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Kurzfassung

Die Laufschaufeln von Turbomaschinen sind im Betrieb hohen thermischen und me-
chanischen Belastungen ausgesetzt. Neben quasistatischen Fliehkraften wirken auf die
Schaufeln aufgrund inhomogener Stromungsverhéltnisse zusétzliche dynamische Kraf-
te. Der Amplitudenreduktion der so angeregten Schaufelschwingungen kommt in der
Praxis grofie Bedeutung zu, sodass konstruktive Mafinahmen ergriffen werden, um die
Dampfung zu erh6hen und somit die Schwingungsamplituden zu reduzieren. Zu diesem
Zweck kommen héufig so genannte Reibelemente zum Einsatz, die zusatzliche Reibkon-
takte schaffen, in denen kinetische Energie in Warmeenergie gewandelt wird.

In dieser Arbeit wird ein Modell entwickelt, das es erlaubt, das Schwingungsverhalten
verstimmter und unverstimmter beschaufelter Scheiben unter Verwendung nahezu belie-
biger in der Praxis eingesetzter Reibelementbauformen zu untersuchen. Zu diesem Zweck
wird die Dynamik der beteiligten Strukturen wie der beschaufelten Scheibe und der Reib-
elemente in modalen Koordinaten beschrieben. Im Fall des unverstimmten Systems wer-
den zur Reduktion der Anzahl Freiheitsgrade zyklische Randbedingungen genutzt. Die
verstimmte Beschaufelung wird mit Hilfe der Ansatzfunktionen des unverstimmten Sys-
tems modal beschrieben. Zur Berechnung der Kontaktkréfte zwischen Reibelement und
Schaufel kommt ein dreidimensionales Kontaktmodell zum Einsatz. Dieses ermoglicht
aufgrund einer Diskretisierung der Kontaktzone die Berechnung von verteilten Kréften
in normaler wie in beiden tangentialen Richtungen. Um eine zeitintensive Berechnung im
Zeitbereich zu umgehen, wird mit Hilfe der Harmonischen Balance nur die Grundharmo-
nische der nichtlinearen Kontaktkrafte betrachtet. Somit ldsst sich die Gesamtgleichung
mit Hilfe amplitudenabhingiger Kontaktsteifigkeiten sehr effizient im Frequenzbereich
16sen, um detaillierte Parameterstudien zur Schaufelauslegung zu ermdglichen.

Die systematische Untersuchung verschiedener Einflussparameter zeigt den grofien Ein-
fluss der geometrischen Gestaltung der Kontaktflichen auf die zu erwartende Damp-
fungswirkung und die Verschiebung der Resonanzfrequenz. Hierbei wird im Hinblick auf
eine moglichst resonanzfreie Schaufelauslegung deutlich, dass asymmetrische und keil-
formige Reibelemente mit flichigen Kontakten aufgrund der eingebrachten Drehsteifig-
keit im Vergleich zu zylinderférmigen Reibelementen zu grofieren Resonanzfrequenzen
fithren. Gleichzeitig kann es bei flachigen Kontakten aufgrund von Relativverdrehungen
zu einem zeitweiligen Kontaktverlust kommen, der sich nachteilig auf das Schwingungs-
verhalten auswirkt. Diese Simulationsergebnisse werden sowohl qualitativ als auch quan-
titativ durch Messungen an real ausgefiihrten Gasturbinenbeschaufelungen bestétigt.

Schlagworter: Turbinenschaufel, Schaufelschwingung, Reibelement
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Abstract

The rotating blades of turbomachinery applications such as turbines and compressors are
subjected to high thermal and mechanical loads. Beside the centrifugal forces, additional
dynamic forces are acting on the blades due to a non-homogeneous pressure field of the
fluid. The reduction of the resulting blade vibrations is one of the main tasks during the
structural blade design process. To decrease vibration amplitudes, additional damping is
introduced by frictional contacts between the blade platforms and so-called underplat-
form dampers.

Within this work, a model is developed to calculate the forced response of both tuned and
mistuned bladed disks under consideration of almost arbitrary underplatform damper
geometries that are applied to turbomachinery bladings in practice. Therefore, the bladed
disk as well as the underplatform damper dynamics is described in the modal domain. In
the case of the tuned system, cyclic boundary conditions are applied. The mistuned disk is
also transformed into the modal domain by the mode shapes of the tuned system. To cal-
culate the contact forces acting between the blades and the dampers, a three-dimensional
contact model is applied that is based on a discretization of the contact area into several
point contacts to consider distributed contact forces. Each point contact comprises the cal-
culation of normal as well as two tangential contact forces. To avoid a time-consuming cal-
culation of the nonlinear contact forces, the Harmonic Balance Method is applied, limited
to the consideration of the fundamental harmonic. This allows a very efficient calculation
of the system dynamics in the frequency domain by using amplitude dependent complex
contact stiffnesses. As a consequence, detailed parameter variations can be carried out.

The systematic study of parameter variations shows a significant influence of the damper
geometry on the overall vibrational behaviour with respect to the achievable amplitude
reduction and the shift of the resonance frequency. With regard to the avoidance of reso-
nances with multiples of the rotational speed, it becomes evident that asymmetrical and
wedge shaped underplatform dampers with plane contacts cause a bigger frequency shift
if compared with cylindrical dampers with line contacts. Furthermore, a partial separation
of the contact areas can occur due to a rotation of the contact areas with respect to the blade
platforms, resulting in a decreasing damping effect. These simulation results have been
confirmed qualitatively and quantitatively by experimental tests at simple non-rotating
model blades as well as real gas turbine bladings.

Keywords: Turbine blade, blade vibration, friction damper






1 Einleitung

1.1 Problemstellung

Die Laufschaufeln von Turbomaschinen wie Verdichtern und Turbinen stellen thermome-
chanisch hochbelastete Strukturen dar. Im Zuge der Forderung nach einer stetigen Erho-
hung des aerodynamischen Wirkungsgrades wird eine Beschaufelung hédufig in Grenzbe-
reichen ihrer mechanischen Belastbarkeit betrieben.

Neben den insbesondere in den ersten Laufschaufelreihen einer Gasturbine auftretenden
thermischen Belastungen treten sowohl in einer Gas- als auch in einer Dampfturbine me-
chanische Beanspruchungen auf. Diese setzen sich aus den zum Teil enormen Fliehkréf-
ten und aus fluktuierenden, auf die Beschaufelung wirkenden Fluidkriften zusammen,
die z. B. von einem inhomogenen Stromungsfeld nach der vorgeschalteten Leitbeschaufe-
lung verursacht werden, siehe Bild 1.1.

Die aus dieser Anregung resultierenden Schwingungsamplituden ziehen Wechselspan-
nungen im Schaufelmaterial nach sich, die in Verbindung mit statischen und thermischen
Spannungen aufgrund ungleichméfiiger Temperaturverteilung ein Belastungskollektiv
bilden, das die Dauerwechselfestigkeit und letztlich die Lebensdauer bestimmt. Insbeson-
dere im Resonanzfall, wenn eine Erregerfrequenz einer Eigenfrequenz der Beschaufelung
entspricht, konnen die auftretenden Spannungen zulédssige Materialwerte entweder kurz-
fristig oder dauerhaft iiberschreiten, sodass es zur schwingungsinduzierten Rissbildung
und im Extremfall zum Schaufelbruch kommen kann, siehe Bild 1.2.

Laufschaufelgitter
(Rotorbeschaufelung)

_ Leitschaufelgitter
(Statorbeschaufelung)

Bild 1.1: Schwingungsanregung von Laufschaufeln durch inhomogenes Stromungsfeld
nach einem Leitschaufelgitter



2 KAPITEL 1. EINLEITUNG

Bild 1.2: Schaufelschdden durch Schwingungsbriiche: a) Schaufelbruch infolge Schwin-
gungsanriss nach dem Versagen von Reibelementen, aus [46]; b) beschddigte Ver-
dichterbeschaufelung nach Schwingungsanregung, aus [177]; c) Folgeschaden in
der ersten Laufschaufelreihe nach einem Schwingungsbruch, aus [176]

Einer von MULLER UND VALK [112] vorgenommenen Analyse von Gasturbinenscha-
den der 90er Jahre zufolge entfallen je nach Leistungsklasse zwischen 63 und 85%
der Schadenbehebungskosten auf die Komponenten Verdichter und Turbine. Eine
dhnliche Untersuchung der Schadensfdlle an Gasturbinen von 1992-1997 fiihrt nach
STOIBER UND ELSNER [162] auf einen Anteil von 39% an den gesamten Schadenbehe-
bungskosten, der auf die Beschaufelung von Turbine und Verdichter zuriickzufiihren ist.
Hinsichtlich der Schadensursache stellen auf Schwingungen und Laufunruhe zuriickzu-
fiihrende Schadensfille einen wesentlichen Anteil dar. Fiir den gleichen Zeitraum analy-
sieren VALK UND WEISSER [170] u.a. Schadensfélle an Dampfturbinen und stellen fest,
dass ein Anteil von 60% aller Schadenskosten auf den Rotor und hiervon wiederum mit
54% der liberwiegende Anteil auf die Komponente der Laufschaufel entfallen.

Jede Mafinahme zur Reduzierung der Schaufelschwingungsamplituden - insbesondere
im Resonanzfall - fithrt somit zum einen zu einer Minderung der Wartungs- und Repara-
turkosten sowie der Ausfall- und Stillstandzeiten, die etwa im Fall eines zur Abdeckung
der Grundlast im Energieerzeugungssektor eingesetzten Turbosatzes erhebliche Kosten
nach sich ziehen kénnen. Zum anderen wird dem Konstrukteur ein grofierer Spielraum
fiir MafSnahmen zur Steigerung des Wirkungsgrades und der insbesondere im Fluggas-
turbinenbau bedeutsamen Gewichtseinsparung eingerdumt.

Wird eine Beschaufelung zeitweilig oder dauerhaft nahe einer ihrer Resonanzfrequenzen
betrieben, kommt der vorhandenen Dampfung eine entscheidende Bedeutung zu. Neben
der Materialdampfung, der aerodynamischen Dampfung und der Einspannddmpfung
werden zur Erh6hung der Dampfung und somit zur Minderung der Schwingungsampli-
tuden haufig zusatzliche konstruktive Mafinahmen ergriffen. So werden mit Hilfe der in
Bild 1.3 dargestellten Koppelelemente Reibkontakte zwischen den beteiligten Strukturen
geschaffen, in denen bei eintretender Relativbewegung kinetische Energie in Warmeener-
gie gewandelt und somit die Systemddmpfung erh6éht wird. Zu den héufig in der Praxis
realisierten Kopplungsmdoglichkeiten gehoren geteilte Deckbdnder, Reibelemente sowie
Dampferdrédhte. Dabei wird neben der Erthchung der Dampfung auch eine Zunahme der
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a) b) c) d) e)
Bild 1.3: Konstruktive Elemente zur Schaufelkopplung: a) geteiltes Deckband; b) Stiitz-
fliigel; c) Reibelemente; d) eingelegter Dampferdraht; e) Bindestifte

Steifigkeit genutzt, um eine gezielte Abstimmung der Schaufeleigenfrequenzen im Hin-
blick auf einen mdéglichst resonanzfreien Betrieb vornehmen zu kénnen.

Ziel der schwingungstechnischen Schaufelauslegung muss es sein, eine in Abhédngigkeit
gegebener Randbedingungen optimale Ausfiihrung der Koppelelemente zu bestimmen,
um der Forderung nach moglichst geringen Schwingungsamplituden Rechnung zu tra-
gen. Zu diesem Zweck sind entsprechende mechanische Modelle und Berechnungsver-
fahren erforderlich, die den Konstrukteur in die Lage versetzen, schon im Designprozess
verldssliche Aussagen iiber die zu erwartenden Resonanzfrequenzen und Schwingungs-
amplituden treffen und die Wirksamkeit konstruktiver Anderungsmafinahmen abschét-
zen zu kénnen.

1.2 Stand des Wissens

Die Optimierung des Schwingungsverhaltens beschaufelter Scheiben mit Koppelelemen-
ten erfordert neben der Beschreibung der Dynamik des Schaufel-Scheibe-Systems auch
die Untersuchung verschiedener konstruktiver Méglichkeiten der Schaufelkopplung. In
diesem Zusammenhang kommt der Modellierung des Kontaktes besondere Bedeutung
zu. Aus diesem Grund soll einfiihrend zu diesen drei Themengebieten eine Ubersicht des
aktuellen Wissensstandes gegeben werden.

1.2.1 Schaufel-Scheibe-Dynamik

Die Berechnung des dynamischen Verhaltens moderner Beschaufelungen erfordert auf-
grund der komplexen Schaufelgeometrie nahezu ausnahmslos die Anwendung von Dis-
kretisierungsverfahren wie der Methode der Finiten Elemente. Einer analytischen Be-
handlung sind diese aerodynamisch optimierten Schaufelprofile nur noch in Ausnahme-
tallen zuganglich. Nachteilig wirkt sich aber zumeist die enorme Anzahl Freiheitsgra-
de des Finite-Element-Netzes aus, die z.T. sehr grofie Rechenzeiten erforderlich macht.
Erhebliche Vereinfachungen lassen sich fiir die unverstimmte gekoppelte Struktur aus
Scheibe und Schaufeln nutzen, indem zyklische Symmetrie vorausgesetzt wird, sodass
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sich die Anzahl der zu berticksichtigenden Freiheitsgrade erheblich reduzieren lésst, siehe
hierzu u. a. SZWEDOWICZ [163], PETROV [123] sowie die Ausfithrungen in Abschnitt 2.1.3.
Im Fall des verstimmten Systems sind die notwendigen Voraussetzungen der zyklischen
Symmetrie nicht erfiillt. Eine Modellierung des verstimmten Gesamtsystems ist zumeist
nur auf der Basis vereinfachter Feder-Masse-Modelle mit einer geringen Anzahl Frei-
heitsgrade pro Segment moglich. Die Betrachtung eines kompletten realen, verstimmten
Schaufelkranzes ist jedoch kaum sinnvoll. Aus diesem Grund sind verschiedene Verfah-
ren entwickelt worden, die es erlauben, die Dynamik verstimmter Beschaufelungen un-
ter vereinfachenden Annahmen mit vertretbarem numerischen Aufwand zu untersuchen.
Diese werden im Anschluss an eine kurze Ubersicht iiber die in der Literatur vorhande-
nen Untersuchungen zum so genannten Mistuning vorgestellt.

1.2.1.1 Mistuning

Die im englischen Sprachraum als Mistuning bezeichnete Verstimmung eines zyklischen
Systems beschreibt den Effekt von Parameterstorungen, die die zyklische Periodizitét ei-
ner beschaufelten Scheibe storen, sodass einzelne Segmente nicht mehr als identisch be-
trachtet werden konnen. Als Griinde hierfiir kénnen unvermeidliche Fertigungstoleran-
zen, Materialfehler und Parameterunsicherheiten genannt werden, die zu Geometrieab-
weichungen, schwankenden Massen- und Steifigkeitsverteilungen und somit z. B. zu un-
terschiedlichen Schaufeleigenfrequenzen fiihren kénnen. Dariiber hinaus kann in einem
Schaufelkranz mit Koppelelementen eine Verstimmung der Kontaktparameter wie Reib-
koeffizient, Kontaktgeometrie oder Oberflachenbeschaffenheit der Kontaktflachen auftre-
ten, die eine zusitzliche Quelle fiir Mistuning darstellen. Zu den Folgen einer Verstim-
mung des Systems gehort u. a. der Effekt der Lokalisierung, der die Konzentration der
Schwingungsenergie in einigen wenigen Schaufeln beschreibt. Diese konnen aufierge-
wohnlich hohe Schwingungsamplituden aufweisen, die deutlich iiber denen der unver-
stimmten Beschaufelung liegen und somit eine potenzielle Gefahrenquelle fiir fortschrei-
tende Rissbildung und Schwingungsbriiche darstellen. KRUSE UND PIERRE [92] etwa be-
richten eine Amplitudeniiberh6hung um den Faktor drei gegeniiber dem unverstimmten
System. Neben der Streuung der Schwingungsamplituden fiihrt eine Frequenzverstim-
mung der Schaufeln aber auch zu einem Streuband moglicher Resonanzfrequenzen, das
eine resonanzfreie Auslegung der Beschaufelung deutlich erschwert.

Aufgrund der Fiille von Verodffentlichungen sei an dieser Stelle nur eine Kklei-
ne Auswahl genannt, eine ausfiihrlichere Darstellung kann u.a. GOTTING [63]
entnommen werden. Die Vorhersage der maximal auftretenden Schwingungsam-
plituden sowie die Untersuchung des Lokalisierungseffektes ist u.a. Gegenstand
der Arbeiten von WHITEHEAD [178], EWINS [48,50], AFOLABI [2], MIGNOLET
UND RIVAS-GUERRA [107], MIGNOLET ET AL. [106], KUANG UND HUANG [94] und
RI1VAS-GUERRA UND MIGNOLET [136, 137]. WEI UND PIERRE [174, 175] stellen in diesem
Zusammenhang fest, dass schwach gekoppelte Systeme sehr sensitiv beziiglich Mistu-
ning und Lokalisierungseffekte sind, wéahrend eine starke Kopplung zu einem dem un-
verstimmten System dhnlichen Schwingungsverhalten fiihrt. JUDGE UND PIERRE [85] un-
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tersuchen die Aufspaltung der im unverstimmten System vorhandenen orthogonalen
Doppelmoden experimentell und stellen ebenfalls Lokalisierung bei schwacher Kopp-
lung fest. LIN UND MIGNOLET [97] diskutieren u.a. die Bedeutung einer Verstimmung
der viskosen Dampfung im Vergleich zu einem Steifigkeitsmistuning.

Die aus der Verstimmung resultierenden verschieden grofien Schwingungsamplituden
einzelner Schaufeln werfen die Frage nach einer systematischen Anordnung der Schau-
feln iiber dem Scheibenumfang auf. Neben dem stets zu berticksichtigenden Aspekt der
Minimierung der Rotorunwucht und der daraus resultierenden Anordnung der Schau-
feln hinsichtlich ihrer Masse muss es das Ziel sein, die maximal auftretende Schwin-
gungsamplitude in einer verstimmten Beschaufelung zu minimieren. EWINS [48] schldgt
zu diesem Zweck eine Anordnung der Schaufeln hinsichtlich ihrer Eigenfrequenzen vor,
die einer harmonischen Funktion mit der Periodenldnge von 1/3 des Scheibenumfangs
folgen. Auch PETROV UND IGLIN [129] und PETROV UND EWINS [124] stellen auf Sen-
sitivitdtsanalysen basierende Untersuchungen hinsichtlich der Anordnung verstimmter
Schaufeln im Schaufelkranz an. Zusétzlich zur systematischen Schaufelanordnung wen-
den CHOI ET AL. [32] das so genannte intentional mistuning, eine bewusste nominelle
Verstimmung, als Mafinahme zur Verminderung der Sensitivitdt einer Beschaufelung
beziiglich stochastischer Parameterschwankungen an. Diese Vorgehensweise wird auch
von BREWER ET AL. [19] zur Reduktion der Schwingungsamplituden bei gleichzeitig vor-
liegender stochastischer Verstimmung vorgeschlagen. In diesem Zusammenhang geben
LIM ET AL. [96] auf der Basis von Monte-Carlo-Simulationen Richtlinien an, nach denen
ein gezieltes Mistuning erfolgen sollte, um die Vielzahl verschiedener Anordnungsmaog-
lichkeiten verstimmter Schaufeln zu reduzieren. Ein gezieltes Mistuning wird auch von
SHAPIRO [156] im Zusammenhang mit der Stabilisierung von Flatterschwingungen un-
tersucht. Der Frage nach der sinnvollsten Schaufelanordnung sowie des Nutzens eines
intentional mistunings wird auch bei Beschaufelungen mit Reibelementen nachgegangen,
siehe Abschnitt 1.2.2.7. In dem genannten Abschnitt werden weiterhin einige Arbeiten
aufgefiihrt, die eine Verstimmung des Systems in Verbindung mit der Verwendung von
Koppelelementen behandeln.

1.2.1.2 Kondensation und Substrukturtechnik

Die Problematik der grofien Anzahl Freiheitsgrade verstimmter Systeme fiihrt unmittel-
bar auf die Notwendigkeit der Entwicklung geeigneter Reduktionsmethoden, die eine
deutliche Reduzierung der Anzahl Freiheitsgrade bei ausreichend genauer Abbildung der
Dynamik des Ausgangssystems zum Ziel hat. Allen Reduktions- bzw. Kondensationsver-
fahren gemein ist eine Koordinatentransformation des in dem Differenzialgleichungssys-
tem

M ii(t) + D u(t) + Ku(t) = f(t) (1.1)
enthaltenen [1 X ngyg|-Verschiebungsvektors u(t) in der Form

u(t) =T u4(t), (1.2)
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sodass sich das reduzierte Gleichungssystem mit gleicher Gestalt und den reduzierten
Strukturmatrizen und Vektoren

Mg =T"'MT, Dug=T'DT, Keg=T KT, foqt)=T f(t) (1.3)

ergibt. Die [npyg X Mpeq)-Transformationsmatrix T reduziert das quadratische Ausgangs-
system der Dimension nppg auf das reduzierte System der Dimension #,.4. Ihre Beset-
zung ist abhangig von der spezifischen Kondensationsvorschrift des gewéhlten Verfah-
rens. Besonders weit verbreitet ist u. a. das Verfahren nach GUYAN [71], das auf einer sta-
tischen Kondensation so genannter slave-Freiheitsgrade basiert, sowie die modale Kon-
densation, bei der die Eigenschwingungsformen ¢ des Ausgangssystems zur Transfor-
mation herangezogen werden, siehe u.a. GASCH UND KNOTHE [60]. Letzteres Verfahren
eignet sich insbesondere zur Beschreibung dynamischer Vorgédnge. Die modal transfor-
mierten Strukturmatrizen weisen dartiiber hinaus unter bestimmten Voraussetzungen die
vorteilhafte Eigenschaft einer Diagonalstruktur auf, siehe [60] und auch Abschnitt 2.1.2.
Beide Verfahren, GUYAN-Reduktion und modale Transformation, werden in kommerzi-
ellen Finite-Element-Programmen wie z.B. ANSYS [6] zur effizienten Eigenwertberech-
nung mitunter auch nacheinander angewandt. Einen Uberblick iiber verschiedene Kon-
densationsverfahren sowie Anwendungsbeispiele geben u.a. GASCH UND KNOTHE [60],
FINDEISEN [57], DIETZ UND KNOTHE [41], PETERSMANN [122] und SCHABER [142].

Besondere Bedeutung kommt der Beschreibung komplexer Strukturen auf der Basis so
genannter Substrukturen zu. Die Grundidee dieser auch als Component Mode Synthesis
(CMS) bezeichneten Methode besteht in der Unterteilung der Gesamtstruktur in ein-
fach zu beschreibende Teilstrukturen. Diese werden mit Hilfe von Kondensationsvor-
schriften auf Teilsysteme kleinerer Dimension zuriickgefiihrt und anschlieffend unter
Berticksichtigung entsprechender Koppelbedingungen, die die Vertrdglichkeit der Ver-
schiebungen und Kréfte an den Koppelstellen gewéhrleisten, wieder zu einem Gesamt-
system zusammengefiihrt. Diese Vorgehensweise wurde zundchst von HURTY [76] und
CRAIG UND BAMPTON [34] vorgeschlagen, die nach der Auftrennung des Gesamtsys-
tems die Teilsysteme an den Koppelstellen fesseln (so genannte fixed interfaces) und einer
bestimmten Kondensationsvorschrift unterziehen. Die Transformationsmatrix T enthalt
dabei neben den Schwingungsformen dieser gefesselten Teilstrukturen (normal modes) zu-
sdtzlich so genannte constrained modes, die sich aus einer sukzessive auf einzelne Koppel-
freiheitsgrade aufgepragten Einheitsverschiebung ergeben, sowie in [76] auch die Starr-
korperverschiebungen der ungefesselten Teilstruktur. Nach GASCH UND KNOTHE [60] ist
diese Vorgehensweise aber z.B. bei rotationssymmetrischen Koérpern ungiinstig, da die
Rotationssymmetrie durch die Fesselung der entsprechenden Koppelfreiheitsgrade ver-
loren gehen kann. Ein alternatives Vorgehen entwickelten HOU [74] und GOLDMAN [62],
die nach der Zerlegung in Substrukturen die Koppelfreiheitsgrade nicht sperren (so ge-
nannte free interfaces). Beide Verfahren sind in der Vergangenheit stetig weiterentwickelt
worden, siehe u.a. MACNEAL [98], CRAIG UND CHANG [35] sowie SCHMIDT [143], die
u.a. die Verwendung so genannter restlicher Nachgiebigkeitsmatrizen bei freien Kop-
pelstellen vorschlagen. Eine zusammenfassende Darstellung geben u.a. SCHMIDT [143],
GASCH UND KNOTHE [60] sowie FINDEISEN [57].



1.2. STAND DES WISSENS 7

Die beschriebenen Kondensationsverfahren auf Substrukturebene finden insbesondere
bei der Untersuchung verstimmter beschaufelter Scheiben Anwendung, indem die Schei-
be und die einzelnen verstimmten Schaufeln als Substrukturen aufgefasst werden, sie-
he u.a. IRRETIER [77]. Die Substrukturformulierung auf der Basis des Verfahrens nach
CRAIG und BAMPTON schlagen u.a. BLADH ET AL. [15, 16] vor. Die Verstimmung einzel-
ner Schaufeln wird dabei auf eine Variation des Elastizitditsmoduls zurtickgefiihrt, wéah-
rend die Scheibe weiterhin als unverstimmt angenommen wird. KRUSE UND PIERRE [91]
sowie CASTANIER ET AL. [23] schlagen ein Verfahren vor, das auf den Substrukturmo-
den ohne die Notwendigkeit der Beriicksichtigung der von CRAIG und BAMPTON vorge-
schlagenen constrained modes basiert, deren Bestimmung insbesondere bei vielen Koppel-
freiheitsgraden aufwiandig ist. Die Autoren verwenden die Figenformen der zyklischen,
unverstimmten und mit masselosen Schaufeln besetzten Scheibe sowie der fest einge-
spannten Schaufeln, die individuell verstimmt werden kénnen. Das Verfahren baut auf
der so genannten loaded interface Methode auf, bei der im Gegensatz zu der Methode der
freien Koppelstellen der Einfluss der Schaufelsteifigkeit auf die Schwingungsformen der
Scheibe berticksichtigt wird.

Ein zur Substrukturformulierung alternatives und ebenfalls sehr verbreitetes Vorgehen
zur Reduktion der Anzahl der Freiheitsgrade in verstimmten Schaufelkrdnzen erfolgt
iber eine Modaltransformation auf der Basis der Eigenvektoren des urspriinglich unver-
stimmten Systems. Diese lassen sich unter Ausnutzung der zyklischen Symmetrie mit ver-
tretbarem numerischen Aufwand bestimmen, siehe auch Abschnitt 2.1.3 und Anhang B.6.
Wird anstelle von Gl. (1.1) ein verstimmtes System zu Grunde gelegt, indem z. B. Stérun-
gen der Massen- und Steifigkeitsmatrix zugelassen werden, ergibt sich analog zu Gl. (1.3)

Mg =TT (<0>M +AM) T, Kpgq=T" (<0>K +AI<) T (1.4)

mit den Strukturmatrizen (M bzw. (K des zugehérigen unverstimmten Systems
sowie den durch eine Verstimmung hervorgerufenen Stérungen AM bzw. AK, vgl.
u.a. CASTANIER ET AL. [23] und KENYON ET AL. [86]. Dieser Vorgehensweise liegt die
Annahme zu Grunde, dass sich die Schwingungsformen des verstimmten Systems als
Linearkombination der Moden des unverstimmten Systems darstellen lassen. Auch
BLADH ET AL. [14, 15, 16] wenden diese, aufgrund der Projektion auf die modalen Ko-
ordinaten des unverstimmten Systems auch Mistuning Projection Method genannte Me-
thode zur Berechnung verstimmter Schaufelkrdnze an. YANG UND GRIFFIN [197] verwen-
den ebenfalls die Schwingungsformen des unverstimmten Systems als Ansatzfunktionen.
Die Anwendung dieser Modelle erfordert aber, wie auch die Verfahren nach CRAIG und
BAMPTON bzw. verwandter Substrukturformulierungen, stets die Kenntnis der Massen-
und/oder Steifigkeitsmatrix bzw. der Stérungen. Eine deutliche Vereinfachung des Ver-
fahrens besteht in der Annahme, dass die elastische Verformung iiberwiegend in den
Schaufeln und nicht in der Scheibe auftritt. Wird weiterhin nur eine isolierte Schwin-
gungsfamilie betrachtet, geben FEINER UND GRIFFIN [53] ein vereinfachtes Verfahren an,
das die Kenntnis der exakten Strukturmatrizen nicht voraussetzt. Eine Verallgemeinerung
des Verfahrens wird von den Autoren in [54, 55] vorgeschlagen.
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Bild 1.4: Mogliche modale Beschreibung der verstimmten beschaufelten Scheibe:
a) Ausgangssystem; b) klassisches Verfahren der modalen Synthese nach
CRAIG und BAMPTON mit gefesselten Koppelstellen; c) Vorgehen nach
HOU und GOLDMAN mit freien Koppelstellen; d) modale Beschreibung
der Substrukturen nach SEXTRO [147]; e) modale Beschreibung nach
KRUSE UND PIERRE [91] und CASTANIER ET AL. [23]; f) Mistuning Projec-
tion Method nach YANG UND GRIFFIN [197]

Einen Vergleich verschiedener Reduktionsmethoden hinsichtlich der Genauigkeit so-
wie des Reduktionsgrades und dem damit verbundenen numerischen Aufwand ge-
ben u.a. MOYROUD ET AL. [110], die die einzelnen Schaufel-Scheibe-Segmente als Sub-
strukturen nach der CRAIG-BAMPTON-Methode behandeln sowie eine modale Trans-
formation mit den Eigenformen des unverstimmten Systems vornehmen. Die Verstim-
mung der Schaufeleigenfrequenzen erfolgt iiber eine Variation des Elastizitdtsmoduls.
Auch BLADH ET AL. [15, 16] wenden sowohl die Substrukturformulierung nach CRAIG
und BAMPTON als auch eine Modaltransformation auf Basis der Eigenvektoren des un-
verstimmten Systems an. Dariiber hinaus schlagen die Autoren eine an die Kopplung
der Substrukturen nach CRAIG und BAMPTON sich anschlieffende weitere Reduktion
vor, die auf einer zweiten Modalanalyse des Systems der gekoppelten Substrukturen
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basiert. Ferner wird in [15] vergleichend auch die von KRUSE UND PIERRE [91] und
CASTANIER ET AL. [23] vorgeschlagene loaded interface Methode diskutiert. Eine schema-
tische Ubersicht iiber die modale Beschreibung gekoppelter Schaufel-Scheibe-Strukturen
gibt Bild 1.4.

1.2.2 Koppelelemente

Wie in Bild 1.3 gezeigt, gibt es verschiedene konstruktive Moglichkeiten der Schaufel-
kopplung mit dem Ziel der Versteifung des Schaufelkranzes und/oder der Erhhung
der Dampfung. In der Literatur finden sich sowohl theoretische als auch experimentel-
le Untersuchungen zu verschiedenen Koppelelementen, die zumeist ein unverstimmtes
System voraussetzen. Insbesondere befasst sich eine Anzahl von Publikationen mit der
Auslegung von Reibelementen und geteilten Deckbdndern. Aus diesem Grund soll an
dieser Stelle zunichst eine Ubersicht {iber die in der Literatur angegebenen allgemeinen
und auf spezielle Reibelementgeometrien bezogenen Untersuchungen sowie iiber die Be-
handlung des Deckbandkontaktes gegeben werden. Abschlieffend werden kurz einige
Arbeiten zu weiteren Koppelelementen wie Dampferdriahten sowie zu Untersuchungen
von verstimmten Beschaufelungen mit Koppelelementen angegeben. Einen ausfiihrlichen
Uberblick iiber verschiedenste Koppelmdglichkeiten gibt u.a. HOXTERMANN [75], der
neben Deckband- und Arkadenbindungen auch Dampfer- und Bindedrédhte sowie Binde-
stifte behandelt.

1.2.2.1 Allgemeine Untersuchungen zu Reibelementen

Erste grundlegende Untersuchungen zu Reibelementen stellt GRIFFIN [65, 66] mit einem
Vergleich so genannter blade-to-ground und blade-to-blade Dampfer an, die sich durch eine
direkte Kopplung der Schaufel mit der Scheibe bzw. eine Kopplung zweier benachbar-
ter Schaufeln, jeweils iiber das Reibelement, unterscheiden. Auf der Basis eines eindi-
mensionalen modalen Schaufelmodells und des so genannten Elasto-Gleit-Modells, das
den Reibstrang als Reihenschaltung einer Elastizitdt mit einem COULOMB’schen Reib-
kontakt beschreibt, siehe Abschnitt 1.2.3, werden Simulationen mit experimentellen Er-
gebnissen hinsichtlich der Schwingungsamplitude und Resonanzfrequenzen verglichen.
Der Autor stellt u.a. einen verbesserten Dampfungseffekt mit zunehmender Steifig-
keit im Reibstrang fest. Basierend auf dem in [65, 66] vorgeschlagenen Modell fiihren
CAMERON ET AL. [22] die so genannte Dampfer performance curve ein, der die Schwin-
gungsamplitude iiber einer Variation der Erregerkraft zu entnehmen ist. Sie gibt Auf-
schluss tiber die Wirksamkeit des Dampfers bei variierenden Erregerkraften.

Einen Vergleich von Resultaten einer Zeitschrittintegration des nichtlinearen Systems mit
Ergebnissen der Harmonischen Balance (HBM) fiihrt CSABA [36] durch. Die Bestimmung
der optimalen Dampfermasse zeigt, dass bei Verwendung der HBM etwas kleinere Wer-
ten ermittelt werden. Da eine zu klein gewédhlte Ddmpfermasse jedoch einen starken An-
stieg der Schwingungsamplitude zur Folge hat, sollte die Masse ohnehin etwas grofser als
die theoretisch bestimmte optimale Masse gewé&hlt werden.
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a) b) ) d)

Bild 1.5: Reibelementgeometrien verschiedener Patentschriften: a) zylindrischer Damp-
fer, nach DODD ET AL. [42]; b) keilformiger Dampfer, nach BOBO [17]; ¢) asym-
metrischer Dampfer, nach MUELLER ET AL. [111]; d) komplexe Dampfergeome-
trie, nach NELSON [114]

Den grofien Einfluss des Reibkoeffizienten auf die Schaufelschwingungen stellen
u.a. WANG UND SHIEH [173] heraus. Die Autoren nutzen ebenfalls ein eindimensionales
Elasto-Gleit-Modell, verwenden aber zusitzlich einen von der Gleitgeschwindigkeit ab-
hiangigen Reibkoeffizienten. Nach WANG UND CHEN [172] zeigt ein Vergleich zwischen
den Ergebnissen einer Zeitschrittintegration und der HBM mit variierender Anzahl be-
riicksichtigter Harmonischer!, dass die HBM eine ausreichend gute Naherung darstellt,
wenn alle Frequenzanteile einschlieSlich der dritten Harmonischen berticksichtigt wer-
den. BERTHILLIER ET AL. [13] untersuchen einen fest eingespannten Balken mit Reibkon-
takt. Aufgrund eines Vergleiches von Simulationen und Messwerten empfehlen die Auto-
ren die Beriicksichtigung von mindestens sieben Harmonischen, insbesondere im Bereich
der optimalen Normalkraft des Reibkontaktes.

Ein eindimensionales Elasto-Gleit-Modell ist ebenfalls Basis des von MENQ ET AL. [103]
vorgeschlagenen Modells, das im Gegensatz zu den oben genannten Ansétzen zusitz-
lich eine von der tangentialen Relativverschiebung abhéngige Normalkraft im Reibkon-
takt zuldsst. Diese bewirkt eine unsymmetrische Reibkraftcharakteristik und einen von
null verschiedenen Gleichanteil. Eine ebenfalls von den Relativverschiebungen abhangi-
ge Normalkraft wird von WHITEMAN UND FERRI [179] in Form einer Rampenfunktion
realisiert. Nahe der Resonanz wird ein Absinken der Schwingungsamplitude mit steigen-
dem Rampenwinkel, d. h. grofSerer Normalkraftvariation bei gleicher Tangentialverschie-
bung, beobachtet. Die Autoren wenden ebenfalls die HBM an, weisen aber darauf hin,
dass als Folge zusétzliche Resonanzfrequenzen aufgrund des nichtlinearen Charakters
der Reibkraft nicht abgebildet werden kénnen.

SANLITURK UND EWINS [138] nehmen eine elliptische Relativverschiebung in der tan-
gentialen Kontaktebene an. Mikroschlupf wird durch die Bertiicksichtigung einer Anzahl
von Makroschlupfelementen abgebildet. Nach Anwendung der HBM stellen die Autoren
eine gute Ubereinstimmung der Resultate mit Zeitschrittintegrationen fest. Die Empfeh-

!Die Harmonische Balance (Harmonic Balance Method, HBM) beriicksichtigt zunachst nur die Grundhar-
monische, siehe auch Anhang A.3. Werden héher harmonische Anteile in der Schwingungsantwort bertick-
sichtigt, wird auch héufig der Begriff Higher Order Harmonic Balance Method (HHBM) verwendet.
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lung, die HBM zur Berechnung des Schwingungsverhaltens reibungsgedampfter Turbi-
nenschaufeln anzuwenden, sprechen SANLITURK ET AL. auch in [141] aus. Spéter ermit-
teln SANLITURK UND EWINS [139] in Simulationen so genannter rainbow tests die opti-
male Reibelementmasse, indem ein System aus zwdlf Schaufeln in vier Segmente unter-
teilt wird, deren Reibelemente identische Massen aufweisen. Die Simulationsergebnisse
zeigen, dass diese Art der Reibelementoptimierung jedoch nur fiir schwach gekoppelte
Schaufeln sinnvoll ist.

Alle oben genannten Arbeiten lassen die Reibelementgeometrie unberiicksichtigt. Im
Gegensatz dazu gibt es eine Reihe von Patentschriften, die sehr detailliert spezifische
geometrische und konstruktive Eigenschaften von Reibelementen beschreiben und die
z.T. schon zu Beginn des 20. Jhs. angefertigt wurden. Bis heute gibt es eine Fiille ver-
schiedener patentierter konstruktiver Vorschldge zur Gestaltung von Reibelementen, sie-
he u.a. ALLEN [4], FLANDERS [58], NELSON [114], ARRAO UND NOURSE [7], BOBO [17]
uvm., vgl. Bild 1.5. Eine theoretische Behandlung der verschiedenen Reibelemente ist
jedoch naturgegebenermafien zumeist nicht enthalten. Im Folgenden soll daher ein kurz-
er Uberblick iiber die wissenschaftlichen Publikationen gegeben werden, denen eine be-
stimmte Reibelementgeometrie zu Grunde liegt.

1.2.2.2 Zylinderformige Reibelemente

Zylinderfoérmige Reibelemente, zu denen hier allgemein diejenigen Geometrien gezéahlt
werden sollen, die sich durch symmetrische Querschnitte und gekriimmte Kontaktfla-
chen auszeichnen und HERTZ’sche Kontaktbedingungen mit linienférmigem Kontakt
aufweisen, zdhlen zu den hdufig realisierten Reibelementbauformen, vgl. auch Bild 1.5a.

Ein solcher Reibelementtyp wird von PFEIFFER UND HAJEK [130] und HAJEK [72] auf der
Basis eines ebenen Schaufelmodells untersucht. Je nach Haft- oder Gleitzustand erfolgt
eine Anpassung der Anzahl der Freiheitsgrade des strukturvarianten Systems. Elastizita-
ten im Kontakt werden nicht berticksichtigt. Der Querschnitt des Reibelements wird als
parabelférmig angenommen, siehe Bild 1.6a.

CSABA UND ANDERSSON [38] fithren theoretische und experimentelle Untersuchungen
an einem Reibelement mit zwei gekriimmten Kontaktflachen durch. Sie verwenden ein so
genanntes bar model zur Abbildung von Mikroschlupfeffekten, siehe auch Abschnitt 1.2.3.

a) b) c)

PN

Bild 1.6: "Zylinderformige” Reibelemente: a) parabolischer Querschnitt, nach
PFEIFFER UND HAJEK [130]; b) Curved wedge damper mit zwei gekriimm-
ten Kontaktzonen, nach CSABA [37]; c¢) zylinderférmiges Reibelement, nach
BALMER [8] und SEXTRO [147]
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Aufgrund der grofien Streuung der Messwerte empfehlen die Autoren die Beriicksichti-
gung von Mistuningeffekten. Die Kontaktbedingungen in den Kontaktzonen eines sehr
dhnlichen Dampfertyps, des so genannten curved wedge damper, siehe Bild 1.6b, mit sechs
Freiheitsgraden werden von CSABA [37] mit Hilfe einer elastischen WINKLER-Bettung ab-
gebildet, siehe auch Abschnitt 1.2.3 und Abschnitt 2.3.2.1. Eine gewisse Diskrepanz zwi-
schen den Messergebnissen und den Simulationen wird mit dem im Experiment nicht
tiber die gesamte Kontaktlinge vorhandenen Kontakt begriindet. Interessant ist in die-
sem Zusammenhang das von dem Autor erwdhnte Positionierungsproblem bzw. die in-
stabile Lage des Dampfers zwischen den Schaufelfufiplatten bei grofieren Kriimmungs-
radien, d. h. ausgedehnteren Kontaktflichen. Dies wird insbesondere bei gleichphasiger
Bewegung benachbarter Schaufeln beobachtet. JARELAND [80] verwendet ebenfalls das
von CSABA [37] vorgeschlagene Kontaktmodell zur Untersuchung des gleichen Damp-
fertyps hinsichtlich des Einflusses verschiedener Normalkrifte und des Verschleifies. Die
experimentellen Studien zeigen, dass die gleichphasige Schaufelschwingung kaum von
einer Normalkraftvariation beeinflusst wird und dass die experimentellen Ergebnisse bei
kleinen Normalkraften nicht immer zuverldssig zu reproduzieren sind.

BALMER [8] untersucht die Wirkungsweise von symmetrischen Reibelementen mit kreis-
abschnittformiger Querschnittsfliche bei unverstimmten und verstimmten Beschaufe-
lungen auf der Basis eines modalen Schaufelmodells, das ebene Schaufelschwingun-
gen zuldsst. Nach einem Vergleich verschiedener Kontaktmodelle wie dem einfachen
COULOMB’schen Reibgesetz, dem Elasto-Gleit-Modell, siehe auch Abschnitt 1.2.3, sowie
dem analytischen Ansatz von CATTANEO [24] und MINDLIN [108] wird eine Ndherung
des letzteren verwendet, um mit Hilfe der HBM komplexe Ersatzsteifigkeiten fiir den
Reibkontakt zu formulieren. Die Umsetzung der theoretischen Modelle in das Programm-
system DATUR erlaubt z. B. Parameterstudien hinsichtlich der giinstigsten Anordnung
der Schaufeln in einem verstimmten Schaufelkranz. Aufbauend auf diesem Modell er-
weitern SEXTRO [147], SEXTRO ET AL. [154, 155] und SEXTRO UND POPP [153] das Berech-
nungsverfahren fiir zylinderférmige Reibelemente, siehe Bild 1.6¢, auf dreidimensionale
Schaufelschwingungen und eine zweidimensionale Relativverschiebung in der Kontakt-
ebene zwischen Reibelement und Schaufelfufiplatte. Das auf diese Weise weiterentwickel-
te Verfahren wird von SZWEDOWICZ ET AL. [164] erfolgreich auf reale Schaufelkrédnze an-
gewandt.

1.2.2.3 Keilformige Reibelemente

Neben zylinderférmigen werden in der Praxis hdufig keilférmige, so genannte wedge oder
Cottage Roof Damper, eingesetzt, die sich im Gegensatz zu zylinderféormigen Reibelemen-
ten durch flaichige Kontaktzonen auszeichnen. Dennoch gibt es nur einige wenige Arbei-
ten, die diese spezielle Geometrie und die daraus resultierende Kinematik explizit be-
riicksichtigen.

Den Untersuchungen von YANG UND MENQ [194, 195] liegt ein keilformiger Dampfer zu
Grunde, der neben flichigen Kontaktzonen auch unterschiedliche Kontaktwinkel aufwei-
sen kann, siehe Bild 1.7a. Die Autoren unterscheiden dabei zwischen einer Kinematik, die
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WAL

Bild 1.7: Keilférmige Reibelemente: a) Reibelement mit unterschiedlichen Kontakt-
bzw. Dampferwinkeln, nach YANG UND MENQ [194]; b) symmetrisches keilfor-
miges Reibelement, nach SANLITURK ET AL. [140]; c) verschiedene Dampferty-
pen mit flachigen Kontakten, nach JARELAND [79]; d) modifiziertes keilférmiges
Reibelement, nach BOBO [17]

a)

eine Rotation des Dampfers zuldsst und einer Kinematik, die eine rein translatorische Be-
wegung voraussetzt. Letztere stellt sich nach Angaben der Autoren bei ausreichend klei-
nen Dampferwinkeln a1, und ar ein. Aus diesem Grund wird eine Rotation nicht weiter
berticksichtigt. Das auf einen Kontaktpunkt reduzierte Kontaktgeschehen wird mit Hilfe
eines eindimensionalen Elasto-Gleit-Modells mit konstantem Reibkoeffizienten abgebil-
det, siehe auch Abschnitt 1.2.3. Die im Zeitbereich ermittelten nichtlinearen Kontaktkrafte
werden mit Hilfe der HBM linearisiert.

Einen dhnlichen Ansatz verfolgen SANLITURK ET AL. [140]. Sie schlagen ein ebenfalls auf
einen Kontaktpunkt reduziertes zweidimensionales Kontaktmodell zur Berechnung der
Reibkrifte zwischen Schaufelfufiplatte und einem symmetrischen keilférmigen Reibele-
ment vor. Ein Abrollen des Dampfers, das vornehmlich bei Schwingungsformen mit klei-
nen Knotendurchmesserzahlen und damit geringen Phasenverschiebungen zwischen den
Schwingungen benachbarter Schaufeln auftritt, wird mit Hilfe eines empirischen Korrek-
turfaktors berticksichtigt, da das vorgeschlagene Kontaktmodell keine Relativverdrehun-
gen, sondern ausschliefllich translatorische Relativverschiebungen im Kontakt beinhal-
tet. Die Autoren vergleichen experimentelle mit simulierten Ergebnissen und kommen
zu dem Schluss, dass das Abrollen des Dampfers zukiinftig weitere Untersuchungen er-
fordert. Basierend auf dem behandelten Reibelementtyp, siehe Bild 1.7b, untersuchen
BREAR ET AL. [18] die Fluid-Struktur-Wechselwirkung einer beschaufelten Scheibe mit
Reibelementen.

In PANNING ET AL. [118] findet sich ein Vergleich der Wirkungsweise eines Cottage Roof
Dampers mit einem zylinderformigen Reibelement. Es wird ein auf SEXTRO [148] zurtick-
gehendes, zundchst fiir den Deckbandkontakt entwickeltes, dreidimensionales Kontakt-
modell zur Beschreibung von Kréften und Momenten am Reibelement eingesetzt, das ei-
ne sehr allgemeine Formulierung der Kontaktbedingungen enthilt. Eine Diskretisierung
der Kontaktfliche erméglicht es, Relativverdrehungen des Reibelements gegentiber der
Schaufelfufiplatte zu berticksichtigen, sodass der von SANLITURK ET AL. [140] eingefiihr-
te rein empirische Korrekturfaktor nicht erforderlich ist. Der Vergleich der verschiedenen
Reibelementtypen zeigt zum einen die Tendenz des Cottage Roof Dampers zum Abheben,
d.h. zum partiellen Kontaktverlust an den Reibelementkanten; zum anderen offenbart
dieser Dampfertyp eine bessere Dampfungswirkung bei kleinen Erregerordnungen, bei
denen zylinderformige Reibelemente zum Abrollen neigen.
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Die Tatsache, dass ein keilférmiger Dampfer auch bei gleichphasiger Schwingung benach-
barter Schaufeln eine Ddmpfungswirkung erwarten lasst, wird auch in JARELAND [79] er-
wahnt. Der Autor nutzt fiir seine Untersuchungen von keilférmigen Reibelementen nach
Bild 1.7c sowohl das von CSABA [36] vorgeschlagene bar model als auch eine Parallelschal-
tung von Elasto-Gleit-Modellen, siehe Abschnitt 1.2.3, zur Bestimmung der tangentialen
Kontaktkrafte. Der Kontakt wird in Normalenrichtung als starr angenommen. Der Autor
zeigt auf der Basis von Frequenzgiangen und einem Vergleich zwischen Ergebnissen einer
Zeitschrittintegration, der HBM und der HHBM (Higher Order Harmonic Balance Method),
dass die Beriicksichtigung héher Harmonischer nur zu vernachlissigbaren Anderungen
der Ergebnisse fiihrt. Auf der Basis verschiedener Parameterstudien stellt der Autor eine
verbesserte Dampfungswirkung bei grofieren Kontaktwinkeln fest und begriindet dies
mit den grofieren Relativbewegungen in den Kontaktzonen. Diese Eigenschaft wird an
spaterer Stelle dieser Arbeit nochmals detaillierter aufgegriffen, siehe Abschnitt 3.2.3.2.
Eine Variation der Dampfersteifigkeit bestatigt die schon von GRIFFIN [65] festgestellte
Tendenz der geringeren Dampfungswirkung elastischer Dampfer. Hinsichtlich der schon
genannten Problematik des Kontaktverlustes eines Reibelements mit flichigen Kontakten
sei u. a. auf die Patentschrift von BOBO [17] verwiesen, der ein Abrollen als Ursache fiir
ein damper rocking sieht und die in Bild 1.7d angegebene modifizierte Dampfergeometrie
vorschlégt.

1.2.24 Asymmetrische Reibelemente

Die Behandlung von Reibelementen mit nicht-symmetrischer Querschnittsflache und
den daraus resultierenden unterschiedlichen Kontaktbedingungen im linken und rechten
Kontakt des Dampfers ist in der Literatur bislang nahezu vollstindig vernachldssigt wor-
den. Von YANG UND MENQ [194] werden an dem bereits in Bild 1.7a dargestellten keil-
formigen Reibelement mit beidseitig flaichigem Kontakt unterschiedliche Kontaktwinkel
im linken und rechten Kontakt grundsétzlich zugelassen. Auf die Besonderheiten einer
asymmetrischen Konfiguration wird aber nicht eingegangen. Untersuchungen hinsicht-
lich einer asymmetrischen Gestaltung der Kontaktwinkel fiir ansonsten symmetrische
zylinderformige Reibelemente werden von PANNING ET AL. [119] durchgefiihrt. Ein Ver-
gleich zwischen der Wirkungsweise vollstindig asymmetrischer Reibelemente, die sich
durch eine ebene und eine gekriimmte Kontaktflache auszeichnen, und zylinderférmi-
ger Reibelemente wird erstmals von PANNING ET AL. [117] angegeben. Voraussetzung
zur Berticksichtigung asymmetrischer Kontaktbedingungen ist eine moglichst allgemei-
ne Formulierung des Kontaktmodells, sodass die hdufig genutzte Annahme identischer
Kontaktbedingungen im linken und rechten Kontakt nicht notwendigerweise erfiillt sein
muss.

1.2.2.5 Geteiltes Deckband

Neben der Kopplung benachbarter Schaufeln iiber ein Reibelement stellt die unmittelbare
Kopplung {iber ein geteiltes Deckband, so genannter shrouds, eine vielfach in der Praxis
realisierte Moglichkeit der Schaufelkopplung dar, vgl. Bild 1.3a. Neben der versteifenden
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Wirkung kommt es auch hier in den Kontaktzonen zu Relativbewegungen und entspre-
chenden Reibkriften, die zur Erh6hung der Dampfung beitragen. ZMITROWICZ [198, 199]
untersucht freie Schaufelschwingungen mit geteiltem Deckband. Der Autor erwdhnt
u.a. die aus der moglichen Relativbewegung resultierende geringere Steifigkeit gegen-
iiber einem durchgéngigen Deckband, dessen Koppelsteifigkeit formal gegen unendlich
geht.

Das spéter in Bild 1.9d auf Seite 21 dargestellte so genannte series-parallel-series-Modell
wird von MENQ ET AL. [102, 104] als Basis fiir ein Mikroschlupfmodell zur Bestimmung
der Kontaktkréfte u.a. in geteilten Deckbdndern und der Bestimmung einer optimal
einzustellenden Normalkraft zwischen den Deckbdndern genutzt. Auf der Grundlage
des von YANG UND MENQ [193] und YANG [190] weiterentwickelten, dreidimensionalen
Kontaktmodells untersuchen CHEN UND MENQ [28, 29] wiederum die wichtige Frage der
optimalen Normalkraft zwischen den Deckbdndern. Hierzu wird eine modale Beschrei-
bung der Schaufeln genutzt und eine multiharmonische Balance zur Linearisierung der
nichtlinearen Kontaktkrifte angewandt.

TREYDE [168] untersucht den Deckbandkontakt unter Beriicksichtigung von Relativver-
schiebungen sowie -verdrehungen im Kontakt. Zur Bestimmung der Tangentialkrafte
kommt die von BALMER [8] angegebene Approximation des Modells nach CATTANEO
und MINDLIN zum Einsatz. Die Schaufeln werden mit Hilfe von analytischen Aus-
driicken fiir die Eigenformen von Balkenstrukturen beschrieben. Experimentelle Un-
tersuchungen zur Identifikation der fiir das Rechenmodell notwendigen Kontaktstei-
figkeiten zeigen deren Abhidngigkeit von der Kontaktnormalkraft, die mit der steigen-
den Anzahl in Kontakt tretender Rauheitsspitzen begriindet wird. Dieses Modell wird
von SEXTRO [148, 149] auf dreidimensionale Schwingungen von Turbinenschaufeln mit
Deckband erweitert. Anders als von TREYDE [168] wird hier eine Diskretisierung der
Kontaktflache in einzelne Punktkontakte vorgeschlagen, die es ermdglicht, neben Kon-
taktkrdften auch -momente abzubilden, siehe auch Bild 1.8a. Zur Beriicksichtigung der
in [168] beobachteten nichtlinearen Kraft-Verschiebungskennlinie in Normalenrichtung
werden nichtlineare Kontaktsteifigkeiten eingefiihrt, die den versteifenden Effekt mit zu-
nehmender Normalkraft durch eine Approximation des von ABBOTT UND FIRESTONE [1]
angegebenen Materialanteils rauer Oberflaichen wiedergeben. Einen Vergleich von Si-
mulationen auf der Basis des entwickelten Kontaktmodells mit experimentellen Er-
gebnissen einer rotierenden realen Beschaufelung geben SZWEDOWICZ ET AL. [165] an.
SZWEDOWICZ ET AL. [163] ldsst sich die Aussage entnehmen, dass die mit Hilfe einer
Finite-Element-Berechnung ermittelten Resonanzfrequenzen einer Beschaufelung mit ge-
teiltem Deckband deutlich von der Abschédtzung der realen Kontaktfldche, die sich an den
Deckbédndern einstellt, abhdngt.

Weitere Untersuchungen zu Deckbandkopplungen finden sich u. a. in GRIFFIN UND LA-
BELLE [67], die ein von YANG UND MENQ [193] vorgeschlagenes Kontaktmodell verwen-
den, das neben einem tangentialen einen weiteren Freiheitsgrad in Normalenrichtung be-
sitzt, sodass auch der Fall der Separation beriicksichtigt werden kann. In diesem Zusam-
menhang erwdhnt WANG [171], dass die Beriicksichtigung einer variablen Normalkraft
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im Deckband zu gleichen Ergebnissen wie eine konstante Normalkraft fiihrt, so lange kei-
ne Separation auftritt. Der Autor fiihrt weiter eine Variation des Deckbandwinkels durch
und stellt zusammenfassend fest, dass die Flichennormale der Kontaktfliche moglichst
senkrecht auf der Richtung der Relativbewegung zwischen zwei benachbarten Schaufeln
stehen sollte, um den besten Dampfungseffekt zu erzielen. PETROV UND EWINS [125, 126]
wenden ebenfalls ein Kontaktmodell an, das eine Offnung des Kontaktes beriicksichtigt.
Eine dem Deckband vergleichbare Kopplung untersuchen WILLIAMS UND EARLES [183],
die die optimale Position eines so genannten clapper rings zu etwa 2/3 der Schaufelldn-
ge bestimmen. D’AMBROSIO ET AL. [39] untersuchen die Abhédngigkeit der Resonanz-
frequenzen verschiedener Biegeschwingungen von Modellschaufeln mit geteiltem Deck-
band in Abhédngigkeit der im Kontakt herrschenden Normalkrifte.

1.2.2.6 Weitere Koppelelemente

Neben der weit verbreiteten indirekten Kopplung benachbarter Schaufeln iiber Reibele-
mente und der direkten Kopplung iiber ein geteiltes Deckband finden sich in der Literatur
Arbeiten, die sich mit der Untersuchung weiterer konstruktiver Losungen der Kopplung
von Turbinenschaufeln und insbesondere der Nutzung von Reibungseffekten befassen.
Einige Beispiele derartiger Koppelelemente, siehe auch Bild 1.3, seien an dieser Stelle
stellvertretend aus Griinden der Vollstindigkeit genannt, wenngleich sie in dem in dieser
Arbeit entwickelten theoretischen Modell keine Beriicksichtigung finden. Die Moglichkeit
der Schwingungsddmpfung von Leitschaufeln auf der Basis von Energiedissipation durch
Reibung wird z. B. von BERRUTI ET AL. [9, 10, 11, 12] sowohl experimentell als auch theo-
retisch ausfiihrlich untersucht. Auch hier findet die HBM zur Linearisierung der Kon-
taktkréfte erfolgreich Anwendung. JT1ET AL. [83] schlagen ein einfaches Modell fiir den
Vergleich zwischen Messung und Rechnung von Schwingungen von Turbinenschaufeln
vor, die iiber einen Dampferdraht gekoppelt sind. Wie auch im Fall von Reibelementen
lasst sich der grofie Einfluss der Normalkraft auf die Amplitudenreduktion sowie der
Anstieg der Resonanzfrequenz erkennen. Auch hier erfolgt die Linearisierung der Reib-
krafte mit Hilfe der HBM. WOLTER [188] fiihrt ausfiihrliche experimentelle Studien an
den Laufschaufeln einer Kondensationsdampfturbine hinsichtlich der Wirkungsweise ei-
nes eingelegten Dampferdrahtes durch. Er stellt neben einer Amplitudenreduktion im
Vergleich zu freistehenden Schaufeln auch den Einfluss der Dampferdrahtmasse unter
Verwendung von Titan- bzw. Stahldrédhten fest, der sich in einem Anstieg der Resonanz-
frequenz bei groflerer Dampferdrahtmasse zeigt. Den Effekt ansteigender Resonanzfre-
quenz bei gleichzeitiger Amplitudenreduktion im Vergleich zur freistehenden Schaufel
stellen auch URLICHS ET AL. [169] an einer Dampfturbinenschaufel mit Dampferdraht
fest. Ein Vergleich der Wirkungsweise verschiedener Koppelelemente wie den schon ge-
nannten Reibelementen, Deckbédndern und Dampferdrahten sowie Bindestiften und Mehr-
fachkopplungen findet sich in SEXTRO [151].

1.2.2.7 Verstimmte Beschaufelungen mit Koppelelementen

In Verbindung mit der Untersuchung von Koppelelementen lassen sich einige wenige
Publikationen finden, die eine Verstimmung des Systems etwa hinsichtlich der Schaufel-
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eigenfrequenzen oder der Kontaktparameter zulassen und die Auswirkungen einer sys-
tematischen Schaufelanordnung analysieren.

MUSZYNSKA UND JONES [113] haben schon frith Untersuchungen hinsichtlich der Folgen
einer Variation der Reib- und Erregerkréfte im Hinblick auf die Schwingungsamplituden
durchgefiihrt und festgestellt, dass eine Variation etwa des Reibkoeffizienten einen deutli-
chen Anstieg der Schwingungsamplitude zur Folge haben kann. GRIFFIN UND SINHA [68]
berichten auf der Basis von einfachen mechanischen Modellen unverstimmter und
verstimmter Beschaufelungen, dass sich die der Reibelementmasse proportionale op-
timale so genannte slip load im Fall frequenzverstimmter Schaufeln nicht signifikant
von der des unverstimmten Systems unterscheidet. Zu dhnlichen Ergebnissen kommen
JARELAND UND CSABA [81], die ebenfalls ermitteln, dass die optimale Reibelementmasse
fiir das verstimmte System der der unverstimmten Beschaufelung entspricht. Weiterhin
stellen die Autoren fest, dass eine Verstimmung der Schaufeleigenfrequenzen einen deut-
lich grofieren Einfluss als eine Verstimmung der Kontaktparameter wie z. B. der Kontakt-
lange aufweist.

BLADH ET AL. [14] nutzen das von den Autoren in [15,16] entwickelte reduzier-
te Modell, siehe Abschnitt 1.2.1.2, zur Analyse verstimmter Deckbandschaufeln.
CHA UND SINHA [25, 26, 27] untersuchen den Einfluss stochastisch gestorter Erre-
gerkrifte auf das Schwingungsverhalten von Schaufelkrdnzen mit Reibelementen.
CHEN UND SINHA [30] analysieren ebenfalls die Verteilung der Schwingungsamplituden
einer verstimmten Beschaufelung mit Reibungsdampfern. KUANG UND HUANG [94] be-
stiatigen die oben genannte Tendenz zur Lokalisierung bei schwacher Kopplung durch
die Variation der ein Deckband reprasentierenden Koppelsteifigkeit. Mit Hilfe eines kom-
binierten Zeit-/Frequenzbereich-Verfahrens analysieren GUILLEN UND PIERRE [69] fre-
quenzverstimmte Systeme mit Reibungsdampfern.

BALMER [8] vergleicht die Simulationsergebnisse unverstimmter und verstimmter Be-
schaufelungen hinsichtlich einer Frequenz- und Kontaktparameterverstimmung, indem
er den Einfluss einer Variation des Reibkoeffizienten und der Kontaktsteifigkeit unter-
sucht. Eine Kopplung der frequenzverstimmten Schaufeln erfolgt ausschlieSlich iiber
die Reibelemente, die Radscheibe wird nicht bertiicksichtigt. Der Autor stellt fest, dass
sich eine Verstimmung des Reibkoeffizienten im Wesentlichen auf die Amplitude in der
Hauptresonanz und eine Verstimmung der Kontaktsteifigkeit auf den Verlauf des Fre-
quenzganges im Bereich der Nebenresonanzen auswirkt. Hinsichtlich einer systemati-
schen Verteilung der Schaufeln beziiglich ihrer Eigenfrequenzen lédsst sich kein Vorteil
gegeniiber einer stochastischen Anordnung feststellen. In SEXTRO [147] wird die Kopp-
lung verstimmter Schaufeln iiber eine elastische Radscheibe durch die Anwendung der
Substrukturtechnik bertiicksichtigt. Als Ansatzfunktionen fiir die Verformung der Schau-
fel dienen die Starrkdrpermoden der freien Schaufel sowie die Schwingungsformen der
fest eingespannten Schaufel und der Radscheibe, vgl. Bild 1.4d. Uber die Formulierung
von Koppelbedingungen werden die Bewegungsgleichungen des Gesamtsystems formu-
liert. Der Autor stellt eine deutliche Abhédngigkeit des Schwingungsverhaltens von einem
Frequenzmistuning fest, das u.a. zu Lokalisierungseffekten fiihrt, wahrend der Einfluss
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einer Kontaktparameterverstimmung von eher untergeordneter Bedeutung ist. Frequenz-
und Kontaktverstimmung sind auch Gegenstand der Arbeit von KRZYZYNSKI ET AL. [93]
sowie PETROV UND EWINS [128], die u.a. eine Verstimmung des Abstandes zwischen
den Deckplatten benachbarter Schaufeln sowie unterschiedlicher Normalkrifte und Tan-
gentialsteifigkeiten an Reibelementen analysieren. Der Frage nach der optimalen An-
ordnung verstimmter Schaufeln auf dem Scheibenumfang unter Bertiicksichtigung von
Reibelementen sowie der moglichen Nutzung einer systematischen Verstimmung der
zundchst unverstimmten Schaufeln gehen u.a. BALMER [8], PANNING ET AL. [120] und
GOTTING [63] nach. In [63] finden sich dartiiber hinaus ausfiihrliche experimentelle Un-
tersuchungen zu der Wirkungsweise verschiedener Dampfertypen in einer rotierenden
beschaufelten Scheibe.

1.2.3 Kontaktformulierung

Die allgemeine Untersuchung des Kontaktes zwischen zwei Kérpern und das damit ver-
bundene Phdnomen der Reibung ist schon sehr lange Gegenstand wissenschaftlicher
Forschung. Schon die Beobachtungen von DA VINCI im 15. Jh. und AMONTONS [5]
im 17. Jh. sowie spdater COULOMB [33] im 18. Jh. fiihrten zu Aussagen, die auch heu-
te noch - wenn auch teilweise eingeschrdnkt - die Grundlage der Kontaktberechnung
in vielen technischen Anwendungen bilden: Die Reibkraft zwischen zwei Korpern ist
der zwischen ihnen wirkenden Normalkraft proportional, sie ist unabhdngig von der
Kontaktflache und der Proportionalitdtsfaktor ist von der Gleitgeschwindigkeit unab-
hingig und in der Gleitphase kleiner als wéahrend des Haftens. Einen ausfiihrlichen
Uberblick iiber die historische Entwicklung der Untersuchungen auf dem Gebiet der
Reibung gibt u.a. DOWSON [43]. Hinsichtlich des Normalkontaktes findet auch heute
noch vielfach die von WINKLER [185] vorgeschlagene elastische Bettung Anwendung,
die auf der Annahme unabhéngig voneinander agierender Normal- und Tangentialstei-
figkeiten beruht und mitunter auch als Biirstenmodell, elastic foundation oder elastic layer
bezeichnet wird, siehe SEXTRO [150]. Zur Berechnung der Pressungsverteilung in der
Kontaktzone zwischen zwei elastischen Korpern findet auch in aktuellen Problemstellun-
gen hdufig die HERTZ sche Theorie [73] Anwendung. Wichtige Erkenntnisse zu Vorgén-
gen in der Tangentialrichtung eines HERTZ ’schen Kontaktes gehen auf CATTANEO [24]
und MINDLIN [108] zurtick. In der Zwischenzeit gibt es beziiglich der Kontaktmodellie-
rung eine Fiille von Publikationen, die sich mit verschiedenen Aspekten von Kontakt-
vorgdngen wie etwa der Temperaturverteilung, Verschleifs oder der detaillierten Bertick-
sichtigung von Rauheitseinfliissen, siehe u.a. GREENWOOD UND WILLIAMSON [64] so-
wie WILLNER [184], befassen. Mittlerweile hat sich die Kontaktformulierung, zumeist ba-
sierend auf so genannten Penalty-Verfahren, der LAGRANGE’schen Multiplikatortechnik
oder Mischformen, auch in kommerziellen Finite-Element-Programmen etabliert. Mit der
numerischen Umsetzung von Kontaktproblemen befassen sich u.a. WRIGGERS [189] und
EBERHARD [44]. Einen umfassenden Uberblick iiber verschiedene Aspekte der Kontakt-
formulierung gibt u.a. JOHNSON [84].
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Aufgrund der grofien Anzahl Publikationen aus dem Bereich der Kontaktmodellierung
soll in der folgenden Ubersicht ausschlieflich auf diejenigen aus der Literatur bekann-
ten Ansitze ndher eingegangen werden, die unmittelbar auf die Formulierung des Kon-
taktes zwischen Turbinenschaufeln und den verwendeten Koppelelementen angewandt
werden. Sie lassen sich im Wesentlichen auf der Basis folgender Kriterien klassifizieren:

e Ausdehnung des Kontaktes: Reduktion des Kontaktgeschehens auf einen Punkt-
kontakt oder Behandlung des flachigen Kontaktes,

e Anzahl Freiheitsgrade: ein-, zwei- oder dreidimensionales Kontaktmodell,

e Reibcharakteristik: Kraft-Verschiebungs-Zusammenhang und Reibhysterese (Ma-
kroschlupfmodell oder Berticksichtigung von Mikroschlupfeffekten), Berticksichti-
gung der Gleitgeschwindigkeit usw.,

o Normalkontakt: konstante oder zeitvariante Normalkraft.

Ausdehnung des Kontaktes Der nichtlineare Reibkontakt zwischen Turbinenschaufel
und Koppelelement wird zumeist lokal im Vergleich zur linear angenommenen globa-
len Gesamtstruktur betrachtet. Dennoch gibt es verschiedene Ansitze, die in dem Kontakt
auftretenden Krifte und Momente detaillierter aufzulésen. Die iiberwiegende Anzahl der
verwendeten Kontaktmodelle geht von einem Punktkontakt aus. Die Relativbewegung
zwischen den Kontaktpartnern wird durch die Relativverschiebung wr eines einzigen
Punktes P’ beziiglich der Lage eines koinzidierenden Punktes P angegeben. Eine exak-
tere Abbildung der Kontaktvorgénge, wie etwa die Bestimmung verteilter Krifte und
die daraus resultierenden Momente in einem fldchigen Kontakt, gelingt aber erst durch
die Berticksichtigung mehrerer Kontaktpunkte, die sich z.B. durch abweichende Rela-
tivverschiebungen wrt; oder Normalkréfte Fy; voneinander unterscheiden kénnen. Eine
Modellierung dieser Art schlagen SEXTRO ET AL. [154] zur Beschreibung eines Linien-
kontaktes vor, der in einzelne Punktkontakte diskretisiert wird. Die Relativverschiebung
eines beliebigen Kontaktpunktes ldsst sich aus der Verschiebung und Verdrehung eines
Kontaktreferenzpunktes und deren Abstand zueinander ermitteln. Eine Erweiterung auf
den flachigen Kontakt zwischen Deckbandschaufeln wird von SEXTRO [148] angegeben:
Die Kontaktzone wird in eine endliche Anzahl diskreter Punktkontakte unterteilt, deren
individuelle Relativverschiebungen sich wieder aus den verallgemeinerten Verschiebun-
gen eines Referenzpunktes ergeben, siehe Bild 1.8a. Der Vorteil dieser Vorgehensweise
liegt in der Moglichkeit, im Kontakt auftretende Verschiebungen und Momente in allen
Koordinatenrichtungen zu berechnen. Mikroschlupfeffekte aufgrund unterschiedlicher
Relativverschiebungen einzelner Kontaktpunkte lassen sich ebenfalls beriicksichtigen. So
beginnen beispielsweise die am Rande einer Kontaktzone befindlichen Kontaktpunkte im
Fall einer Verdrehung um die Kontaktnormale eher zu gleiten als nahe an der Drehach-
se liegende Punkte. Nahezu zeitgleich schlagt CSABA [37] ein sehr dhnliches Vorgehen
tiir die Untersuchung eines curved wedge dampers auf der Basis eines Biirstenmodells vor,
siehe Bild 1.8b. Anhand von Reibhysteresen und den in verschiedenen Zustanden ermit-
telten tangentialen Biirstenkréften ldsst sich in [37] sehr anschaulich die Verteilung der
Kontaktkrifte in der Kontaktzone erkennen.
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Bild 1.8: Diskretisierte Kontaktflichen: a) zur Untersuchung des Deckbandkontaktes,
nach SEXTRO [148]; b) Anwendung auf das Biirstenmodell eines curved wedge
dampers mit allgemeiner, elliptischer Kontaktfliche, nach CSABA [37]

Anzahl Freiheitsgrade im Kontakt Erste Uberlegungen zur Modellierung des Reib-
kontaktes zwischen Turbinenschaufel und Koppelelement fiihrten auf eindimensio-
nale Modelle, die eine Relativverschiebung im Kontakt in nur einer Richtung zu-
lassen, siehe u.a. GRIFFIN [65,66], MENQ ET AL. [104], PFEIFFER UND HAJEK [130],
BALMER [8], YANG UND MENQ [194] sowie CSABA [36]. Messungen der Relativver-
schiebungen z.B. in real ausgefiihrten Deckbandkontakten zeigen allerdings u.a. auf-
grund der Kopplung von Biege- und Torsionsschwingungen gekoppelte, zweidimen-
sionale Relativbewegungen, siehe SRINIVASAN UND CUTTS [159]. Die Beschreibung die-
ser Vorgdnge ermdglichte spdter die Hinzunahme eines weiteren Freiheitsgrades in der
Kontaktebene, siehe u.a. SEXTRO UND POPP [152], SANLITURK UND EWINS [138] sowie
MENQ UND YANG [105]. Die in jiingster Zeit vorgeschlagenen Modelle beriicksichtigen
dariiber hinaus einen weiteren Freiheitsgrad in Normalenrichtung, sodass z. B. auch der
Zustand der Separation, d. h. des Kontaktverlustes abgebildet wird. Dies kann unter Be-
riicksichtigung nur eines tangentialen Freiheitsgrades, sieche YANG ET AL. [192], zwei-
er voneinander entkoppelter tangentialer Freiheitsgrade, sieche YANG ET AL. [191], oder
unter Beriicksichtigung zweier gekoppelter tangentialer Freiheitsgrade erfolgen, siehe
u.a. YANG UND MENQ [196]. Dabei kann gezeigt werden, dass die HBM auch im Fall
der Separation recht genaue Approximationen der mit Hilfe von Zeitschrittintegratio-
nen ermittelten Frequenzginge liefert. Neben drei translatorischen Relativbewegungen
sind auch die oben genannten, auf einer Diskretisierung der Kontaktfliche basieren-
den Kontaktmodelle entwickelt worden, die Relativverdrehungen der Kontaktflachen ge-
geneinander zulassen, sodass sechs Freiheitsgrade berticksichtigt werden konnen, siehe
SEXTRO [148] sowie CSABA [37].

Reibcharakteristik In nahezu allen bekannten Publikationen zur Modellierung des Reib-
kontaktes zwischen Turbinenschaufeln basiert die Berechnung der Kontaktkréfte auf ei-
ner Form des so genannten Elasto-Gleit-Modells?, das aus einer Reihenschaltung eines

2Fiir die Reihenschaltung eines COULOMB’schen Reibkontaktes mit einer Elastizitit existieren in der
Literatur diverse Bezeichnungen, u.a. MASING-, JENKINS- oder PRANDTL-Element, Elastic COULOMB Fric-
tion Model, Macroslip Model, Elasto Slip Model usw. Hier soll einheitlich der u.a. auch von KLAMT [88] und
WIBBROCK [186] genutzte Begriff Elasto-Gleit-Modell verwendet werden.
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Bild 1.9: Diskrete Reibmodelle: a) Elasto-Gleit-Modell; b) IWAN-Modell; ¢) MASING-
Modell; d) so genanntes series-parallel-series-Modell

COULOMB’schen Reibelements mit dem Reibkoeffizienten y und der Normalkraft Fy so-
wie einer tangentialen Steifigkeit k1 besteht, siehe Bild 1.9a. Wird eine Anzahl n die-
ser Elemente in einer Parallelschaltung zusammengefasst, wird nach OTTL [115] von
einem so genannten MASING-Modell, siehe [101], gesprochen, vgl. Bild 1.9¢c. Die alter-
native Reihenschaltung von parallel angeordneten Reibkontakten und Steifigkeiten, vgl.
Bild 1.9b, wird als IWAN-Modell bezeichnet, siehe [78]. In SANLITURK UND EWINS [138]
sowie MENQ ET AL. [102] werden diese als parallel-series bzw. series-parallel model bezeich-
net und beide IWAN zugeschrieben. Mit dem so genannten series-parallel-series-Modell
nach Bild 1.9d, das von MENQ ET AL. [102] als Grundlage fiir eine schubelastische Bet-
tung verwendet wird, ldsst sich das IWAN-Modell als Grenzfall mit kt; — oo abbilden.
Eingangsgrofie zur Berechnung des Zusammenhangs zwischen Tangentialkraft Fy und
tangentialer Relativverschiebung wr ist entweder die Relativbewegung zwischen den
hier mit P’ und P bezeichneten Punkten (nach OTTL [115] vorzugsweise bei MASING-
Modellen) bzw. die Tangentialkraft (vorzugsweise bei INAN-Modellen).

Entscheidend fiir eine ausreichend genaue Abschdtzung der in den Reibkontak-
ten dissipierten Energie ist eine sinnvolle Approximation von real auftreten-
den Reibhysteresen, deren Flacheninhalt der im Reibkontakt dissipierten Ener-
gie entspricht. Die experimentelle Ermittlung von Reibhysteresen im Zusam-
menhang mit Reibungsddmpfung an Turbinenbeschaufelungen, wie sie u.a. von
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BALMER [8], CSABA [37], SANLITURK ET AL. [140], SZWEDOWICZ ET AL. [164],
BERRUTI ET AL. [9], STANBRIDGE ET AL. [160], KOH ET AL. [90], FILIPPI ET AL. [56]
und D’AMBROSIO ET AL. [39] angegeben werden, zeigt zumeist mehr oder weniger
deutlich ausgepragte Mikroschlupfbereiche. Diese sind dadurch gekennzeichnet, dass
mit zunehmender tangentialer Relativverschiebung wr grofsere Bereiche der Kontakt-
fliche in den Zustand des Gleitens versetzt werden, wiahrend kleinere Bereiche noch
im Haftzustand verbleiben, bevor Makrogleiten eintritt. Diese Mikroschlupfvorgédnge
spiegeln sich in den Reibhysteresen in einem kontinuierlichen, durch eine Reduktion der
tangentialen Steifigkeit gekennzeichneten Ubergangsbereich vom Haftzustand in den
Zustand des Makrogleitens wider. Die sich aus dem einfachen Elasto-Gleit-Modell erge-
bende Reibhysterese ist nicht in der Lage, diese Mikroschlupfbereiche abzubilden, siehe
Bild 1.10a, sodass sich verschiedene Ansédtze zur genaueren Approximation der Kraft-
Verschiebung-Kennlinien etabliert haben. So schlagen etwa SANLITURK ET AL. [141] fiir
die beiden Aste der Hysterese einen Exponentialansatz in der Form

WT max T¥T
FT(wT) = :,:FT,max(l —e 7 wT’maX) + 2PT,max(1 —e 7 2 ) (15)
mit den Parametern Frpm,c und < vor, siehe Bild 1.10b. Eine auf dem MASING-
Modell basierende Beschreibung der Reibhysteresen kann u.a. durch die Anpas-
sung der individuellen Parameter einzelner Elasto-Gleit-Modelle erfolgen, siehe etwa
SANLITURK UND EWINS [138] und auch GAUL UND NITSCHE [61]. Die Tangentialkraft er-
gibt sich dann allgemein aus der Summation
NGleit n
Fr(wr) = Y pikni+ Y, ki (wr —wry,) (1.6)
i=1 i=ngeit+1
mit der Anzahl ngy;; der im Gleitzustand befindlichen Elasto-Gleit-Modelle und den Ver-
schiebungen wry, zu Beginn der letzten Haftphase einzelner Elasto-Gleit-Modelle i. Auf

a) b) <) d)

Reibkraft Fr [N]
(@]

-2 0 2 -2 0 2 -2 0 2 -2 0 2
Relativverschiebung wr [mm]

Bild 1.10: Qualitative Darstellung von Reibhysteresen: a) auf der Basis eines Makro-
schlupfmodells nach Bild 1.9a; b) durch Approximation des Reibkraftverlaufs
mit Exponentialfunktionen nach SANLITURK ET AL. [141]; c) durch Variation
der Parameter der einzelnen Reibstrdnge des MASING-Modells nach Bild 1.9¢,
etwa zur Abbildung der HERTZ’schen Flachenpressung, vgl. SEXTRO [147];
d) unter Berticksichtigung eines variablen Reibwertes nach BERRUTI ET AL. [9]
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diese Weise ldsst sich beispielsweise mit einer entsprechenden Verteilung der Normal-
kréfte Fy; die HERTZ sche Flachenpressung abbilden, vgl. SEXTRO [147] und Bild 1.10c.

Hinsichtlich des Reibkoeffizienten u ist festzustellen, dass nahezu alle auf Schau-
felschwingungen angewandten Kontaktmodelle von einem konstanten Reibkoeffizien-
ten ausgehen und die Relativgeschwindigkeit somit keine Bertiicksichtigung findet.
BERRUTI ET AL. [9] versuchen, gemessene Reibhysteresen durch eine lineare Abhéngig-
keit 4 = p(wr) des Reibkoeffizienten von der Relativbewegung in den Bereichen gerin-
ger Steigung der Hysterese zu approximieren, siehe Bild 1.10d. WANG UND SHIEH [173]
présentieren Ergebnisse fiir einen Einmassenschwinger mit einem einfachen Elasto-Gleit-
Modell und geschwindigkeitsabhdngigem Reibkoeffizienten und stellen fest, dass sich im
Gegensatz zu Modellen mit konstantem Reibkoeffizienten groéflere Schwingungsamplitu-
den und kleinere Resonanzfrequenzen ergeben. Die Autoren weisen aber auch auf die
Schwierigkeiten bei der experimentellen Ermittlung der Reibcharakteristik hin und nut-
zen einen Exponentialansatz zur Ermittlung des funktionalen Zusammenhangs zwischen
Relativgeschwindigkeit @y und Reibkoeffizient y = p(wr).

Ein auf dem kontinuierlichen Grenzfall des diskreten series-parallel-series-Modells nach
Bild 1.9d basierendes Vorgehen schlagen MENQ ET AL. [102] mit dem so genannten bar
model vor, das aus einem {iber eine schubelastische Bettung mit der Umgebung gekoppel-
ten elastischen Balken der Dehnsteifigkeit EA besteht, siehe Bild 1.11. Die am Balkenende
angreifende Kraft Fy fiihrt in der elastischen Schicht zu Haft- und Gleitbereichen, sodass
Mikroschlupfeffekte abbildbar sind. Die Autoren zeigen, dass diese mit steigendem Ver-
héltnis der Steifigkeiten der elastischen Schicht zur Balkensteifigkeit deutlicher auftre-
ten. In MENQ ET AL. [104] wird dieses Modell u. a. auf Reibelemente und den Deckband-
kontakt angewandt. Eine modifizierte Version dieses Modells unter Vernachldssigung der
elastischen Schicht und unter der Annahme einer quadratischen Funktion fiir die Flachen-
pressung p wird von CSABA UND ANDERSSON [38] und CSABA [36] zur Modellierung des
Kontaktes zwischen Reibelement und Schaufelfufiplatte genutzt. Spater weist CSABA [37]
aber auf entscheidende Schwiachen des Modells hin, die er in der unbekannten anzuset-
zenden Querschnittsfliche A des Balkens zur Modellierung von realen Reibelementen
sowie in der Beschrankung auf eindimensionale Relativbewegungen sieht. Aus diesem
Grund wird in [37] anstelle des bar models das in Bild 1.8b dargestellte zweidimensionale

elastischer Balken
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Haftbereich Gleitbereich
schubelastische Bettung

Bild 1.11: So genanntes bar model, nach MENQ ET AL. [102]
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Biirstenmodell genutzt. Auch von JARELAND wird dieser Weg beschritten: Nachdem zu-
ndchst in JARELAND UND CSABA [81] das bar model zum Einsatz kommt, wird der Reib-
kontakt spdter mit Hilfe eines MASING-Modells (JARELAND [79]) und des von CSABA [37]
entwickelten Biirstenmodells (JARELAND [80]) beschrieben.

Normalkontakt Die oben beschriebene Tendenz zu einer exakteren Kontaktmodellie-
rung ldsst sich insbesondere am Beispiel des Normalkontaktes erkennen. Wéahrend die
im Kontakt herrschende Normalkraft in den urspriinglichen Kontaktmodellen zumeist
als konstant angesehen wird und ein entsprechender Freiheitsgrad unberiicksichtigt
bleibt, lassen z. B. YANG UND MENQ [196] harmonische Fluktuationen der Normalkraft
zu. PETROV UND EWINS [125] bestimmen die im Kontakt wirkende Normalkraft aus ei-
nem so genannten gap element mit einer linearen Feder und moglicher Separation. Ab-
hiangig von der anfanglichen Distanz der Kontaktpartner und der Schwingungsampli-
tude in Normalenrichtung kann den Frequenzgidngen eine degressive oder progressive
Steifigkeit des Kontaktes entnommen werden. Den Einfluss der Normalkraftvariation
auf die Reibhysteresen zeigen u.a. YANG ET AL. [192], CSABA [37], SEXTRO [150] sowie
PETROV UND EWINS [127]. In diesem Zusammenhang weisen SANLITURK ET AL. [140]
darauf hin, dass die wiahrend einer Schwingungsperiode auftretende Normalkraft in ei-
nem Reibkontakt deutlich von der statischen Normalkraft abweichen kann. Im Gegensatz
dazu nimmt CSABA [37] an, dass der dynamische Anteil der Normalkraft im Vergleich zu
den aufgrund der Rotation auf den Dampfer wirkenden grofien statischen Normalkréaf-
te in der realen Anwendung vernachléssigbar ist. Der zusdtzliche Einfluss der bei realen
Kontakten stets vorhandenen Oberflachenrauheit wird von SEXTRO [148] durch nichtli-
neare Steifigkeiten in Normalenrichtung berticksichtigt.

1.3 Inhalt und Ziel dieser Arbeit

Das Ziel dieser Arbeit ist es, ein experimentell abgesichertes Modell einer durch Reibele-
mente gekoppelten Beschaufelung zu entwickeln, welches die Optimierung beliebiger, in
der Praxis eingesetzter Reibelemente erlaubt. Damit soll eine Liicke im heutigen Wissens-
stand geschlossen werden, die sich aus der fehlenden Kenntnis iiber den Einfluss ver-
schiedener konstruktiver Parameter des Koppelelements auf das Schwingungsverhalten
des Gesamtsystems ergibt. Wahrend in aktuellen Publikationen nur selten auf die indi-
viduelle Geometrie ausgefiihrter Koppelelemente eingegangen wird und insbesondere
ein detaillierter Vergleich verschiedener konstruktiver Losungen nahezu ganzlich fehlt,
soll das in dieser Arbeit entwickelte Berechnungsverfahren in der Lage sein, Aufschliis-
se hinsichtlich des Optimierungspotenzials einzelner Parameter fiir moglichst allgemeine
Koppelelemente zu geben. Im Mittelpunkt steht dabei die theoretische und experimen-
telle Untersuchung verschiedener Reibelemente, die sich hinsichtlich ihrer Geometrie in
die in Bild 1.12 dargestellten drei Grundtypen unterteilen lassen: zylinderférmige, asym-
metrische und keilférmige Reibelemente. Auf diese Reibelementtypen lassen sich nahezu
beliebige Reibelementgeometrien, wie sie etwa in Bild 1.5 dargestellt sind, zurtickfiihren.
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a) b)

Bild 1.12: Untersuchte Reibelementgeometrien: a) zylinderférmiges Reibelement;
b) asymmetrisches Reibelement; c) keilférmiges Reibelement

Das zur Untersuchung dieser verschiedenen Geometrien entwickelte Kontaktmodell
muss daher moglichst allgemein formuliert sein, sodass dariiber hinaus auch eine ver-
gleichende Analyse von Deckbandkontakten moglich ist. Im Gegensatz zu den vielfach
in der Literatur vorgeschlagenen vereinfachten mechanischen Ersatzmodellen zur Un-
tersuchung grundsatzlicher Phanomene soll das in dieser Arbeit entwickelte Verfahren
unmittelbar auf den Ergebnissen einer dreidimensionalen Finite-Element-Berechnung ei-
ner realen Beschaufelung aufbauen, siehe auch Bild 1.13. In Verbindung mit der erstmals
durchgefiihrten detaillierten Unterscheidung verschiedener Reibelementgeometrien wird
die Basis fiir eine systematische Untersuchung verschiedener Parameter zum tieferen Ver-
standnis des Einflusses der Koppelelemente auf das dynamische Verhalten der Beschau-
felung geschaffen.

Eine weitere Forderung an das zu entwickelnde Berechnungsverfahren ist die Umsetzung
in ein Programmsystem, das sich unmittelbar in der praktischen Schaufelauslegung an-
wenden ldsst, sodass eine Auslegung und Optimierung verschiedener Koppelelemente
ohne weitere Vereinfachungen fiir reale Beschaufelungen ermdoglicht wird. Hierzu sollen
alle relevanten Effekte und Einflussgrofien berticksichtigt werden, um so ein praxistaugli-
ches Gesamtkonzept zur Auslegung von Koppelelementen fiir Turbinenbeschaufelungen
zur Verfiigung zu stellen.

Aufbauend auf den Arbeiten von BALMER [8] und SEXTRO [147, 148] soll das zu entwi-
ckelnde Berechnungsverfahren u. a. folgende Aspekte umfassen:

e Berechnung dreidimensionaler Schaufelschwingungen mit Reibelementen und
Deckbdndern in unverstimmten und verstimmten Beschaufelungen,

e Beriicksichtigung verschiedener Koppelelemente, insbesondere beliebiger Reibele-
mentgeometrien und geteilter Deckbander,

e Entwicklung von Schnittstellen und Anbindung zu vorhandenen Finite-Element-
Modellen,

e automatisierte Parametervariationen zur Optimierung konstruktiver Parameter.
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Bild 1.13: Konzept zur Berechnung des nichtlinearen Gesamtsystems

Im Folgenden soll zunéchst ein theoretisches Modell zur Berechnung beschaufelter Schei-
ben mit Koppelelementen auf der Basis der oben genannten Forderungen entwickelt wer-
den. Dies umfasst die Beschreibung der Dynamik des Schaufelkranzes im unverstimmten
und verstimmten Fall sowie die Modellierung der auf die Schaufelblédtter wirkenden dy-
namischen Erregerkréfte. Fine zentrale Bedeutung kommt der Modellierung des Reib-
kontaktes zwischen Schaufel und Koppelelement zu, die ausfiihrlich dargestellt wird.
Abschlieflend werden die Bewegungsgleichungen des gekoppelten Gesamtsystems fiir
verschiedene Systemtypen wie der unverstimmten und der verstimmten beschaufelten
Scheibe sowie von Kettenstrukturen hergeleitet. Weiterhin wird kurz die Umsetzung der
entwickelten Verfahren in verschiedene Simulationsprogramme zur praktischen Schau-
felauslegung dargestellt.

Im Anschluss sollen detaillierte Parameterstudien hinsichtlich aller relevanter Parameter
Einblicke in die Wirkungsweise verschiedener Dampfertypen im zundchst unverstimm-
ten Schaufelkranz geben. Zu diesem Zweck werden am Beispiel eines Referenzsystems
verschiedene Variationen u. a. hinsichtlich der Kontaktparameter, der Erregerkrifte und
insbesondere der Reibelementgeometrie durchgefiihrt, um zum einen die Sensitivitét be-
ziiglich Parameterschwankungen und zum anderen die im Hinblick auf eine moglichst
gute Dampfungswirkung optimalen Parameter zu ermitteln. Insbesondere sollen Vor-
und Nachteile der verschiedenen Reibelementgeometrien herausgestellt werden. Neben
dem Einfluss der Koppelelemente auf die Schwingungsamplitude soll auch der Einfluss
auf die Resonanzfrequenzen verschiedener Schwingungsfamilien untersucht und ein Ge-
samtkonzept zur sinnvollen Auslegung von Koppelelementen vorgeschlagen werden.
Dariiber hinaus sollen exemplarische Studien beziiglich einer Frequenz- sowie einer Kon-
taktverstimmung grundlegende Effekte bei verstimmten Beschaufelungen aufzeigen. In
diesem Zusammenhang soll auch auf die Frage einer vorteilhaften systematischen An-
ordnung der Schaufeln auf dem Scheibenumfang eingegangen werden.

Abschliefiend soll anhand von Anwendungsbeispielen die Wirkungsweise von Reibele-
menten unterschiedlicher Geometrie aufgezeigt werden. Hierzu dient zum einen ein ver-
einfachtes, aus zwei iiber ein Reibelement gekoppelten Modellschaufeln bestehendes Ver-
suchsmodell. Zum anderen soll anhand von Beispielen aus dem Fluggasturbinenbau und
dem Bereich stationdrer Gasturbinen die Anwendung des entwickelten Berechnungsver-
fahrens auf reale Schaufelkrédnze und die Vorgehensweise bei der praktischen Auslegung
von Reibelementen demonstriert werden.
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2 Modellbildung

Im vorliegenden Kapitel der Modellbildung wird zundchst auf die Dynamik der beteilig-
ten Strukturen wie der beschaufelten Scheibe und der Reibungsddampfer eingegangen. Im
Anschluss an die Beschreibung der dufieren Erregerkréfte wird ein Kontaktmodell vorge-
stellt, mit dessen Hilfe die zwischen Schaufel und Koppelelement auftretenden Kontakt-
kréfte bestimmt werden. Im Anschluss werden die gefundenen Beziehungen zu einem
Gesamtmodell zusammengefasst und kurz dessen programmtechnische Umsetzung zur
Losung der Gesamtgleichung vorgestellt. Dariiber hinaus werden Hinweise zur Ermitt-
lung notwendiger Modellparameter gegeben. Zusammenfassend soll die Praxistauglich-
keit des entwickelten Verfahrens diskutiert und auf Grenzen der Anwendbarkeit einge-
gangen werden.

2.1 Dynamische Beschreibung der Teilstrukturen

Im Folgenden soll die Herleitung der Bewegungsgleichungen der zunédchst ungekoppel-
ten Teilstrukturen der beschaufelten Scheibe und der Reibelemente erfolgen. Zu diesem
Zweck werden zundchst geeignete Koordinatensysteme eingefiihrt. Basierend auf der
Beschreibung der eingespannten Schaufel und des unverstimmten zyklischen Schaufel-
Scheibe-Segments werden die modal transformierten Bewegungsgleichungen der ver-
stimmten beschaufelten Scheibe sowie des Reibelements hergeleitet.

2.1.1 Koordinatensysteme

Die Beschreibung der Teilstrukturen Schaufel, Scheibe und Dampferelement sowie die
Berechnung der Kontaktkrafte erfordert zundchst die Definition geeigneter Koordinaten-
systeme und die Bestimmung entsprechender Transformationsmatrizen zur Kopplung
der Teilsysteme. Das Referenzsystem einer individuellen Schaufel (Index S) ist gemaf3
Bild 2.1a definiert, wobei die sx-Achse in Hauptstromungsrichtung parallel zur Drehach-
se des Rotors orientiert ist. Die gy-Achse entspricht der Umfangsrichtung, die gz-Achse
der radialen Richtung. Aufgrund der zyklischen Symmetrie des Schaufelkranzes wird je-
de Schaufel in einem individuellen Koordinatensystem beschrieben, dessen Orientierung
sich aus einer Drehung um die Rotorachse mit dem Teilungswinkel

27T
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Bild 2.1: Definition der schaufelfesten Koordinatensysteme: a) Segment einer beschaufel-
ten Scheibe; b) Berticksichtigung des Teilungswinkels

mit der Schaufelanzahl ng ergibt. Die folgenden Beziehungen zwischen den verschiede-
nen Koordinatensystemen werden beispielhaft fiir den in Bild 2.1b dargestellten Damp-
fer ng mit den benachbarten Schaufeln 1 und ng hergeleitet. Die Koordinatensysteme be-
nachbarter Schaufeln werden durch die Koordinatentransformation

1 0 0
SLSRA = |0 cosé —sind (2.2)
0 sind coséd

ineinander tiberfiihrt. Weiterhin wird ein scheibenfestes Zwischensystem (Index R) einge-
fiihrt, welches sich durch Drehung des Schaufelkoordinatensystems S um die Rotorachse
mit dem halbem Teilungswinkel g ergibt.

Die Beschreibung der Dampfergeometrie erfolgt zweckméfiigerweise in einem damp-
ferfesten Koordinatensystem (Index D). Die Orientierung der pz-Achse entspricht der
rz-Achse des scheibenfesten Zwischensystems. Aufgrund der Schaufelanstellung ent-
spricht die Langsachse des Dampfers im Allgemeinen nicht der Rotorachse. Das in
Bild 2.2a dargestellte Daimpferkoordinatensystem ist daher gegeniiber dem Zwischensys-
tem um den Anstellwinkel p beziiglich der rz-Achse verdreht. Der Ursprung des Damp-
ferkoordinatensystems entspricht dem Dampferschwerpunkt C.

Die Koordinatensysteme des linken und rechten Kontaktes zwischen Dampfer und
Schaufelfufiplatte dienen der Beschreibung der Relativverschiebungen und der darauf
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a)

1A
KLY  KRY

Bild 2.2: Definition der Koordinatensysteme: a) Dampferkoordinatensystem; b) Kontakt-
koordinatensystem im linken (OL) und rechten (OR) Kontaktreferenzpunkt;
c) Lage der Kontaktkoordinatensysteme am geteilten Deckband

basierenden Berechnung der Kontaktkréfte. Die Kontaktkoordinatensysteme (Index KL
bzw. KR) werden durch ein orthogonales §-77-J-System gebildet. Die r7-Achsen beider Sys-
teme sind parallel zu der Langsachse px des Dampferkoordinatensystems orientiert. Die
jeweilige §- und 5-Achse spannen die Kontaktebene auf, die {-Achse kennzeichnet die
Kontaktflichennormale. Der Ursprung der Kontaktkoordinatensysteme entspricht dem
Schwerpunkt der in der §-7-Ebene aufgespannten, rechteckigen Kontaktfliche und wird
als Referenzpunkt OL bzw. OR bezeichnet. Die linke und rechte Kontaktfldche ist gegen-
tiber der durch die py-Achse definierten Horizontalen des Dampfers um den Kontakt-
winkel vy verdreht. Bild 2.2b zeigt, dass dieser im allgemeinen Fall am linken und rechten
Kontakt verschiedene Werte annehmen kann, sodass asymmetrische Kontaktbedingun-
gen am Dampfer vorliegen. Die entsprechenden Transformationsmatrizen zwischen den
fuiplattenfesten Kontaktkoordinatensystemen und dem Dampferkoordinatensystem er-
geben sich unter diesen Annahmen zu

0 —cosyp singyL 0 —cosyr —sinqgr
KLDyg = | -1 0 0 , KRDp — | 0 0 (2.3)
0 —sinyr —cosvyL 0 sinyrR  — COSYR

mit den Kontaktwinkeln 41 und 7r. Die Transformation zwischen dem Dampfer- und
den Schaufelkoordinatensystemen erfolgt unter Beriicksichtigung des Teilungswinkels 4
und des Anstellwinkels B und lautet

cos 3 —sinﬁcos% —sinﬁsin%

sinff  cos pcos % cos B sin g (2.4)

CE) )
0 —sin 5 cos 5

DSL4 —
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bzw.
cosp —sinpcos % sin B sin %
DSRA = |sinf  cosBcos % — cos Bsin % . (2.5)
0 sin % cos %

Unter der Voraussetzung, dass keine Winkeldifferenzen auftreten und der flachige Kon-
takt des Dampfers exakt an der FufSplatte der Schaufeln anliegt, ergeben sich aus der
Forderung der Kompatibilitdt die Transformationsmatrizen zwischen den Schaufel- und
den Kontaktkoordinatensystemen aus

KLSLg _KLDgDSLy  KRSRy _ KRD4 DSRy (2.6)

Im weiteren Verlauf werden neben den Translations- auch Rotationsfreiheitsgrade bertick-
sichtigt, sodass die Transformationsmatrizen auf [6 x 6]-Matrizen der Form

KL D KR D
A 0 A 0
GDL = 0 KLDg |’ GDR = 0 KRDg | / (2.7)
KL SLA 0 KR SRA 0
Gg, = 0 KLSLA |’ Ggr = [ 0 KR SR 4 (2.8)

erweitert werden. Diese werden an spéterer Stelle zur Ermittlung der Systemglei-
chung wieder aufgegriffen, siehe Abschnitt 2.4. Die Zusammenhdnge zwischen den ver-
schiedenen Koordinatensystemen sind zusammenfassend in Bild 2.3 am Beispiel des
Dampfers ng dargestellt. Sie sind auf alle weiteren Segmente des Schaufelkranzes tiber-
tragbar und fiir ein verstimmtes System auch individuell fiir einzelne Kontakte zu for-
mulieren.

Die genannten Referenzsysteme der Schaufeln und der Dampfer sind zweckmaflig ge-
wihlt, da in diesen Systemen die Definition der Geometrie und der dynamischen Eigen-
schaften der Teilstrukturen besonders giinstig erscheint. Grundsétzlich lassen sich beliebi-

PSLA(3,p) PRA(S, B
linker rechter
haufel 4 Schaufel 1
Schaufel 7 Kontakt Dampfer Kontakt ¢ a1(1 33

| 111 | 1 |

AL pm) | TPAY SPA(w) | AL AR)
KR KL 4
SL SRA ((5)

Bild 2.3: Transformationen zwischen den Koordinatensystemen des Dampfers, der be-
nachbarten Schaufeln und der Kontaktflaichen



2.1. DYNAMISCHE BESCHREIBUNG DER TEILSTRUKTUREN 31

ge Koordinatensysteme definieren, etwa fiir den Fall, dass die modalen Daten eines Finite-
Element-Modells in einem abweichenden Koordinatensystem verfiigbar sind. In diesem
Fall ist eine entsprechende Koordinatentransformation in die oben beschriebenen Refe-
renzsysteme mit Hilfe einer geeigneten Schnittstelle erforderlich, siehe auch Bild 2.29 in
Abschnitt 2.5. Auf die gleiche Weise ldsst sich der Fall berticksichtigen, dass die pz-Achse
des Dampfers nicht mit der rz-Achse des gewdhlten scheibenfesten Zwischensystems ko-
inzidiert.

Mit Hilfe der dargestellten allgemeinen Formulierung der Nominallage des Dampfers
und der Kontaktflaichen in Bezug auf die schaufelfesten Koordinatensysteme kénnen na-
hezu beliebige in der Praxis eingesetzte Schaufel-Dampfer-Konfigurationen abgebildet
werden. Voraussetzungen sind lediglich,

e dass der Dampfer in seiner Nominallage auf der gesamten Kontaktfliche anliegt
und Fertigungstoleranzen hinsichtlich der Winkelabweichungen an Dampfer und
FufSplatten zu vernachldssigen sind, sodass Gl. (2.6) gilt und

e dass die 77-Achsen der Kontaktkoordinatensysteme sowie die px-Achse des Damp-
ferkoordinatensystems parallel zueinander sind, sodass die Beziehungen aus
GL. (2.3) anwendbar sind.

Fiir den Fall einer Kopplung benachbarter Schaufeln iiber ein geteiltes Deckband ergibt
sich nur eine Kontaktfliche, sodass die Lage der Koordinatensysteme KL und KR nicht
mehr unabhdngig voneinander ist. Wird die Kontaktzone wiederum als rechteckférmig
angenommen, so fallt der Ursprung des rechten und des linken Kontaktkoordinatensys-
tems zusammen und es gilt formal Ry = 77 sowiegr§ = —1.§ und r{ = —1.§. Somit miissen
die Kontaktwinkel der Bedingung

R = 180° — 1L (2.9)

geniigen, vgl. Bild 2.2¢c. Die Transformation zwischen den Kontaktkoordinatensystemen
ergibt sich dann aus der einfachen Beziehung

1 0
0

KRKL 4 — KLKR 4 _ _0 ) (2.10)
0

S = O

-1

die in Bild 2.3 gestrichelt dargestellt ist. Die Matrizen

KR KL 4 0 SL SR 4 0
Nx = [ 0 KRKL 4 | Ng = 0 SL SR 4 (2.11)
werden in Abschnitt 2.4.2.4 erneut aufgegriffen. Fiir die Deckbandkopplung gilt

vgl. Bild 2.3.
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2.1.2 Eingespannte Schaufel

Aufgrund der Komplexitdt moderner Schaufelgeometrien lassen sich diese mit analyti-
schen Ansdtzen zumeist nicht mehr ausreichend genau beschreiben, weshalb im Allge-
meinen auf Diskretisierungsverfahren wie die Methode der Finiten Elemente zuriickge-
griffen wird. Die Bewegungsgleichungen einer individuellen, auf der Scheibe zunéachst
als fest eingespannt angenommenen, fremderregten Schaufel (k) ergeben sich dann aus
dem bekannten Differenzialgleichungssystem eines linearen, zeitinvarianten Systems in
diskretisierter Form, siehe u.a. MAGNUS UND POPP [99], zu

) Mg Wiig (t) + O Dg Mg (£) + WK Pug(t) = ® £ (1) (2.13)

mit der Massenmatrix ) Mg, der viskosen Dampfungsmatrix (k)DS und der Steifigkeits-
matrix () K der Schaufel. Der Vektor (¥ ug(t) enthélt die zeitabhingigen physikalischen
Verschiebungen bzw. Verdrehungen an diskreten Punkten der Schaufel. Der Vektor der
dufleren Krifte wird mit

Ws(t) = O fer(t) + ¥ fsx(b) (2.14)

bezeichnet und enthdlt sowohl die auf das Schaufelblatt wirkenden Erregerkraf-
te () fs(t) als auch die zwischen Schaufel und Koppelelement auftretenden Kontakt-
krifte (0 fsx(t). Alle Groen werden in dem mit der Winkelgeschwindigkeit Qg um die
negative Rotorachse rx rotierenden, schaufelfesten Koordinatensystem (Index S) ange-
geben, siehe Bild 2.1a. Die Strukturmatrizen werden als symmetrisch, die Massenmatrix
als positiv definit angenommen. Fiir eine fest eingespannte Schaufel, deren Starrkorper-
bewegungen verhindert sind, ergibt sich dariiber hinaus eine ebenfalls positiv definite
Steifigkeitsmatrix. Gyroskopische Effekte und nichtkonservative Lagekrifte werden nicht
berticksichtigt. Auf den eine individuelle Schaufel kennzeichnenden hochgestellten In-
dex (¥) wird im Folgenden zunichst verzichtet.

Das Finite-Element-Modell einer Turbinenschaufel weist nicht selten eine sehr grofie An-
zahl Freiheitsgrade (nggy > 100000) auf, sodass die direkte Losung der Bewegungsglei-
chungen (2.13) aufgrund der groflen [nppym X nppm|-Matrizen unmoglich erscheint. Aus
diesem Grund werden die einleitend in Abschnitt 1.2.1.2 erwdhnten Verfahren zur Re-
duktion der Anzahl der Freiheitsgrade angewandt. Die modale Kondensation tiberfiihrt
die physikalischen Koordinaten ug(f) in modale Koordinaten g4(t) mit Hilfe der Modal-
transformation

ug(t) = Pgqs(t) - (2.15)
Die als Modalmatrix bezeichnete Transformationsmatrix
¢S = |:¢1,S q’Z,S et (PnFEM,S (216)

enthélt bis zu ngpy reelle Eigenvektoren ¢ des zu dem ungeddmpften Fall von Gl. (2.13)
gehorigen Eigenwertproblems, das aus dem Exponentialansatz ug(t) = @ e fiir freie
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Schwingungen hervorgeht,
(A* Mg+ Ks) g5 = 0. (2.17)

Dieses allgemeine, quadratische Eigenwertproblem lasst sich mit A= —A? bei
positiv definiter Massenmatrix (Mg > 0) unter Zuhilfenahme ihrer CHOLESKY-
Zerlegung Mg = LL" stets auf ein spezielles Eigenwertproblem

(Ag — AE) @l =0 (2.18)

mit der symmetrischen Systemmatrix AS = L™'KgL™ ", der Einheitsmatrix E und dem
Eigenvektor ¢ = LT g zuriickfiihren, siehe auch Gl. (B.72) in Anhang B.6. Ist die Stei-
figkeitsmatrix wie oben angenommen positiv definit (Kg > 0), so ergibt sich eine eben-
falls positiv definite Systemmatrix. Die Eigenwerte A; sind daher stets reell und da-
riiber hinaus sdmtlich positiv, sodass sich fiir das Ausgangssystem in Gl. (2.17) paar-
weise konjugiert komplexe, rein imagindre Eigenwerte A;q1, = +i,/A; ergeben. Zu
den nggy Eigenwerten A; existieren npgy linear unabhéngige Eigenvektoren (pﬁs, siehe
u.a. ZURMUHL UND FALK [200]. Diese sind zu verschiedenen Eigenwerten stets orthogo-
nal bzw. lassen sich unter Zuhilfenahme verschiedener Verfahren, siehe z. B. das in [200]
beschriebene Verfahren nach UNGER oder das u.a. von WITTENBURG [187] vorgestellte
Verfahren nach GRAM-SCHMIDT, orthogonalisieren, sodass die Modalmatrix ¢¢ eine Or-
thogonalmatrix darstellt. Die reguldre und ebenfalls orthogonalisierbare Modalmatrix des
Ausgangssystems ergibt sich dann aus #5 = L' #¢. Bei entsprechender Normierung der
Eigenvektoren @¢ auf die Massenmatrix Ms werden die Massen- und Steifigkeitsmatrix
der Bewegungsgleichung (2.13) simultan mit Hilfe der Kongruenztransformationen

Mg =&l Ms ¥ =E, Ks= b Ks ¥5 = Ag (2.19)
auf die Einheitsmatrix E bzw. auf die Spektralmatrix
As = diag(A)) = diag(ws;), j=1(1)npem, (2.20)

der negativen Quadrate der Eigenwerte A; bzw. der Quadrate der Schaufeleigenkreisfre-
quenzen ws ; des in Gl. (2.17) gegebenen Eigenwertproblems diagonalisiert. Nach Anwen-
dung der Bequemlichkeitshypothese, d. h. unter Annahme proportionaler, so genannter
RAYLEIGH-Dampfung in der Form

Dg = aKg + BMs, (2.21)
lasst sich die fiir eine modale Dampfung erforderliche Identitat
KsMg'Ds = DsMg 'Ks (2.22)

erreichen, fiir die die Eigenvektoren des geddmpften Systems aus Gl. (2.13) denen des
ungeddmpften Systems aus Gl. (2.17) entsprechen. In diesem Fall gelingt eine Diagonali-
sierung der Ddmpfungsmatrix ebenfalls mit der Modalmatrix ¢ durch

Ds = $¢ Dg $5 = diag(2Ds; ws ), j=1(1)neem, (2.23)
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mit den modalen Dédmpfungsgraden Ds ;. Mit der ebenfalls modal transformierten rechten
Seite von Gl. (2.13),

Fs(t) = 98 fo(t) = 28 (Fsp()) + fsx () (2.24)
ergibt sich der Ubergang auf modale Koordinaten mit
Msis(t) + Dsfs(t) + Ksaqg(t) = Fs(t) - (2.25)

Die Modaltransformation der Erreger- bzw. Kontaktkrifte wird in Abschnitt 2.4 detaillier-
ter beschrieben. Werden die auf die Schaufel wirkenden modalen Krifte Fg(t) und die
daraus resultierenden modalen Koordinaten gg4(t) als harmonisch mit der Erregerkreisfre-
quenz (g zeitverdnderliche Gréfien angenommen, siehe Erlduterungen zur Modellierung
der Erregung in Abschnitt 2.2 sowie zum Kontaktmodell in Abschnitt 2.3, kann unter Ver-

wendung der komplexen Schreibweise!

Fo(t) = Fg e, gq(t) = gg e O (2.26)
GL (2.13) in
Sghs = Fy (2.27)

mit der dynamischen Steifigkeitsmatrix
S = diag(ws; — Qf +12Ds ;ws j Q) (2.28)

tiberfiihrt werden. Aufgrund der Diagonalisierung der Strukturmatrizen nach GlIn. (2.19)
und (2.23) werden die Bewegungsgleichungen (2.25) fiir den Fall fehlender Koppelele-
mente mit fS,K = 0 zunéchst vollstindig entkoppelt, sodass sich deren Losung §g direkt
angeben ldsst.

Das angenommene Modell viskoser (geschwindigkeitsproportionaler) Dampfung kann
problemlos durch Strukturdampfung (verschiebungsproportional) ersetzt werden, indem
formal die Elemente dj; der viskosen Dampfungsmatrix (k) Dg durch frequenzabhéngige

Elemente Q’ der Strukturdampfungsmatrix (K )HS ersetzt werden. Analog zum modalen
Dampfungsgrad Ds j lasst sich in diesem Fall der so genannte Verlustfaktor 7s; definie-
ren, der mit 75 ; = 2Ds ; fiir beide Ddmpfungsmodelle in Resonanz identische Amplituden
liefert, siehe u.a. EWINS [52].

Werden in der Modalmatrix ®g samtliche nggy Eigenvektoren berticksichtigt, d. h. wird
ein vollstindiger modaler Ansatz verwendet, werden die Bewegungsgleichungen ent-
koppelt, die Dimension der modal transformierten Strukturmatrizen bleibt jedoch mit
[nrEM X nppm] zundchst erhalten. Eine Reduktion gelingt erst, wenn statt npgy nur ny g
Ansatzvektoren verwendet werden, die den unteren Schwingungsformen der einge-
spannten Schaufel entsprechen. Aus der Differenz der Quadrate der Erreger- und der

! Mathematisch korrekt wird eine reelle, harmonisch zeitveranderliche GroSe u(t) durch die Uberlage-
rung zweier konfuglert komplexer Zeiger il und 7" dargestellt, die gegensinnig mit der Kreisfrequenz (2
rotieren, u(t) = (el ¥ + n*e~1 O). Allgemein hat sich aber die iibersichtlichere Darstellung u(t) = fie! ¢
etabliert, wobei korrekterwelse u(t) = Re{nel %} gilt, vgl. u.a. GASCH UND KNOTHE [59].
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a)

Bild 2.4: Charakteristische Schwingungsformen der fest eingespannten Schaufel:
a) Finite-Element-Modell; b) 1F-Biegemode; c) 2F-Biegemode; d) 1T-
Torsionsmode; e) 1E-Biegemode

Eigenkreisfrequenzen in Gl. (2.28) wird unmittelbar deutlich, dass der Einfluss hochfre-
quenter Schwingungsformen mit ws; > (g bei der Auflésung von Gl. (2.27) nach den
modalen Amplituden 4g im Allgemeinen zu vernachlédssigen ist. Lineares Systemverhal-
ten der Schaufel vorausgesetzt, lassen sich letztlich die komplexen physikalischen Ver-
schiebungen g analog Gl. (2.15) durch Superposition der einzelnen in der Modalmatrix
berticksichtigten Schwingungsformen aus

fig = bgdg (2.29)

bestimmen. Die Ermittlung der modalen Grofien sollte dabei unter Bertiicksichtigung aller
relevanter Einflussgréfien wie der Temperatur im Arbeitspunkt sowie mdglicher Vorlas-
ten (prestressing) und Fliehkrafteffekte (centrifugal stiffening und spin softening) erfolgen,
siehe auch Abschnitt 2.6.1. Dies ist im Allgemeinen in kommerziellen Finite-Element-
Programmen wie z. B. ANSYS ohne grofieren Aufwand moglich. Typische Schwingungs-
formen einer fest eingespannten, vereinfachten Modellschaufel sind in Bild 2.4 darge-
stellt: Neben Biegemoden, die je nach Hauptschwingungsrichtung als F- oder E-Moden
(flatwise und edgewise bending) bezeichnet werden, treten auch Torsionsschwingungen
(T-Moden) auf. Die Schwingungsformen realer, u. U. stark verwundener Schaufeln oh-
ne ausgepragte Symmetrieeigenschaften weisen dagegen komplexe, gekoppelte Schwin-
gungsformen auf, die sich zumeist nur in Ausnahmefallen eindeutig einer der genannten
Schwingungsfamilien zuordnen lassen.

2.1.3 Zyklisches Schaufel-Scheibe-Segment

Fiir den Fall, dass die Elastizitdt der Radscheibe nicht vernachléssigt und die Schaufeln
somit nicht mehr als fest eingespannt angenommen werden kénnen, muss der Kopp-
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lung zwischen Schaufel und Radscheibe Rechnung getragen werden. Dies ist u.a. bei
Fluggasturbinen der Fall, wo sehr diinne und damit elastische Radscheiben auftreten. In-
wieweit diese Elastizitdt im Hinblick auf die Schaufelschwingungen berticksichtigt wer-
den muss, hangt letztlich von der Verteilung der Steifigkeiten in dem gekoppelten Sys-
tem Radscheibe-Schaufel ab: Die Koppelschwingungen kurzer, relativ steifer Schaufeln
auf diinnen und damit nachgiebigen Radscheiben weisen stark ausgeprédgte Scheiben-
schwingungsformen auf, wahrend lange, elastische Schaufeln auf relativ starren Scheiben
bzw. als Trommelldufer ausgefiihrte Konstruktionen zu Schwingungsformen neigen, die
nahezu denen der fest eingespannten Schaufel entsprechen.

Wird zunidchst das unverstimmte System betrachtet, ergibt sich eine zyklische Struktur,
die sich aus ng sich wiederholenden, miteinander gekoppelten Segmenten mit identi-
schen mechanischen Eigenschaften zusammensetzt. Die Strukturmatrizen ergeben sich
dann allgemein in der Form

Kl,l K1,2 0 DY 0 Kl,ns
K,, K, K, ; 0
K = : - : : (2.30)
0 Kﬂs*l,l’ls*Z Knsfl,nsfl Kﬂsfl,l’ls
_KnS/l 0 T 0 K”S/”S_l K”S/”S a

Dabei wird vorausgesetzt, dass Einspanneffekte wie Relativbewegungen in den Kon-
taktflichen zwischen Schaufelfufs und Scheibe zu vernachldssigen sind, d.h. dass
sich die beschaufelte Scheibe wie eine so genannte blisk (bladed disk) ver-
hélt. Durch die Verwendung der in Bild 2.1b gegebenen zyklischen Koordinaten
der schaufelfesten S-Koordinatensysteme ergeben sich mit Ki/j = K;{i, i,j =1(1)ns,
und K;; = Ki11,K; i1 = Ky 2,1 = 1(1)ng, die symmetrisch angenommenen Strukturmatri-
zen des Gesamtsystems als block-zyklische Matrizen, deren Hyperzeilen sich durch zy-
klisches Vertauschen der Submatrizen der ersten Hyperzeile ergeben. Analog zu Gl. (2.27)
und Gl. (2.28) fiir eine fest eingespannte Schaufel konnen die modal transformierten Be-
wegungsgleichungen der zyklischen Gesamtstruktur in der Form

Scic = Fc (2.31)
mit der dynamischen Steifigkeitsmatrix
8 = diag(wg; — OF +12Dg jwe,j O) (2.32)

hergeleitet werden. Die fiir die Modaltransformation notwendige Eigenwertanalyse ldsst
sich fiir zyklische Systeme unter Verwendung besonderer Verfahren besonders einfach
auf der Basis eines einzelnen Segments und anschlieffender Expansion der Eigenvektoren
auf das Gesamtmodell durchfiihren. Dieses Vorgehen wird in Anhang B detailliert be-
schrieben, da die Eigenvektoren des Gesamtsystems hinsichtlich ihrer Struktur und Nor-
mierung einige Besonderheiten aufweisen. Dort wird gezeigt, dass die Eigenwertanalyse
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eines zyklischen Systems auf komplexe Eigenvektoren fiihrt, die in der Modalmatrix

Mg, MWé, ... (Uq@ns OF =

. ¢, @é, ... @¢ 2)¢

fo=1| . .7 =1 (2.33)
(“s).q?l (ﬂs)'quz L (”s).q?ns (HS).é\’G

zusammengefasst werden, vgl. Gl. (B.54) in Anhang B.5. Die Matrizen () bezeichnen
darin Submatrizen der Modalmatrix ¥ des Gesamtsystems, welche nur die Freiheitsgra-
de des Segments (k) beinhalten. In Anlehnung an THOMAS [166] lassen sich die Eigen-
vektoren in drei Klassen unterteilen:

o Alle Segmente weisen identische Eigenvektoren und keine Phasenverschiebung auf,
W¢, =Wé , k=1(1)ng. (2.34)

o Alle Segmente besitzen betragsmaéfiig gleiche Eigenvektoren, aber benachbarte Seg-
mente schwingen gegenphasig,

<’<>q“s%s+1 = (—1)%1) <1>én75+1, k=1(1)ng. (2.35)
Diese Eigenvektoren treten nur fiir den Fall einer geraden Anzahl Segmente ng auf.

o Alle Segmente besitzen Eigenvektoren, die sich aus einer Drehung des Eigenvektors
des ersten Segments um einen bestimmten Phasenwinkel in der komplexen Ebe-
ne ergeben. Mit dem Segment- bzw. Teilungswinkel é aus Gl. (2.1) ergeben sich die
komplexen, beziiglich der Drehrichtung (2r vorwiirts rotierenden Eigenvektoren

i =2(1)(%), ng gerade,
(0§, — i (-D(-12 g, | = 1(1)ns, i=21)(%) sg
J ! j=2(1) (%(ns + 1)) , hgungerade.

(2.36)
Die den doppelt auftretenden Eigenwerten zugehorigen, konjugiert komplexen Ei-
genvektoren
(k)q‘;]’.‘ — (k)jsns+2_].

i=21)(%), ng gerade,

]l

N[—

—e TDG-10 MG k= 1(1)ng,
j=2(1) ( (ns + 1)) , s ungerade,
(2.37)

beschreiben grundsatzlich die gleichen Schwingungsformen, werden aber aufgrund
der Phasenlage der Eigenvektoren zweier benachbarter Segmente als riickwirts ro-
tierende Eigenvektoren bezeichnet.

Grundsétzlich lassen sich auch die erstgenannten Eigenvektoren als Sonderfille der kom-
plexen Eigenvektoren darstellen. Mit der Definition der Anzahl so genannter Knoten-
durchmesser (nodal diameter)

ND=j—1 (2.38)
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und dem Phasenwinkel

—~ 2nND
Ap=NDJs =" (2.39)
ng
lassen sich alle auftretenden Eigenschwingungsformen mit Hilfe von
_ i (k=1)dp (1) n
OF Nl { © "~ ND+1 k=1(1)ng, ND =0(1)—= (2.40)
ND+1 — —i (k— A % ’ — S/ - P .
e 1 (=DAe Mgy p 2

zusammenfassen, wobei das negative Vorzeichen im Exponenten von Gl. (2.40) nur fiir
die von null bzw. ”75 verschiedenen Knotendurchmesser sinnvoll ist, vgl. GL. (B.54). Durch
Linearkombinationen komplexer Eigenvektoren lassen sich diese stets auch als rein re-
elle Schwingungsformen darstellen, siehe Anhang B.5. Im Allgemeinen kann zusétzlich
zu der Anzahl der Knotendurchmesser die Anzahl konzentrischer, so genannter Kno-
tenkreise zur Klassifizierung der Schwingungsformen des gekoppelten Schaufel-Scheibe-
Systems hinzugezogen werden, wie dies zur Charakterisierung von reinen Scheiben-
schwingungen der Fall ist, vgl. auch die frithen Untersuchungen von CHLADNY [31].
Knotendurchmesser wie auch Knotenkreise beschreiben dabei die Verbindungslinien der
Orte der Struktur, die keine Verschiebung erfahren.

Einige charakteristische Schwingungsformen sind in Bild 2.5 am Beispiel einer idea-
len, rotationssymmetrischen Kreisscheibe skizziert. Schwingungsformen ohne Knoten-
durchmesser werden dabei im Allgemeinen als Schirmschwingungen, solche mit Knoten-
durchmessern als Ficherschwingungen bezeichnet. An dieser Stelle sei bemerkt, dass die
doppelten Eigenwerte der oben erlduterten vorwarts und riickwérts rotierenden Eigen-
vektoren im Allgemeinen aufgrund kleiner Stoérungen der Rotationssymmetrie in zwei
unterschiedliche Eigenwerte aufgetrennt werden. Dieser Fall einer verstimmten Schei-
be soll im Folgenden aber nicht weiter berticksichtigt werden. Neben den wichtigen
Biege- bzw. Plattenschwingungen (so genannte out-of-plane-Schwingungen) mit ausge-
préagter axialer Schwingungskomponente in gx-Richtung kénnen auch Schwingungen in
der Scheibenebene (so genannte in-plane-Schwingungen) wie etwa Radial- oder Torsions-
schwingungen auftreten, die aber zum einen aufgrund ihrer hohen Eigenfrequenzen und
zum anderen als Folge der Hauptstromungsrichtung des Fluids in axialer Richtung zu-
meist von geringerem Interesse sind.

a) b) <) d)

' L an
+ I NP

Bild 2.5: Charakteristische Biegeschwingungen einer Kreisscheibe: a) ND1-Mode;
b) ND2-Mode; c¢) NDO-Mode mit einem Knotenkreis; d) ND2-Mode mit einem
Knotenkreis, vgl. JAROSCH [82]
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Bild 2.6: Beschaufelte Scheibe: a) Gesamtmodell; b) FE-Netz des Scheibe-Schaufel-
Segments; c) Darstellung des ND4-2F-Modes nach zyklischer Modalanalyse und
Expansion des Sektormodells

In Bild 2.6 ist beispielhaft die ND4-2F-Schwingungsform fiir das in Abschnitt 3.1 néher
beschriebene Referenzsystem dargestellt. Auf die Frage, welche Schwingungsform von
einer vorhandenen dufseren Erregung anregbar ist, wird an spéterer Stelle eingegangen,
siehe Abschnitt 2.4.2.2 fiir die Formulierung der Systemgleichung fiir das zyklisch sym-
metrische System und Abschnitt 3.6.1 fiir die als Referenz dienende unverstimmte Bei-
spielkonfiguration. Dort wird auch gezeigt, dass der Verlauf die Eigenfrequenzen je nach
Schwingungsform und Verteilung der Steifigkeiten mehr oder weniger stark von der An-
zahl der Knotendurchmesser abhédngt. Ein Segment einer diinnen, elastischen Radscheibe
mit einer kurzen, steifen Schaufel weist ein eher scheibendhnliches Verhalten und damit
eine starke Abhéngigkeit der Eigenfrequenzen von der Anzahl der Knotendurchmesser
auf. Lange, elastische Schaufeln auf relativ steifen Scheiben, wie sie etwa im Dampftur-
binenbereich tiblich sind, weisen ein eher schaufeldhnliches Verhalten auf, bei dem die
zusdtzliche Elastizitdt der Radscheibe u. U. vollstindig vernachldssigt werden kann. Die
Eigenfrequenzen des gekoppelten Scheibe-Schaufel-Segments sind dann nahezu konstant
fiir alle Knotendurchmesser. Einen sehr guten Uberblick iiber die Eigenfrequenzen und
Schwingungsformen gekoppelter Schaufel-Scheibe-Systeme gibt u.a. JAROSCH [82].

2.1.4 Verstimmte beschaufelte Scheibe

Im Fall verstimmter Beschaufelungen entfillt die Anwendung zyklischer Randbedingun-
gen, da die Strukturmatrizen nicht mehr in der in Gl. (2.30) angegebenen Form block-
zyklisch sind. Aus diesem Grund ist eine Berechnung der modalen GréfSen wie Eigenfre-
quenzen und Eigenvektoren auf der Basis des verstimmten Gesamtsystems erforderlich.
Dieses Vorgehen ist aber zum einen aufgrund der Fiille verschiedener Parameterkombi-
nationen und zum anderen aufgrund der grofsen Anzahl Freiheitsgrade wenig praktika-
bel. Eine Verstimmung kann aber, wie einleitend dargestellt, einen signifikanten Einfluss



40 KAPITEL 2. MODELLBILDUNG

auf das Schwingungsverhalten aufweisen, der auch vor dem Hintergrund der vorliegen-
den Fragestellung der Optimierung von Koppelelementen ndherungsweise berticksich-
tigt werden soll. Die Mehrzahl der einleitend in Abschnitt 1.2.1.2 vorgestellten Reduk-
tionsverfahren basiert entweder auf einer modalen Beschreibung der Substrukturen mit
festen oder freien Koppelstellen und einer anschliefenden Synthese durch die Formulie-
rung von Koppelbedingungen oder auf der Projektion der Verschiebungsvektoren auf die
modale Basis des unverstimmten Systems.

Der Nachteil vieler Verfahren und dabei insbesondere der Substrukturformulierung mit
eingespannten Koppelstellen ist zum einen in der u.U. groflen Anzahl zu beriicksich-
tigender Schwingungsformen zu sehen. So fiihrt etwa die Kopplung zwischen Scheibe
und Schaufel innerhalb eines Finite-Element-Modells nach der Methode von CRAIG und
BAMPTON auf eine grofle Anzahl zu beriicksichtigender statischer Verschiebungszustan-
de, siehe auch CASTANIER ET AL. [23]. Zum anderen ist ein Nachteil in der Notwendigkeit
der Information tiber die Besetzung der Strukturmatrizen zu sehen, da z. B. aufgrund der
gemischten modalen und statischen Ansatzfunktionen des Verfahrens nach CRAIG und
BAMPTON eine Diagonalisierung der Massen- bzw. Steifigkeitsmatrix auf die Einheits-
bzw. Spektralmatrix nicht gelingt. Der Export dieser u. U. sehr viele Freiheitsgrade um-
fassenden Strukturmatrizen aus einem Finite-Element-Programm erscheint im Sinne des
in Bild 1.13 und Abschnitt 1.3 dargestellten Gesamtkonzeptes einer externen Berechnung

der nichtlinearen Schwingungsantwort aufgrund der enormen Datenmenge wenig prak-
tikabel?.

Eine Ausnahme bilden in diesem Zusammenhang die urspriinglich von HOU [74] und
GOLDMAN [62] vorgeschlagenen Verfahren der Substrukturformulierung mit freien Kop-
pelstellen, siehe Abschnitt 1.2.1.2. Hier tritt aber die Schwierigkeit auf, die Schwingungs-
formen der Schaufel auf der Basis der Eigenschwingungen der frei-frei gelagerten Schau-
fel ausreichend genau zu beschreiben. Wird die derart gelagert Schaufel modal durch ihre
Eigenvektoren beschrieben, ergibt sich mit der Partitionierung in wesentliche und {ibri-
ge Schwingungsformen die Modaltransformation von physikalischen Koordinaten # auf
modale Koordinaten § mit

= [QW qjue} [?W] - Qw qw + ﬁRes : (241)
ue
Sie setzt sich aus den dynamischen Anteilen der wesentlichen Moden und einer residua-
len Verschiebung ., zusammen, sodass die statische Verschiebung richtig wiederge-
geben wird, siehe u.a. MACNEAL [98] und SCHMIDT [143]. Die wesentlichen Schwin-
gungsformen 9,, dienen der Beschreibung der Dynamik und beinhalten im Allgemeinen
zundchst die Schwingungsformen im unteren Frequenzbereich. Die zusétzlichen {ibrigen
Schwingungsformen ¢, werden statisch beriicksichtigt und zur Formulierung der an
den Koppelfreiheitsgraden #i; auftretenden Koppel- bzw. Zwangsbedingungen, die sich

’Die Option des Exports der aufgestellten Strukturmatrizen fiir Anwendungen auferhalb der Finite-
Element-Anwendung ist zudem nicht in allen Finite-Element-Programmsystemen implementiert.
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fiir den Grenzfall einer starren Scheibe aus
Ug = !PR,W QW + ¢R,ue ‘?ue =0 (242)

ergeben, herangezogen. Allgemein enthalten die modal transformierten Bewegungsglei-
chungen der ungeddampften, harmonisch fremderregten Substruktur

Ay 0| »|E, 0 dw | _ L2 Fan PR
0 Aue E 0 Eue Que E ?T

ﬁl:jf,ue R,ue
neben den &duferen Erregerkriften f; auch Zwangskrifte fi an den Koppelfreiheitsgra-
den. Mit der Annahme, dass die Erregerkreisfrequenz sehr viel kleiner ist als die Eigen-
werte der {ibrigen Schwingungsformen,

fr (2.43)

O K Aue,j ’ ] = 1(1)nue; (2.44)
ergibt sich fiir die {ibrigen modalen Amplituden 4, der statische Zusammenhang
Aue que ~ fg,ue fE + ¢Irg,ue fR : (2-45)

Aus GL. (2.42) und GIl. (2.45) lassen sich die Koppelkréfte fR ermitteln und in GI. (2.43)
einsetzen, sodass sich die approximierten modalen Bewegungsgleichungen

Sw iy ~ F (2.46)
mit
SW ~ \/\W + QlFgrw(Ql—{,l.le‘/‘l.:el ¢ng,ue)_léR,V\L _Q%Ew (247)
Sw
und
ﬁE ~ (¢E,w - Ql{,w(QR,ueAael ¢1£,ue)_1¢R,ueAJe1 ¢l:jr,ue> f E (2.48)

ergeben. Es stellt sich nunmehr die Frage, wie viele wesentliche und tibrige Schwingungs-
formen der frei-frei gelagerten Schaufel zu berticksichtigen sind, um z. B. die im Grenzfall
einer starren Scheibe fest eingespannte Schaufel abzubilden. Zu diesem Zweck wird eine
Analyse der Eigenwerte A?p P' der in Gl. (2.47) angegebenen Matrix S, in Abhédngigkeit
der Anzahl wesentlicher und iibriger Schwingungsformen fiir eine als einfachen Kragbal-
ken modellierte Schaufel durchgefiihrt und die Ergebnisse mit den Eigenwerten der fest
eingespannten Schaufel verglichen. Hierzu ist in Bild 2.7a der relative Fehler
/\?}Ppr o /\§est

_ ]
B = T et (2.49)
]

der ersten vier Eigenwerte /\§ESt, j =1(1)4, des fest eingespannten Balkens fiir n,, = 26
wesentliche Ansatzfunktionen, die neben sechs Starrkérpermoden 20 elastische Moden
des frei-frei gelagerten Balkens enthalten, und eine variable Anzahl . tibriger Ansatz-
funktionen dargestellt. Eine Erhohung der Anzahl wesentlicher Ansatzfunktionen wirkt
sich nicht auf die Giite der Approximation aus, da fiir A?eSt < Aw weitere wesentliche
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Bild 2.7: Approximation fest-freier Schwingungsformen durch Eigenvektoren der frei-
frei gelagerten Struktur: a) Einfluss der Anzahl beriicksichtigter Eigenfor-
men 1y, + nye; b) fest-freie Eigenformen; c) elastische frei-freie Eigenformen

Ansatzfunktionen nahezu ausschliefdlich statischen Charakter aufweisen, sodass letztlich
die Gesamtzahl n,, + nye entscheidend ist. Diese muss aber nach Bild 2.7a sehr grofie
Werte nahe der Anzahl der Freiheitsgrade ngyg = 1323 des Balkens annehmen, um den
im Grenzfall fest eingespannten Balken mit ausreichender Genauigkeit abbilden zu kon-
nen. Die Approximation durch eine geringe Anzahl Ansatzfunktionen fithrt mitunter zu
grofien Fehlern in der Eigenwertberechnung. Somit ist zum einen die Berechnung sehr
vieler Moden und zum anderen der Transfer einer iiberaus groflen Datenmenge notwen-
dig. Nach SCHMIDT [143] kénnen jedoch die iibrigen Schwingungsformen auch mit Hilfe
der als restliche Nachgiebigkeitsmatrix

Ge=K'-0 A0l =0 A el (2.50)

W= W w ue” ue

bezeichneten Beziehung und anschlieflender Extraktion der Koppelfreiheitsgrade ersetzt
werden. SCHMIDT [143] gibt dariiber hinaus eine Vorgehensweise fiir statisch unbestimmt
gelagerte Substrukturen an, bei denen die Steifigkeitsmatrix wie in dem betrachteten Fall
singuldr wird. Diese Vorgehensweise umgeht die Berechnung der tibrigen Schwingungs-
formen, erfordert aber wiederum die Kenntnis der vollstandigen Steifigkeitsmatrix K der
Substruktur. Dariiber hinaus ist zu erwarten, dass die Anzahl der wesentlichen, d. h. dy-
namisch beriicksichtigten Eigenformen relativ grofs gewidhlt werden muss, da die rea-
len Schwingungsformen der auf der Scheibe eingespannten Schaufel der einer fest einge-
spannten Schaufel deutlich dhnlicher sind als der einer frei-frei gelagerten Schaufel.

Im Sinne eines praktikablen Datentransfers vom Finite-Element-Modell zu einem exter-
nen Programmsystem und der Forderung nach einer moglichst geringen Anzahl An-
satzfunktionen zur Losung der Bewegungsgleichungen des nichtlinear gekoppelten Ge-
samtsystems soll hier als Alternative die eingangs in Abschnitt 1.2.1.2 beschriebene so
genannte Mistuning Projection Method angewandt werden, die die Eigenvektoren des
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unverstimmten Systems als Ansatzfunktionen verwendet. Somit lassen sich die in Ab-
schnitt 2.1.3 erlduterten Vorteile der effizienten Bestimmung der modalen Parameter aus-
nutzen. Das Vorgehen setzt unmittelbar auf der von FEINER UND GRIFFIN [53] vorge-
schlagenen Vorgehensweise fiir eine isolierte Schwingungsfamilie auf.

Analog zu Gl. (1.4) ergibt sich mit der Modalmatrix ¥ des unverstimmten Systems aus
Gl. (2.33) die Modaltransformation fiir das geddmpfte verstimmte System allgemein aus

Mg = P8 (<0>MG+AMG) ¥, (2.51)
Dg = ¥c (VD +4Dg) ¥, (2.52)
Ko = ¥o (VKg+aKg) e (2.53)

mit den Strukturmatrizen ©Mg, (D und (VK des unverstimmten zyklischen Ge-
samtsystems und den entsprechenden Stérungsmatrizen AM, AD; und AK fiir das
verstimmte System. Der hochgestellte Index ( ) bezeichnet darin hermitesch (konjugiert
komplex) transponierte Matrizen. Im Folgenden wird, wie auch in zahlreichen Publika-
tionen, eine Verstimmung der Massen- und Dampfungsmatrix vernachldssigt, sodass eine
reine Verstimmung der Steifigkeiten mit AM = 0, AD; = 0 vorliegt. Die Diagonalisie-
rung der modalen Massenmatrix M auf die Einheitsmatrix, der Ddmpfungsmatrix Dg
nach der Bequemlichkeitshypothese sowie des unverstimmten Anteils (V) /C der moda-
len Steifigkeitsmatrix auf die Spektralmatrix Ag bleibt erhalten, sodass an die Stelle der
Systemmatrix des Gesamtsystems aus Gl. (2.31) die Matrix

averst

S =38;+A48¢ (2.54)

tritt mit der Diagonalmatrix S aus Gl. (2.32) und der modal transformierten Storung der
Steifigkeitsmatrix

AS; = Yo AK Y . (2.55)

Ist die Matrix AK bekannt, so ldsst sich mit einem vollstindigen modalen Ansatz das
verstimmte System ohne Genauigkeitseinbuflen exakt mit den Ansatzfunktionen des un-
verstimmten Systems abbilden. Die exakte Besetzung der Matrix AK; ist in Systemen mit
einer grofien Anzahl Freiheitsgrade aber im Allgemeinen weder theoretisch noch auf der
Basis einer experimentellen Identifikation moglich. Aus diesem Grund wird im Folgen-
den eine Verstimmung der Steifigkeiten, wie sie z. B. durch eine Variation des Elastizitéts-
moduls auftritt, unter Ausnutzung einiger einschrankender Annahmen auf eine Verstim-
mung der Eigenfrequenzen zuriickgefiihrt. Der ursdchliche Grund fiir eine Verstimmung,
wie etwa Fertigungsungenauigkeiten oder Materialfehler, bleibt somit unberticksichtigt.

Wird eine Verstimmung der Gesamtstruktur in Form der Matrix AK; ausschliefslich in
den Freiheitsgraden der Schaufeln zugelassen, so kann vereinfacht

AScq, ... ASg L
AS; = : : (2.56)
ASG 1 - ASG g
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geschrieben werden. Mit den in GI. (2.33) und Gl. (2.40) beschriebenen Modalmatri-
zen M des unverstimmten Gesamtsystems ergeben sich die Submatrizen

1’15 ) . .
A8G = Y e o Mg AR, Mg, m,n=1(1)ns, (2.57)
k=1

wobei (k)AKS die Verstimmung der Steifigkeitsmatrix in den Freiheitsgraden der Schau-
fel (k) und (Vg j»] = 1(1)ng, die mit den Schaufelfreiheitsgraden besetzten Modalma-
trizen des Referenzsegments (1) nach Gl. (2.33) bezeichnen.

Wird nun zusétzlich eine unverstimmte und eine individuell verstimmte, fest eingespann-
te Schaufel (k) ohne Scheibeneinfluss betrachtet, siehe Abschnitt 2.1.2, so ergibt sich mit
den auf die Massenmatrix (*) M g normierten Eigenvektoren die Spektralmatrix der unver-
stimmten Schaufel aus

(O)AS — (0)¢ST (O)KS (0)¢S (2.58)
sowie die der verstimmten Schaufel aus
M)Ay = Kg] <<0>Ks + (k)AKS) ®) g, , (2.59)

vgl. Gl (2.19) bzw. Gl (2.20). Wird nun die Annahme getroffen, dass sich die Schwin-
gungsformen der verstimmten Schaufel durch die der unverstimmten Schaufel anndhern
lassen, d. h.

(k)<15s ~ (0)455 , k=1()ng, (2.60)
so ergibt sich
®Apg = P A — A ~ Vgl WAk, O, (2.61)

Wird die Annahme dahingehend erweitert, dass die Schwingungsformen der verstimm-
ten, fest eingespannten Schaufel ndherungsweise denen der auf einer elastischen Scheibe
gelagerten Schaufel entsprechen, gilt unter Berticksichtigung der entsprechenden Nor-
mierungen auf die Massenmatrix des Gesamtsystems bzw. der einzelnen Schaufel, siehe
auch Anhang B.6,

W pg ~ \/ng W, k=1(1)ng. (2.62)

Diese Annahme ist dann gerechtfertigt, wenn die elastische Verformung eines Schaufel-
Scheibe-Segments an den Freiheitsgraden der Schaufel dominiert, d. h. wenn es sich um
schaufelinduzierte Schwingungsformen handelt, vgl. Abschnitt 2.1.3. Treten grofie Ver-
formungen im Bereich der Scheibe auf, so ldsst sich Gl. (2.62) aufgrund des signifikanten
Anteils der Scheibenfreiheitsgrade bei der Normierung auf die Massenmatrix nicht mehr
anwenden. Weiterhin fithren sehr weiche Scheiben zu Schwingungsformen, die sich zum
einen deutlich von denen einer fest eingespannten Schaufel unterscheiden und zum an-
deren stark von der Anzahl der Knotendurchmesser abhidngen. Dies fiihrt nicht selten zu
dem Effekt des so genannten frequency veerings, bei dem sich die Eigenfrequenzen ver-
schiedener Moden anndhern und sich die Schwingungsformen bei kleinen Parameterva-
riationen stark andern, siehe u.a. AFOLABI UND ALABI [3] und Abschnitt 3.6.1.
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Aus Gl. (2.57) ergibt sich unter Berticksichtigung der Gln. (2.60) bis (2.62)
A 1 &
ASG i ™ - Y el (k=D e MAAS = 1(1)ns . (2.63)
S k=1
Bei der Matrix AS handelt es sich somit um eine block-zyklische Matrix, die nach An-

hang B.4 und entsprechender Anordnung der Blockmatrizen und unter Beriicksichtigung
der Beziehungen aus GI. (B.10) und GL. (B.45) durch

ASc ~ ASE™ — A8Ee™ (2.64)
mit

ASE™ = (F® E) diag (<1>AS, @4, ..., <”S>AS) (F® E)H (2.65)
und

ASEY™ = diag <(0)AS, OA,..., (O)As> (2.66)

N J/
-

ng Diagonalmatrizen

dargestellt werden kann. Die Matrix F kennzeichnet die in Anhang B.2 angegebe-
ne [ng x ng]-FOURIER-Matrix, mit der das KRONECKER-Produkt mit der [nyg X 1y s)-
Einheitsmatrix E gebildet wird. Auf die Berechnung der Spektralmatrizen (k)AS auf der
Basis einer Modalanalyse kann verzichtet werden, wenn die Eigenwerte (k) wg i der ver-

stimmten Schaufeln durch eine Multiplikation der Eigenwerte (O)ws j der unverstimmten
Schaufel mit einem Verstimmungsfaktor Kg ; ausgedriickt werden,

Werden die Verstimmungsfaktoren aller ng Schaufeln fiir alle betrachteten 1); s Moden in
der Diagonalmatrix

K = diag ((1)1{5,1, ceey (1)KsrnM,S’ ceey (nS)KS,l’ ceey (nS)KS,nM,S) (2.68)

zusammengefasst, ergibt sich mit

kg = (FOE)x (2.69)
fiir die Matrix AS letztlich
886 ~ xp ASEV i A 2.70)

Das in Bild 2.8 dargestellte einfache zyklische System mit den in Tabelle 2.1 zusammen-
gefassten Parametern soll die Anwendbarkeit des entwickelten Vorgehens demonstrieren.
Hierin reprdsentieren die Massen 17 und m; die Scheiben- und die Massen m3 und my die
Schaufelfreiheitsgrade. Die Dampfungsmatrix wird gemaf Gl. (2.21) mit & = 1075, =10
proportional zur Steifigkeitsmatrix angenommen, sodass sich fiir das unverstimmte zy-
klische System realistische modale Ddmpfungsgrade von D; = 0.0028...0.025 ergeben.
Die Erregung wird als harmonisch mit der Erregerordnung EO = 1 und dem Erreger-

kraftvektor eines Segments fg = [0 0 0 10N| angenommen.
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Bild 2.8: Verstimmtes zyklisches mechanisches Ersatzmodell

Wird zunéchst das unverstimmte zyklische System betrachtet, ergeben sich die Eigenfre-
quenzen der ersten beiden Schwingungsfamilien fiir den entsprechend angeregten Kno-
tendurchmesser ND = 1 bei (0) fg1 =89-3Hzund (0) fg2 = 291.8 Hz, vgl. Bild 2.9a. Wird
die fest eingespannte Schaufel, bestehend aus den Massen m3 und my, analysiert, ergeben
sich fiir diese Schwingungsformen mit (©) fsy =91.3Hz und ) fsp = 294.4 Hz entspre-
chend hohere Eigenfrequenzen. Diese ergeben sich auch fiir die im verstimmten Fall b)
in Bild 2.9b dargestellte Schaufel 3 unter Beriicksichtigung sehr grofier Scheibensteifig-
keiten, siehe Tabelle 2.1. Die Steifigkeiten Kks und ®k, der weiteren Schaufeln werden
derart verstimmt, dass sich die Eigenfrequenzen () fo,10 = B 1 (©) fs,1, ergeben. In
Bild 2.9 sind die Frequenzgdnge der Masse 4 der Schaufeln 1, 2 und 3, die nach Tabel-
le 2.1 die unverstimmte Schaufel sowie diejenigen mit den grofiten Abweichungen der

Tabelle 2.1: Parameter des in Bild 2.8 dargestellten Ersatzmodells mit unverstimmten No-
minalwerten und Verstimmungsfaktoren (k) ks, 1,2 flir zwei Schaufelmoden

Parameter unverstimmt verstimmt
Fall a) Fall b) ‘ Fall ¢) ‘ Fall d)
(k)ml, (k) mo 2 kg 2 kg
® s, Oy 1kg 1kg
ks 0.75-10° N/m ®)x2 1,075-10°N/m
®ky 1.5-10° N/m "2 1,15-10°N/m
k1, Wky, ks, Wke | 75-10°N/m [ 1.0-10°°N/m | 7.5-10° N/m | 5.0-10° N/m
Wig 1, 1.0 1.05
@ks,1,2 1.0 0.96
Bk, 1,2 1.0 1.0
Wiks 1 1.0 1.03
ks 1. 1.0 0.98
©)ks 1 1.0 1.02
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Eigenfrequenzen représentieren, dargestellt. Aus Bild 2.9 wird deutlich, dass die mit den
Eigenvektoren des verstimmten Systems berechneten Frequenzgiange exakt den mit Hilfe
der oben dargestellten Approximation berechneten entsprechen. Die Grenzfélle des un-
verstimmten Schaufelkranzes einschliefillich Scheibenelastizitdt sowie der Verstimmung
einzelner fest eingespannter Schaufeln ohne Scheibenelastizitit werden somit exakt abge-
bildet: Fiir den unverstimmten Fall ergibt sich mit ¥/ Ag = (O A, k = 1(1)ns, die Identitt

ASEerSt = AgénverSt und somit AS; = 0 bzw. die in Gl. (2.32) angegebene dynamische

1. Mode 2. Mode

a) 4 - - 0.1
— k=1,2,3 — exakt
E ‘ - — approx.
- 2r SRR 1 0.05¢}
S

0
b) 4 0.1

1 0.05¢

iy [mm] o

- 0 = T ~ i
100 260 280 300 320
Erregerfrequenz fg [Hz|

95
Erregerfrequenz fg [Hz|

Bild 2.9: Berechnete Frequenzginge auf der Basis exakter verstimmter Moden (durch-
gezogene Linien) sowie unter Verwendung der Approximation aus Gl. (2.70)
(gestrichelte Linien). Links: 1. Mode; rechts: 2. Mode. Jeweils: a) un-
verstimmtes System; b) verstimmte, entkoppelte Schaufeln; c) verstimm-
te Schaufeln mit k; = ky = ks = kg = 7.5-10° N/m; d) verstimmte Schaufeln

mitk1:k2:k5:k6:5.0-106N/m



48 KAPITEL 2. MODELLBILDUNG

Steifigkeitsmatrix S der unverstimmten beschaufelten Scheibe. Fiir den Fall fest einge-
spannter verstimmter Schaufeln entsprechen die Quadrate der in Gl. (2.32) enthaltenen
Eigenkreisfrequenzen wg; den in (0) A enthaltenen, sodass die Eigenwerte der System-
matrix unmittelbar denen der einzelnen verstimmten Schaufeln entsprechen.

Werden die Schaufeln gemaf3 Tabelle 2.1 verstimmt und mit den fiir den Fall c) gewahlten
Scheibensteifigkeiten eine signifikante Scheibenelastizitit eingefiihrt, ergeben sich die in
Bild 2.9¢ gegebenen Frequenzginge. Sie zeigen zundchst eine entsprechende Kopplung
der Schaufeln und weiterhin sowohl qualitativ als auch quantitativ eine sehr gute Uber-
einstimmung der Approximation mit den exakten Frequenzgangen. Die Abweichung der
Resonanzfrequenzen von der exakten Losung ist mit dem Einfluss der Scheibenelastizi-
tat zu begriinden: Sind die Eigenvektoren des verstimmten Gesamtsystems in den Schei-
benfreiheitsgraden nicht mehr zu vernachlédssigen, ergeben sich auch bei qualitativ glei-
chen Eigenvektoren in den Schaufelfreiheitsgraden aufgrund der Massennormierung fiir
diese Freiheitsgrade betragsmaflig kleinere normierte Eigenvektoren. Die Approximation
durch die in Gl. (2.63) gegebene Matrix () AA, iiberschitzt folglich den Einfluss der Ver-
stimmung, sodass sich die jeweils kleineren bzw. gréfleren Resonanzfrequenzen ergeben.

Wird die Scheibensteifigkeit weiter auf den fiir den Fall d) in Tabelle 2.1 angegebenen
Wert verringert, ergeben sich die in Bild 2.9d dargestellten deutlicheren Abweichungen,
da aufgrund der grofieren Verformungen in der Scheibe die fiir die Anwendung der Ap-
proximation notwendigen Voraussetzungen nicht mehr gegeben sind. Dies gilt insbeson-
dere fiir die stark verstimmten Schaufeln. Dies wird besonders im Fall der héheren Fre-
quenzen des zweiten Schwingungsmodes deutlich, da die Scheibe hier aufgrund ihrer ge-
ringen Eigenfrequenz deutliche Verformungen erfdahrt. Ohne Beriicksichtigung der Mas-
sen m3 und my ergibt sich in diesem Fall die erste Eigenfrequenz der Scheibe mit ND = 1
zu fp, = 283.4 Hz, die im Bereich der Eigenfrequenzen der zweiten Schwingungsform
der Schaufeln liegt. In diesem Fall ist das Verfahren offensichtlich nicht mehr anwendbar,
im Fall einer relativ steifen Scheibe sind aber ausreichend genaue Ergebnisse zu erwarten.

a) 1. Mode b) 4 2. Mode
x 10
0015 . . . 3 |
\%D | /‘Wl\ unverst. |G2| unverst.
0.0 b ,
g | “\‘ |41(2)11| verst.
—0.0057  |4| verst. - /’j/ U
= DL ASASANA = . ==
80 85 90 95 100 260 280 300 320
Erregerfrequenz fg [Hz| Erregerfrequenz fg [Hz|

Bild 2.10: Anregung von Schwingungsmoden verschiedener Knotendurchmesser fiir
Fall ¢) aus Bild 2.9c: a) 1. Mode; b) 2. Mode. Jeweils Betrdge |4;| der modalen
Amplituden der beteiligten Schwingungsfamilie fiir alle Knotendurchmesser
(vorwarts und riickwaérts rotierende Eigenformen)
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Die fiir verstimmte Systeme typische Anregung von Schwingungsformen verschiedener
Knotendurchmesser wird aus Bild 2.10 deutlich, wobei die modalen Amplituden des ver-
stimmten Systems (durchgezogene Linien) aufierhalb der Resonanz nahezu denen des
unverstimmten Systems (gestrichelte Linien) entsprechen und nur der Knotendurchmes-
ser ND = 1 entsprechend der gewéhlten Erregerordnung EO = 1 angeregt wird.

Im Gegensatz zu den oben genannten Verfahren der Substrukturtechnik, die zumeist auf
der Kenntnis der Massen- bzw. Steifigkeitsmatrix aufbauen bzw. Approximationen dieser
Matrizen verwenden, sind fiir die Anwendung des entwickelten Vorgehens ausschliefSlich
die relativ leicht zu ermittelnden modalen Parameter des unverstimmten zyklischen Sys-
tems und der fest eingespannten unverstimmten Schaufel sowie die Verstimmungsfakto-
ren zu ermitteln. Dariiber hinaus werden insbesondere die Grenzfille des unverstimmten
Systems und fest eingespannter, verstimmter Schaufeln exakt abgebildet. Ferner entfallt
die aufwandige Formulierung der u. U. zahlreichen Koppelbedingungen zwischen Schau-
fel und Scheibe.

2.1.5 Reibelement

Analog zu Gl. (2.27) lassen sich die modal transformierten Bewegungsgleichungen
Spip = Fp (2.71)
eines beliebigen Reibelements mit der dynamischen Steifigkeitsmatrix
8p = diag(wp,; — Of +12Dp jwp j Q) (2.72)

angeben. Diese enthilt die Eigenkreisfrequenzen wp; und modalen Démpfungen Dp ;
des Reibelements. Die in der Modalmatrix ¢, des Dampfers® beriicksichtigten Schwin-
gungsformen beinhalten zunéchst sechs Starrkérpermoden mit wp; = 0,j = 1(1)6, ent-
sprechend der sechs Freiheitsgrade des Reibelements im Raum. Aufgrund der voraus-
gesetzten Massennormierung der Eigenvektoren enthalten diese implizit die Tragheitsei-
genschaften des Reibelements. Unter der Annahme eines starren Reibelements kann eine
modale Beschreibung somit entfallen bzw. zur Ermittlung der Starrkorpereigenvektoren
an den Kontaktreferenzpunkten OL’ und OR’ die Geometrie sowie die Trigheitseigen-
schaften des Reibelements herangezogen werden. Die Punkte OL’ und OR’ stellen dabei
die zu den Referenzpunkten OL und OR der benachbarten Fufiplatten koinzidierenden
Referenzpunkte des Dampfers dar, vgl. Bild 2.2b. Wird als Dampferkoordinatensystem
ein Hauptachsensystem* des Reibelements gewdhlt, ist die [6 x 6]-Modalmatrix der mas-
sennormierten Starrkdrpermoden beziiglich des Schwerpunktes C diagonal mit den Trég-

3Die Modalmatrix ¢, des Dampfers wird hier konsistent ebenfalls als komplexe Gréfie angenommen.
Werden nur Starrkérpermoden bzw. elastische Moden des Dampfers basierend auf dem ungedampften Fall
der Bewegungsgleichungen berticksichtigt, ergeben sich rein reelle Eigenvektoren.

4Stellt das Dampferkoordinatensystem D kein Hauptachsensystem dar, vgl. Bild 2.2b, ist eine entspre-
chende Koordinatentransformation erforderlich.
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heitseigenschaften des Reibelements besetzt,

b = diag (vVim, v/m, v/, T, VI Vi) - 2.73)

Die Modalmatrix des Referenzpunktes OL’ l4sst sich dann aus der einfachen Beziehung
$orp = R $cp (2.74)

mit der Geometriematrix

Ry =

E _17 /
oL | | 2.75
o £ ] (2.75)

die den Ortsvektor 75, vom Schwerpunkt C zum Referenzpunkt OL’ bzw. den entspre-
chenden Tilde-Operator nach Gl. (A.3) enthélt, ermitteln. Analog wird fiir den rechten
Referenzpunkt OR’ vorgegangen. Die dynamische Steifigkeitsmatrix Sp reduziert sich in
diesem Fall auf die Diagonalmatrix der negativen Quadrate der Erregerkreisfrequenz (Jg.
Dariiber hinaus kénnen bei Bedarf auch elastische Moden des Reibelements berticksich-
tigt werden. Praktisch ausgefiihrte Reibelemente sind jedoch im Allgemeinen sehr steif
und damit in guter Ndherung als starrer Kérper zu modellieren. Dies zeigen auch die sehr
grofien Eigenfrequenzen der in Bild 2.11 dargestellten charakteristischen Schwingungs-
formen verschiedener frei-frei gelagerter Dampfertypen, die auf der Basis von Reibele-
menten mit einer Lange von /p = 60 mm, einem Elastizitdtsmodul von E = 210000 %

und einer Dichte von ¢ = 7700 % mit Hilfe des Finite-Element-Programmsystems ANSYS
ermittelt wurden. Die Berticksichtigung dynamischer Nachgiebigkeiten des Reibelements
erscheint daher nur bei sehr grofien Erregerfrequenzen bzw. sehr weich ausgefiihrten
Dampfern sinnvoll. Eine statische Nachgiebigkeit, etwa im Fall des in Bild 2.11e dar-
gestellten Reibelements, ist u. U. aber nicht zu vernachlédssigen, siehe auch Abschnitt 2.3.
Hierzu wird die Elastizitdt des Dampfers hdufig der Nachgiebigkeit des Kontaktes zuge-
schlagen, siehe u.a. CSABA [36]. GUILLEN UND PIERRE [70] schlagen ein Dampfermodell
vor, das die Ddmpfermasse vernachléssigt, seine Elastizitdt aber mit Hilfe einer [4 x 4]-
Steifigkeitsmatrix berticksichtigt. Der Einfluss der dynamischen Eigenschaften des Damp-
fers auf die Dynamik des Gesamtsystems wird in Abschnitt 3.2.1 untersucht.

a) b) Q) e)

wp =144kHz wp=83kHz wp=144kHz wp =21.0kHz wp =32kHz

Bild 2.11: Charakteristische elastische Moden verschiedener Reibelementtypen: a) zylin-
derférmiges Reibelement; b) halbzylinderférmiges Reibelement; c) keilférmiges
Reibelement; d) asymmetrisches Reibelement; e) schalenférmiges Reibelement
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2.2 Modellierung der Erregung

Die auf eine Laufschaufel wirkenden Erregerkrifte konnen sehr unterschiedliche Ursa-
chen haben. Die hieraus resultierenden Schwingungsphdnomene sind auch fiir die Aus-
legung von Koppelelementen und die Anwendbarkeit des entwickelten Berechnungsver-
fahrens von Bedeutung. Daher sollen im Folgenden zundchst einige typische Erregerme-
chanismen vorgestellt und anschlieffend die Beschreibung einer drehzahlharmonischen
Fremderregung angegeben werden.

2.21 Erregungsmechanismen

Die Auslegung von Koppelelementen fiir Laufschaufeln von Turbomaschinen erfordert
insbesondere unter Beriicksichtigung von Nichtlinearitdten aufgrund trockener Reibung
eine moglichst genaue Kenntnis der Erregerkréfte. Daher soll an dieser Stelle ein kurzer
Uberblick iiber mogliche Erregungsmechanismen von Laufschaufelschwingungen und
ihre Bedeutung im Hinblick auf eine Auslegung von Koppelelementen gegeben werden.

Mechanische Schwingungen lassen sich allgemein hinsichtlich ihrer Entstehungsmecha-
nismen charakterisieren und in

e fremderregte Schwingungen,
o selbsterregte Schwingungen,
e parametererregte Schwingungen und

° Eigenschwingungen

unterteilen. Aufgrund verschiedenster Quellen fiir Erregerkréfte, die im Folgenden kurz
erldutert werden, werden diese auch an Laufschaufeln von Turbomaschinen beobachtet.

Fremderregte Schwingungen von Laufschaufeln treten in sehr vielféltiger Weise auf und
stellen oftmals den Hauptanregungsmechanismus einer Laufbeschaufelung dar. Die Ur-
sachen hierfiir sind periodische oder nichtperiodische Fluktuationen der auf die Schaufel
wirkenden Gas- bzw. Dampfkrifte. Sie lassen sich hinsichtlich ihrer Erregerfrequenzen
unterteilen in drehzahlharmonische bzw. nicht-drehzahlharmonische Erregerkrifte. Zu
letzteren zédhlen u. a. eine periodisch pulsierende Anstrémung und eine nichtperiodische,
stochastische Anregung, etwa aufgrund von Flammenschwingungen in der Brennkam-
mer einer Gasturbine.

Die Ursache drehzahlharmonischer Fluktuationen ist eine gehdusefeste, d. h. im Inertial-
system stationdre, aber iiber dem Umfang einer Laufbeschaufelung nicht konstante Ver-
teilung der Stromungsgeschwindigkeit bzw. Druckverteilung im Fluid. Relativ zum ro-
tierenden System stellt sich somit eine zeitlich verdnderliche Druckverteilung ein, die zu
einer Schwingungsanregung der Schaufeln fiihrt. Zu den Anregungsmechanismen mit
drehzahlproportionaler Erregerfrequenz zdhlt unter anderem die Anregung aufgrund
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von so genannten Nachlaufdellen, die auch als Diisenerregung bezeichnet wird, vgl.
Bild 1.1. Die in der Grenzschicht auftretenden Reibungseffekte bewirken eine vermin-
derte Stromungsgeschwindigkeit des Fluids, sodass die Laufschaufeln beim Vorbeistrei-
chen an der als raumfest angenommenen Stromung eine periodische Anregung mit dem
ny-Vielfachen der Drehfrequenz des Rotors erfahren, wobei ny, die Anzahl der Schaufeln
im vorausgehenden Leitschaufelgitter bezeichnet.

Einen dhnlichen Einfluss hat die Anzahl der Leitschaufeln des nachfolgenden Gitters, da
sich hier ein entsprechender Staudruck aufbaut, der auf die Laufschaufelreihe als zusatz-
licher Anregungsmechanismus wirkt, siehe u. a. LECHNER UND SEUME [95]. Weiterhin ist
bekannt, dass sich eine inhomogene Stromung unter Umstdnden auch nach dem Passie-
ren mehrerer Stufen noch identifizieren ldsst, sodass iiber die unmittelbar vorausgehende
oder nachfolgende Leitbeschaufelung hinaus die Schaufelzahl weiterer Stufen eine signi-
fikante Anregungsquelle darstellen kann.

Einen vergleichbaren Effekt haben im Gehduse eingebrachte Rippen, die ebenfalls - ent-
sprechend ihrer Anzahl bzw. deren Vielfache - zu einer drehzahlharmonischen Anre-
gung fithren. Ebenso konnen Fertigungsungenauigkeiten, Teilfugen, Gehduseunrundhei-
ten usw. zu periodischen Storungen der Stromung und damit zu entsprechenden Anre-
gungen der Laufschaufeln fiithren. Anstrdm- und Anzapfleitungen konnen ebenfalls eine
Quelle fiir eine Schwingungsanregung sein. In Gasturbinen wird haufig eine Anregung
mit einer Harmonischen entsprechend der Anzahl der Brenner in einer Ringbrennkam-
mer beobachtet. Werden Dampfturbinen bei Teillast betrieben, indem durch Offnen und
Schlieflen einzelner Zustromsegmente der Massendurchsatz auf wenige Leitschaufeln be-
grenzt wird, so wirkt diese Teilbeaufschlagung ebenfalls als Anregungsmechanismus von
Laufschaufelschwingungen.

Selbsterregte Schwingungen umfassen stromungsinduzierte Schwingungsphanomene, die
sich durch eine Wechselwirkung zwischen der schwingenden Struktur und des sie um-
gebenden stromenden Fluids auszeichnen. Hierzu zihlen nach RIEHM [134] verschiedene
Arten des Flatterns, das u. a. durch eine Verdnderung der Auftriebsbeiwerte und der damit
verbundenen Energiezufuhr iiber einer Schwingungsperiode oder durch ein periodisches
Abreifien der Stromung (Buffeting, Galloping) hervorgerufen wird.

Zu den parametererregten Schwingungen lassen sich u. a. die durch eine Rotorschwingung
hervorgerufene Fufipunkterregung der Schaufeln und der Einfluss der in mitrotierenden
Koordinaten periodisch verdanderlichen Richtung des Gravitationsfeldes zahlen.

Eigenschwingungen von rotierenden Schaufeln konnen durch einmalige St6f3e, hervorgeru-
fen beispielsweise durch eine schlagartig sich &ndernde Anstromung, Wasserschlag, An-
streifvorgdnge oder Fremdkorper, angeregt werden. Die Laufschaufeln schwingen dann
in einer oder mehrerer ihrer Eigenfrequenzen. Aufgrund der in dem System vorhande-
nen Dampfung klingen diese aber im Allgemeinen schnell wieder ab, sodass sie im Sinne
einer Optimierung des Schwingungsverhaltens hinsichtlich Dauerwechselfestigkeit nur
von untergeordneter Bedeutung sind. Dennoch konnen diese kurzzeitigen Anregungen
zu sehr hohen Werkstoffbeanspruchungen fiihren, sodass diese einmaligen Ereignisse un-
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ter allen Umstdnden zu vermeiden sind. Eine sinnvolle Auslegung von Koppelelementen
auf die so angeregten Eigenschwingungen ist im Allgemeinen nicht durchfiihrbar.

Im Folgenden sollen ausschliefllich fremderregte Schwingungen mit zundchst dreh-
zahlharmonischen Anregungsfrequenzen betrachtet werden, da sie in vielen Fallen die
Hauptanregungsquelle fiir Laufschaufelschwingungen darstellen. Als Sonderfall wird an
spaterer Stelle nochmals das Pulsieren der Stromung als Anregungsmechanismus aufge-
griffen. Andere Anregungsmechanismen, insbesondere die zur Selbsterregung fiithrende
Struktur-Fluid-Wechselwirkung, werden nicht weiter berticksichtigt.

2.2.2 Mathematische Beschreibung der Erregerkrafte

Zur Beschreibung der Erregerkrifte dienen die in Bild 2.12a dargestellten Winkel ¢ zur
Angabe der Winkelposition in gehdusefesten Koordinaten, ¢y zur Beschreibung der Lage
der mit der Drehkreisfrequenz (2 rotierenden Scheibe sowie ¢ zur Angabe der Win-
kelposition auf der Scheibe in scheibenfesten, mitrotierenden Koordinaten. Die absolute
Winkelposition ¢ ldsst sich durch

0=¢o+ ¢ (2.76)
mit dem Bezugswinkel

@0 = Ot (2.77)
ausdriicken.

In jedem Punkt des gesamten Stromungskanals wirken aufgrund inhomogener Druck-
und Stromungsverhéltnisse Kréfte auf die Laufbeschaufelung in axialer, tangentialer und
u. U. auch radialer Richtung. Fiir einen beliebigen diskreten Freiheitsgrad k an einer be-
stimmten radialen und axialen Position kann die Erregerkraft fg; in gehdusefesten Koor-
dinaten im Allgemeinen sowohl orts- als auch zeitabhidngig sein. Es wird angenommen,

Bild 2.12: Raumfeste Erregung: a) Definition absoluter und relativer Winkel am rotieren-
den Schaufelkranz; b) Darstellung der EO4-Erregung
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dass sie sich in Abhédngigkeit der absoluten Winkelposition ¢ und der Zeit t durch

fex(8,t) = pr(9) g(t) (2.78)

beschreiben ldsst. Die Funktion p(9) beschreibt die Gestalt der Erregung in gehduse-
festen Koordinaten fiir den jeweiligen Freiheitsgrad k in Abhdngigkeit der Umfangs-
position ¢. Die Funktion g(t) gibt die zeitliche Anderung der Erregerkrifte wieder, die
u. a. durch ein Pulsieren des gesamten Stromungsfeldes hervorgerufen werden kann. Die
Funktion py(9) ist periodisch auf 271, da px (9 + 271) = pr(9) gilt. Die Funktion g(#) soll
hier ebenfalls als periodisch mit der Grundkreisfrequenz (2p angenommen werden, zum
Beispiel um ein periodisches Pulsieren der Stromung abzubilden. Stochastische Schwan-
kungen der Erregerkréfte werden im Folgenden nicht weiter untersucht. Werden beide
Funktionen in eine FOURIER-Reihe entwickelt, ergibt sich

fex(9,t) = ( Y. pro COS(EOﬂ‘H/’EO)) ( gjcos(j QPH‘%‘)) : (2.79)
EO=0 =0

[\

-~

Pi(9) ) g(t)

Eine beliebige Gestalt der Erregung py(¢) setzt sich somit aus der Summe von harmo-
nischen Anteilen verschiedener so genannter Erregerordnungen EO zusammen, wie sie
beispielhaft fiir die Erregerordnung EO = 4 in Bild 2.12b dargestellt ist’. Die Phasenwin-
kel $po bzw. i; bezeichnen die Phasenlagen der einzelnen Harmonischen der entspre-
chenden FOURIER-Reihen und ergeben sich wie die Koeffizienten pgo und g; aus den
bekannten, in Anhang A.2 angegebenen Beziehungen der FOURIER-Reihenentwicklung.

Wird der absolute Winkel ¢ durch die in Gl. (2.76) gegebene Beziehung ersetzt, so kann
Gl. (2.79) unter Anwendung der Additionstheoreme in

1 o0 (e0] - 5
fex(p,t) = 5 Y Y rrogj(cos(Qrro,t+ YrEo,) + cos(Qrro,i t + PrEo,))
EO=0j=0
(2.80)

tiberfithrt werden. Hierin bezeichnen

Qgpoj =EO Or+jQp, Qgpoj=EOQr—jOp, EO,j=0(1)c0, (2.81)
die Erregerkreisfrequenzen und

Yeeoj = EO ¢ + Yo+ ¥, $rro; = EO @ +¢ro— 9, EO,j=0(1)co, (2.82)

die Phasenwinkel, die sich aus der Phasenlage der Harmonischen j der FOURIER-Reihe
fiir g(t) sowie der Harmonischen EO der FOURIER-Reihe fiir p;(¢) und der Phasenlage
aufgrund der Position ¢ auf dem Umfang ergeben. Mit den auf den zeitlichen Mittelwert

fex = po 8o (2.83)

5Aufgrund der noch zu zeigenden Bedeutung der Erregerordnung im Zusammenhang mit der Wirk-
samkeit der Reibungsddmpfer wird die pragnante, im englischen Sprachraum fiir engine order verbreitete
Bezeichnung EO verwendet.
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bezogenen Amplitudenfaktoren sy ,, kann Gl. (2.80) vereinfacht durch

fex(.t) = fex (1 + Y s cos(Qut + wk,n)> (2.84)

n=1

ausgedriickt werden, wobei nur die aus Gl. (2.81) folgenden Frequenzen im Erregerspek-
trum enthalten sind. Diese ergeben sich als Kombinationskreisfrequenzen der Grund-
kreisfrequenzen (2g und Qp und den in den jeweiligen Spektren enthaltenen Harmoni-
schen (Modulation) und miissen nicht zwangsldufig drehzahlharmonisch sein. Die Fak-
toren s; , werden nach TRAUPEL [167] als Stimulus bezeichnet. Dieser Stimulus dient in
der praktischen Schaufelauslegung zur Abschdtzung der auf das Schaufelblatt wirken-
den dynamischen Kréfte und basiert hdufig auf Erfahrungswerten, da der exakte Ver-
lauf der Erregerkrifte pi(9) zumeist nicht bekannt ist. Haufig wird der Stimulus s,, einer
Erregerfrequenz fiir die Erregerkréfte an allen Freiheitsgraden k identisch gewahlt. Fiir
die unteren Drehzahlharmonischen bis zur sechsten Ordnung gibt TRAUPEL [167] Werte
von s, = 0.05...0.1 an.

In Bild 2.13 sind exemplarisch drei vereinfachte, charakteristische Verldufe der Erreger-
kraft fgi(¢,t) fiir eine bestimmte Winkelposition ¢ = ¢* auf der Scheibe dargestellt.
Bild 2.13a zeigt den Fall einer dem Gleichanteil iiberlagerten Schaufelanregung mit 10
Rechteckimpulsen, die z.B. die vereinfachte Modellierung einer Anregung durch ein vo-
rangehendes Leitschaufelgitter mit einer Leitschaufelanzahl n;, = 10 wiedergibt (Diisen-
erregung). Die Impulsbreite entspricht 55 des vollstindigen Scheibenumfangs. Ein Pul-
sieren der Stromung ist hier zunédchst nicht bertiicksichtigt, sodass die Erregung eine
gehdusefeste, stehende Welle darstellt. Die FOURIER-Reihenentwicklung zeigt, dass die
10., 30., 50. usw. Harmonische deutlich im Erregerspektrum hervortreten. Aus Griinden
der Ubersichtlichkeit ist der Gleichanteil im Spektrum nicht dargestellt. Neben Recht-
eckimpulsen lassen sich auch beliebige andere Verldufe wie etwa cos-Funktionen zur
Abbildung der realen Druckverhiltnisse im Nachlaufgebiet der Leitbeschaufelung ver-
wenden, deren harmonische Analyse entsprechend weitere Anregungsfrequenzen liefert,
siehe u.a. TRAUPEL [167] sowie SOLLMANN [158].

Tritt kein Pulsieren auf, d.h. gilt Op =0, so fallen die Erregerkreisfrequenzen aus
GL. (2.81) und die Phasenwinkel aus Gl. (2.82) zusammen. Jeder durch seine radiale und
axiale Position festgelegte Ort auf dem Umfang erfdhrt in diesem Fall die in Bild 2.13a
gegebene, jedoch um den Phasenwinkel EO¢ aus Gl. (2.82) verschobene Anregung. Die
Spektren sind daher fiir beliebige Winkel ¢ identisch, sodass alle Schaufeln phasenver-
schoben die gleiche Anregung erfahren.

In Bild 2.13b tritt zusétzlich zu der im obigen Beispiel genannten Rechteckimpulsanre-
gung ein Pulsieren der Stromung auf, das sich der gehdusefesten Verteilung der Erreger-
krafte tiberlagert. In dem gezeigten Beispiel wurde g(t) = 1 + 0.3 cos Qpt mit Qp = 3
gewdhlt. Es treten nun weitere Kreisfrequenzen im Erregerkraftspektrum auf, die sich ent-
sprechend Gl. (2.81) zu 3(2g, 7R, 1302 usw. bestimmen lassen (so genannte Nebenfre-
quenzbander bei Amplitudenmodulation). An dieser Stelle sei bemerkt, dass der zeitliche
Verlauf und somit auch das Spektrum der Erregerkraft an verschiedenen Winkelpositio-
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Bild 2.13: Vereinfachte charakteristische Zeitverldufe (links) und Spektren (rechts) der
Erregerkraft an einem diskreten Freiheitsgrad iiber der Zeit im mitrotieren-
den System: a) impulsartige Anregung durch vorgeschaltetes Leitschaufelgitter
mit n;, = 10; b) wie a) mit iiberlagertem Pulsieren der gesamten Anstromung;
c) Teilbeaufschlagung mit einem Teilbeaufschlagungswinkel von 7

nen ¢ in diesem allgemeinen Fall unterschiedlich sein kann. Es erfahren daher nicht alle
Punkte auf dem Umfang die gleiche Anregung, sodass fiir die verschiedenen Schaufeln
unterschiedliche Schwingungsantworten zu erwarten sind.

Bild 2.13c zeigt mit der Teilbeaufschlagung einen weiteren typischen Anregungsmecha-
nismus fiir Laufschaufelschwingungen. Im einfachsten Fall kann eine Teilbeaufschlagung
beispielsweise auf einem Viertel des gesamten Umfangs als Rechteckimpuls der Breite 7
modelliert werden. Neben einem entsprechenden Gleichanteil enthilt das Frequenzspek-
trum der Erregerkraft in erster Linie niederfrequente Anteile, die um so deutlicher her-
vortreten, je grofier der Teilbeaufschlagungswinkel ist. Dariiber hinaus treten aber auch
nicht zu vernachldssigende hoherfrequente Anteile auf. TRAUPEL [167] weist darauf hin,
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dass insbesondere der Anteil der hoheren Harmonischen im Erregerspektrum von der
gewdhlten Approximation des realen Verlaufs der Erregerkrifte bei Teilbeaufschlagung
abhdngt. Im Vergleich zu einer Diisenerregung ldsst sich bei Teilbeaufschlagung u. U. kei-
ne eindeutig dominierende Erregerordnung feststellen.

In vielen praktischen Anwendungen kann jedoch davon ausgegangen werden, dass
in dem relevanten Betriebsdrehzahlbereich einzelne Erregerfrequenzen eine dominie-
rende Rolle spielen. Daher soll im Folgenden von monofrequenten Erregerkriiften ausge-
gangen werden. Ein Pulsieren der Stromung wird zunéchst vernachlassigt (g(¢) = 1)
und die Gestalt der Erregung iiber dem Umfang wird durch nur eine Harmoni-
sche angendhert. Der Spezialfall einer harmonisch mit der Zeit verdnderlichen Anstro-
mung (g(f) = 1+ x cos Qpt) bei konstanter Verteilung der Erregerkrifte tiber dem Um-
fang (pr(9) = const.) fithrt ebenfalls auf eine monofrequente Anregung, welche in Ab-
schnitt 3.2.4.1 als Sonderfall behandelt wird. Grundsétzlich ldsst sich die Schwingungs-
antwort des nichtlinearen Systems bei verschiedenen Erregerfrequenzen separat berech-
nen. Fine anschliefende Superposition ist allerdings nur im Fall des linearen Systems
ohne nichtlineare Reibungseffekte mdoglich.

Fiir den wichtigen Fall der gehdusefesten, monofrequenten Erregung ohne Pulsieren er-
gibt sich aus Gl. (2.80) die Erregerkraft fiir den Freiheitsgrad k und eine bestimmte Erre-
gerordnung EO aus

fex(@,t) = skeofEr cos(QEt + PE o) (2.85)
mit
QO =EO (), lI]E,EO =EO ¢+ wEO . (286)

Werden die Erregerkrifte an allen Freiheitsgraden in einem gemeinsamen Erregerkraft-
vektor fp zusammengefasst, ergibt sich unter Verwendung der komplexen Schreibweise

fe(p t) = fp el FOP el Ot (2.87)
mit den komplexen dynamischen Erregerkraften

fex = skeofex € VEO (2.88)

fiir den Freiheitsgrad k. Der Vektor fg enthilt dabei die komplexen Amplituden der Er-
regerkréfte, die neben der Amplitudeninformation auch die durch den in Gl. (2.86) ent-
haltenen Winkel {ro definierte Phasenverschiebung der Erregerkréfte an den einzelnen
Freiheitsgraden zueinander enthalten. Die Erregerkréfte wirken im Allgemeinen nicht auf
dem gesamten Umfang der beschaufelten Scheibe, sondern nur diskret an den Laufschau-
feln. Daher sind nur diskrete Winkel ¢ auf dem Umfang relevant. Wird die erste Schaufel
eines Laufschaufelkranzes gemaf Bild 2.1 mit dem hochgestellten Index (1) bezeichnet
und deren Position auf der Scheibe durch ¢ = 0 definiert, ergibt sich

W) = fe(p =0,t) = fy ' ' (2.89)
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Die Position einer beliebigen Schaufel (k) auf der Scheibe ergibt sich dann geméag Bild 2.1
durch Subtraktion des in Gl. (2.1) gegebenen Teilungswinkels J aus

®p=(1-ko, k=1(1)ns, (2.90)

sodass sich die komplexen Erregerkréfte

W fe(t) E
fec(t) = (Z)f:E(t) _| ¢ :Aq) g fp el et (2.91)
(”s)};E(t) el (nsil)Afp E
des Gesamtsystems ergeben. Der Phasenwinkel
Ap = 27;];0 — 5 EO (2.92)

bezeichnet die Phasendifferenz der Erregung an zwei benachbarten Schaufeln. Er hat,
wie in Abschnitt 3.2.4.1 gezeigt wird, eine zentrale Bedeutung bei der Beurteilung der
Effektivitdt verschiedener Reibungsddmpfer. Im englischen Sprachraum wird der Win-
kel Ag héufig treffend als interblade phase angle bezeichnet. Die Erregerordnung EO = 0
bzw. EO = ng fiihrt zu einer simultanen, gleichphasigen Anregung aller Schaufeln, die
Erregerordnung EO = 7 zu einer gegenphasigen Anregung benachbarter Schaufeln. Im
Fall 0 < EO < % stellt die Anregung eine in mitrotierenden, scheibenfesten Koordinaten
riickwirts wandernde Welle dar. Aufgrund der Identitat

o1 0EO _ i 6(ns—EO) (2.93)

kann eine Anregung mit § < EO < ng als vorwiirts wandernde Welle mit der Erregerord-
nung ng — EO interpretiert werden. Der Einfluss sowohl der tiber die Funktion py(9) ge-
gebenen Gestalt der Erregung als auch der iiber den Stimulus definierten Erregerkraftam-
plitude auf die Schwingungsantwort und die Konsequenzen fiir die Auslegung von Rei-
bungsdampfern wird in Abschnitt 3.2.4 detaillierter untersucht.

2.3 Kontaktmodell

Der Modellierung des Kontaktes zwischen den Koppelelementen von Turbinenschaufeln
kommt in zweifacher Hinsicht besondere Bedeutung zu: Zum einen bestimmt die Model-
lierungstiefe u. U. in ganz erheblichem Mafie die Genauigkeit der Vorhersage der Kon-
taktkrdfte und damit das dynamische Gesamtverhalten der Beschaufelung. Zum anderen
hat die mathematische Formulierung des Kontaktmodells entscheidenden Einfluss auf
den zu treffenden mathematisch-numerischen Aufwand zur Losung der Bewegungsglei-
chungen und den hieraus resultierenden bendtigten Rechenzeitbedarf in der praktischen
Anwendung zur Schaufelauslegung. An dieser Stelle der Modellierung trifft in besonde-
rem Mafle die von POPP [131] aufgestellte Regel zu:
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Die Modelle miissen so einfach wie mdglich, aber so genau wie nétig sein.

In den folgenden Abschnitten erfolgt daher schrittweise die Herleitung eines Kontakt-
modells, das die Berechnung verallgemeinerter Kontaktkrafte in den Kontaktzonen na-
hezu beliebiger Koppelelemente erlaubt, sodass die Grundlage eines Vergleichs etwa
verschiedener Reibelementgeometrien geschaffen wird. Die Aufgabe des Kontaktmo-
dells ist es, einen Zusammenhang zwischen den Relativverschiebungen @ im Kontakt
und den daraus resultierenden Kontaktkréften tiber eine Kontaktsteifigkeitsmatrix in der
Form K(w) bereitzustellen. Zu diesem Zweck wird die Kontaktzone zunichst gemaf3
dem von SEXTRO [148] vorgeschlagenen Modell zur Analyse von Deckbandkontakten in
eine Anzahl Punktkontakte diskretisiert, anschliefSend ein Punktkontaktmodell, das den
Normal- ebenso wie den Tangentialkontakt berticksichtigt, auf die einzelnen Kontakt-
punkte angewandt und letztlich eine Summation der Punktkontaktkrifte vorgenommen.
Eine schematische Ubersicht soll abschliefend die schrittweise Ermittlung der Kontakt-
steifigkeitsmatrix zusammenfassen.

2.3.1 Diskretisierung

Als Grundvoraussetzung fiir die Berechnung der verallgemeinerten Kontaktkréfte® in fl4-
chigen Kontakten, wie sie u.a. an keilférmigen Reibelementen auftreten, wird zunédchst
eine Diskretisierung der als rechteckférmig angenommenen Kontaktflache Ax = fxhk in
einzelne Flachenelemente AAx = AlgAhk vorgenommen, die jeweils durch einen Kon-
taktpunkt P reprasentiert werden, siehe Bild 2.14. Wird die Verformung der Kontaktfla-
che aufgrund der dynamischen Belastung der Schaufel als klein angenommen, kann der
Nominalzustand als Referenz herangezogen und jeder Kontaktpunkt mit Hilfe der ver-
allgemeinerten Verschiebungen eines Referenzpunktes OL sowie des Ortsvektors 7or, p
angegeben werden. Unter der Annahme kleiner Schwingungen gilt dann fiir die in dem
kontaktflachenfesten Koordinatensystem KL, vgl. Bild 2.2, angegebenen Verschiebungen

T
kuttp(t) = [ug(t) uy(t) ug(t)]p = Gp xpuop(t) (2.94)
mit der Geometriematrix

100 0 0 -r
Gp=|010 0 O re , (2.95)
001 ry —Tg 0

die die Komponenten r¢ und r;, des Ortsvektors 7o, p in kontaktflachenfesten Koordina-
ten KL enthdlt sowie den verallgemeinerten Verschiebungen

xor () = [ug(8) uy (1) ug(£) @5 () 9y (1) 9c(8)]8, (2.96)

des Referenzpunktes OL, der im Folgenden mit dem Schwerpunkt der Kontaktfldche ko-
inzidieren soll. Die fiir den linken Kontakt an einem Reibelement hergeleiteten Bezie-
hungen mit dem Referenzpunkt OL lassen sich analog auf den rechten Kontakt mit dem

6Diese beinhalten sowohl Kontaktkrifte als auch -momente.
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Bild 2.14: Diskretisierung einer rechteckférmigen Kontaktfliche: a) Gesamtfliche Ax an
der Schaufelfufiplatte; b) Diskretisierung; c) einzelnes Punktkontaktelement

Referenzpunkt OR und mit dem Koordinatensystem KR anstelle KL iibertragen, vgl. auch
Bild 2.2. Die absoluten Verschiebungen des koinzidierenden Kontaktpunktes P’ auf dem
Reibelement lassen sich unter der Voraussetzung kleiner Schwingungen analog unter Ver-
wendung der Geometriematrix Gp aus Gl. (2.95) bestimmen, sodass sich die Relativver-
schiebungen eines Punktes P der Kontaktflache aus

T
kLwp(t) = [wg(t) wy(t) wg(t)]p = keup () — ketp(t) = Gp i woL () (2.97)
mit den verallgemeinerten Relativverschiebungen des Referenzpunktes

or () = [10ug (1) @iy (6) g (1) g (6) i, (1) g ()]

= xutor () — krtoL(t) (2.98)

ergeben. Die Annahme einer Starrkorperverschiebung der Kontaktfliche ist im Fall
grofler Verformungen im Bereich der Schaufelfufiplatte oder fiir ausgedehnte Kontakt-
zonen auf ihre Giiltigkeit zu iiberpriifen. Gl. (2.94) und GL. (2.97) sind in diesen Fillen
u. U. nicht mehr anwendbar und die individuellen Relativverschiebungen wy(t) miissen

aus den korrespondierenden Absolutverschiebungen direkt ermittelt werden, siehe auch
Abschnitt 2.6.1.

Ein Beispiel harmonischer Relativverschiebungen aller Punktkontakte einer mit
ng =3 und n, =5 Kontaktelementen diskretisierten Kontaktfliche mit /x = 10 mm
und hg =2mm zeigt Bild 2.15 fiir die Parameter wy(t) =0.2mmcos(t +0.1),
Wy, (t) = 0.1 mmcos(t + 0.4) und wey (t) =0 bzw. wy (t) = 0.1 rad cos(t + 0.8). Wih-
rend im Fall ohne Relativverdrehungen alle Kontaktpunkte identische Trajektorien be-
schreiben, vgl. Bild 2.15a, fiihrt eine Relativverdrehung um die J-Achse des Kontaktes
zum einen zu deutlich unterschiedlichen Trajektorien, zum anderen geht eine u. U. ur-
spriinglich vorhandene Vorzugsrichtung der Relativbewegungen im Kontakt verloren,
siehe Bild 2.15b. Dies macht anschaulich die Notwendigkeit der Diskretisierung der Kon-
taktfliche und der individuellen Betrachtung einzelner Punktkontakte deutlich, wenn bei
der Uberlagerung komplexer Schwingungsformen keine eindeutige Vorzugsrichtung der
Relativbewegungen festzustellen ist.
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Bild 2.15: Relativverschiebungen aller diskreten Punktkontakte: a) ohne Relativverdre-
hungen und mit Vorzugsrichtung; b) wie a) mit zusdtzlicher Verdrehung um
die {-Achse des Kontaktes

2.3.2 Punktkontaktmodell

Das auf jeden Punktkontakt angewandte Kontaktmodell stellt einen funktionalen Zu-
sammenhang zwischen der Eingangsgrofie der Relativverschiebungen wp(t) und der
Normal- sowie den beiden Tangentialkomponenten der Punktkontaktkraft fy p(t) her.
Der Berechnung dieses Zusammenhangs wird das in Bild 2.16b dargestellte Modell
zu Grunde gelegt, das aus einem COULOMB’schen Reibkontakt mit konstantem Reib-
koeffizienten y im Punkt M und Elastizititen in tangentialer und normaler Richtung,
krp und kyp, besteht. Wird der Punkt P’ eines Korpers relativ zu dem koinzidieren-
den Punkt P des Kontaktpartners verschoben, tritt, je nach tangentialer Verschiebungs-
amplitude und Normalkraft Fyp, im Punkt M Haften oder Gleiten ein. Zunédchst wird
der Normalkontakt und in der Folge der Tangentialkontakt betrachtet, wobei eine un-
mittelbare Riickwirkung der tangentialen Punktkontaktkrafte Fyp auf den Normalkon-
takt zundchst ausgeschlossen wird. Das Punktkontaktmodell wurde urspriinglich von
SEXTRO [148, 150] zur Berechnung der Kontaktkrafte in Deckbandkontakten entwickelt.
Es soll hier als Basis fiir den Kontakt sowohl zwischen den Deckbandern benachbarter
Schaufeln als auch zwischen Reibelement und Fufiplatte dienen und daher in Teilen wie-
derholt und mit Ergdnzungen versehen werden.

2.3.2.1 Normalkontakt

Die Behandlung des Normalkontaktes umfasst zundchst die Modellierung rauer Oberfla-
chen, die zu einer nichtlinearen Kraft-Verschiebungskennlinie in Normalenrichtung fiihrt,
sowie die Verteilung der Normalkrifte in der Kontaktzone fiir flaichige und gekriimmte
Kontaktflaichen. Anschliefiend erfolgt die Berechnung statischer Normalkrifte auf der Ba-
sis des statischen Kriftegleichgewichts am Reibelement sowie die Bestimmung des dyna-
mischen Anteils der Normalkrifte.
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Haften

P,7_>77 Gleiten
$

wrp(t) tangentiale Kontaktebene

Bild 2.16: Elasto-Gleit-Modell fiir einen Punktkontakt mit variabler Normalkraft: a) ver-
einfachtes eindimensionales Modell; b) zweidimensionales Modell mit nichtli-
nearen Kontaktsteifigkeiten

Modellierung rauer Oberflichen Die fiir die Berechnung der Punktkontaktnormalkraft
notwendige Relativverschiebung in Normalenrichtung

Wep(t) = wgp + wgp(t) (2.99)

setzt sich aus einem statischen Anteil @¢ p, resultierend aus den auf das Reibelement wir-
kenden Fliehkréften bzw. den Vorspannkraften im Deckband, und dem in GI. (2.97) ent-
haltenen dynamischen Anteil wgp(t) aufgrund der Schwingbewegung zusammen. Der
statische Anteil muss hier berticksichtigt werden, da fiir die spétere Bestimmung der Tan-
gentialkréfte die gesamte Normalkraft aus statischem und dynamischem Anteil mafige-
bend ist. Aus Griinden der Ubersichtlichkeit wird zur Darstellung des Normalkontak-
tes die Anndherung Wy p = — W p eingefiihrt, die positiv in Richtung der negativen Fla-
chennormalen J definiert ist, siehe auch Bild 2.16 und Bild 2.17d. Es gilt dann entspre-
chend Fyp = —Fgp. Untersuchungen von TREYDE [168] und SEXTRO [149] zeigen, dass
die Kraft-Verschiebungskennlinie fiir den Normal- wie auch den Tangentialkontakt einen
ausgepragten nichtlinearen Charakter mit progressiv von der Normalkraft abhangiger
Steifigkeit aufweist. Dieser Effekt ist auf den Einfluss des steigenden Materialanteils M,
durch die bei grofierer Normalkraft in Kontakt befindlichen Rauheitsspitzen zurtickzu-
fithren. Wird das Profil einer rauen Oberfldche in kumulierter Form angegeben, ergibt
sich die auf ABBOTT UND FIRESTONE [1] zuriickgehende Materialanteilskurve’, die das
Rauheitsprofil in kompakter Form wiedergibt, vgl. auch Bild 2.33 in Abschnitt 2.6.2.3.

7In deutsch- und englischsprachigen Publikationen existieren verschiedene Bezeichnungen wie Tragan-
teilskurve, ABBOTT-Kurve, ABBOTT-FIRESTONE curve, Material ratio curve, Bearing area curve usw.
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Der Anteil der in Kontakt befindlichen Rauheitsspitzen, d. h. der Materialanteil®

A AA
M, = Kreal _ K real , (2.100)
AK,nom AAK,nom

kann einem gedachten Profilschnitt durch die Materialanteilskurve als Verhaltnis der rea-
len zur nominellen Kontaktfliche entnommen werden. Bei ausreichend grofien, einen
diskreten Punktkontakt reprasentierenden Teilflichen AAx lassen sich die Eigenschaften
und statistischen Grofien des Rauheitsprofils der Gesamtflaiche Ax auf ein Flachenele-
ment AAx tibertragen, sodass die folgenden Ausfiihrungen fiir einen Punktkontakt der
nominellen Flache AAk nom gelten sollen.

Der technische Kontakt zweier rauer Oberflichen mit den Oberflichenprofilen p;(x)
und /ipy(x) lasst sich durch den Kontakt einer dquivalenten rauen Oberfliche mit dem
Profil ip(x) = hp1(x) + hpa(x) und einer ideal glatten, starren Wand ersetzen, sodass sich
eine identische reale Kontaktfliche und "Durchdringung’ an einzelnen Rauheitsspitzen
ergibt, siehe Bild 2.17a und b. Da sich die Varianz a%P einer Summe zweier unabhangi-
ger ZufallsgroBen hpi(x) und hpy(x) aus der Summe der individuellen Varianzen a,fm
und Ulfm ergibt, siehe u. a. BRONSTEIN UND SEMENDJAJEW [20], kann fiir die Standardab-

weichung des Ersatzprofils fip(x)

_ /2 2
Ty = A/ Titgy + T (2.101)

gesetzt werden, vgl. auch JOHNSON [84]. Bild 2.17c und d zeigen die auf die Stan-
dardabweichung Tiip mit fll*) = :TP normierte und auf den Mittelwert /ip = 0 zentrierte
Wahrscheinlichkeitsdichtefunktion ¢ (%) und die Verteilungsfunktion ¢ (/};) (kumulierte
Wahrscheinlichkeitsdichte) der als normalverteilt angenommenen Rauheitsspitzen. Eine
Approximation der Verteilungsfunktion der Normalverteilung gelingt nach SEXTRO [149]
mit Hilfe eines Polynoms 3. Grades. Der Materialanteil 1dsst sich in Abhéngigkeit der Nor-

malverschiebung Wy p in der Form

0 , fur W p <0 (Separation),
M =4 3Wip —2Wip | fiir0 < Wyjp <1 (Teilkontakt), (2.102)
1 , fur WI{LP >1 (Vollkontakt),
angeben mit der auf die Bezugsgrofie Rp normierten Relativverschiebung
W
Wiip = —2 (2.103)
’ RO

Der Parameter Ry kann durch eine Minimierung der Fehlerquadratsumme der Approxi-
mation der Normalverteilung in Bild 2.17d zu Ry = 4.165 07, ermittelt werden. Der Vor-
faktor, der sich in Bild 2.17d in der Differenz leﬁ’max — fll*%min wiederfindet, entspricht in

etwa dem von SEXTRO [149] angegebenen Wert von /20, welcher auf identische Stan-

8Die in der Literatur verwendeten Bezeichnungen der Parameter zur Kennzeichnung rauer Oberflichen
sind mitunter sehr uneinheitlich. Im Hinblick auf eine korrekte Ermittlung der im Folgenden angegebenen
Modellparameter sei hier auf die entsprechenden Definitionen in den Normen DIN EN ISO 1302, DIN 4762
und DIN 4776 verwiesen.
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Bild 2.17: Beschreibung rauer technischer Oberflichen: a) Kontakt zweier rauer Oberfla-
chen mit Oberfliachenprofilen hipq(x) und hpy(x) und dem Abstand ¢ der mitt-
leren Profilhdhen; b) dquivalenter Kontakt eines Ersatzprofils /ip(x) mit einer
ideal glatten, starren Oberfldche; c) zentrierte und normierte Wahrscheinlich-
keitsdichtefunktion ¢(/;) der Profilhdhe 73; d) Verteilungsfunktion ¢ (713;)

dardabweichungen von Normalverteilung und Approximation nach Gl. (2.102) fiihrt. Die
Approximation verhindert auch den in [149] berichteten Effekt einer kleinen Anzahl un-
endlich hoher Rauheitsspitzen, die physikalisch nicht sinnvoll sind und zu einem theo-
retisch niemals eintretenden Kontaktverlust fithren. Einen Zusammenhang zwischen der
Standardabweichung oy, und dem héufig angegebenen arithmetischen Mittenrauwert

eines Profils

1
Rat =7 [ lea(x)] dx (2.104)
fp,l "

gibt JOHNSON [84] fiir eine Normalverteilung der Rauheitsspitzen zu

Oy = gRa,l (2.105)
an. Wird die globale Kontaktnormalsteifigkeit kyo eines Kontaktes bei Vollkontakt
(M; = 1) auf alle np;s Punktkontakte einer diskretisierten Kontaktflache verteilt und die-
se proportional zum Materialanteil nach GI. (2.100) und GlI. (2.102) angenommen, ergibt
sich unter der Annahme einer WINKLER-Bettung mit identischen, unabhéingig voneinan-
der agierenden Steifigkeiten Aky p nach Bild 2.17d der in Bild 2.18a dargestellte Verlauf
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a) b)

o1 : - L 15 ¢ :

o Separation Teilkon-/ Vollkontakt| ; Separation ‘Teilkontakt Vollkon;

xZ takt | ™ 1 ~takt

goospo £ | |

20 - - Norm.-Vert. T‘Eu 0.5

D ‘ — Appr.

c",-') 0 = pp 5' 0 . i
1 0 1 2 Z -1 0 1 2
Verschiebung WY p = —W¢'p [—] Verschiebung W p = —W¢p [—]

Bild 2.18: Nichtlinearer Normalkontakt: a) Normierte Kontaktnormalsteifigkeit bzw. Ma-
terialanteilskurve Mr(WKLP) fiir Normalverteilung und Approximation nach
GL. (2.102); b) Normalkraftverlauf Fp (WY p)

der normierten Punktkontaktnormalsteifigkeit

k 1
Kp = o = —M:(Wip) - (2.106)
N0  "Dis
Nach Integration von Gl. (2.102) ergibt sich die in Bild 2.18b angegebene normierte Punkt-
kontaktnormalkraft

Ey 1 0 , fur WIG,P <0 (Separation),
Rip = R = o | Wit~ 3Wip /Hir0 < Wip <1 (Teilkontaky), (2:107)
’ * Wip—3 L fir Wip>1 (Vollkontakt),

fiir die Bereiche mit Kontaktverlust, Teilkontakt und Vollkontakt. Eine mdégliche plas-
tische Verformung der Rauheitsspitzen soll nicht beriicksichtigt werden. Ein dhnliches
Vorgehen schlagen auch SELLGREN ET AL. [145] vor, die einen fiinfparametrigen Ansatz
fiir eine multilineare Approximation der ABBOTT-Kurve verwenden. Die Autoren neh-
men ebenfalls an, dass sich die Normalsteifigkeit proportional zur realen Kontaktfla-
che verhilt, die sich aus unabhdngig voneinander agierenden Rauheitsspitzen zusam-
mensetzt. Diese nichtlineare Normalsteifigkeit wird auf ein lineares Kernmaterial inner-
halb eines Finite-Element-Modells aufgesetzt. Dabei ergeben sich je nach der gewahlten
Approximation der ABBOTT-Kurve quantitativ zu Bild 2.18b leicht abweichende Kraft-
Verschiebungszusammenhénge.

Normalkraftverteilung in der Kontaktfliche Je nach Art des Kontaktes (gekriimmte
oder flachige Kontaktzonen) stellen sich unterschiedliche Verteilungen der Punktkontakt-
normalkrafte ein. JOHNSON [84] unterscheidet dabei zwischen HERTZ schen und nicht-
HERTZ’schen Kontakten, deren Pressungsverteilung in Abhdngigkeit der auf die Kon-
takthohe hg normierten Koordinate §* = % durch

<8 <5, (2.108)

N =
N —

p(§) =po (1 -4, -
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dargestellt werden kann, mit dem Exponenten k = 0 fiir konstante Pressungsvertei-
lung p(&*) = po. Im Fall HERTZ scher Flachenpressung kann die Kontakthche aus

FnoR
NEKE*

hx =4 (2.109)
mit der gesamten Kontaktnormalkraft Fy, dem Kriimmungsradius R und dem dqui-
valenten Elastizitaitsmodul E* nach der HERTZ schen Theorie, siehe u.a. JOHNSON [84],
ermittelt werden. Der elliptische Verlauf der HERTZ schen Pressung wird durch den Ex-
ponenten k = % beschrieben mit dem in der Kontaktmitte auftretenden Maximum

E*
po = \/iNl’z—O&( . (2.110)

Der Exponent k = —% kennzeichnet nach [84] den Kontakt eines Stempels mit einer Ebene
(so genannter technischer Kontakt), bei dem die theoretisch unendlich grofien Pressungs-
maxima an den Kontaktrdandern mit §* = —% und §* = % und das Minimum pg in der
Kontaktmitte auftritt. In PANNING [116], PANNING ET AL. [118] und GOTTING [63] wurde
Gl. (2.108) derart umgesetzt, dass sich unter der Annahme einer rechteckférmigen, starren
Kontaktfldche bei identischer Relativverschiebung WY, p aller Kontaktpunkte in Norma-
lenrichtung die entsprechende Pressungsverteilung aus einer Verteilung der Punktkon-

taktsteifigkeiten aus Gl. (2.106) in der Form

* k 1 * *
Kop = 0 = — M (W p) F(§) (2.111)
kN,O NDig

ergibt, wobei die Funktion f(§*) der jeweiligen Pressungsverteilung angepasst wird.

Den Verteilungen nach Gl. (2.108) liegt die Annahme eines unendlich ausgedehnten, elas-
tischen Halbraums zu Grunde. Weiterhin muss nach JOHNSON [84] als Voraussetzung
fiir den technischen Kontakt gelten, dass keine Verdrehung der als starr angenommenen
Kontaktflache auftritt. Im Fall des Kontaktes zwischen Reibelement und FufSplatte lassen
sich beide Annahmen jedoch nur eingeschrénkt treffen. Insbesondere die Uberhéhung
der Pressungsverteilung an den Réndern eines technischen Kontaktes fiihrt bei einer zu-
sdtzlichen Verdrehung der nominellen Kontaktfliche zu physikalisch wenig sinnvollen
Ergebnissen, insbesondere in Bereichen nahe des Kontaktverlustes, vgl. auch Bild 2.19b.
Aus diesen Griinden soll im Gegensatz zu der in der Vergangenheit genutzten Modellie-
rung eine konsistente Verwendung der WINKLER-Bettung erfolgen, siehe Bild 2.19. Hier-
bei werden alle Punktkontaktnormalsteifigkeiten als voneinander unabhéngig agierend
und nach Gl. (2.106) nur von der Relativverschiebung in Normalenrichtung abhédngig an-
genommen. Der Kontakt einer starren, gekriimmten Oberflache mit dem Radius R und
einer starren Ebene {iber eine WINKLER-Bettung fithrt im Gegensatz zur HERTZ schen
Theorie zu einer Kontakthdhe von

hy = 2\/2WN,OLR — W2 o & 2/ 2WrorR (2.112)

mit Wy oL als maximaler Eindringung in die WINKLER-Bettung am Referenzpunkt OL,
siehe Bild 2.19a. Fiir einen beliebigen Punkt P der Kontaktfldche ergibt sich aufgrund des
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Bild 2.19: Normalkontakt zwischen Fufiplatte und Reibelement: a) gekriimmte Kontakt-
flache; b) ebene Kontaktflache

Profils allgemein

Wnp(§) = WnoL — R+ 4/ R? - &2, (2.113)

Nach [84] lassen sich kontaktierende Oberfldchen in der Umgebung des bei Anndherung
beider Korper ersten auftretenden Kontaktpunktes (Referenzpunkt OL, vgl. Bild 2.19a)
durch Polynome 2. Ordnung beschreiben. Wird dieses Vorgehen durch die Entwicklung
von Gl. (2.113) in eine TAYLOR-Reihe und Abbruch nach der zweiten Ableitung ange-
wandyt, ergibt sich die Approximation

2
Wnp(8) ~ WnoL — 2§_R : (2.114)

Die hieraus resultierende parabolische Verteilung der Flachenpressung innerhalb der
Kontaktflache ergibt sich aus

p(E) = po (1-4572) —% <§ < % (2.115)

mit der auf die Kontakthohe hy aus Gl. (2.112) normierten Koordinate §* und dem analog
zu Gl. (2.110) definierten Pressungsmaximum

3| 9 PI%IOTCN,O
PO=\|25 - (2.116)
32 REZ

Die globale spezifische Normalsteifigkeit

3
s ko ke (2.117)

kno = =
Ak J12R2 Ry
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gibt die auf die Kontaktflaiche bezogene gesamte Steifigkeit des Kontaktes an und ist als
physikalische Eigenschaft der WINKLER-Bettung, analog zum &dquivalenten Elastizitéts-
modul E* der HERTZ schen Flichenpressung, zu interpretieren. Hieraus wird unmittelbar
deutlich, dass die effektive Kontaktsteifigkeit proportional zur Kontaktfldche ansteigt. Zu
dhnlichen Ergebnissen kommt SEXTRO [147], der einen nahezu konstanten Wert der spe-
zifischen Steifigkeiten fiir einen HERTZ'schen Kontakt aus Messergebnissen identifiziert.
Das weitere Vorgehen entspricht dem der Anwendung der HERTZ schen Theorie, indem
die Kontaktfldche als eben betrachtet und nach Gl. (2.111) entsprechende, die Pressungs-
verteilung nach Gl. (2.115) reprasentierende, Punktkontaktsteifigkeiten definiert werden.
Der Einfluss verschiedener Pressungsverteilungen wird in Abschnitt 3.2.2.3 ndher unter-
sucht.

Die Kinematik einer als starre, ebene Rechteckfliche nach Bild 2.14 modellierten Kon-
taktzone berticksichtigt nach Gl. (2.98) auch Relativverdrehungen w,, um die 77-Achse
des Kontaktes. Diese wiirde bei entsprechender aus der HERTZ’schen Theorie oder unter
der Annahme der WINKLER-Bettung bestimmter statischer Kontakthdhe hx Kontaktmo-
mente um die 17-Achse hervorrufen, was der symmetrischen Pressungsverteilung in Nor-
malenrichtung aus Bild 2.19a widerspréache. Im Ge%ensatz zu flachigen Kontakten aus
Bild 2.19b ist die Ubertragung von Momenten M,SOL fiir den in Bild 2.19a dargestellten
Fall nicht moglich. Aus diesem Grund wird die Relativverdrehung w,, fiir diesen Fall
zu null gesetzt ohne jedoch die sonstigen kinematischen Beziehungen aus Abschnitt 2.3.1

einzuschrinken”®.

Statische Kontaktnormalkrafte Wie oben dargestellt, muss neben dem dynamischen An-
teil wg p(t) auch der statische Anteil @¢ p der Verschiebung in Normalenrichtung bertick-
sichtigt werden. Aus diesem Grund erfolgt im Vorfeld einer dynamischen Berechnung
zundchst eine Betrachtung der statischen Gleichgewichtslage des Reibelements bzw. des
Kontaktes zwischen benachbarten Deckplatten. Hierbei treten je nach Kontakttyp ver-
schiedene zu beriicksichtigende verallgemeinerte Reaktionskréifte in den Kontakten auf,
siehe Bild 2.20. Diese beinhalten fiir die statische Analyse zundchst nur die aus den Punkt-
kontaktnormalkrdften resultierenden Kréafte und Momente beziiglich des jeweiligen Re-
ferenzpunktes OL bzw. OR. Reibkrifte werden nicht berticksichtigt.

Die Berechnung der Gleichgewichtslage ist fiir jeden Simulationsschritt bzw. der damit
verbundenen Drehzahlvariation erforderlich, da aufgrund des nichtlinearen Charakters
des Normalkontaktes eine Skalierung nicht mdglich ist. Im Fall des Reibelements ergeben
sich die statischen Kontaktnormalkréfte im linken und rechten Kontakt unmittelbar aus
der Kréftebilanz in py-Richtung, vgl. Bild 2.2, aus

_ sin YR
Frr = F 2.118
SO ™ §inyp cos TR + sinyr cos 7L < ( )

9Wiirde ein in Bild 2.19a dargestelltes Reibelement mit einem Moment um die Reibelementachse belas-
tet, ergdbe sich kein Reaktionsmoment um die #-Achse des Kontaktes, wie dies in Bild 2.19b moglich ist.
Stattdessen kdme es zu einem Abrollen, da sich die symmetrische Verteilung der Flichenpressung nicht
dndert.
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Bild 2.20: Gleichgewichtsreaktionen: a) am zylinderférmigen Reibelement; b) am asym-
metrischen Reibelement; c) am keilférmigen Reibelement

und
_ sin yr,
Fr ypr = F 2.119
$OR"™ sin 1 cos yg + sin yg cos Y1 ¢ ( )
mit den Kontaktwinkeln 71, und g sowie der Fliehkraft
Fc = mrpQ& (2.120)

aus der Reibelementmasse m, dem radialen Abstand rp zwischen Rotorachse und Reib-
elementschwerpunkt C und der Rotationskreisfrequenz (2r. Aus den Normalkraften kon-
nen je nach Abstand 7;/ und 7o der Kontaktreferenzpunkte vom Reibelementschwer-
punkt C auf das Reibelement wirkende Momente resultieren, die sich aus

-

M(C) = ?OL’ X I%g,OL' + ?OR' X fg,OR' (2121)
ergeben und in den Kontaktflichen aufgenommen werden miissen, vgl. Bild 2.20. Dabei
konnen in Abhédngigkeit der relativen Lage der Referenzpunkte zum Schwerpunkt neben
Momenten um die 77-Achsen der Kontakte auch Momente um die §-Achsen auftreten,
etwa wenn der Schwerpunkt des Reibelements in px-Richtung gegeniiber den Schwer-
punkten der Kontaktflichen versetzt ist, vgl. Bild 2.2. Damit lassen sich auch derartige
Konfigurationen abbilden, bei denen das Reibelement einen verdnderlichen Querschnitt
aufweist, etwa um Dichtungsfunktionen zu tibernehmen. Die maximal {iibertragbaren
Momente in den Kontaktflichen ergeben sich aus den Bedingungen
7(OL)

—or) _ kL = hi 1 =

und analogen Beziehungen fiir den rechten Kontakt, sodass die Lage der Referenzpunk-
te und damit die Reibelementgeometrie nicht beliebig gewéhlt werden kann, wenn eine
stabile Gleichgewichtslage gewdhrleistet werden soll. Insbesondere miissen die geome-
trischen Groflen fiir ein zylinderférmiges Reibelement derart gewédhlt werden, dass in
Gl (2.121) M,(CC) = 0 gilt, da in den Kontaktzonen keine Momente um die 77-Achsen auf-
genommen werden konnen. Auf weitere Konstruktionshinweise im Hinblick auf mogli-
che unerwiinschte Gleichgewichtslagen im Fall des Verkippens eines Reibelements mit
flachigen Kontakten wird in Abschnitt 3.6.2.1 eingegangen.
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Nach Bild 2.2 ist die Lage des Reibelements unter Vernachldssigung der Reibkréfte beziig-
lich der px-Achse indifferent, da in dieser Richtung keine aus den statischen Normalkréf-
ten resultierenden Anteile auftreten. Diese Koordinate wird daher in der Berechnung der
Gleichgewichtslage vernachlassigt!?. Die verbleibenden fiinf Starrkorperfreiheitsgrade

T
fc= |, T §x 9y (pz]c (2.123)
des Reibelements lassen sich mit
_ _ _ _ _ _ 1T T
Fo = [Py E M, M, MZ] - [o Fe 0 0 0} (2.124)

aus der Summation aller Punktkontaktnormalkrifte der diskreten Kontaktpunkte P; einer
Kontaktfliche mit Hilfe der Gleichgewichtsbedingungen

Npis,L Npis,R
_T _ - _T _ - _ -
- ( Gp,L knp,(Wgp,) Gp,L+ ) Gr,r knp (@5 p) GR-R) iic + Fc = 0 (2.125)
=1 i=1

1

bestimmen. Dabei enthalten die Matrizen

@ sin vy (R)
— COS ')’L(R)
=T B .
Gp,Lr) = | FTzoL®) SIMTLR) ~ Ty oL®)y COSTL + 5P, (2.126)

(v oLy — Tn,p;) COSTL(R)
) (rx,OL(R)’ — Ty,p,) SINYL(R)

des linken und rechten Kontaktes die auf die notwendigen Freiheitsgrade kondensierten
Grofen aus den Matrizen G, und Gpy aus Gl. (2.7) sowie Gp, aus Gl. (2.95). Die zur Be-
stimmung der Normalsteifigkeiten knp,(@np;) = knp,(—@¢p,) aus Gl (2.111) benétigte
Relativverschiebung in Normalenrichtung ergibt sich aus

wglpi — GPI',L(R) ﬁC . (2127)

Aufgrund der nichtlinearen Steifigkeiten in Normalenrichtung wird GI. (2.125) iterativ
tiir die Schwerpunktlage - gelOst. Es ergeben sich dann im Allgemeinen Punktkontakt-
normalkrifte, die aufgrund des Rauheitseinflusses bei einer Verdrehung der Kontaktzone
nichtlinear {iber der Kontaktfldche verteilt sind. Die Gleichgewichtsbedingungen lassen
sich auch als Sonderfall der modal beschriebenen Bewegungsgleichungen des Reibele-
ments nach GL. (2.71) auffassen. Sind dabei anstelle der geometrischen Grofien des Reib-
elements direkt die Eigenvektoren an den Kontaktreferenzpunkten OL” und OR’ und dem
Schwerpunkt C gegeben, lassen sich die Abstdnde unter Verwendung von Gl. (2.74) und
Gl. (2.75) durch Invertierung der reguldren Modalmatrix @C,D ermitteln. Ist die Schwer-

punktlage i - bekannt, lassen sich die Gleichgewichtslagen der Referenzpunkte analog zu
Gl (2.127) aus

WeoLry = Govry i (2.128)

10K onstruktiv miissen geeignete Mainahmen wie die Verwendung von Sicherungsblechen o.4. getroffen
werden, die eine axiale Verschiebung des Reibelements verhindern.
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mit den Geometriematrizen (_}OL(R), die sich mit rg = r, = 0 aus Gl. (2.126) ergeben, be-
stimmen.

Im Fall einer Deckbandkopplung ldsst sich ein funktionaler Zusammenhang zwischen der
Drehzahl und den in den Kontaktzonen herrschenden statischen Kriaften und Momen-
ten zumeist nicht angeben, sodass eine statische Kontaktanalyse mit Hilfe der Finiten-
Element-Methode erforderlich ist, sieche u.a. SZWEDOWICZ ET AL. [163]. Nach einer Be-
stimmung der nominellen Kontaktfliche konnen dann die auf den Referenzpunkt redu-
zierten Krdfte und Momente direkt genutzt werden, um analog zu Gl. (2.125) die Gleich-
gewichtslagen der Kontaktpunkte P; bzw. der Referenzpunkte OL” und OR’ zu ermitteln.
Auf dhnliche Art muss verfahren werden, wenn das Reibelement nicht mehr als starrer
Korper behandelt werden kann, da in diesem Fall die Lage der Kontaktreferenzpunkte
aufgrund der signifikanten Verformung a priori nicht exakt ermittelbar ist.

Dynamische Kontaktnormalkrifte Wird der zunéchst beliebig periodisch angenomme-
ne dynamische Anteil wgp(t) der Relativverschiebung sowie die Kontaktnormalkraft als
harmonisch mit der Zeit verdnderlich angenommen, kann der in Gl. (2.107) angegebene
nichtlineare Zusammenhang mit Hilfe der Harmonischen Balance linearisiert werden, sie-
he Anhang A.3. Mit der Beziehung Wy p = —W¢ p und nach dem Ubergang auf komplexe,
nach GI. (2.103) normierte Grofsen mit

wip(t) = dfpe OF (2.129)

ergibt sich letztlich in Normalenrichtung der linearisierte Zusammenhang

Fep = Fp(@g p, |07 p|) + j%z,P(u_)z,P/ [ ¢ pl) D p (2.130)
wobei die von der Gleichgewichtslage @; , und der Amplitude |szng| des dynamischen
Anteils der Relativverschiebung abhingige komplexe normierte Steifigkeit

. k
e — Z5P

Sl - (2.131)

aufgrund fehlender Dampfung in Normalenrichtung rein reelle Werte annimmt. Im Fall
von Relativverdrehungen der Kontaktzone konnen dabei aufgrund der dynamischen Re-
lativverschiebungen in Normalenrichtung Bereiche in Kontakt treten, die in der stati-
schen Gleichgewichtslage zunéchst nicht in Kontakt standen, vgl. Bild 2.19b. Die aus
der statischen Analyse bestimmte Kontakthohe ik im Fall einer gekriimmten Kontaktfla-
che wird als ndherungsweise konstant angenommen und auch fiir die dynamische Ana-
lyse verwendet. Harmonische Relativverschiebungen vorausgesetzt, ldasst sich mit Hil-
fe der Gesamtverschiebung W auch der einsetzende zeitweilige Kontaktverlust, der
durch W¢, > 0 gekennzeichnet ist, detektieren. Mit der Vorzeichenkonvention fiir W¢
kann das Verhdltnis

) — Separation

) — keine Separation (2.132)
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aus Amplitude und Gleichgewichtslage der Relativverschiebung in Normalenrichtung
herangezogen werden, um die Tendenz eines Reibelements zum unerwiinschten Abhe-
ben von den Schaufelfufiplatten untersuchen zu kénnen, wie dies u. a. in Abschnitt 3.2.1.1
und PANNING ET AL. [118] dargestellt ist. Die fiir die Berechnung der komplexen Steifig-
keit notwendigen Integrale zur Bestimmung der FOURIER-Koeffizienten nach GI. (A.5)
konnen unter Ausnutzung der in Gl. (2.107) angegebenen Grenzen fiir monofrequen-
te Relativverschiebungen abschnittweise direkt angegeben werden, sodass eine nu-
merische Berechnung entfallen kann. Der in Gl. (2.130) enthaltene zeitliche Mittel-
wert Fg*’ p(@7 p, |7 p|) kann von dem statischen Wert aufgrund der fehlenden Symmetrie
der Funktion F{',(W{ ) abweichen.

2.3.2.2 Tangentialkontakt

Die oben betrachtete zeitvariante Normalkraft in einem Kontaktpunkt muss bei der Be-
trachtung des Tangentialkontaktes berticksichtigt werden. Aus diesem Grund wird zu-
nédchst das in verschiedenen Publikationen (u.a. SEXTRO UND POPP [146], SEXTRO [147],
SANLITURK UND EWINS [138], MENQ UND YANG [105]) behandelte so genannte zweidi-
mensionale Elasto-Gleit-Modell mit konstanter Normalkraft auf harmonisch zeitveran-
derliche Normalkrifte erweitert, sieche auch die Arbeiten von YANG UND MENQ [196],
YANG ET AL. [192] und SEXTRO [150], auf deren Basis SIEWERT [157] ausfiihrliche Unter-
suchungen anstellt. Weiterhin sollen im allgemeinen Fall zundchst beliebige periodische
Relativverschiebungen und Normalkréfte zugelassen werden.

Neben der fluktuierenden Punktkontaktnormalkraft wird auch die tangentiale Punktkon-
taktsteifigkeit zundchst als zeitabhédngig angenommen. Der Verlauf der auf die globale
Kontakttangentialsteifigkeit k1o normierten Tangentialsteifigkeit
k 1
kip =~ = — M. (W;ip) (2.133)
© ko mpis ’

wird analog der Normalsteifigkeit aus Gl. (2.106) ebenfalls proportional dem Material-
anteil M, angenommen. Dies entspricht der Modellvorstellung der ansteigenden effekti-
ven Kontaktflache durch die Zunahme der in Kontakt befindlichen Rauheitsspitzen, siehe
auch die experimentellen Ergebnisse von TREYDE [168].

Mit den auf den Betrag Fyp = —Fglp > 0 des Gleichanteils der Normalkraft aus Gl. (2.130)
unter Verwendung von GL. (2.107) normierten GroSen!!
F
r=0pt, ip(r) = N g )

Fnp

R(_) kN,O
Fnp

) (2.134)

Hierbei ist die unterschiedliche Normierung der physikalischen Normalkrifte zu beachten: Die auf die
Grofe Roky o normierten Grofen werden durch ( )* gekennzeichnet. Fiir die Berechnung des Tangential-
kontaktes ist hingegen eine Normierung auf | Fy p| sinnvoller, die durch ( )** gekennzeichnet werden soll.
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- _ e (@ | _ke(@) |we() | ey (550 | _ koe(T) | sg(T)
T,P(T> [w;;(r)] ubnp [wq(r)] ! () [S;;(T)] uFbyp [577(7)]
(2.135)
. _|F( ] _ 1 | Fe(r)
Frp(T) = [F;(T)] "~ uFp [PW(T)] (2130)

lassen sich die Ergebnisse fiir den Tangentialkontakt des in Bild 2.16b skizzierten Mo-
dells in kompakter Form darstellen. Die Relativverschiebungen wip(7) in Tangential-
sowie WY p(T) in Normalenrichtung werden als bekannt vorausgesetzt, womit auch der
Verlauf der Punktkontaktnormalkraft F{ p(T) bzw. F{p(T) gegeben ist. Wird der Punkt M
als masselos angesehen, ergibt sich fiir die Berechnung der Bewegung s*(7) bei vor-
handenem Kontakt (Fp(7) > 0) aus dem Kréftegleichgewicht in tangentialer §- und -
Richtung stets

Frp(T) = wip(t) — s°(7) bzw. Fip(T) = wip(1) —s™(1). (2.137)

Wihrend der Gleitphase gilt zusétzlich, dass die Richtung des Tangentialkraftvektors Frp
der Richtung des aktuellen Geschwindigkeitsvektors § des Punktes M entsprechen muss,
sodass

s*(1) = cFyp(7) (2.138)

gilt. Weiterhin entspricht der Betrag |Fip| = |/ F{}LFip der Tangentialkraft in der Gleit-
phase gerade der dimensionslosen COULOMB’schen Reibkraft F{p. Wird diese Beziehung
abgeleitet, ergibt sich

Fip(T)Fip(T) = Kp(T)F{p(7) - (2.139)
Einsetzen von Gl. (2.138) und Gl. (2.139) in Gl. (2.137) fiihrt auf die Beziehung

Fi'fTP(T) w}’P(T) — FﬁTP(T)FItI%(T)

Fip(T)Fip(T)

Im Fall des Haftens gilt s*/(7) = 0 und somit ergibt sich aus Gl. (2.137) fiir die Haftphase

F1p Greit (T) = wip(7T) — Fip(1) . (2.140)

FIp st (T) = wip(7) - (2.141)
Tritt Separation auf, d. h. ist F{s = 0, dann gilt Fyp = 0 und somit
Fipgep(T) = 0. (2.142)

Mit Hilfe der dimensionslosen so genannten Slipfunktion

§*() = |Frp(7)| - Fp(7) (2.143)
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lassen sich die Schaltzeitpunkte 7%, an denen ein Umschalten zwischen den Zustdnden
Haften, Gleiten und Separation (Sep.) auftritt, den folgenden Beziehungen entnehmen:

Haften — Gleiten : S*(t*) =0 A S*(t*) >0,
Haften — Sep. : F{p(t) =0 A F{p(T¥) <0,
Gleiten — Haften: s*(t*) =0 A s*(t*) <0,

Gleiten — Sep. : F{p(t") =0 A F{p(t") <0,
Sep. — Haften : Fp(t") =0 A F{p(t") >0 A |wih(T9)] < Fﬁﬁﬁz (t%),
Sep. — Gleiten:  Fyp(t) =0 A E7p(t) >0 A |wih(t9)] = i (7).

(2.144)

Die fiir die Bestimmung der Schaltzeitpunkte notwendige Ableitung s*/(7) der Verschie-
bung des Punktes M ldsst sich entweder aus der in Gl. (2.137) gegebenen Beziehung er-
mitteln oder aber es wird zur Ermittlung des Schaltpunktes vom Gleiten zum Haften die
numerisch giinstigere Bedingung

Fip(T)wip (1) — Kip(1)Fip (1) =0 (2.145)

herangezogen, die sich aus Kombination der Gln. (2.137) bis (2.139) ergibt, vgl. auch
YANG UND MENQ [196]. Die numerische Integration der Tangentialkréfte F;TP(T) aus
den von den Schaltpunkten 7" abhdngigen zeitlichen Ableitungen erfolgt fiir einen ge-
gebenen Verlauf der Relativverschiebungen wyp(7) und WY p(7) mit Hilfe der in MAT-
LAB/SIMULINK implementierten numerischen Integrationsroutine ODE45 mit variabler
Schrittweite. Dieses auf einem RUNGE-KUTTA-Algorithmus basierende Integrationsver-
fahren, siehe u.a. EICH-SOELLNER UND FUHRER [45], ldsst im Gegensatz zu Verfahren
mit konstanter Schrittweite eine sehr genaue Ermittlung der Schaltpunkte und der damit
verbundenen unstetigen Anderung einer Simulationsvariablen bei gleichzeitig geringer
Simulationsdauer zu.

Werden die periodischen Eingangsgrofien des Modells, die normierten Relativverschie-
bungen in tangentialer und normaler Richtung, in FOURIER-Reihen entwickelt, ergibt sich

]P Z ‘w]Pk’ cos <kT + Yo Pk) ;=81 (2.146)
und
Wi p(T) = W py + Z |7 pi| cos (kT + llnglnk) (2.147)

mit den Betrdgen |w Pk| und Phasenwinkeln 1pw] nach Gl. (A.6). Die Relativverschie-
bung W{p(7) in Normalenrlchtung kann entsprechend Gl (2.107) durch eine analoge
Formulierung der Kontaktnormalkrifte ersetzt werden. Fiir einfache Fille wie konstan-
ter Normalkraft F{p(7) = 1 mit W{p(T) = =W p(T) = const. und harmonischer Rela-
tivverschiebung wy () = |@f p; | cos T, w) p(T) = [@} p;|sin T und damit elliptischer Be-
wegung des Punktes P’ in der Tangentialebene lassen sich die Schaltzeitpunkte 7 und
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damit die Integrationsgrenzen aus Gl. (2.144) noch recht einfach angeben, da sie nur von
den Amplituden der normierten Relativverschiebungen |@7 p,| und |zb;;P ,| der Grund-
harmonischen abhédngig sind, siehe u.a. SIEWERT [157]. Die Anzahl der Einflussgroéfien
auf die iterativ zu ermittelnden Schaltzeitpunkte 7" nimmt im allgemeinen Fall bei Be-
riicksichtigung von m Harmonischen auf 6m zu, da neben den Amplituden |@ 5|, |z?):;P ¢l
und |szp .| der einzelnen Harmonischen der dynamischen Relativverschiebungen auch
deren Phasenlagen 1/)w§Rk, tpw;m und gbwz,Rk sowie der Gleichanteil @; , der Normalver-
schiebung zu der Bezugsgrofie wy py(T) mit ;= 0 von Bedeutung sind. Im allge-
meinen Fall beliebiger, periodisch schwankender Relativverschiebungen ist daher schon
bei der Beriicksichtigung weniger Harmonischer eine numerische Integration bei steti-
ger Uberpriifung der Schaltbedingungen im Zeitbereich nach Gl. (2.144) unumgénglich.
In MATLAB/SIMULINK kommt zu diesem Zweck ein so genannter Block kombinatori-
scher Logik zum FEinsatz, der die entsprechenden Schaltkriterien wahrend der Simulati-
on fortlaufend {tiberpriift, siehe auch SIEWERT [157]. Im Gegensatz zu geglétteten Reib-
kennlinien, wie z.B. die von SEXTRO [150] und PETROV UND EWINS [127] verwendete
arctan-Funktion zur Approximation der sgn-Funktion ist die Verwendung der - im Rah-
men der Numerik - exakt formulierten Schaltbedingungen, insbesondere bei kleinen Re-
lativverschiebungen vorzuziehen. Die ebenfalls in [150], u. a. aus numerischen Griinden
eingefiihrte, sehr kleine Masse des Punktes M kann in der obigen Formulierung ebenfalls
entfallen, sodass keine stérenden, numerisch bedingten hochfrequenten Komponenten in
den Reibkréften auftreten.

In Bild 2.21 sind beispielhaft die Resultate einer Zeitschrittintegration zunéchst fiir das
in Bild 2.16 gegebene eindimensionale Elasto-Gleit-Modell fiir die in Tabelle 2.2 an-
gegebenen Fille dargestellt. Rauheitseinfliisse werden zundchst vernachldssigt, sodass
die Normalkraft im Kontaktfall proportional zur Relativverschiebung in Normalenrich-
tung ist. Das eindimensionale Elasto-Gleit-Modell mit konstanter Normalkraft F{’p(7)
und harmonischer Relativverschiebung wyp(7) weist sowohl Gleit- als auch Haftpha-
sen auf, die in der Reibhysterese durch die Steigung 0 bzw. 1 gekennzeichnet sind, siehe
Bild 2.21d links. Wird zusétzlich ein harmonisch verdnderlicher Anteil der Normalkraft
beriicksichtigt, kommt es bei ausreichend grofler Fluktuation zum Offnen des Kontaktes
mit F{p(7) = 0. In diesem Fall ergibt sich eine Reibhysterese, die ihre urspriinglichen
Symmetrieeigenschaften verliert und dartiber hinaus mit Fjp(7) = 0 Bereiche der Sepa-
ration aufweist, siehe Bild 2.21d Mitte. Werden weiterhin die Annahmen monofrequen-
ter Relativverschiebung und Normalkraft aufgegeben und hoher harmonische Anteile
berticksichtigt, ergeben sich sehr komplexe Reibhysteresen, die eine Vielzahl von Schalt-
punkten zwischen den verschiedenen Zustdnden des Haftens, des Gleitens und der Sepa-
ration aufweisen, siehe Bild 2.21d rechts.

Tabelle 2.2: Parameter der in Bild 2.21 dargestellten Resultate
| | Bild 2.21 links | Bild 2.21 Mitte Bild 2.21 rechts

w1 p(T) 3cosT 3cosT 3cosT — 5cos3T
Wp(T) /@ p 1 14+12cost |1+4+1.2cost—0.5c0s37
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a) WﬁLP = const., wfflp harmonisch WIfLP, wfflp harmonisch WIQ,P, wi'flp periodisch
4 4

bt

| - = *
N Wt pl
| — s

-2.5 -2.5 -2.5
-4 0 4 -4 0 4 -8 0 8

Wt p [—] Wrp [—] wip (-]

Bild 2.21: Eindimensionales Elasto-Gleit-Modell mit variabler Normalkraft. Links: kon-
stante Normalkraft und harmonische Tangentialverschiebung; Mitte: harmoni-
sche Normal- und Tangentialverschiebung mit Abheben; rechts: zweiperiodi-
sche Normal- und Tangentialverschiebung mit Abheben. Jeweils: a) Relativver-
schiebungen w7 und s*; b) Relativgeschwindigkeiten wi, und s*'; ¢) Normal-
und Tangentialkraftverlauf +F{, und Fyp; d) Reibhysterese Fip = f(w7p)
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Hinsichtlich des Verlaufes der Geschwindigkeit s*/(7) des Punktes M ist anzumerken,
dass aufgrund der Vernachldssigung der Masse Geschwindigkeitsspriinge sowohl beim
Ubergang vom Haften zum Gleiten als auch beim Beginn der Separation und beim Uber-
gang vom Zustand der Separation in den Zustand des kurzzeitigen Haftens unmittelbar
nach erneutem Kontakt auftreten, siehe Bild 2.21b rechts.

Der Ubergang vom Zeit- in den Frequenzbereich erfolgt durch die Bildung der in Bild 2.22
dargestellen FFT des Zeitverlaufs der Tangentialkraft Fip(7) aus Bild 2.21. Im Gegen-
satz zum einfachen Fall konstanter Normalkraft und harmonischer Relativbewegung, bei
dem aufgrund der Symmetrie neben der dominierenden Grundharmonischen nur die 3.,
5. usw. Harmonische im Spektrum enthalten sind, weist das Spektrum im Fall verdnderli-
cher Normalkraft aufgrund der fehlenden Symmetrie des Tangentialkraftverlaufs Anteile
aller Harmonischer einschliefilich einer Nullpunktverschiebung in Form eines konstanten
Anteils Ffp, auf. Dennoch kann die Grundharmonische trotz kurzzeitiger Separation als
dominierend angesehen werden. Im Fall von Normalkraft- und Relativverschiebungsver-
laufen, die auch hoher harmonische Anteile enthalten, kann fiir die gewahlten Parameter
keine eindeutig dominierende Harmonische identifiziert werden. Dieser Effekt tritt na-
turgemafl umso deutlicher hervor, je grofier der Anteil der hoher Harmonischen in den
Eingangsgrofen F{p(T) und wip(7) und je stérker die Nichtlinearitét aufgrund der tro-
ckenen Reibung ist.

In Bild 2.23 sind beispielhaft die Simulationsergebnisse fiir eine zweidimensionale Be-
wegung des Punktes P’ dargestellt, die sich aus dem oben diskutierten eindimensionalen
Fall aus Tabelle 2.2 mit einer zusitzlichen Uberlagerung von wy p(T) = 2cos T+ 3 cos 3T
ergibt. Aus Bild 2.23b wird deutlich, dass sich schon bei der Beriicksichtigung nur einer
hoher Harmonischen sehr komplexe Verldufe der Kontaktkrifte ergeben. Zusétzlich zu
den Komponenten F; , und F, ;, ist der Betrag | F1p| der tangentialen Punktkontaktkraft
dargestellt, der maximal den Wert F{'p, annehmen kann.

Die Komplexitdt der Losungen fiir die Tangentialkrdfte schliefst im Allgemeinen eine
a priori-Lésung unter Umgehung der Zeitschrittintegration aus. Innerhalb des Simula-
tionsprogramms liefSe sich diese Zeitschrittintegration u. U. fiir einige wenige Punktkon-
takte durchfiihren. Vor dem Hintergrund der Beschreibung der Kontaktflache durch eine

- WIG,P = const., wf‘flp harm. WIQ/P, wf‘flp harmonisch WIQ/P, wf‘flp periodisch
- 2
o
(*H
g 1
e
E“ O I - - -
g 012345678910012345678910012345678910

Harmonische k Harmonische k Harmonische k

Bild 2.22: FOURIER-Analyse der Tangentialkraft Fy(7) der drei Beispielfille aus Bild 2.21
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Sep. | ]
: -25 : : :

0 7T 27 -75 -5 -25 0 25 5 75
Zeit T[] Wi p, Wy p [—]

Bild 2.23: Zweidimensionales Elasto-Gleit-Modell mit variabler Normalkraft: a) Relativ-
verschiebungen wr, und s*; b) Punktkontaktkréfte F1p und K{p; c) Kontakt-
zustand; d) Reibhysteresen F p(wg p) und Fy p(wy p)

Anzahl diskreter Kontaktpunkte als Voraussetzung fiir die Betrachtung mdglichst belie-
biger Reibelementgeometrien erscheint dieses Vorgehen aber aus Rechenzeitgriinden fiir
eine praktische Schaufelauslegung wenig sinnvoll. Dies gilt im Besonderen fiir den Fall
einer verstimmten Beschaufelung und der damit verbundenen grofien Anzahl Freiheits-
grade. Eine effektive Bestimmung der tangentialen Kontaktkréfte erfordert daher eine
Approximation der exakten Simulationsergebnisse. Aus diesem Grund sollen im Folgen-
den analog der Betrachtung des Normalkontaktes in einem ersten Schritt ausschliefdlich
monofrequente Relativbewegungen und Kontaktkrafte berticksichtigt werden, sodass eine
Losung des Gesamtsystems im Frequenzbereich ermoglicht wird, vgl. auch Bild 2.28 in
Abschnitt 2.4.3.

Fiir die tangentialen Relativbewegungen ergeben sich dann, wie in Bild 2.16b darge-
stellt, elliptische Trajektorien, deren Lage innerhalb der Kontaktfliche fiir verschiedene
Punktkontakte sehr unterschiedlich sein kann, vgl. auch Bild 2.15b. Die Transformation
der in kontaktflichenfesten Koordinaten angegebenen Relativverschiebungen ; @p aus
GL (2.97) in das Hauptachsensystem der individuellen Ellipse, das durch die &- und 7-
Achse aufgespannt wird, erfolgt mit Hilfe der Koordinatentransformation

Uy
S
]
S
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|
)
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und der Transformationsmatrix

cosdg sindg O
Gy = | —sindg cosdég 0] , (2.149)
0 0 1
sodass sich stets

we(T) = [We|cosT, we(T) = |e|sinT (2.150)

ergibt. Der Transformationswinkel &g ldsst sich aufgrund der Orthogonalitdt der komple-
xen Zeiger,

Re{t¢ p} Re{wy,p} + Im{the p} Im{dyp} =0, (2.151)

bestimmen. Wird Gl. (2.151) in Gl. (2.148) eingesetzt, ergibt sich nach SEXTRO [147]

(2.152)

Re{ e p }Re{® + Im{ e p HIm{ D
(SE:%arctan (2 {gp}Re{dyp} {g pHm{ ”’P}> ,

|Wg p|? — |y, p|?

Nach dem Ubergang in den Frequenzbereich lassen sich die tangentialen Kontaktkrafte
im Hauptachsensystem der Ellipse unter Vernachldssigung hoher harmonischer Anteile
analog zu Gl. (2.130) aus

op = keplzp s Byp ~ kp@yp (2.153)
bestimmen. Die komplexen, normierten Ersatzsteifigkeiten

A i% 3 A 12~P

s R SO 2.154

SP 7 krp TP~ frp ( )

ergeben sich aus der FOURIER-Reihenentwicklung der entsprechenden Komponenten der
tangentialen Punktkontaktkréfte Fg (7) bzw. F;p(7) mit Hilfe von Gl. (A.6). Sie sind ne-
ben den Amplituden der tangentialen Relativverschiebungen im Hauptachsensystem der
Ellipse auch von dem Verlauf der Relativverschiebung Wy p(7) in Normalenrichtung ab-
héngig, da nach Gl. (2.135) zur Berechnung der Tangentialkrifte auch der Verlauf Fyp(7)
sowie k1 p(7) benotigt wird. Es ergibt sich somit die Abhédngigkeit

=

*
P\ A A — "

Iép } = f(|w§,p|r \wﬁ,P|,wN,P, WNp) , (2.155)
77/

wobei unter der Annahme eines isotropen Kontaktes

ks, p([g pl, |g,p], Dnp, DN p) = ’A%P(\Zf)ﬁ,ﬂ, [@¢ pl, DN P, DNP) (2.156)

gilt.
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a) Realteil Imagindrteil

Bild 2.24: Komplexe Ersatzsteifigkeit IAc*iP und I%%/P und relative Fehler ege, €1y,. Links:
Realteil; rechts: Imaginarteil. jeweils: a) Parameter Kg = 0,9 = 0; b) Parame-
ter kg = 0.5,9 = 0; ¢) Parameter x; = 1.0, ¢ = 0; d) Parameter x; = 1.0, ¢ = 7

In Bild 2.24 ist der Realteil (Ersatzsteifigkeit) und der Imaginérteil (Ersatzdampfung) der
komplexen Ersatzsteifigkeiten in Abhdngigkeit der tangentialen Relativverschiebungen
fiir verschiedene Amplituden und Phasenwinkel der Normalverschiebung

WN/P(T) =wNp + |Z@N,p| cos(T + ) (2.157)
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dargestellt. Der Phasenwinkel ¢ kennzeichnet die Phasenlage der Relativverschiebung
in Normalenrichtung zu der tangentialen Relativverschiebung w¢ (7). Rauheitseinfliis-
se werden an dieser Stelle nicht bertiicksichtigt, sodass neben der Phasenlage ¢ das in
Gl. (2.132) angegebene Verhiltnis x; aus dynamischer und statischer Relativverschiebung
in Normalenrichtung als weiterer Parameter in die Berechnung der tangentialen Kontakt-
krifte eingeht. Die Ergebnisse fiir eine Variation von x; und ¢ zeigt Bild 2.24a bis d. Hierin
sind auch die eindimensionalen Fille, etwa mit |ZD%‘P\ = 0, enthalten. Das Maximum der
Ersatzdampfung tritt dabei, wie in fritheren Untersuchungen festgestellt, bei einer nor-
mierten Relativverschiebung von |zb;§P| = 2 auf, die zu einem maximalen Flacheninhalt
der eindimensionalen Reibhysterese fiihrt, siehe u.a. POPP ET AL. [132]. In Bild 2.24b bis
Bild 2.24d ist der relative Fehler

Re{k%i P}O — Re{k%i P}

ERe = ’ ~ . 2.158
Re Re{k*i } ( )

fiir verschiedene Parameterkombinationen «g, ¢ gegeben, wobei Re{k* }o den Realteil
aus Bild 2.24a als Referenzwert bezeichnet. Analog gilt dies fiir den Imagmarteﬂ Es wird
deutlich, dass die Annahme einer konstanten Normalkraft mit Kg = 0 aus Bild 2.24a bei
moderatem x; in weiten Bereichen zu akzeptablen Ndherungen der mit fluktuierender
Normalkraft berechneten Werte fiihrt. Dies gilt insbesondere dann, wenn sich eine Vor-
zugsrichtung der Relativverschiebungen einstellt, sodass etwa |@} p| < ‘Z@EP| gilt. Die
Approximation durch die in Bild 2.24a dargestellten Ersatzsteifigkeiten verliert mit wach-
sendem xg an Giite. Der in Bild 2.24c und d dargestellte Fall kennzeichnet mit x; = 1.0 ge-
rade den Fall des einsetzenden Abhebens. Die relativen Fehler des Realteils in Bild 2.24b
und c zeigen, dass die Ersatzsteifigkeit durch die Annahme einer konstanten Normalkraft
in weiten Bereichen unterschitzt wird, wahrend die Ersatzddmpfung leicht tiberschétzt
wird. Dies ist in der gleichphasig zu der Relativbewegung verdanderlichen Normalkraft
begriindet, die linger anhaltende Haftphasen bewirkt. Eine Anderung des Phasenwin-
kels ¢ fiihrt dementsprechend zu abweichenden Ergebnissen, siehe Bild 2.24d. Dieser
Einfluss des Phasenwinkels wird auch von PETROV UND EWINS [127] berichtet. Zu den
relativen Fehlern der Imaginérteile bei kleinen Relativverschiebungen ist anzumerken,
dass in diesem Bereich aufgrund des Makroschlupfverhaltens eines Punktkontaktes rei-
nes Haften mit Im{k* } — 0 vorliegt, sodass der relative Fehler aufgrund der kleinen
Absolutwerte nicht smnvoll zu interpretieren ist.

Der komplizierte Einfluss der Normalkraftvariation einschliefilich ihrer Phasenlage im
Fall des zeitweiligen Abhebens (x; > 0) fiihrt in einem weiteren Schritt zu der Ver-
wendung einer {iber der gesamten Periode konstant angenommenen mittleren Normal-
kraft Fyp(T) ~ Fyp. Analog wird mit der zur Normierung in Gl. (2.135) notwendigen
Punktkontakttangentialsteifigkeit ktp(T) ~ krp verfahren, die unter Beriicksichtigung
von Separation und /oder Rauheitseffekten einen zeitlichen Mittelwert krp # ktp aufwei-
sen kann.
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2.3.3 Generalisierte Kontaktkrafte

Fiir den Fall monofrequenter Relativverschiebungen und Kontaktkréfte ldsst sich mit der
komplexen Punktkontaktsteifigkeitsmatrix

Okep 0 0
ORyp=1| 0 Okyp 0 (2.159)
0 0 Wkgp

eines individuellen Punktkontaktes (i), die die denormierten Kontaktsteifigkeiten aus
Gl. (2.131) und GL. (2.154) enthilt, der Zusammenhang

(11;:)]? KP — (i)KK,P (Q Wp (2.160)
mit den Punktkontaktkraften

N a N m nm a AT

D fep = [<Z>P§ 0F; OF| (2.161)

und den Relativverschiebungen (é) wp nach Gl. (2.148) im Hauptachsensystem der Ellip-
se angeben. Die verallgemeinerten Kontaktkrafte beziiglich des linken Kontaktreferenz-
punktes OL ergeben sich durch Summation der np;js Punktkontaktkréafte unter Bertick-

sichtigung der Riicktransformationen von Gl. (2.95) und GL. (2.149) aus

T
7 a a - ~(OL ~(OL ~(OL o A
kLfxor = [Fg,OL Bou Eor MY MY MY = Reor ator  (2162)

mit der Gesamtsteifigkeitsmatrix
NDis | . N A X .
Rior =) "6EVGE R p VG UGy, (2.163)
i=1
den individuellen Matrizen () Gp und (i) G nach Gl (2.95) bzw. Gl (2.149) und den
Punktkontaktsteifigkeitsmatrizen (i)KK,P nach Gl. (2.159). Die im rechten Kontaktrefe-
renzpunkt OR auftretenden Kontaktkrédfte werden analog bestimmt und es ergeben sich
zusammenfassend die an einem Reibelement (k) im linken und rechten Kontakt auf die
Schaufelfufsplatten wirkenden Kréfte aus

k) 2 5 k)
K7 = |:I£L)fK,OL] B [(k)KK,OL 0 ] [&EWOL] (2.164)
K™ w; a k) R k) o ’
IgR)f K,OR L0 "Ry or I(<I){wOR
)R

Die auf diese Weise ermittelten Kontaktkrafte werden abschliefSend, wie in Abschnitt 2.4.1
erldutert wird, in die modal transformierten Bewegungsgleichungen eingebunden. An
gleicher Stelle wird die Ermittlung der fiir Gl. (2.164) benétigten physikalischen Relativ-
verschiebungen aus den modalen Koordinaten beschrieben.

Eine zusammenfassende schematische Darstellung der Ermittlung des Zusammenhan-
ges KK,OL(Z'DOL) gibt Bild 2.25. Dabei wird deutlich, dass Normal- und Tangentialpunkt-
kontakt tiber die mittlere Punktkontaktnormalkraft F; p gekoppelt sind. Analog wird fiir
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Statik, GI. (2.128)

Wg,0L

Dynamik, Gl. (2.98)

WoL,

v

v

Diskretisierung, Gl. (2.97); Koordinatentransformation, Gl. (2.148)

. . ok Ak
Normierung: @ p, We p

Gl (2.103) |
HBM: l%g b
Gl. (2.130) ¢

~

Denormierung: kg p
Gl. (2.131)

-

Fep

v

wg p Wg,p Wep @i,p
Punktnormalkontakt Punkttangentialkontakt

Normierung;: zbgp, W5 p
Gl. (2.135) il
HBM: ke ko
GL. (2.155) 9 I "

Denormierung;: I%g P l%,7,p
Gl (2.154)

Riicktransformation, Gl. (2.148); Summation, Gl. (2.163)
Ky oL

Kontaktparameter
(Geometrie, Reibkoeffizient, Rauheit, Steifigkeiten)

Bild 2.25: Schematische Darstellung der Ermittlung der Kontaktsteifigkeitsmatrix KK,OL

den rechten Kontakt vorgegangen. Eine weitere Kopplung der normalen und tangentia-
len Kontaktkrafte in beiden Kontakten erfolgt iiber die Gleichgewichtsbedingungen am

Reibelement.

24 Entwicklung und Losung der Systemgleichung

Die Entwicklung der Systemgleichung erfordert zundchst die Betrachtung des allgemei-
nen Falls der als Gesamtsystem behandelten gekoppelten Schaufel-Scheibe-Struktur. Da-
rauf aufbauend lassen sich verschiedene Systemtypen unterscheiden, fiir die sich als Son-
derfélle des allgemeinen Falls eine vereinfachte oder modifizierte Systemgleichung ergibt.
Die betrachteten Systemtypen lassen sich anhand verschiedener Merkmale klassifizieren:

e Art der Verstimmung: Grundsitzlich ldsst sich ein verstimmtes oder unverstimmtes

System unterscheiden. Eine Verstimmung kann hinsichtlich

o der Schaufelparameter wie Eigenfrequenzen, modalen Dampfungen und Ei-

genvektoren,

o der Dampferparameter wie Reibelementmasse und Dampfergeometrie oder



84 KAPITEL 2. MODELLBILDUNG

o der Kontaktparameter wie Kontaktgeometrie, Reibkoeffizient und Oberfla-
chenrauheit auftreten.

In der Realitdt wird aufgrund unvermeidlicher Fertigungstoleranzen stets eine
Kombination verschiedener Verstimmungsmechanismen zu beobachten sein. Im
Allgemeinen ist es erforderlich, im verstimmten Fall das Gesamtsystem zu betrach-
ten bzw. Ndherungsverfahren zur Berechnung der Schwingungsantwort anzuwen-
den. Fiir den Fall des unverstimmten Systems ergibt sich dagegen eine deutlich ver-
einfachte Systemgleichung, auf die in Abschnitt 2.4.2 eingegangen wird.

o Art der Schaufel-Scheibe-Kopplung: In Ausnahmefillen lassen sich bei relativ stei-
fer Radscheibe die einzelnen Schaufeln als voneinander entkoppelte Strukturen auf-
fassen. Ist dies nicht zuldssig, ldsst sich die gekoppelte Schaufel-Scheibe-Struktur
als Gesamtsystem modellieren und modal transformieren. Dies gilt fiir das unver-
stimmte System ebenso wie unter Beriicksichtigung einiger Annahmen auch fiir das
verstimmte System.

o Art der Schaufelanordnung: Neben zyklischen Schaufelkrdnzen lassen sich auch
Systeme mit Kettenstruktur untersuchen. Diese sind fiir Betrachtung realer Beschau-
felungen in der Praxis von eher untergeordneter Bedeutung. Haufig jedoch dienen
vereinfachte, nicht-rotierende Modelle, deren Kettenstruktur einen Ausschnitt aus
dem zyklischen System darstellen, als Basis fiir experimentelle Untersuchungen hin-
sichtlich der Wirksamkeit von Dampferelementen, siehe auch Abschnitt 4.1.

o Art des Koppelelements: Im Rahmen der in Kapitel 3 folgenden Untersuchungen
soll sowohl der Einfluss von Reibelementen als auch vergleichend die Wirkungswei-
se von geteilten Deckbdndern untersucht werden. Der aus den beiden Koppelele-
menten resultierenden unterschiedlichen Kinematik wird mit Hilfe einer Modifika-
tion der Systemgleichung Rechnung getragen, die als Sonderfall in Abschnitt 2.4.2.4
erldutert wird.

Zundchst soll die Systemgleichung fiir den allgemeinen Fall einer gekoppelten Schaufel-
Scheibe-Struktur, die als Gesamtstruktur betrachtet wird, entwickelt werden. Sie ergibt
sich durch die Verkniipfung der Schaufel-Scheibe- und Dampfer-Dynamik aus GI. (2.31)
und Gl (2.71), dem Erregerkraftvektor nach Gl. (2.91) sowie dem in Abschnitt 2.3 herge-
leiteten Zusammenhang zwischen Relativverschiebungen und Kontaktkraften. Anschlie-
8end soll fiir die verschiedenen Systemtypen die z.T. deutlich vereinfachte Systemglei-
chung angegeben werden.

24.1 Allgemeiner Fall

Als Ausgangspunkt dient die Systemgleichung des Gesamtsystems

Sj=F=Fg+Fg (2.165)
q
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mit der dynamischen Steifigkeitsmatrix
S = diag (SG, WSy, 28y, .. .,<"S>SD) , (2.166)

die in den Matrizen %) &, die dynamischen Eigenschaften der beteiligten Dampfer nach
Gl (2.72) und in der Matrix 8 die des gekoppelten Gesamtsystems aus Schaufeln und
Scheibe nach GI. (2.31) enthélt. Letztere enthélt analog zu Gl. (2.28) die Eigenfrequenzen
und modalen Dampfungen der gekoppelten Schaufel-Scheibe-Struktur und damit zu-
ndchst alle in Abschnitt 2.1.3 diskutierten méglichen Schwingungsformen. Der Losungs-
vektor der modalen Amplituden lautet entsprechend

H
q = [ﬁg Wap @ap ... (”S)QPDI} : 2.167)

Die ausschliefilich an den Schaufeln angreifenden modalen dufieren Erregerkrifte lassen
sich in dem Vektor

A ~ A n . H R H
Fp=|Fop WDy @Fpp . 09D ] = A 00 ... 0 (2.168)

zusammenfassen. Die Berticksichtigung der in GI. (2.91) gegebenen, auf die Gesamtstruk-
tur wirkenden Erregerkrifte fy lassen sich analog Gl. (2.24) durch Multiplikation mit der
hermitesch Transponierten der in Gl. (2.33) gegebenen Modalmatrix ¥ ausdriicken,

A ~H ~
FG,E — TG,E fE . (2169)

Die in der Modalmatrix ‘IA’G’E berticksichtigten Freiheitsgrade umfassen dabei notwendi-
gerweise nur diejenigen, an denen eine diskrete Anregung der Schaufeln erfolgt.

Analog ergeben sich die auf die beschaufelte Scheibe und die Dampfer wirkenden moda-
len Kontaktkrafte aus

n H
Fe=|F0 WEL @FD ) y:-PDI,K] : (2.170)

Die Bestimmung der Kontaktkrifte in den einzelnen Koppelstellen zwischen Schaufel
und Dampfer nach Gl. (2.164) in Abschnitt 2.3 erfordert zundchst die Kenntnis der Re-
lativverschiebungen @ der entsprechenden Kontaktreferenzpunkte OL bzw. OR in den
jeweiligen Kontaktkoordinatensystemen KL bzw. KR, vgl. Bild 2.2. Die Relativverschie-
bungen

k) . k) k) ~ K . k) k+1)
I&) Wor, = IEL) top — IEL) tor, IER) WoR = IER) Uor — ( KR)uOR (2.171)

im linken und rechten Referenzpunkt eines Kontaktes (k) ergeben sich aus den Absolut-
verschiebungen

(k) (k)

KLﬁOL’ = ®) o

k k) A .
(k) 9o, kr¥or =

GoL P01 b NGpr Wéor p Pap (2.172)

der Referenzpunkte OL” und OR’ des Dampfers und den koinzidierenden Referenzpunk-
ten OL bzw. OR der Fufiplatten benachbarter Schaufeln,

k) ~ & ~ k+1) A s R
I(<E”OL = WGg, Mg ¢ 4, ( KR)uOR = WGge FVéop ¢ 4 (2.173)
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mit den Geometriematrizen G nach Gl. (2.7) und Gl. (2.8) sowie den Modalmatrizen
des Dampfers und der beschaufelten Scheibe, die mit den Eigenvektoren der jeweili-
gen Kontaktreferenzpunkte besetzt sind. Im Gegensatz zu dem von SEXTRO [147] und
GOTTING [63] vorgeschlagenen Vorgehen, das auf der Annahme starrer Fufiplatten be-
ruht, werden hier unmittelbar die Eigenvektoren an den Referenzpunkten OL und OR
verwendet, da die FufSplatten real ausgefiihrter Laufschaufeln mit kurzem Schaufelhals
durchaus signifikante Verformungen erfahren. Einsetzen von Gl. (2.172) und Gl. (2.173) in
Gl. (2.171) ergibt die fiir die Berechnung der Kontaktkréafte notwendigen Relativverschie-
bungen!?

K . . . A
IgL) Wor, ~0BGg Wés o WGy PWéopp fe

(k) - (k) (k+1) (k) GF (K) A : (2.174)
KR WOR —"Ggr Porc /Gpr VPorD dp

Die Relativverschiebungen an allen Dampfern k = 1(1)ng der beschaufelten Scheibe kon-
nen in dem Vektor

v==Gsq (2.175)

zusammengefasst werden mit der Matrix

[ Gy Wég o WGy Méop 0 0 ]
G Pdops Vg Vdogp 0 0
Gs — 3 , (2.176)
—5)Ggp )y 0 0 8Gy ey,
—15)Ggr W g 0 0 8Gpg S)dopip

die die modalen und Geometriegrofien aus Gl. (2.174) des Gesamtsystems enthélt. Nach
Berechnung der Kontaktsteifigkeitsmatrizen KK,OL und KK,OR gemdfs Gl. (2.163) erfolgt
eine Riicktransformation der physikalischen Kontaktkréfte in die zyklischen Koordinaten
der Schaufel- bzw. Dampferkoordinatensysteme und eine abschlieffende Transformation
auf modale Koordinaten. Werden die Kontaktkréfte Fy auf die linke Seite der Systemglei-
chung gebracht, ergibt sich das zu l6sende nichtlineare algebraische Gleichungssystem

(S + kK(q)) §=Fg. (2.177)
Mit den Matrizen (k)KK, k = 1(1)ng, nach Gl. (2.164) und der block-diagonalen Matrix

Kyc = bdiag ((1) Ry, DRy, ..., 1) KK) (2.178)

2Der Zahlindex (k) bezieht sich auf die Schaufelnummer im Fall der segment- bzw. schaufelbezogenen
Grofsen 4g, QOLG und ‘POR ¢, auf die Dampfernummer fiir oy ‘POL/ p und 45012’ p sowie auf die Kontakt-
nummer fiir die kontaktbezogenen Gréfen @, Wor, Kk oL Kk or Gpr, Gprs Ggr, und Ggg, vgl. Bild 2.1
und Bild 2.2.
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ergibt sich die von den Relativverschiebungen und somit den modalen Amplituden ab-
hiangige modale Systemkontaktsteifigkeitsmatrix

~ AH 5 A
Kx(q) = Gy KxcGe , (2.179)

deren Struktur in Anhang C detailliert angegeben ist.

2.4.2 Sonderfalle

Die in Gl. (2.177) angegebene Systemgleichung ldsst sich grundsatzlich fiir alle Systeme
anwenden. Die modale Beschreibung der beschaufelten Scheibe als Gesamtsystem ist im
Allgemeinen aufgrund der groflen Anzahl Freiheitsgrade aber weder praktikabel noch
notwendig. Daher soll in den folgend dargestellten Sonderféllen auf Modifikationen und
Vereinfachungen der Systemmatrix eingegangen werden. Diese umfassen

e den Fall entkoppelter Schaufeln,

e das unverstimmte zyklische System,

e das verstimmte System mit unverstimmter modaler Basis,

e die Kopplung der Schaufeln iiber ein geteiltes Deckband sowie

o die Kettenstruktur,

siehe auch die zusammenfassende Darstellung in Bild 2.26.

2.4.2.1 Entkoppelte Schaufeln

Fiir den Fall, dass die Radscheibe als starr angenommen werden kann, ergibt sich der
besonders einfache Fall entkoppelter Schaufeln. Eine Kopplung tritt dann ausschlief3-
lich iiber die zusétzlich eingebrachten Koppelelemente auf. Jede individuelle Schaufel
kann somit als fest eingespannt angenommen werden, siehe Bild 2.26b, sodass die in
Abschnitt 2.1.2 hergeleiteten Beziehungen fiir jede individuelle Schaufel angewandt wer-
den konnen. In der Systemgleichung (2.177) treten dann an die Stelle der in Gl. (2.166)
enthaltenen Matrix S des gekoppelten Gesamtsystems die dynamischen Steifigkeitsma-
trizen () 8¢ der einzelnen Schaufeln mit

SG = diag <(l)SS, (2)35, ey (nS)Ss> . (2180)
Fiir den Losungsvektor aus Gl. (2.167) gilt entsprechend
H
G = |MaE GigE . ol (2.181)

Die modalen Erregerkrifte £y sowie die Systemkontaktsteifigkeitsmatrix Ky ergeben
sich aus GL. (2.169) und GL. (2.179) durch den formalen Ubergang der Modalmatrix ‘f’G
aus Gl. (2.33) auf entkoppelte Schaufeln in der block-diagonalen Form

¥ = bdiag (“)q‘ss, @4, .. .,<”s>@s) . (2.182)
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<)

Bild 2.26: Verschiedene Systemtypen: a) Gesamtsystem der beschaufelten Scheibe; b) ent-
koppelte Schaufeln; c) zyklisches Segment; d) Deckbandkopplung; e) Ketten-
struktur

Die benétigten Relativverschiebungen im Kontakt (k) ergeben sich nach Einsetzen von
GL. (2.182) in GI. (2.33) und Gl. (2.174) aus

(k) a
k) . A A ds
IEL)wOL — —0Gg Mo g 0 ®Gp, ®Wéonp (k+1) &
Igfz)wOR 0 ~WGgg FVdor g WGpg Méorp 0
D

(2.183)

Diese Beziehungen gelten grundsatzlich sowohl fiir das unverstimmte als auch das ver-
stimmte System mit der Moglichkeit, die Geometrie-, die Modal- und/oder die Kontakt-
steifigkeitsmatrizen individuell zu besetzen.

2.4.2.2 Unverstimmtes zyklisches System

Fiir den Fall des unverstimmten Systems ldsst sich die in Abschnitt 2.1.3 erlduterte be-
sondere Eigenschaft der Eigenvektoren eines zyklischen Systems problemlos auf den
Fall einer iiber Reibelemente gekoppelten Beschaufelung iibertragen. Anstelle der Mo-
dellierung des Gesamtmodells mit entsprechender Systemmatrix S, Modalmatrix ¥
und modalen duferen Kriften Fg, vgl. Gl (2.31) und Gl. (2.33), kann in diesem Fall ein
den gesamten Schaufelkranz reprasentierendes Segment bestehend aus Schaufel, Schei-
bensegment und Reibelement betrachtet werden, siehe Bild 2.26¢. Der Erregerkraftvektor
beinhaltet ausschliefllich die Freiheitsgrade eines Segmentes. Ebenso kann die Modalma-
trix ¥ auf die eines Segments mit ()¢ - reduziert werden, vgl. Gl. (2.33). Die Modalma-
trix (U'$ ;, kann unter Beriicksichtigung der Gestalt der duBeren Erregung, wie im Folgen-
den erlautert, weiter reduziert werden.
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Mit der in Gl (2.91) gegebenen monofrequenten &dufleren Erregung lassen sich nur
Schwingungsformen bestimmter Knotendurchmesser ND der rotierenden beschaufelten
Scheibe anregen. Diese miissen der Bedingung

EO —kng, kl’lsSEO<(k+%)ns,

D:{ ; (2.184)
(k+1)ng—EO, (k+5)ng <EO < (k+1)ns, k=0(1)c0,

geniigen, vgl. auch Gl. (3.13) und die detaillierten Erlduterungen zum untersuchten Refe-
renzsystem in Abschnitt 3.6.1. Aufgrund der Orthogonalitdt bzw. Unitaritdt der Erregung
und aller Schwingungsformen, die Gl. (2.184) nicht erfiillen, werden diese modalen Er-
regerkrifte zu null. Die Modalmatrix (V@ aus Gl. (2.33) kann somit bei gegebener Erre-
gerordnung EO auf die durch genau einen bestimmten Knotendurchmesser ND charakte-
risierten Schwingungsformen weiter reduziert werden. Im Fall doppelter Eigenwerte ist
zu entscheiden, ob die in Abschnitt 2.1.3 diskutierte vorwarts oder riickwarts rotieren-
de Schwingungsform berticksichtigt werden muss. Dies folgt unmittelbar aus GI. (2.184):
Erfiillt die Erregerordnung die erste Zeile von Gl. (2.184), so wird ausschliefslich die riick-
warts rotierende Schwingungsform angeregt. Ist die Bedingung der zweiten Zeile er-
tillt, handelt es sich um die vorwdérts rotierende Schwingungsform des Knotendurchmes-
sers ND, vgl. auch das in Abschnitt 3.6.1 diskutierte Knotendiagramm des Referenzsys-
tems. In diesem Zusammenhang ist zu erwédhnen, dass es im Allgemeinen nicht gleichgiil-
tig ist, ob die vorwaérts oder riickwérts rotierende Eigenform beriicksichtigt wird, wie im
Folgenden kurz am linearen zyklischen System ohne Koppelelemente skizziert werden
soll. Allgemein ergibt sich die Schwingungsamplitude il; eines Freiheitsgrades i des mit
Hilfe von ny Eigenformen modal beschriebenen, aus nseg Freiheitsgraden bestehenden
Segments aus

l nzM nszg Pim Py ! i (2.185)
: m=1 j=1 Piam Gl’],m w%1 - Q% +1 2Dy wn Qg /
e andh ~ g
Rij,m 51

mit den in der Modalmatrix (Vé 11 nach Gl (2.40) enthaltenen Eigenvektoren ¢; ,,
und @;, m = 1(1)ny;, der Freiheitsgrade i und j. Wird ein zyklisches Segment betrach-
tet, ergibt sich aufgrund der Kiirzung des Erregerkraftvektors auf die nge, Freiheitsgrade
des Segments nicht zwangsldufig die Orthogonalitidt zur Erregung derjenigen Schwin-
gungsformen, fiir die Gl. (2.184) nicht erfiillt ist. Entsprechend der Erregerordnung EQO ist
hier eine Auswahl der anregbaren Schwingungsformen zu treffen. Werden anstelle der
nach Gl. (2.184) auszuwédhlenden Schwingungsformen ¢;,, die zugehorigen konjugiert
komplexen Schwingungsformen ¢;, verwendet, ergeben sich in Gl. (2.185) aufgrund der
identischen Eigenwerte unverénderte Faktoren 3, fE,j, die jedoch fiir verschiedene Mo-
den m gegeneinander phasenverschoben sein konnen. Die anschlieffende Multiplikation
mit kl’;m anstelle von £;; ,, ergibt in der komplexen Ebene eine Drehstreckung mit ver-
tauschten Vorzeichen des Drehwinkels. Dieser Sachverhalt ist in Bild 2.27 fiir einen Frei-
heitsgrad i = j = 1 beispielhaft skizziert. Aufgrund der Superposition der Anteile ver-
schiedener Schwingungsformen stellen sich durch die Verwendung der konjugiert kom-
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Imaginérteil

-5 0 5 10
Realteil
Bild 2.27: Zeigerdarstellung der komplexen Verschiebung #; als Summe der Verschie-

bungsanteile zweier Eigenformen: Verwendung der Eigenvektoren ¢, ,, (durch-
gezogene Linien) und ¢7 ,, (gestrichelte Linien)

plexen Eigenvektoren ¢7 ,, anstelle von ¢y ,, somit abweichende Verschiebungen i ein'3.
In der Konsequenz bedeutet dies, dass die Schwingungsamplituden fiir die Erregerord-
nungen EO = EO" und EO = ng — EO", die qualitativ identische Schwingungsmoden an-
regen, nicht immer exakt identisch sind. In der Praxis wird diese Abweichung relativ ge-
ring sein, da

e eine signifikante, von ¢ = 0° und @ = 180° verschiedene Lage der modalen Ampli-
tuden bei schwach geddmpften Systemen nur nahe der Eigenfrequenz eines Schwin-
gungsmodes zu erwarten ist, wo aber der Einfluss weiterer Schwingungsformen
ohnehin gering ist, sodass diese bei einer Superposition nur von untergeordneter
Bedeutung sind,

e die komplexen Schwingungsformen nur geringe Phasenverschiebungen an den
Schaufelblattfreiheitsgraden aufweisen, da sich die Einfiihrung komplexer Zwangs-
bedingungen an den Segmentrandern im Bereich des Schaufelfufies und -blattes im
Allgemeinen nur noch schwach auswirkt,

e der komplexe Erregerkraftvektor fy fiir die Freiheitsgrade eines Segments nur ge-
ringe Phasendifferenzen g, vgl. Abschnitt 2.2.2, zwischen den einzelnen Freiheits-
graden aufweist.

Die Systemmatrix des zyklischen Segments mit Koppelelementen setzt sich aus der dyna-
mischen Steifigkeitsmatrix (1) & seg, die die Eigenfrequenzen der berticksichtigten Schwin-
gungsmoden des Schaufel-Scheibe-Segments enthilt, sowie der gegeniiber Gl. (2.166) auf
einen reprdasentativen Dampfer reduzierten dynamischen Steifigkeitsmatrix der Damp-
ferelemente zusammen,

S = diag (<1>35eg, <1>$D) . (2.186)

13Die Berticksichtigung phasenverschobener Erregerkrifte an verschiedenen Freiheitsgraden hat als Fol-
ge der Superposition den gleichen Effekt.
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Die Matrix 18 Seg 18t grundsatzlich mit der Matrix S aus Gl. (2.166) identisch. Die beno-
tigten Eigenwerte lassen sich nach Anhang B.5 aber sehr viel einfacher unter Ausnutzung
der zyklischen Symmetrie bestimmen. Die im Losungsvektor beriicksichtigten modalen
Freiheitsgrade lassen sich entsprechend mit

H
§=| Wik, Wab] (2.187)

angeben. Der in Gl. (2.91) angegebene Erregerkraftvektor des Gesamtsystems vereinfacht
sich bei der Betrachtung eines Segments auf

fE _ (1)]2E . (2.188)

Entsprechend miissen die um den Faktor ,/ng grofieren, auf die komplexe Massenmatrix
des zyklischen Segments normierten Eigenvektoren @Seg anstelle der in Gl. (2.33) gegebe-
nen Modalmatrizen ¢ verwendet werden, siehe auch die Erlduterungen zur Eigenvek-
tornormierung in Gl. (B.69) in Anhang B.6. Die modalen Erregerkréfte lauten dann

A ~H A
Fr = dsos f - (2.189)

Die fiir die Berechnung der Kontaktkrifte notwendigen Relativverschiebungen im Kon-
takt (1) ergeben sich dann aus den Verschiebungen der Schaufeln (1) und (2) sowie des
Dampfers (1) unter Zuhilfenahme der Besonderheit der Eigenvektoren des zyklischen
Systems aus Gl. (2.33) und Gl. (2.40) fiir eine gegebene Erregerordnung EO aus

1) . A 2 A
W wor _ [ —Gsp POLSeg Gpr, q’OL/,D] [(1)q8eg] (2.190)
Dibor —e 9% Gg Porses Gor Porp] | MVip
Die Systemkontaktsteifigkeitsmatrix setzt sich somit aus
k: . ’,CK, SegSeg el FO0 ’,CK, SegD 2191
K™ | —iE0s ¢ c (2191)
e Kx, DSeg Kx,pp

zusammen mit den analog zu Gl. (C.2) bis (C.5) in Anhang C formulierten Submatrizen,
wobei anstelle des Index ‘G’ der Index "Seg’” tritt und die Zdhlindices der Geometriema-
trizen G, der Kontaktsteifigkeitsmatrizen K und der Modalmatrizen @Seg und ¢, sowie
auch der dynamischen Steifigkeitsmatrix Sgeg aus Gl (2.186) aufgrund der zyklischen
Symmetrie entfallen. Die Matrix K¢ weist damit eine vergleichbare Struktur wie die kom-
plexe Steifigkeitsmatrix eines zyklischen Segments auf, vgl. Gl. (B.65) in Anhang B.6.

2.4.2.3 Verstimmte beschaufelte Scheibe

Die Entwicklung der Gesamtgleichung des verstimmten Systems folgt grundsitzlich dem
in Abschnitt 2.4.1 beschriebenen Vorgehen. Dabei entspricht die in Gl. (2.166) angegebene
Matrix 8 der in Abschnitt 2.1.4 hergeleiteten dynamischen Steifigkeitsmatrix S éem des
verstimmten Systems aus Gl. (2.54). Der modal transformierte Erregerkraftvektor GE
ergibt sich aus Gl. (2.169). Aufgrund der Orthogonalitit ist der Vektor . G nur an den-
jenigen Positionen besetzt, fiir die die in GI. (2.184) angegebene Bedingung erfiillt ist,
sodass fiir das unverstimmte System in der Modalmatrix ¥ nur die Eigenformen der
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entsprechenden Knotendurchmesser beriicksichtigt werden miissen, siehe hierzu die Er-
lauterungen auf Seite 89. Im Fall des verstimmten Systems muss die Matrix ¥ jedoch
alle in Gl. (2.33) angegebenen Schwingungsformen enthalten, da zwar der modale Erre-
gerkraftvektor G dem des unverstimmten Systems entspricht, die Matrix SéerSt des
verstimmten Systems aber im Gegensatz zu der Matrix S des unverstimmten Systems
keine Diagonalstruktur aufweist. Die hieraus resultierende Kopplung fithrt im verstimm-
ten System zu einer Anregung von Schwingungsformen verschiedener Knotendurchmes-
ser, auch solcher, die nach Gl. (2.184) nicht der Erregerordnung EO entsprechen, wie in

Bild 2.10 gezeigt wurde.

24.24 Deckbandkopplung

Einen Sonderfall hinsichtlich der Kontaktkinematik stellt die Kopplung der Schaufeln
tiber ein geteiltes Deckband anstelle von Reibelementen dar. Das Deckband bewirkt im
Gegensatz zu einem zusétzlichen Reibkorper eine unmittelbare Kopplung benachbarter
Schaufeln, siehe Bild 2.26d. Alle in den vorausgehenden Betrachtungen enthaltenen reib-
elementbezogenen Grofen wie die dynamischen Steifigkeitsmatrizen Sp der Dampfer,
die modalen Amplituden 4, und die Geometriematrizen G werden im Fall einer Deck-
bandkopplung nicht beriicksichtigt, sodass sich die Systemmatrix S nach Gl. (2.166), der
Losungsvektor 4 nach GL. (2.167) und die modal transformierten Erregerkréfte £y nach
GL. (2.168) in entsprechend verkiirzter Form ergeben. Die in einem Kontakt (k) zwischen
den Deckplatten auftretenden Relativverschiebungen lassen sich unmittelbar aus den Ab-
solutverschiebungen der Kontaktreferenzpunkte zweier benachbarter Schaufeln ermit-
teln. Unter Berticksichtigung von Gl. (2.11) und Gl. (2.12) ergibt sich

k o 2 2 A
1(<ﬁw0L = WGy (Ns (kH)fPOR,G — (k)q’OL,G> dc - (2.192)

Formal ergeben sich die betragsgleichen Relativverschiebungen in dem Koordinatensys-
tem KR des "rechten” Kontaktes aus

k) k)
1(<1)zw0R = —Ng I(<EwOL : (2.193)

Die in Gl. (2.179) angegebene Systemkontaktsteifigkeitsmatrix vereinfacht sich fiir den
Fall der Deckbandkopplung zu
S

N ~H o N o o
Kx=), <(k)¢0L,G ~ M org N§> 16E MR o.M G <(k)‘15OL,G — Ns (k+1)¢OR,G> ,

k=1

vgl. auch Gl. (C.1) in Anhang C. (2.154)
Aus Gl (2.192) und GL. (2.194) wird unmittelbar deutlich, dass ein ungeteiltes Deckband,
fiir das Ng (kﬂ)‘i’OR,G = (k)‘iOL,G gelten muss, zu keinen Relativbewegungen und so-
mit zu einer Systemkontaktsteifigkeitsmatrix Kx = 0 fithrt. Die Kopplung zwischen den
Schaufeln ist dann direkt in den Schwingungsmoden der linearen Struktur enthalten,
die sich fiir die unverstimmte Schaufel wiederum unter Ausnutzung zyklischer Rand-
bedingungen bestimmen lassen. Die obigen Formulierungen gelten mit den in diesem
Abschnitt hergeleiteten Modifikationen auch fiir die genannten Sonderfélle mit einem ge-
teilten Deckband als Koppelelement.
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2.4.2.5 Kettenstruktur

Das in Bild 2.26e dargestellte System mit Kettenstruktur unterscheidet sich in einigen
Punkten von den bisher betrachteten zyklischen Systemen: Zunéchst entféllt aufgrund
der offenen Kettenstruktur der vereinfachende Fall des zyklischen Segments mit iden-
tischen, sich wiederholenden Segmenten, sodass im Allgemeinen die Untersuchung der
Gesamtstruktur erforderlich ist. Weiterhin muss die dufSere Erregung nicht zwangsladufig
der in Gl. (2.91) angegebenen Gestalt folgen, da die Kettenstruktur einer beliebigen Erre-
gung ausgesetzt sein kann. Verschiedene der insgesamt ng Schaufeln kénnen somit auch
unterschiedliche Erregerkréfte erfahren, sodass

A

R R 1H
g= | 0f @F .. 0o ] (2.195)

gilt!¥, siche auch Abschnitt 4.1. Die Systemkontaktsteifigkeitsmatrix K einer Ketten-

struktur ergibt sich durch Offnen des letzten Kontaktes g, d. h. die Kopplung zwischen
der Schaufel ng und der Schaufel 1 entfillt. Formal wird dies durch Nullsetzen der letz-
ten Hyperzeile und der letzten Hyperspalte der Systemkontaktsteifigkeitsmatrix Ky aus
Gl. (2.179) erreicht. Grundsétzlich ldsst sich die Kettenstruktur wie auch die zyklische
Struktur iiber das gekoppelte Gesamtsystem oder auch auf der Basis entkoppelter Teil-
systeme unter Berticksichtigung der entsprechenden Modifikationen beschreiben.

2.4.3 Losung der Systemgleichung

Die Systemgleichung hat stets die in Gl. (2.177) angegebene Struktur, die im Gegensatz zu
obigen Ausfiithrungen an dieser Stelle zunédchst nicht zwangsldufig auf die Beriicksichti-
gung monofrequenter Anregung und Schwingungsantwort beschrankt sein soll. Das all-
gemeine Vorgehen auch bei Berticksichtigung hoher Harmonischer zeigt Bild 2.28. Die
als Systemeingang definierten zeitvarianten dufSeren Erregerkrifte f(t) sowie die nicht-
linearen Kontaktkrifte fy (t) werden als periodisch angenommen. Der Ubergang vom
Zeit- in den Frequenzbereich erfolgt tiber die FFT-Analyse der resultierenden Kréfte f (),
die ng Harmonische beinhaltet. Aufgrund der angenommenen Linearitit der Gesamt-
struktur ohne Koppelelemente lassen sich die modalen Amplituden §,,n = 1(1)ny, im
Frequenzbereich superponieren, sodass sich nach Anwendung der Modaltransformati-
on mit der Modalmatrix ¢ die Relativverschiebungen w(t) in den Kontakten sowie die
als Systemausgang definierten Absolutverschiebungen u(t) ergeben. Aus den Relativver-
schiebungen w(t) ergeben sich gemafd den in Abschnitt 2.3 hergeleiteten Beziehungen die
Kontaktkréfte fi (t).

Im Fall monofrequenter Kréfte und Verschiebungen ldsst sich der nichtlineare Zusam-
menhang zwischen Relativverschiebungen w(t) und Kontaktkréften f (t) durch die

14Eine auf diese Weise definierte beliebige Erregung kann auch genutzt werden, um nicht rotierende
beschaufelte Scheiben zu untersuchen, die zwar eine zyklische Struktur aufweisen, im Gegensatz zu den
obigen Annahmen aber aufgrund einer beliebigen Anregung mehrere anregbare Schwingungsformen ver-
schiedener Knotendurchmesser aufweisen.
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Bild 2.28: Nichtlineares Gesamtsystem fiir allgemeine periodische Schwingungen

a priori-Berechnung der nach GI. (2.130) und Gl. (2.155) harmonisch linearisierten Er-
satzsteifigkeiten und -ddmpfungen nach der Einfithrung komplexer Grofsen sofort im
Frequenzbereich ohne den Ubergang in den Zeitbereich darstellen. Die im Sinne einer
moglichst effizienten, schnellen Berechnung der Schwingungsantwort stérende numeri-
sche Zeitschrittintegration zur Bestimmung des Zusammenhangs fy (t) = f(w(t)) inner-
halb des Simulationsprogramms entféllt somit. Sollen die in Bild 2.28 gestrichelt darge-
stellten hoher harmonischen Anteile beriicksichtigt werden, ist eine direkte Zuordnung
zwischen den Relativverschiebungen @, und Kontaktkriften len einzelner Harmoni-
scher n im Allgemeinen nicht moéglich, da zur korrekten Bestimmung der Umschaltzeit-
punkte zwischen Haften und Gleiten der exakte zeitliche Verlauf der Relativverschiebun-
gen w(t) zunédchst aus den einzelnen Frequenzanteilen tiberlagert werden muss. Somit
lassen sich zwar ebenfalls komplexe Ersatzsteifigkeiten k, fiir jede Harmonische 7 be-
stimmen, diese sind aber von allen in den Relativverschiebungen w(t) enthaltenen Har-
monischen @,, n = 1(1)ny, abhingig, d.h. k, = f(|@,|, |@,],..., |@,,,|). Da neben den
Amplituden |@,,| auch die Phasenlage der einzelnen Harmonischen der Relativbewegun-
gen zueinander beriicksichtigt werden muss, erscheint eine a priori-Berechnung schon fiir
den eindimensionalen Fall aufgrund der grofien Anzahl méglicher Kombinationen nicht
sinnvoll, sodass eine zeitintensive Berechnung innerhalb jeder Iterationsschleife erforder-
lich wire.

Dieses Vorgehen wird von BRUNS [21] zur Parameteridentifikation in nichtlinearen
Schwingungssystemen am Beispiel des in Abschnitt 4.1 beschriebenen Schaufelmodells
vorgeschlagen, indem eindimensionale Relativverschiebungen betrachtet werden. Ho-
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her harmonische Anteile in den Kontaktkrdften werden abschnittweise fiir allgemeine,
periodische Relativverschiebungen nach einer numerischen Ermittlung der Haft-Gleit-
Umschaltpunkte ermittelt. In diesem Zusammenhang berichtet SIEWERT [157] von nu-
merischen Instabilitdten eines zu diesem Zweck von WANG UND CHEN [172] vorgeschla-
genen Verfahrens, die schon bei der iterativen Bestimmung der Umschaltpunkte fiir nur
eine berticksichtigte hoher Harmonische in den eindimensional angenommenen Relativ-
verschiebungen w(t) auftreten. Dieser zusitzlichen, zeitintensiven numerischen Iteration
steht im Fall der Berticksichtigung dreidimensionaler Schaufelschwingungen mit mehre-
ren Freiheitsgraden im Kontakt die Forderung nach einer moglichst effizienten Berech-
nung realer Schaufelkrdnze entgegen. Dies gilt insbesondere fiir die Behandlung ver-
stimmter Systeme mit einer grofien Anzahl Freiheitsgrade. Im Sinne eines Kompromisses
aus Genauigkeit und praktischer Anwendbarkeit werden im Folgenden die héher harmo-
nischen Anteile vernachliissigt und es werden ausschliefslich monofrequente Schwingungen
betrachtet.

Um die in Gl. (2.177) gegebene, auf der Basis monofrequenter Schwingungen anzuge-
bende, komplexe, nichtlineare Systemgleichung einer Losung mit rein reell formulier-
ten Standardalgorithmen fiir nichtlineare Gleichungssysteme zugéanglich zu machen,
wird Gl. (2.177) zunédchst in eine reelle Form {iberfiihrt. Hierzu wird jedes komplexe
Matrix- bzw. Vektorelement durch eine reelle [2 x 2]-Submatrix bzw. einen reellen [2 x 1]-
Subvektor ersetzt. Mit

. Re{ﬁi'} —Im{ﬁi'}

a;j = Re{a;} +ilm{a;} = af; = ! ! 2.196
bzw.

A A A Re{b;

b = Re{b;} +iTm{b;} = br — | ReL0) (2.197)

Im{b;}

ergibt sich ein rein reelles Gleichungssystem doppelter Dimension mit

(8* + K:ﬁ(q*)) q" = Fr . (2.198)

Zur Unterscheidung werden fiir die folgenden Ausfiihrungen die reell ausge-
driickten komplexen Groflen durch den Index ( )* gekennzeichnet!®. Zur Lé-
sung von Gl (2.198) wird das geddmpfte NEWTON-Verfahren angewandt, siehe
u.a. ENGELN-MULLGES UND REUTER [47], welches erfolgreich u. a. von BALMER [8] und
SEXTRO [147] zur Losung nichtlinearer Gleichungssysteme eingesetzt wurde. Nach Be-
rechnung des Defektvektors

N p* — (5* KL ((f)q*>> 0 g — F (2.199)

fiir den Iterationsschritt (j) erfolgt die Berechnung des neuen Losungsvektors U+1) g* fiir

15Aus Gl. (2.196) wird unmittelbar deutlich, dass die Transposition einer nach GI. (2.196) dargestell-
ten komPFIexen Matrix in rein reeller Form unmittelbar auf die hermitesch transponierte Matrix fiihrt,

dh () =)
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das Standard-NEWTON-Verfahren aus

G+ g = (f)q* _ U)Aq* (2.200)
mit dem aus

WDy ) ag = ) p* (2.201)
berechneten Differenzvektor () Ag*. Die Matrix

dD*
dq*T

dCk (9%)
dq*T

(j)]* — =8+ ]C% <(j)q*) +

q*:(j) q*

) g (2.202)

g =g
kennzeichnet die [211y; x 21y]-JACOBI-Matrix mit der Gesamtanzahl berticksichtigter Mo-
den ny;. Die Berechnung der partiellen Ableitungen des zweiten Terms der JACOBI-Matrix
ist insbesondere aufgrund der durchgefiihrten Diskretisierung der Kontaktfliche und der
komplexen Zusammenhinge zwischen den modalen Amplituden und den Punktkontakt-
steifigkeiten u. a. tiber den in Gl. (2.152) definierten Transformationswinkel numerisch re-
lativ aufwéndig und erfordert die Formulierung zusétzlicher Matrizenmultiplikationen.
Die Erfahrung hat gezeigt, dass eine Approximation der JACOBI-Matrix durch den ohne-
hin bei der Bestimmung der Systemgleichung berechneten ersten Term mit

D~ 8"+ Kk (0‘) ,f) (2.203)

im Allgemeinen ausreichend ist, ohne dass das Konvergenzverhalten entscheidend nach-
teilig beeinflusst wird. Zur Lésung von Gl. (2.201) wird eine LU-Zerlegung der JACOBI-
Matrix anstelle ihrer Inversen genutzt. Abweichend vom Standard-NEWTON-Verfahren
wird der neue Losungsvektor U+1)g* zunichst nach dem Schema
. . 1
(D g = gr — T DAg*,  m=0(1)mmax, (2.204)
modifiziert, bis die Bedingung

|U+Y D* (m) || — Min (2.205)

erfiillt ist. Erst dann wird mit dem auf diese Weise bestimmten so genannten Dampfungs-
parameter m der neue Losungsvektor akzeptiert. Das iterative Verfahren wird mit der
Losung der modalen Amplituden U)g* abgebrochen, wenn eines der folgenden Konver-
genzkriterien erfiillt ist:

|VD*|| < eqps , (2.206)
||(j)q* _ (j—l)q*|| < Eabs (2.207)
oder
|Vg* — U=Dg¥|
: < €l (2.208)
1G=Dg||

wobei €., und €] zu definierende absolute und relative Fehlertoleranzen sind. Als guten
Kompromiss aus Rechenzeit und Genauigkeit der Lésung haben sich ¢,,; = 1072 und
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erel = 10~* bewihrt. Eine Moglichkeit der Kontrolle des iterativ bestimmten Lésungsvek-
tors 4 besteht in der Uberpriifung der Energiebilanz im eingeschwungenen Zustand, sie-
he Abschnitt 3.6.2.2.

Werden die Reibelemente als Starrkorper betrachtet, ist es grundsatzlich auch moglich,
die in dem Losungsvektor 4 enthaltenen Starrkorperfreiheitsgrade auf der Basis des am
Reibelement herrschenden Kriftegleichgewichts aus dem Losungsvektor zu eliminieren,
sodass sich unmittelbar ein funktionaler Zusammenhang @Wa; = Wy () zwischen
Relativ- und Absolutverschiebungen der Fufiplatten ergibt. Fiir symmetrische, zylinder-
formige, masselose Reibelemente gibt SEXTRO [147] eine einfache, lineare Losung der
Funktion @q; (#5; ) an. Fiir beliebige Reibelemente ergibt sich ein nichtlinear von den
Absolutverschiebungen #,; abhédngiger Zusammenhang, der von PANNING ET AL. [118]
zur Berechnung keilférmiger Reibelemente einschliefslich Reibelementtragheit angegeben
und spéter auch von GOTTING [63] genutzt wird. Formal werden zu diesem Zweck die
modalen Freiheitsgrade jedes Reibelements (k) aus der Bedingung des Kréftegleichge-
wichts aus Gl. (2.177) extrahiert,

-1

®Bgp = — <(k)‘§D + (k)’ACK,DD> (k)KK,DG ife (2.209)

mit (¥ IACK, pp und ) IACK, pc nach Gl. (C.3) und GL. (C.5). Letztlich fiihrt dies zu einer Elimi-
nation der Starrkorperfreiheitsgrade der Reibelemente, sodass die notwendigen Relativ-
verschiebungen nach Gl. (2.174) unmittelbar aus den modalen Amplituden der Schaufeln
bzw. des als Gesamtsystem betrachteten Schaufelkranzes ermittelt werden konnen. Unter
Ausnutzung der Beziehung aus Gl. (2.74) ergeben sich dann die in PANNING ET AL. [118]
dargestellten Zusammenhédnge. Der Vorteil ist in der Reduzierung der Anzahl modaler
Freiheitsgrade zu sehen. Als nachteilig haben sich letztlich aber die zusdtzlichen Ma-
trizenmultiplikationen und ein aufgrund des nichtlinearen Zusammenhangs @q; (o)
weniger stabiles Konvergenzverhalten erwiesen, das weitere interne Iterationsschritte er-
fordert. Die konsistente Berticksichtigung der Reibelementfreiheitsgrade 4, im Vektor der
unbekannten modalen Amplituden § ist somit vorzuziehen. Im Fall der Notwendigkeit
der Berticksichtigung elastischer Moden des Dampfers ist diese Vorgehensweise ohnehin
erforderlich.

Ein alternatives Losungskonzept verfolgen u.a. YANG UND MENQ [195] und auch
BRUNS [21], die zundchst eine iterative Losung des Zusammenhangs fy = fy (@) vor-
schlagen. Angewandt auf das oben entwickelte Modell ergibt sich mit den Matrizen G
und Kyg aus Gl. (2.176) und Gl. (2.178) der nichtlineare Zusammenhang

(E + G S—léﬁfkm(m)) W=Ge S 1 Fx. (2.210)

Gl (2.210) ldasst sich durch Einsetzen von Gl (2.175) und Multiplikation
mit S(GEG@S )1 (‘;ﬁ;l in die Systemgleichung (2.177) {iberfiihren. Die iterative Losung von
Gl. (2.210) hat gegeniiber Gl. (2.177) nach BRUNS [21] den Vorteil einer geringeren Anzahl
Unbekannter im Fall einer grofien Anzahl ny; beriicksichtigter Moden, da die Anzahl
unbekannter Relativverschiebungen je Kontakt - mit in diesem Fall sechs - konstant ist.
Sind die nach Gl. (2.210) iterativ bestimmten Relativverschiebungen bekannt, lassen sich
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die entsprechenden Kontaktkrifte berechnen und neben den Erregerkréften als zusitz-
liche dufiere Krifte auf die lineare Struktur zur Ermittlung der Schwingungsantwort
aufpragen.

2.5 Programmtechnische Umsetzung

Die in den vorangehenden Kapiteln entwickelten theoretischen Grundlagen wurden zu
grofien Teilen problemangepasst in verschiedenen Programmsystemen implementiert,
die der Auslegung von Koppelelementen in realen Beschaufelungen dienen. Die ent-
wickelten Simulationsprogramme sind in FORTRAN umgesetzt worden und sowohl in
WINDOWS- als auch UNIX-Umgebungen als Stand-alone-Anwendungen ohne externe Bi-
bliotheken lauffdhig. Neben dem eigentlichen Programmkern, der im Wesentlichen der
Berechnung der Frequenzgidnge und der Ermittlung optimaler Auslegungsparameter
dient, sind angepasste Schnittstellen zu kommerziellen (z. B. ANSYS) und nichtkommer-
ziellen Finite-Element-Programmen entwickelt worden, um einen weitgehend automati-
sierten Datenaustausch, etwa hinsichtlich der Verwendung verschiedener Koordinaten-
systeme, der Extraktion relevanter Schwingungsformen usw., zu gewahrleisten. Somit
ist es moglich, die Vorteile einer sehr genauen Modellierung der Schaufelgeometrie in-
nerhalb eines linearen Finite-Element-Modells mit der effizienten externen, nichtlinearen
Berechnung der Schaufeldynamik mit Koppelelementen zu kombinieren, sodass z. B. Pa-
rameterstudien zur Optimierung einzelner Parameter moglich sind. Das grundlegende
Gesamtkonzept zur Auslegung von Koppelelementen ist in Bild 2.29 skizziert und ldsst
sich in die folgenden Schritte zusammenfassen:

CFD Simulationsprogramm
Berec(?r(;ung st'atilslcher Schnittstelle e Systemdefinition
Blnte; QR e e : e physikalische
Fluidkrifte (Datenkonvertierung) Parameter
> Erregerkréfte - e Designparameter
FEM Simulation
e Modellreduktion e Preprocessing
e Modalanalyse modale Parameter . o Frequenzgang-
o Kontaktanalyse > > berechnung
e Postprocessing
* Spannungsanalyse | | Schwingungsamplituden| <= » Optimierung

Bild 2.29: Gesamtkonzept des entwickelten Berechnungsverfahrens mit Schnittstelle zur
Datenkonvertierung und Koordinatentransformation, vgl. Abschnitt 2.1.1
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1. Ermittlung modaler Parameter (Modalanalyse) sowie u. U. Ermittlung der nominel-
len Kontaktfldche und -krifte (statische Kontaktrechnung) aus dem Finite-Element-
Modell und Aufbereitung bzw. Konvertierung der Daten.

2. Bestimmung der Anregungsmechanismen und dynamischen Fluidkréfte.

3. Systemdefinition und Festlegung von physikalischen Parametern (u. a. Reibkoeffizi-
ent) sowie Designparametern (konstruktive Groéfien: Kontaktwinkel, Reibelement-
geometrie usw.).

4. Berechnung der nichtlinearen Frequenzginge sowie automatisierte Optimierungs-
rechnungen und Parametervariationen.

5. Ausgabe und Aufbereitung der Schwingungsamplituden zur weiteren Verwendung
in externen Programmen.

6. Abschliefsende Spannungsanalyse auf der Basis des vorliegenden Finite-Element-
Modells zur Beurteilung der Lebensdauer, der Sicherheitsfaktoren beziiglich Dauer-
festigkeit usw.

Auf den eigentlichen Programmkern setzt eine plattformunabhingige, in JAVA pro-
grammierte grafische Benutzeroberfliche auf, die eine iibersichtliche, benutzerfreundli-
che Steuerung des Programmablaufs gewédhrleistet, siehe Bild 2.30. Die zur Berechnung
bendtigten ASCII-Eingabedateien konnen auf diese Weise sehr einfach iiber die grafische
Oberfldache erzeugt und verwaltet werden.

grafische Benutzeroberflache (GUI) Eingabedateien
_loix] :
Info Help %  EINGABEDATEI DATAR SIM
| Sytem [ Blade | Damper | Contact || Excitation | Postprocessing || Optimization
Svom | dade | Domper | Contact | Exctaton | 0 ! T —
General system definition listitite 6f Mashatics
University of Hannover
ion title [simple sample |
Number of blades 30 [vi Simulation s
i i Excitation freq Ha) -] [vi Postprocessing Titel [-]: Simple sample
Erregerordnun [-1: 3
el o [ Optiardzation Prregerdefinition  [-1: 1
i Simulationsstart [1: 100.00
1.0] Hz
Rotational spsed o1 Hz Load Simulationsende [ 1: 200.00
Inkrement [ 1: 1.00
Save
Solution control Orientation of input frame Drihiéhl Fehl { } : 1 Og‘ 82
S relativer Fehler -1: .0E-
Max. number of iterations Theta x de;
- 100 0.0 2 - absoluter Fehler [-1: 1.0E-20
Damping parameter 20 Thetay 90.0/ deg n Anzahl Iterat [=]: 100
Max. number of inner it 10, Thetaz 0.0/ deg ax. za erat. )
Relative error le-4 hd Quit
Absolute error 1e-20 v Output of frictional energy| Yes v
o g B | Ausgabedateien
Output window Clear Suppress DATAR output | No o Program status % U X U X Uy
Frequency sweep $FREQ. [Hz] AMP [m] PHASE [deg] AMP [m]
zzzeuelizewenz i::gg m 100.00 0.7613E-04 -0.1902E+02 0.1618E-04
regS A : _> 101.00 0.7729E-04 -0.1914E+02 0.1640E-04
rregerfrequenz 167.00 Postprocessing
Erregerfrequenz 168.00 O 102.00 0.7845E-04 -0.1927E+02 0.1663E-04
Erregerfrequenz 169,00 100 Hz 200 103.00 0.7963E-04 -0.1940E+02 0.1686E-04
Erregerfrequenz 170,00 Parameter variations 104.00 0.8085E-04 -0.1954E+02 0.1710E-04
Erregerfrequenz 171.00 — 105.00 0.8210E-04 -0.1967E+02 0.1734E-04
[r{mIE0 2 106.00 0.8339E-04 -0.1981E+02 0.1760E-04

Bild 2.30: Beispiel einer grafischen Benutzeroberflache fiir die entwickelten Simulations-
programme
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2.6 Ermittlung der Modellparameter

Im Hinblick auf eine zuverldssige Anwendung des entwickelten Berechnungsverfahrens
kommt der mdoglichst genauen Ermittlung der Modellparameter eine entscheidende Be-
deutung zu. Hierzu zdhlt neben modalen Parametern, die das zundchst lineare System
der beschaufelten Scheibe beschreiben, auch die Bestimmung der Kontaktparameter. Das
Ziel ist dabei, moglichst viele Parameter a priori auf theoretischem Wege zu ermitteln,
wenngleich experimentelle Untersuchungen zur Ermittlung und/oder zur Absicherung
der gewdhlten Modellparameter z. T. unvermeidlich sind.

2.6.1 Modale Parameter

Die Ermittlung der Eigenfrequenzen und -vektoren erfolgt zweckmafliigerweise direkt aus
dem Finite-Element-Modell unter Berticksichtigung aller relevanten Einfliisse, zu denen
u. a. die Temperaturabhidngigkeit des Elastizititsmoduls, die so genannte Fliehkraftver-
steifung (centrifugal stiffening) und das spin softening gehoren, in denen sich die Drehzahl-
abhéngigkeit der Eigenwerte und -vektoren niederschlédgt. Diese Effekte des so genannten
prestressings gehen im Sinne statischer Vorlasten in die Modalanalyse ein und lassen sich
in kommerziellen Finite-Element-Programmen problemlos berticksichtigen, siehe u.a. [6].
Auf die gleiche Weise ldsst sich der Einfluss der zwischen den Deckplatten bzw. zwi-
schen Reibelement und FufSplatte herrschenden statischen bzw. quasistatischen Kréfte be-
riicksichtigen. Den versteifenden Einfluss des prestressings geben die Eigenfrequenzen fg 1
und fs, der ersten beiden Schwingungsmoden der Schaufel in Bild 2.31a wieder. Um ei-
ne fehlerhafte Auslegung der Koppelelemente zu vermeiden, sollte das lineare System so
exakt wie moglich abgebildet werden. Hierzu z&hlt auch die sorgfiltige Wahl der Eigen-
vektoren, insbesondere im Fall des zyklischen Systems, vgl. Abschnitt 2.4.2.2.

Die fiir die Berechnung der Relativverschiebungen einzelner Kontaktpunkte notwendi-
gen, in Gl. (2.96) enthaltenen Rotationsfreiheitsgrade der Eigenvektoren fiir die Kontakt-
referenzpunkte stehen im Allgemeinen nicht unmittelbar im Anschluss an eine Finite-
Element-Berechnung zur Verfiigung, da die verwendeten Elemente zumeist nur trans-
latorische Verschiebungsfreiheitsgrade beriicksichtigen'®. Wird die in Abschnitt 2.3.1 ge-
troffene Annahme der Starrkérperbewegung der Kontaktfliche vorausgesetzt, lassen sich
die Rotationsfreiheitsgrade fiir kleine Verdrehungen fiir die in Bild 2.31b gestrichelt dar-
gestellte Approximation der verformten Kontaktfliche aus den translatorischen Eigen-
vektoren und den Abstdnden rop, p zum Referenzpunkt OL aller in der Kontaktflache ent-
haltenen Kontaktpunkte ermitteln. Hierzu wird angenommen, dass sich die translatori-
schen Eigenvektoren ¢,  aller Kontaktpunkte P durch die translatorischen (¢, o) und
rotatorischen (¢, o ) Freiheitsgrade des Eigenvektors des Referenzpunktes OL und die

16Eine Ausnahme bildet hier u. a. das lineare 3D-Element SOLID73 aus der ANSYS-Elementbibliothek,
das unmittelbar die Verdrehungen an den Knoten bereitstellt.
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a) b)

mogliche
_ -1 Approximationen
MR = 3000 min unverformte pI::lurch drei
lfN,OL =3.0kN Q o Kontaktflache Kontaktpunkte
Fnyor =3.0kN  S4R R
OR OL
~ _ verformte
FNor oL Kontaktflache

fs1 | 864Hz | 120.8 Hz [ 122.0 Hz
fso | 387.0 Hz | 421.8 Hz | 424.7 Hz

Approximation

Bild 2.31: Ermittlung modaler Groflen: a) Einfluss statischer Vorlasten auf modale Para-
meter; b) Approximation der Fufiplattenverformungen durch Starrkdrperan-
nahme mit Verdrehungen

entsprechenden Abstidnde rop p darstellen ldsst,

Pup = PuoL — FOLP Py 0L (2.211)

mit dem Tilde-Operator 7op, p nach Gl. (A.3). Die drei unbekannten, in dem Vektor ¢ 0L
enthaltenen Rotationen lassen sich unter Beriicksichtigung der Fehlerquadratminimie-
rung mit Hilfe der Pseudo-Inversen aus

1
PpoL = — (ARIIARP> ARTA®, (2.212)
mit der Matrix
ARY = — [T’OL p, --- TOL P”K,FEM} , (2.213)

die die Abstdnde aller Kontaktpunkte zum Referenzpunkt in Kontaktkoordinaten enthilt,
siehe auch Gl. (2.95), und der Matrix

Aég - [qpb{m — Qugor Puyy — Puyor Pugy — Pugor - -
(2.214)

¢“§'”K,FEM ~ Pugor Pupnmg g — PuyoL g0“5'"1<,FEM - q)ugrOL] ’

die die Differenzen der translatorischen Eigenvektoren zwischen den nk ppv Kontakt-
punkten P des Finite-Element-Modells und dem Referenzpunkt OL enthdlt, bestimmen.
Fiir den Fall relativ steifer FufSplatten lassen sich die Rotationseigenvektoren auch ohne
weiteres aus drei beliebigen, die Kontaktfliche aufspannenden Kontaktknoten ermitteln.
Im Allgemeinen fiihrt eine Berechnung nach Gl. (2.212) zu besseren Approximationen,
da - abhédngig von der Wahl der drei Kontaktpunkte - u. U. eine fehlerhafte und beziig-
lich der Wahl der Stiitzpunkte sehr sensitive Orientierung der Tangentialebene bestimmt
wird, wie dies in Bild 2.31b angedeutet ist. Eine analoge Vorgehensweise zur Berech-
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nung der Rotationseigenvektoren empfiehlt sich, wenn die in einem Profilschnitt auf das
Schaufelblatt wirkenden verteilten Erregerkrifte auf eine resultierende Kraft und ein re-
sultierendes Moment reduziert werden sollen. Der relative Fehler

| (AR, (ARFARy) ' ART — E) A%y
€p = ,
¢ 2]

der den Betrag des approximierten Eigenvektors aller Kontaktfreiheitsgrade auf den Be-
trag der exakten Eigenvektoren

(2.215)

T
¢P = |:q0“§,1 q)bl,” (PMgJ @uganlFEM q)uW/”K,FEM @ugan,FEM (2216)

bezieht, kann zur Abschdtzung der Giite der Approximation herangezogen werden. Im
Fall grofSer Verformungen im Bereich des Schaufelfufies wird dieser Fehler grofie Werte
annehmen, sodass die Annahme einer Starrkdrperverschiebung der Kontaktfliche nicht
mehr gerechtfertigt ist. An die Stelle der in Gl. (2.94) angegebenen Beziehung sollte dann
eine modale Beschreibung der einzelnen Kontaktpunkte P mit individuell besetzten Mo-
dalmatrizen treten, was aber zu einer grofleren an das Simulationsprogramm zu iiberge-
benden Datenmenge fiihrt.

2.6.2 Kontaktparameter

Zu den wichtigen Modellparametern sind neben den modalen Gréfien die Kontaktpara-
meter wie nominelle Kontaktfldche, Reibkoeffizient, Rauheit und Kontaktsteifigkeiten zu
zdhlen, auf deren Ermittlung im Folgenden kurz eingegangen werden soll.

2.6.2.1 Nominelle Kontaktflache

Wihrend sich die Bestimmung der nominellen Kontaktfliche Ax am Reibelement in
guter Ndherung unmittelbar aus der Reibelementgeometrie ergibt, kann fiir deren Be-
stimmung bei komplexen geometrischen Verhiltnissen eine statische Finite-Element-
Kontaktberechnung erforderlich sein, etwa um die aus einer Schaufelentwindung resul-
tierende Kontaktfliche im Deckbandkontakt zu ermitteln. Unter der Annahme kleiner
Schwingungen kann die auf diese Weise bestimmte Kontaktfliche als Approximation
der nominellen Kontaktfliche auch fiir den dynamischen Kontakt angenommen wer-
den'”. Neben der Bestimmung der Kontaktfliche kann auf diese Weise auch eine Ab-
schitzung der in der Kontaktfliche verteilten statischen Normalkrifte erfolgen, die eben-
falls Eingang in das Berechnungsverfahren finden, siehe Abschnitt 2.3.2.1. Im Fall ei-
nes Reibelements konnen diese unter Beriicksichtigung der Drehzahl und der Reibele-
mentmasse aus einem statischen Kraftegleichgewicht am Reibelement ermittelt werden.
Fiir den Deckbandkontakt ist die explizite Angabe der verteilten Normalkrafte bzw. de-

ren resultierende Kraft Fyor und Momente MéOL) und M,(IOL) oder aber ein funktio-

7Die reale Kontaktfliche kann dann zusitzlich aufgrund der in Abschnitt 2.3.2.1 beschriebenen Rau-
heitseinfliisse deutlich von der nominellen Kontaktfliche abweichen. Dieser Effekt kann dann durch die
Berticksichtigung einer normalkraftabhéngigen Steifigkeit nach Gl. (2.106) abgebildet werden.
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a) b)

Deckplattenfldche

N
\

Q

Ax  Approximation

Bild 2.32: Statische Kontaktanalyse: a) Ermittlung der nominellen Kontaktflache, nach
SZWEDOWICZ ET AL. [163], und Approximation durch Rechteckfldche; b) Be-
stimmung der statischen Normalkraftverteilung in der verformten Kontaktfla-
che und Reduktion auf den Kontaktreferenzpunkt OL

naler Zusammenhang Fyor(Qr), MEOL) (OQR), ]\71,(70]“) (Qr) zu der drehzahlabhingigen
Entwindung anzugeben, vgl. Bild 2.32b und Abschnitt 2.3.2.1. Den Untersuchungen
von SZWEDOWICZ ET AL. [163, 165] lasst sich entnehmen, dass die reale Kontaktflache
z.T. deutlich kleiner als die auf geometrischen Uberlegungen basierende angenommene
Kontaktflache ist, vgl. Bild 2.32a. In der Folge fiihrt die kleinere Kontaktflache aufgrund
der geringeren resultierenden Steifigkeit im Deckband zu einer Reduktion der Resonanz-
frequenzen von iiber 10%. Ein in [163] angegebener Vergleich mit Experimenten unter-
streicht die Notwendigkeit der genauen Bestimmung der nominellen Kontaktflache. Im
Sinne der Annahmen aus Abschnitt 2.3.1 kann die so ermittelte nominelle Kontaktflache
durch eine in Bild 2.32a gestrichelt dargestellte Rechteckfliche approximiert werden.

2.6.2.2 Reibkoeffizient

Der Reibkoeffizient i bestimmt in wesentlichem Mafse die maximale Reibkraft und damit
den Ubergang vom Haft- in den Gleitzustand. Aus diesem Grund sollte dieser Parameter
unter Beriicksichtigung der relevanten Einflussgrofsen, wie der im Betriebspunkt herr-
schenden Temperatur, moglichst exakt bestimmt werden. Aufgrund fehlender theoreti-
scher Ansitze, die eine ausreichend genaue Abschédtzung des Reibkoeffizienten ermdgli-
chen, sollte hier auf eine hinreichend abgesicherte empirische Datenbasis fiir die verwen-
dete Materialpaarung zuriickgegriffen werden bzw. experimentelle Untersuchungen an
Standversuchen unter Temperatur hinzugezogen werden. CSABA [37], BERRUTI ET AL. [9]
und FILIPPI ET AL. [56] ermitteln den Reibkoeffizienten aus den anndhernd horizontalen
Makroschlupfbereichen gemessener Reibhysteresen, vgl. Bild 1.10. Aufgrund der Annah-
me eines konstanten Reibkoeffizienten in dem oben entwickelten Modell ist u.U. eine
geeignete Mittelung der Messwerte im Fall geschwindigkeits- oder verschiebungsabhéan-
giger gemessener Reibkoeffizienten erforderlich. KOH ET AL. [90] weisen zusétzlich auf
einen von der verdnderlichen Oberflachenbeschaffenheit abhdngigen Reibkoeffizienten
hin. Fiir die reale Anwendung bedeutet dies einen von der Anzahl der Betriebsstunden
abhédngigen Wert, dessen einmalige Bestimmung zumeist nur Anhaltswerte liefert und
der zumindest eine gewisse Einlaufphase erfordert, siehe hierzu auch GOTTING [63]. Der
Einfluss des Reibkoeffizienten auf die Auslegung von Reibungsddmpfern wird in Ab-
schnitt 3.2.2.1 untersucht.
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2.6.2.3 Raubheit

Die Bestimmung der Rauheitsparameter basiert auf der experimentellen Ermittlung von
Oberflachenprofilen, die z. B. mit einem Tastschnittgerdt gewonnen werden kénnen. Die
statistische Auswertung der gemessenen Profile ist mit entsprechender Hard- und Soft-
ware weitestgehend automatisiert durchfiihrbar. Beispielmessungen an einem real aus-
gefiihrten asymmetrischen Reibelement mit der Reibelementhéhe hp zeigt Bild 2.33. Aus
den mikroskopischen Aufnahmen der Reibfldchen, den gemessenen Rauheitsprofilen und
den daraus ermittelten ABBOTT-Kurven wird deutlich, dass sich die Kontaktbedingungen
in der nominellen Kontaktflache durchaus unterscheiden kénnen. So lassen sich Bereiche
erkennen, in denen das Reibelement an der Kontaktfliche anliegt, wiahrend in anderen
Bereichen kein Kontakt auftritt, vgl. auch Bild 2.19b. Aus diesen Bedingungen resul-
tieren unterschiedliche Rauheitsprofile mit verschiedenen Rauheitsparametern. Aus den
ABBOTT-Kurven wird u. a. deutlich, dass in Bereichen des Kontaktes die Anzahl sehr ho-
her Rauheitsspitzen aufgrund des Verschleifies abnimmt, was sich in einer Verschiebung
der ABBOTT-Kurve nach oben widerspiegelt. Aus dem gezeigten Beispiel wird zum einen
deutlich, dass die Modellparameter moglichst unter betriebsnahen Bedingungen ermit-
telt werden sollten. Zum anderen wird es aus praktischen Gesichtspunkten nicht moéglich
sein, etwa das Rauheitsprofil der gesamten Kontaktfliche zu ermitteln und zu verarbei-
ten. Aus diesem Grund wird stets die Ermittlung von iiber der gesamten Kontaktflache
gemittelten Parametern erforderlich sein. Dies schliefit auch die Annahme der Isotropie
im Kontakt ein. Aufschliisse iiber den Einfluss der Rauheitsparameter geben die in Ab-
schnitt 3.2.2.4 durchgefiihrten Parameterstudien.

a) b) <)

E] D
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E 4!

g g

A A

E] D

= 5

E 4!

z 170

& 1oRmax=1301pm| &
0 2.5 5 0 0.5 1
Taststrecke ¢p [mm] Materialanteil M, [—]

Bild 2.33: Ermittlung der Rauheitsparameter: a) Kontaktfldche eines realen Reibelements;
b) gemessene Rauheitsprofile; c) Materialanteilskurven
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2.6.2.4 Kontaktsteifigkeiten

Der korrekten Ermittlung der Kontaktsteifigkeiten kommt besondere Bedeutung zu, da
sich diese unmittelbar auf die Frequenzverschiebung der gekoppelten Beschaufelung im
Vergleich zum ungekoppelten Fall und damit auf die Vorhersage der Resonanzfrequen-
zen auswirken. Die experimentelle Ermittlung der Kontaktsteifigkeiten kann entweder
auf der Basis statischer Kennlinien, siehe u.a. TREYDE [168] und SEXTRO [149], oder der
Ermittlung von Reibhysteresen, siehe u.a. SZWEDOWICZ ET AL. [164], FILIPPI ET AL. [56]
und KOH ET AL. [90], erfolgen. Bei Messungen dieser Art tritt aber das grundsétzliche
Problem auf, nicht direkt an den Kontaktpunkten messen zu konnen, sodass stets ein
Anteil elastischer Verformung der beteiligten Korper in die Messungen eingeht. Dieses
Problem wird u.a. von BERRUTI ET AL. [9] geschildert. Die Bestimmung der Kontaktstei-
figkeiten ist damit abhdngig von der Wahl der Messpunkte zwischen denen die Relativ-
bewegung gemessen wird. Aus diesem Grund beinhaltet der Begriff der Kontaktsteifigkeit
nicht ausschliefllich den in Bild 2.17 darstellten Bereich des eigentlichen Kontaktes der
Rauheitsspitzen. Auch CSABA [37] weist auf die Problematik der Definition der Kontakt-
steifigkeit hin und ermittelt die Tangentialsteifigkeiten einzelner Biirsten des in Bild 1.8b
dargestellten Biirstenmodells aus einem von JOHNSON [84] vorgeschlagenen festen Ver-
héltnis zu der Normalsteifigkeit, welche aus einer Anpassung der WINKLER-Bettung an
den HERTZ’schen Kontakt erfolgt. Eine weitere Moglichkeit der Abschitzung der Kon-
taktsteifigkeit im Sinne des entwickelten Berechnungsverfahrens ist die Anpassung an
die Messergebnisse im linearen Grenzfall sehr grofser Normalkréfte. Das Modell muss in
der Lage sein, die Zunahme der Resonanzfrequenz im Grenzfall des Haftens der Kontakt-
zonen abzubilden. Dies gelingt durch eine wiederholte Berechnung unter einer Variation
der Kontaktsteifigkeiten.

Eine Abschitzung der Kontaktsteifigkeiten ldsst sich auch auf theoretischer Ebene durch
einen Vergleich von Resultaten einer Finite-Element-Berechnung mit Ergebnissen des Si-
mulationsprogramms durchfiihren. Dabei kann die Modellierung des Kontaktes in dem
Finite-Element-Modell entweder durch die Berticksichtigung von Kontaktelementen und
Relativbewegungen oder durch die Annahme des linearen Grenzfalls, eines so genannten
verschweifsten Kontaktes, durch Einfiihrung entsprechender Zwangsbedingungen erfol-
gen. Aus einem Vergleich der Resonanzfrequenzen kénnen die zu beriicksichtigenden
Steifigkeiten bzw. Nachgiebigkeiten angepasst werden. Diese kénnen auch als residuale
Nachgiebigkeiten interpretiert werden, da das auf der modalen Beschreibung von Schau-
fel und Reibelement basierende Berechnungsverfahren aufgrund der Vernachldssigung
hoherer Schwingungsformen grundsétzlich nicht in der Lage ist, alle Verschiebungszu-
stinde abzubilden. Eine ebenfalls auf der Vorstellung residualer Nachgiebigkeiten basie-
rende Ermittlung der Kontaktsteifigkeiten kann auf der getrennten Betrachtung der kon-
taktierenden Koérper (zwei Deckbandschaufeln bzw. Schaufel und Reibelement) erfolgen.
Hierzu werden der Deckplattenkontakt bzw. Reibelement und SchaufelfufSplatte statisch
belastet und mit Hilfe des Finite-Element-Modells statische Nachgiebigkeiten in den Kon-
taktpunkten ermittelt. Ein Vergleich der Nachgiebigkeiten des mit (g = 0 berechneten
modalen Modells fiihrt auf residuale Nachgiebigkeiten der beteiligten Korper, die durch
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eine Reihenschaltung zusammengefasst werden kénnen. Der Vorteil gegentiiber einer An-
passung auf der Basis eines Abgleichs der Resonanzfrequenz ist in der Unabhingigkeit
von der betrachteten Schwingungsform zu sehen. Weiterhin sind keine experimentellen
Untersuchungen notwendig.

Bild 2.34 und Bild 2.35 zeigen beispielhaft die Vorgehensweise zur Ermittlung der Kon-
taktsteifigkeiten am Deckbandkontakt und fiir den Kontakt zwischen FufSplatte und Reib-
element. Hierzu wird das in Bild 2.34 dargestellte Finite-Element-Modell zundchst sta-
tisch mit homogen verteilten Kréften Fqg, an simtlichen Knoten Q; der Kontaktfliche je-
weils in einer der drei Koordinatenrichtungen §,# und { belastet, wie dies beispielhaft
fiir die J-Richtung skizziert ist. Mit Hilfe der aus dieser Belastung resultierenden stati-
schen Verschiebungen ii¢ o, lassen sich durch einen Vergleich mit der Summe der modalen
Nachgiebigkeiten der berticksichtigten Schwingungsformen die residualen Steifigkeiten

k - feo (2.217)
3,Q; Res = ] . (Png fg o .
g, — X R

fiir alle Knoten Q; angeben. Die residualen Steifigkeiten werden als voneinander unab-
hédngig und nur in der betrachteten Richtung wirksam angenommen. Eine Kopplung von
tangentialer und normaler Richtung wird nicht beriicksichtigt. Die so ermittelten resi-
dualen Steifigkeiten kg . res lassen sich auf ein Netz dquidistanter Knoten projizieren
und anschliefsend nach Division durch die Kontaktfliche Ax als spezifische Steifigkei-
ten %5,Res analog Gl. (2.117) interpretieren. Diese ist inhomogen tiber der Kontaktfldche
verteilt, da auch eine grofie Anzahl Moden zumeist nicht in der Lage ist, den Verfor-
mungszustand der Kontaktfliche exakt wiederzugeben. Im Bereich des Kontaktrandes
fir n* = —% weist die Kontaktflaiche aufgrund ihrer geometrischen Gestaltung eine re-
lativ grofse Nachgiebigkeit auf, sodass hier die residualen Steifigkeiten im Vergleich zur
restlichen Kontaktflache kleine Werte annehmen. Weiterhin wird aus Bild 2.35a der Ein-

a) b)

Bild 2.34: Statische Analyse zur Abschdtzung residualer Kontaktsteifigkeiten: a) Deck-
bandkontakt; b) Kontakt zwischen Schaufelfufsplatte und Reibelement
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Bild 2.35: Ermittlung residualer Steifigkeiten fiir den Deckbandkontakt aus Bild 2.34a:
a) spezifische residuale Punktkontaktsteifigkeiten Tcg,Res flir variierende Anzahl
berticksichtigter Moden 7y 5; b) globale residuale Steifigkeiten k¢ in drei Koor-
dinatenrichtungen des Kontaktes

fluss der Anzahl nyg beriicksichtigter Schaufelmoden deutlich: Mit zunehmender An-
zahl steigt die modale Nachgiebigkeit, sodass die residualen Steifigkeiten ansteigen, vgl.
auch STELTER [161]. Nach Summation bzw. Integration der spezifischen Steifigkeiten {iber
der Kontaktflache ergibt sich die in Bild 2.35b dargestellte globale Kontaktsteifigkeit k¢ o.
Hier wird besonders der Einfluss der Anzahl Moden deutlich. Gleiches gilt fiir die resi-
dualen tangentialen Steifigkeiten k¢ g und k;, o, die auf die gleiche Weise durch Aufbringen
statischer Lasten in der jeweiligen Koordinatenrichtung bestimmt werden. Alle residua-
len Steifigkeiten liegen in gleicher Grofienordnung, wobei die tangentialen Steifigkeiten
durchaus unterschiedliche Werte annehmen konnen. Im Sinne des in Abschnitt 2.3.2.2
isotrop angenommenen Kontaktes sollte hier eine Mittelung bzw. bei bekannter Vorzugs-
richtung der Relativverschiebungen in der Kontaktebene eine Gewichtung stattfinden.
Die so ermittelten globalen residualen Kontaktsteifigkeiten kg werden anschliefSend auf
die diskreten Punktkontakte P; einer nach Abschnitt 2.3.1 mit np;s diskretisierten Kon-
taktfliche homogen verteilt, sodass sich kp = % ergibt, wobei grundsétzlich auch eine
inhomogene, individuelle Verteilung der Punktkontaktsteifigkeiten kp, méglich ist. Dieses
Vorgehen entspricht dann der in Abschnitt 2.3.2.1 beschriebenen Abbildung bestimmter
Flachenpressungen in der Kontaktfldche.

Die vorgeschlagene Vorgehensweise wird fiir beide Kontaktpartner durchgefiihrt, wobei
im Fall des Reibelements zur Bestimmung statischer Nachgiebigkeiten der Schwerpunkt
in allen Freiheitsgraden gefesselt wird, um Starrkdrperbewegungen zu verhindern, vgl.
Bild 2.34b. Ein vergleichbares Vorgehen wird auch von CSABA [37] vorgeschlagen. Der
Kontakt zwischen zwei Korpern ldsst sich dann als Reihenschaltung modaler und resi-
dualer Elastizitdten sowie der nichtlinearen elastischen Bettung zur Abbildung des Rau-
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Bild 2.36: Reihenschaltung aus modalen und residualen Elastizititen und Kopplung
zweier Punktkontakte mit AAk tliber nichtlinearen Kontakt

heitsprofils zusammenfassen, wie in Bild 2.36 fiir den Normalkontakt dargestellt'®. Der
Einfluss der Grofsenordnung der Kontaktsteifigkeiten wird in Abschnitt 3.2.2.2 detaillier-
ter untersucht.

Die Rauheitsspitzen und die diskreten Elastizitdten einer homogenen residualen spezifi-
schen Steifigkeit werden als voneinander unabhidngig angenommen. Daraus ergibt sich
die aus der Reihenschaltung zusammengesetzte Punktkontaktsteifigkeit fiir ein Flachen-
element AAg der diskretisierten Kontaktflache aus

AAx
knp = 1 T (2.218)

7<g Res,1 E T Res,2

wenn die Steifigkeit des Rauheitsprofils mit kgy,pn >> AAKfcg Res sehr viel grofler als die
residuale Steifigkeit eines Punktkontaktes angenommen wird. Diese in Gl. (2.218) ermit-
telte Steifigkeit wird gemafs Bild 2.19 und Bild 2.16 bzw. Gl. (2.106) als Parameter des
Kontaktmodells verwendet.

18Der Kontakt zwischen den betrachteten Punkten P und P’ l4sst somit eine Relativverschiebung in Nor-
malenrichtung zu, die auch als ‘Eindringung’ zu interpretieren ist. Im Grenzfall unendlich vieler Moden
und somit unendlich grofSer residualer Steifigkeit kann diese mit der so genannten Penalty-Steifigkeit einer
Kontaktberechnung mit Hilfe der Finite-Element-Methode verglichen werden, die aus numerischen Griin-
den eingefiihrt wird.
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2.7 Abschlieffende Anmerkungen zur Modellbildung

In den vorigen Abschnitten wurde ein theoretisches Modell zur Berechnung reibungsge-
dampfter verstimmter Beschaufelungen entwickelt. Es basiert im Wesentlichen auf drei
grundsédtzlichen Annahmen:

e Vernachldssigung hoher harmonischer Anteile in den Erreger- und Kontaktkraften
sowie Verschiebungen,

e vereinfachende Annahmen zur Kontaktmodellierung sowie

e Beschreibung der Dynamik des verstimmten Systems durch die Schwingungsfor-
men des unverstimmten Segments.

Im Folgenden sollen diese Annahmen kurz auf ihre Giiltigkeit untersucht und somit die
Anwendbarkeit des Berechnungsverfahrens auf reale Beschaufelungen sowie Grenzen
der Modellierung aufgezeigt werden.

Die Vernachldssigung hoher harmonischer Anteile betrifft zundchst die Modellierung der
dufleren Erregerkréfte. Wie in Abschnitt 2.2.2 dargestellt, kann das Erregerspektrum ver-
schiedene Drehzahlvielfache als Anregungsfrequenz liefern. Lasst sich hier keine eindeu-
tig dominierende Harmonische feststellen, fiihrt dies zu deutlichen Resonanzerscheinun-
gen bei verschiedenen Drehzahlen. Dies ist beispielhaft in Bild 2.37a fiir den ersten Bie-
gemode und die Erregerordnungen EO4 und EO5 anhand des CAMPBELL-Diagramms
dargestellt. Bei ausreichend voneinander getrennten kritischen Drehzahlen wird den-
noch eine Erregerordnung dominieren, sodass der Anteil weiterer Harmonischer zumeist
vernachlédssigt werden kann. Im Fall variabler Betriebsdrehzahl ist ein sinnvoller Kom-
promiss zu finden, da eine Ddmpferauslegung nach dem vorgeschlagenen Verfahren fiir
jeweils eine monofrequente Anregung erfolgen muss. Werden weitere Schwingungsfor-
men betrachtet, ergeben sich im relevanten Drehzahlbereich u.U. zusétzliche kritische
Drehzahlen, die berticksichtigt werden miissen und die Dampferauslegung entsprechend
erschweren. Wird das Koppelelement hingegen in erster Linie zur Versteifung des Sys-

a) b)
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Bild 2.37: CAMPBELL-Diagramm: a) multifrequente &dufiere Erregung des 1F-Modes;
b) hoher harmonische Erregerkrifte durch Oberwellen aufgrund des nichtli-
nearen Reibkontaktes
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tems eingesetzt und die Figenfrequenzen auf eine bestimmte Nennbetriebsdrehzahl ab-
gestimmt, wie dies in Bild 2.37a fiir ng = 3000 min~! angedeutet ist, kann aufgrund der
geringen Schwingungsamplituden aufSerhalb der Resonanzen u.U. in guter Ndaherung
von einem linearen System ausgegangen werden, da das Reibelement in diesem Fall auf-
grund der geringen Relativverschiebungen im Kontakt ohnehin haftet. In diesem stets zu
priifenden Fall kann die Schwingungsantwort auf eine multifrequente Anregung durch
Superposition der Teilldsungen ermittelt werden. Soll das Reibelement fiir genau diese
Drehzahl hinsichtlich seiner Dampfungswirkung optimiert werden und treten in der Fol-
ge entsprechende Nichtlinearititen aufgrund einsetzender Reibung auf, ist eine Uberla-
gerung nicht mehr zuldssig. In diesem Fall ist entsprechend dem Anteil der wesentlichen
benachbarten Erregerordnungen im Anregungsspektrum eine geeignete Erregerkraftam-
plitude zu definieren und eine Reibelementoptimierung mit nur einer, aus einer der betei-
ligten Erregerordnungen resultierenden Phasenverschiebung A¢ vorzunehmen.

Des Weiteren treten auch im Fall monofrequenter Fremderregung bei vorhandener Rei-
bung hoherfrequente Anteile der Reibkrifte als Folge der Nichtlinearitdt als Erregerkréf-
te auf die Schaufeln auf. Diese beinhalten nach Bild 2.13a insbesondere die 3., 5. usw.
Harmonische der Grundfrequenz. Dies kann z. B. nach Bild 2.37b dazu fiihren, dass sich
weitere Resonanzstellen im unteren Drehzahlbereich des CAMPBELL-Diagramms erge-
ben. Liegen diese Schnittpunkte ausreichend weit auseinander, ist die Wechselwirkung
zwischen verschiedenen Harmonischen bei einer bestimmten Drehzahl allerdings gering.
Werden weitere Schwingungsformen wie der 2F-Mode berticksichtigt, ergibt sich aber
u. U. eine signifikante Anregung dieser hoheren Moden. Hier gilt aber ebenfalls die oben
erwdhnte Tatsache, dass fiir eine bestimmte Nenndrehzahl im Fall kleiner Schwingungs-
amplituden des 1F-Modes nur geringe Nichtlinearititen und damit eine zu vernachlés-
sigende Anregung hoherer Moden zu erwarten ist. Im Fall auftretender Reibung treten
allerdings verstarkt hoher harmonische Anteile auf, die insbesondere dann nicht mehr zu
vernachldssigen sind, wenn sich im CAMPBELL-Diagramm weitere Resonanzstellen mit
hoheren Schwingungsformen ergeben und die Schwingungsamplituden und somit auch
die Relativverschiebungen im Kontakt signifikante Anteile hoher Harmonischer aufwei-
sen. In diesem Fall ist auch die Annahme monofrequenter Relativverschiebungen w ()
im Kontakt nicht mehr erfiillt, sodass nach Bild 2.28 zundchst eine Synthese mit anschlie-
lender Losung des Kontaktproblems im Zeitbereich erforderlich ist.

Die Anwendung der Harmonischen Balance (HBM) erscheint iiber einem weiten Bereich
auch fiir den Fall einer in Abschnitt 2.3.2.2 berticksichtigten fluktuierenden Normalkraft
in den Kontaktflichen anwendbar. Fiir grofie dynamische Normalkréfte und zeitweili-
ges Abheben der Kontaktpunkte wird die Approximation an Giite verlieren. In diesem
Zusammenhang ist aber zu erwarten, dass aufgrund der grofSen Fliehkrifte der dynami-
sche Anteil der Normalkréfte im Fall des Kontaktes zwischen Reibelement und Fufiplatte
gering ist, wie auch schon von CSABA [37] beobachtet. Dagegen ist im Fall des Deckband-
kontaktes aufgrund der Entwindung der Schaufeln durchaus eine Separation von Teilen
der Kontaktfliche zu erwarten. Diese tritt aber primér an den Réndern der Kontaktfliche
auf, sodass die Anzahl der u. U. fehlerhaft bestimmten Punktkontaktkréfte aufgrund der
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Diskretisierung gering bleibt. Tritt ein grofsflichiges Abheben der Kontaktflachen bis hin
zu einer vollstandigen Separation auf, ist das entwickelte Verfahren nicht mehr in der La-
ge, verldssliche Ergebnisse zu liefern. Ein Ubergang in den Zeitbereich erscheint dann un-
umgdnglich. Aus konstruktiver Sicht ist dieser Zustand aber ohnehin wenig wiinschens-
wert, da ein vollstindiger Kontaktverlust zu Stofivorgangen in der Kontaktzone, erhoh-
tem Verschleifs und einer drastischen Abnahme der Steifigkeit des Gesamtsystems fiihrt.
Dies gilt insbesondere fiir den Deckbandkontakt.

Hinsichtlich der Annahmen zur Beschreibung des Kontaktes ist die Forderung isotroper
Kontaktbedingungen zu priifen. Dies betrifft sowohl die Verteilung der Punktkontakt-
steifigkeiten als auch die Reduzierung der zweidimensionalen Verteilung der Rauheits-
spitzen auf den eindimensionalen Fall und deren homogene Verteilung innerhalb der
Kontaktflaiche. Des Weiteren ist die Annahme {iber die Modellierung der Kontaktzone
als starre, ebene Fldche zu priifen. Diese ist bei einem sehr steif ausgefiihrten Schaufel-
fufd u. U. nicht mehr gerechtfertigt. Die Verformung einzelner Kontaktpunkte sollte dann
anstelle iiber die Referenzpunktverschiebung mit Hilfe der individuellen Eigenvektoren
bestimmt werden.

Beziiglich der vereinfachten Beriicksichtigung verstimmter Schaufeln ist zu priifen, ob
die Annahme schaufelinduzierter Schwingungsformen zutreffend ist. Dies ist fiir rela-
tiv starr ausgefiihrte Scheiben im Dampfturbinenbau sicherlich realistisch. Im Fall sehr
weicher Scheiben und einer signifikanten Anderung der Schwingungsform iiber einer
Variation der Knotendurchmesser sind mit der vorgestellten Approximation nur noch
eingeschrankte Aussagen iiber den Einfluss einer Schaufelverstimmung zu erwarten.

Viele der genannten Annahmen lassen sich durch den Ubergang vom Frequenz- in den
Zeitbereich vermeiden. Dies betrifft einerseits die Berticksichtigung hoher Harmonischer
in den Erreger- und Kontaktkréften sowie den Relativverschiebungen im Kontakt. Weiter-
hin kann so die Grundlage eines isotropen Kontaktes fiir eine a priori-Berechnung der Er-
satzsteifigkeiten entfallen, sodass z. B. anisotrope tangentiale Ersatzsteifigkeiten beriick-
sichtigt werden konnen. Der Losung im Zeitbereich steht aber die oben erwdhnte For-
derung nach einem moglichst effizienten Berechnungsverfahren entgegen, das den Kon-
strukteur in die Lage versetzt, grundsitzliche Einblicke in die Wirkungsweise verschiede-
ner Koppelelemente zu gewinnen und mit vertretbarem Aufwand Parameterstudien zur
Optimierung durchfiihren zu konnen. Aus diesem Grund wurde auf eine Formulierung
im Zeitbereich verzichtet. Die daraus resultierenden, oben genannten Annahmen sind als
Folge des notwendigen Kompromisses aus Genauigkeit und praktischer Anwendbarkeit
des Berechnungsverfahrens zu sehen.
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3 Auslegung und Optimierung von
Reibelementen

Die optimale Auslegung von Reibungsddmpfern und Koppelelementen zur gezielten Be-
einflussung der Schaufeldynamik erfordert die genaue Kenntnis der verschiedenen Ein-
flussgrofien und deren Auswirkung auf das dynamische Gesamtverhalten. In dem folgen-
den Kapitel sollen daher ausfiihrliche Parametervariationen den Einfluss verschiedener
physikalischer und konstruktiver Grofsen auf die Effektivitit insbesondere von Reibele-
menten sowie vergleichend auch von Deckbandkopplungen aufzeigen. Hierzu wird zu-
ndchst ein Modellschaufelkranz definiert, der allen folgenden Untersuchungen als Refe-
renz dienen soll. Basierend auf den Ergebnissen der Parametervariationen soll ein zusam-
menfassender Vergleich der Wirkungsweise verschiedener Reibelemente gegeben wer-
den. Abschlieflend wird ein Gesamtkonzept zur praktischen Auslegung von Reibungs-
dampfern vorgeschlagen.

3.1 Definition des Referenzsystems

Als Referenzmodell dient eine beschaufelte Scheibe mit ng = 30 zundchst identischen
Schaufeln. Im Sinne der Untersuchung des Einflusses einzelner Parameter wird ein einfa-
ches Modell zu Grunde gelegt, in dem der Scheibeneinfluss vernachléssigt und die Schau-
feln als fest eingespannt angenommen werden, sodass sich fiir alle Knotendurchmesser
identische Schwingungsformen ergeben. Weiterhin wird die Drehzahlabhidngigkeit der
modalen Grofsen vernachlédssigt. Das in ANSYS erstellte Finite-Element-Modell der auf
diese Weise definierten Referenzschaufel zeigt Bild 3.1a. Dabei wurden einfache Volu-
menelemente mit linearen Verschiebungsansidtzen verwendet. Die Materialeigenschaften
entsprechen mit der Dichte ¢ = 7700 %, dem Elastizitatsmodul E = 0.201 - 10'? % und
der Querkontraktionszahl v = 0.3 realistischen Werten. Die angegebenen geometrischen
Grofien wurden zu ¢g = 200 mm, bg = 50 mm und rp = 30 mm gewdhlt. Die ermittel-
ten modalen Parameter der Referenzschaufel sind zusammenfassend Tabelle D.1 in An-
hang D zu entnehmen.

Schwerpunkt der folgenden Untersuchungen ist zundchst der 1F-Mode. Um im spéte-
ren Verlauf auch weitere Schwingungsformen untersuchen zu kénnen, wird eine Anre-
gung derart gewdhlt, dass beliebige rdumliche Schwingungen einschliefdlich der E- und
T-Moden angeregt werden kénnen, vgl. Bild 2.4. Die Erregerkraft wird vereinfacht als
unter einem Winkel von a = 45° gegeniiber der Rotorachse in der x-y-Ebene in einem
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a)

OL

Bild 3.1: Finite-Element-Netz der Referenzschaufel: a) mit Fufiplatten zur Aufnahme von
Reibelementen; b) mit Deckbandkontakt

Knoten angreifende diskrete Kraft an der Eintrittskante der Schaufel modelliert. Als so
genannter response node dient der mit R bezeichnete Knoten an der Schaufelspitze, dessen
Schwingungsamplitude in den folgenden Parameterstudien detailliert untersucht wer-
den soll. Alle weiteren Referenzparameter kénnen Tabelle 3.1 entnommen werden. Zur
Definition der einzelnen Parameter sei auf Kapitel 2 verwiesen.

Tabelle 3.1: Definition des Referenzsystems

Parameter Wert
Schaufelanzahl ng 30
Anzahl Schaufelmoden g 10
Anzahl Reibelementmoden ny; p 6
Anstellwinkel 20°
Kontaktsteifigkeiten kn o, k1 0.5-108 N/m
Kontaktwinkel 91 = R 36.7°
Kontakthohe kg bei flichigem Kontakt 4.0 mm
Kontaktldnge /x 53.2 mm
Diskretisierung ng, ny 11,11
Rauheitsparameter® Ry 0.0 pm
Reibkoeffizient p 0.3
Abstand Reibelementschwerpunkt rp 100 mm
Erregerordnung EO 3
Erregerkraftamplitude | Fg| 1.0N

IRauheitseinfliisse sollen im Referenzzustand zunichst nicht berticksichtigt werden. Die in Gl. (2.103)
vorzunehmende Normierung erfolgt mit Hilfe des programminternen Dummy-Wertes Ry = 10~ pm, wo-
bei der nichtlineare Charakter der Kontaktsteifigkeiten ausgeblendet wird.
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3.2 Parameterstudien

Ausgehend von dem oben definierten Referenzsystem sollen detaillierte Parameterstu-
dien einen Uberblick iiber den Einfluss verschiedener konstruktiver und physikalischer
Parameter geben und die Simulationsergebnisse ausfiihrlich diskutiert werden. Zu die-
sem Zweck wird im Folgenden grundsétzlich ein isolierter Parameter variiert, um dessen
Einfluss auf das Schwingungsverhalten beurteilen zu kénnen. Dabei ist anzumerken, dass
eine Variation eines Parameters in der realen Anwendung zumeist weitere Grofsen beein-
flusst: So fiihrt eine Variation des Kontaktwinkels bei zylinderférmigen Reibelementen
gleicher Geometrie zu einer Verschiebung der Kontaktreferenzpunkte, sodass u.U. die
modalen Eingabegrofsen angepasst werden miissen. Eine Variation der Kontaktflache,
insbesondere fiir verschiedene Reibelementtypen, wird verdnderte Kontaktsteifigkeiten
nach sich ziehen. Da diese Zusammenhénge aber zumeist sehr komplex sind, ldsst sich
ein einfacher funktionaler, in dem Simulationsprogramm implementierbarer Zusammen-
hang nicht angeben. Aus diesem sowie dem oben genannten Grund der ursachlichen Zu-
ordnung einzelner Einfliisse werden derartige Abhédngigkeiten im Folgenden nicht be-
riicksichtigt. Implizit zu beriicksichtigte Wechselwirkungen, wie beispielsweise die Dreh-
zahlabhdngigkeit der auf das Reibelement wirkenden Fliehkraft, die von den Kontakt-
winkeln abhdngige Kontaktnormalkraft oder die von der Fliehkraft abhdngige Gleichge-
wichtslage des Reibelements bleiben jedoch erhalten. Dieses Vorgehen der Betrachtung
isolierter Parameter wird auch von JARELAND [80] vorgeschlagen, der u.a. auf den Zu-
sammenhang zwischen der Masse und der Nachgiebigkeit des Reibelements hinweist
und diese ebenfalls getrennt voneinander betrachtet.

Die folgenden Studien sollen auch dazu dienen, einige elementare Unterschiede in der
Wirkungsweise verschiedener Reibelementtypen aufzuzeigen. Zu diesem Zweck werden
die drei in Bild 1.12 dargestellten Grundtypen hinsichtlich ihres Dampfungspotenzials
und ihres Einflusses auf die Resonanzfrequenz untersucht.

Zunéchst soll mit der Dampfermasse der wichtigste Auslegungsparameter variiert und
eine Optimierung fiir die verschiedenen Reibelementtypen durchgefiihrt werden. Auf
der Basis dieser Ergebnisse werden grundsétzliche Effekte, die unter Verwendung der
verschiedenen Reibelemente auftreten konnen, diskutiert. Im Anschluss erfolgt zunachst
die Untersuchung weiterer dimpferrelevanter Parameter, da die Gestaltung des Reibele-
ments aus konstruktiver Sicht die am einfachsten zu modifizierenden Gréflen umfasst.
Weiterhin soll der Einfluss von kontakt- und schaufelrelevanten Grofien untersucht wer-
den, wenngleich insbesondere einzelne geometrische Grofien die Gestaltung sowohl des
Kontaktes, des Dampfers und auch der Schaufelfufiplatte betreffen und eine Zuordnung
nicht immer eindeutig erfolgen kann. Aus Griinden der Ubersichtlichkeit werden diese
Parameterstudien auf der Basis eines zylinderférmigen Reibelements durchgefiihrt. Tre-
ten besondere Effekte oder deutlich voneinander abweichende Ergebnisse unter Verwen-
dung anderer Reibelementtypen auf, wird dies an den entsprechenden Stellen beispielhaft
dargestellt. Weiterhin soll der Einfluss der Erregerkréfte auf die Reibelementauslegung
diskutiert werden.
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Eine Parametervariation erfolgt stets derart, dass zundchst eine Variation bei einer
konstanten, der optimalen Dampfermasse des Referenzsystems entsprechenden Masse
durchgefiihrt und der Einfluss auf Resonanzfrequenz und -amplitude dargestellt wird.
Eine derartige Variation ldsst aber im Allgemeinen nur bedingt Riickschliisse auf die Aus-
wirkung einer Verdnderung eines Parameters zu. Aus diesem Grund soll zusitzlich eine
Parametervariation bei sehr grofien Massen durchgefiihrt werden, sodass Aussagen iiber
den maximal erreichbaren Frequenzshift moglich sind. Dariiber hinaus soll fiir jede Pa-
rametervariation eine erneute Optimierung der Masse durchgefiihrt werden. Erst dann
lassen sich sinnvolle Aussagen iiber den Einfluss eines Parameters treffen. Im Sinne ei-
ner kompakten Darstellungsweise werden in Ausnahmeféllen die simulierten Frequenz-
gange aufgefiihrt, zumeist aber die kompakte Darstellung der Resonanzfrequenzen und
-amplituden iiber einer Parametervariation bevorzugt.

3.2.1 Einfluss der Reibelementeigenschaften

Zu den wichtigsten Figenschaften des Reibelements zdhlen neben seiner Masse auch die
geometrische Gestaltung der Kontaktflichen sowie die Elastizitdt und Tragheit. Insbeson-
dere vor dem Hintergrund der in Bild 1.12 dargestellten Dadmpfertypen sollen die folgen-
den Simulationsergebnisse grundsitzliche Unterschiede aufzeigen.

3.2.1.1 Optimierung der Reibelementmasse

Einer der wichtigsten Parameter zur Auslegung von Reibungsddmpfern ist die Reibele-
mentmasse. Zum einen bestimmt diese in wesentlichem Mafle die aufgrund der auf das
Reibelement wirkenden Fliehkraft in den Kontaktzonen auftretende Normalkraft und da-
mit den einsetzenden Gleitzustand des Dampfers. Zum anderen stellt die Reibelement-
masse einen konstruktiv relativ einfach zu variierenden Parameter dar. So ldsst sich die
Masse des Reibelements iiber die Dichte des gewéhlten Materials oder auch die geome-
trische Gestaltung (Voll- oder Hohlzylinder) anpassen, ohne die Kontakt- oder Schaufel-
geometrie zu modifizieren.

Die Ergebnisse einer Variation der Reibelementmasse fiir zylinderférmige, asymmetri-
sche und keilférmige Reibelemente, vgl. Bild 1.12, sind in Bild 3.2 dargestellt. Zunachst
konnen aus den jeweils fiir m = 0, 20, 40, 100 und 10° g dargestellten Frequenzgingen
die charakteristischen linearen Grenzfélle verschwindender und unendlich grofier Reib-
elementmasse entnommen werden. Ersterer fithrt zu der Schwingungsantwort der unge-
koppelten Schaufel, letzterer zu einer geringfiigig kleineren Schwingungsamplitude bei
erhohter Frequenz, da hier das Reibelement stindig haftet und somit eine Erh6hung der
Steifigkeit, aber aufgrund der grofien Normalkrifte keine zusatzliche Reibungsdampfung
auftritt. Zwischen diesen Grenzféllen ergibt sich mit ansteigender Masse eine kontinuier-
liche Erh6hung der Resonanzfrequenz, wobei die Schwingungsamplitude im Resonanz-
fall bei einer bestimmten Masse 71opt €in Minimum aufweist.
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Bild 3.2: Frequenzgénge (links) und Optimierungskurven (rechts) bei Variation der Reib-
elementmasse: a) zylinderférmiges Reibelement; b) asymmetrisches Reibele-
ment; c) keilférmiges Reibelement

Fiir die schwingungstechnische Auslegung von Reibungsdampfern sind nun zwei Fragen
zu beantworten, von denen, je nach Auslegungsfall, eine in den Vordergrund treten kann:
Wie grofS ist die erreichbare Reduktion der Schwingungsamplitude und wie stark wird
die Resonanzfrequenz von der Verwendung der Reibelemente beeinflusst? Eine kompak-
te Darstellung der Resultate der Frequenzgangsimulationen erfolgt daher mit Hilfe so
genannter Optimierungskurven, die die Erregerfrequenz fg ., und Schwingungsampli-

tude ﬁ; Res iM Resonanzfall {iber der Reibelementmasse in normierter Form mit
* _ f E Res e . Uy Res 31
fE,Res - ’ uy,Res - A ( . )
fsa 7

wiedergeben. Darin bezeichnet fs; die Eigenfrequenz des 1F-Schwingungsmodes der
Schaufel im ungekoppelten Fall und 1, ¢ die dann auftretende Schwingungsamplitude.
Aus den Verldufen der Resonanzamplitude lassen sich zunédchst die optimalen Reibele-
mentmassen zu Mopt zy] = 40 g, Moptasymm = 42 g und Mopt keil = 45 g ermitteln. Die ver-
schiedenen Reibelementmassen weisen somit vergleichbare optimale Werte auf. Auch
die erreichbare Amplitudenreduktion um 90.3% (zylinderférmig), 88.6% (asymmetrisch)
bzw. 86.9% (keilférmig) zeigt dhnliche Werte, wobei das zylinderférmige Reibelement
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a)

AfE,Res =19Hz AfE,Res =3.1Hz AfE,Res =3.7Hz

Bild 3.3: Verschiebung der Resonanzfrequenz fg res mit m = 40 g: a) fiir zylinderférmige
Reibelemente; b) fiir asymmetrische Reibelemente; c) fiir keilférmige Reibele-
mente

fiir die untersuchte Referenzkonfiguration den besten Dampfungseffekt aufweist. Auf-
fallig ist jedoch die unter Verwendung von Reibelementen mit flichigen Kontakten
grundsétzlich hohere Resonanzfrequenz. So fiihrt beispielsweise eine identische Mas-
se von m = 40 g zu einem Frequenzshift von 2% (zylinderférmig), 3.1% (asymmetrisch)
bzw. 3.9% (keilférmig). Die absoluten Frequenzverschiebungen fallen aufgrund der nied-
rigen ersten Eigenfrequenz fs 1, des kurzen Schaufelhalses und der kleinen Erregerord-
nung relativ gering aus, vgl. Abschnitt 3.2.3.1 und Abschnitt 3.2.4.1. Verglichen mit zylin-
derformigen Reibelementen fiihren keilférmige Reibelemente jedoch zu einer etwa dop-
pelt so grofien Zunahme der Resonanzfrequenz, siehe Bild 3.3.

Die Tendenz der ansteigenden Resonanzfrequenz von zylinderférmigen tiber asymmetri-
sche bis hin zu keilférmigen Reibelementen bei identischen Massen ist, je nach Konfigura-
tion, mehr oder weniger stark ausgepragt und lasst sich grundséatzlich immer beobachten.
Insbesondere bei kleinen Reibelementmassen keilférmiger oder asymmetrischer Reibele-
mente zeigt sich schon ein signifikanter Einfluss des Dampfers auf die Resonanzfrequenz,
wihrend sich im Fall zylinderférmiger Reibelemente zundchst nur eine Amplitudenre-
duktion ohne nennenswerte Erhhung der Resonanzfrequenz einstellt. Der Grund fiir
die deutlichere Verschiebung der Resonanzfrequenz bei asymmetrischen und keilférmi-
gen Reibelementen ist in der zusétzlichen, durch die Normalsteifigkeit der fldchigen Kon-
takte eingebrachte Drehsteifigkeit zu sehen: Die bei einer Relativverdrehung auftretenden
Momente bewirken eine Versteifung, die bei zylinderférmigen Reibelementen aufgrund
der vernachlédssigbaren Kontakthohe und der damit verbundenen moglichen freien Rela-
tivverdrehung des Dampfers gegeniiber den Schaufelfufsplatten nicht auftritt. Auf einen
Vergleich zwischen den Resonanzfrequenzen unter Verwendung zylinderférmiger und
asymmetrischer Reibelemente in realen Beschaufelungen wird auch in Bild 4.10 in Ab-
schnitt 4.3 eingegangen. Die Verwendung von keilférmigen Reibelementen wird in Ab-
schnitt 4.2 nochmals aufgegriffen.

Hinsichtlich der Resonanzamplitude in Abhédngigkeit der Masse ist festzustellen, dass ei-
ne zu geringe Masse mit m < mpt zu deutlich ansteigenden Amplituden fiihrt, wahrend
fiir m > mopy nur eine geringe Zunahme erfolgt, sodass aus praktischen Gesichtspunkten
eine Auslegung stets derart erfolgen sollte, dass die realisierte Masse etwas grofier als der
theoretisch ermittelte Wert gewé&hlt wird.
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Neben dem grofieren Frequenzshift weisen Reibelemente mit flichigen Kontakten einen
weiteren wesentlichen Unterschied zu zylinderférmigen Reibelementen auf. Zunéchst ist
insbesondere bei keilférmigen Reibelementen sicherzustellen, dass die Dampfergeome-
trie exakt an die Gestaltung der SchaufelfufSplatten angepasst ist und keine Winkelfehler
auftreten, um ein flichiges Anliegen des Dampfers sicherzustellen, vgl. auch die Annah-
men zur Modellbildung in Abschnitt 2.1.1. Dieser Aspekt wird in Abschnitt 3.6.2.1 noch-
mals aufgegriffen. An dieser Stelle soll auf das einsetzende Klappern eingegangen werden,
welches das zeitweilige partielle Abheben des Reibelements von den Fufiplatten bezeich-
net. Bedingt durch den flachigen Kontakt kann es bei einer Relativverdrehung in den
Kontaktzonen zu einer Offnung des Kontaktes, insbesondere an den Randern der Kon-
taktflaichen kommen. Als Indikator kann das in Gl. (2.132) angegebene Verhiltnis x; aus
Schwingungsamplitude in {-Richtung und statischer Gleichgewichtslage eines Kontakt-
punktes herangezogen werden. Weiterhin gibt der Anteil kp;s der kurzzeitig Separation
aufweisenden Kontaktpunkte an der Gesamtzahl aller diskreten Punktkontakte erste Auf-
schliisse tiber die Tendenz zum Kontaktverlust. Dabei gilt ein urspriinglich mit @¢ , <0
in Kontakt befindlicher Punkt mit x; > 1 auch dann als gedffnet, wenn diese Separa-
tion wahrend einer Schwingungsperiode nur kurzzeitig auftritt. Der Anteil xp;s ist in
Bild 3.4a beispielhaft fiir ein keilférmiges Reibelement aus Bild 3.2c¢ fiir unterschiedliche
Massen gezeigt. Zu Darstellungszwecken wurde hier von einer 11 x 11- auf eine 51 x 51-
Diskretisierung der Kontaktflachen iibergegangen. Es wird deutlich, dass der Anteil xpjs
mit geringerer Masse und grofierer Schwingungsamplitude im Bereich der Resonanzfre-
quenz ansteigt. Bei geringeren Schwingungsamplituden und damit kleineren Relativver-
drehungen sowie bei grofien Massen tritt keine Separation auf. Fiir den Fall der optimalen
Reibelementmasse mit m = mqpr = 45 g verbleiben in Resonanz etwa 75% der Kontakt-
flache in stetigem Kontakt ohne Separation. Aus den oben genannten Griinden und vor

a) b)
1 - . .
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. — 2
— 075 rechts N a0g T
£ 05 0g 1 g 1y
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Bild 3.4: Separation bei flichigem Kontakt am keilférmigen Reibelement aus Bild 3.2¢ fiir
verschiedene Massen m: a) Anteil kpjs diskreter Kontaktpunkte mit zeitweiligem
Kontaktverlust im linken und rechten Kontakt; b) Verhiltnis x¢ fiir m = 45 g im
Resonanzfall bei fp = 99.8 Hz
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dem Hintergrund des unerwiinschten Zustandes der Separation mit den damit verbunde-
nen Stofien bei erneutem Kontakt wird eine sinnvolle Auslegung der Reibelementmasse
mit m > mept erfolgen, sodass der Anteil der Kontaktfliche, die zeitweiligen Kontaktver-
lust aufweist, weiter gemindert wird. An dieser Stelle sei erwdhnt, dass bei verschiedenen
Konfigurationen beobachtet werden konnte, dass eine beginnende Separation zumeist na-
he der optimalen Masse einsetzt.

Aus der Analyse des Verhiltnisses kg in Bild 3.4b wird deutlich, dass das Reibelement im
Fall des untersuchten 1F-Biegemodes zundchst an dem durch die Koordinate §* = £0.5
gegebenen oberen und unteren Rand der Kontaktfliche zeitweilig Separation aufweist.
Entlang der px-Achse des Reibelements ist das Verhiltnis x; aufgrund der Symmetrie
der gegebenen Konfiguration nahezu konstant. Fiir den Fall realer Schaufeln mit komple-
xeren Schwingungsformen, die etwa einen deutlichen Torsionsanteil aufweisen, ist aber
auch eine Separation am vorderen bzw. hinteren Rand der Kontaktflache mit #* = £0.5
moglich. Den Berechnungen liegt die Annahme zu Grunde, dass im statischen Gleich-
gewicht kein Moment um die #-Achse der Kontaktzonen auftritt. Der Fall M%OL/) #0
folgt z. B. aus einer bestimmten Lage der Kontaktreferenzpunkte beziiglich des Reibele-
mentschwerpunktes, sodass fiir das statische Gleichgewicht zusétzlich zu den auf das

Reibelement wirkenden Kontaktnormalkraften Fg,OL’ und Fg,OR’ auch Momente M,SOL/)

bzw. M,gOR/) auftreten, vgl. Abschnitt 2.3.2.1. Diese fithren dazu, dass die Kontaktnor-
malkréfte {iber der Kontakthche inhomogen verteilt sind, sodass u.U. schon in der sta-
tischen Gleichgewichtslage Separation auftritt. Das Verhiltnis x; weist dann nicht mehr
den in Bild 3.4b dargestellten, nahezu symmetrischen Verlauf beziiglich §* = 0 auf. Ne-
ben der Schwingungsamplitude hat die Kontakthohe /g entscheidenden Einfluss auf den
Zustand der Separation, wie in Abschnitt 3.2.1.2 gezeigt wird. In der Realitdt ausgefiihr-
te Reibelemente sind im Betrieb zumeist deutlich hoheren als den hier angenommenen
Fliehkraften ausgesetzt. Die hieraus resultierende lokale Verformung der Kontaktfldchen
am Reibelement und an den Schaufelfufiplatten wird aufgrund der Modellannahme ei-
ner starren Kontaktfliche nicht berticksichtigt. Es ist daher zu erwarten, dass sich in der
realen Anwendung ein zeitweiliges Offnen des Kontaktes erst bei groferen als den hier
angegebenen Schwingungsamplituden ergeben wird, da das Reibelement aufgrund der
elastischen Verformung besser an den Schaufelfufsplatten anliegt.

Abschliefiend sei hinsichtlich der Optimierung der Reibelementmasse bemerkt, dass al-
ternativ zu einer Variation der Masse vereinzelt auch die so genannte damper load zur
Dampferoptimierung herangezogen wird, siehe u.a. JARELAND [80]. Diese bezeichnet
eine konstante, von der Drehzahl unabhdngige, auf das Reibelement wirkende Flieh-
kraft Fc. Dieses ist aber bei der Bestimmung der nichtlinearen Frequenzgénge einer ro-
tierenden Beschaufelung in zweierlei Hinsicht unvorteilhaft: Aufgrund der Kopplung
von Dreh- und Erregerfrequenz iiber die Erregerordnung korrespondiert nach Gl. (2.124)
zu einer konstant angenommenen Fliehkraft stets eine entsprechende drehzahlabhingi-
ge Reibelementmasse. Im Sinne einer konstruktiven Auslegung des Reibelements ist eine
konstante Masse wesentlich anschaulicher zu interpretieren. Weiterhin kénnen durch die
Vernachldssigung der Drehzahlabhédngigkeit der Fliehkraft und somit der Kontaktnor-
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malkréifte einige Effekte nicht abgebildet werden, die zu einer deutlichen Abweichung
der Frequenzgénge fiihren, wie dies besonders in Abschnitt 3.2.3.1 im Anschluss an eine
Variation der radialen Position des Reibelements gezeigt wird. Die Annahme einer kon-
stanten Fliehkraft ist nur bei konstanter oder in geringen Grenzen schwankender Dreh-
zahl bzw. Erregerfrequenz zuléssig.

3.2.1.2 Kontaktflichengeometrie

Die Kontaktldnge /x ist fiir den betrachteten 1F-Schwingungsmode aufgrund der ausge-
pragten Symmetrie der Struktur von untergeordneter Bedeutung. Werden andere Schwin-
gungsformen betrachtet, ergibt sich aber ein durchaus bemerkenswerter Einfluss, siehe
Abschnitt 3.3. Eine Variation der explizit vorgegebenen Kontakthdhe hy ist nur fiir den
flachigen Kontakt bei keilformigen oder asymmetrisch gestalteten Reibelementen sinn-
voll, da sich bei gekriimmten Kontaktflichen stets sehr kleine Kontakththen ergeben,
vgl. Gl (2.109) bzw. GL. (2.112). Die Ergebnisse einer simultanen Variation der Kontaktho-
he hx = hx 1 = hx r an einem keilformigen Reibelement sind in Bild 3.5 dargestellt. Aus
Bild 3.5d wird zundchst deutlich, dass eine Variation der Kontakthdhe keinen signifikan-
ten Einfluss auf die optimale Reibelementmasse hat, sodass die Ergebnisse aus Bild 3.5a
und Bild 3.5¢ nahezu identische Verldufe zeigen. Bemerkenswert ist einerseits die Zunah-
me der Resonanzfrequenz, die sich mit der gréfleren Drehsteifigkeit des Kontaktes mit
steigender Kontakthohe begriinden ldsst, siehe auch Bild 3.5b. Weiterhin steigt die Reso-
nanzamplitude an, d. h. die Dampfungswirkung nimmt bei gréfSeren Kontakthéhen ab.
Die maximal erreichbare Amplitudenreduktion wird fiir hx — 0 erreicht, was den Ergeb-
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Bild 3.5: Variation der Kontakthdhe hx am keilférmigen Reibelement: a) fiir konstante
Dampfermasse; b) im linearen Grenzfall; ¢) fiir optimierte Dampfermasse; d) op-
timale Dampfermasse
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Bild 3.6: Separation bei flichigen Kontakten fiir verschiedene Kontakthohen hy:
a) keilformiges Reibelement mit m = 45g; b) asymmetrisches Reibelement
mitm =45¢g

nissen eines zylinderférmigen Reibelements entspricht?. Der Grund fiir die abnehmende
Dampfungswirkung liegt u.a. in der verstdrkt einsetzenden Separation der Kontaktfla-
chenrédnder, die Bild 3.6 entnommen werden kann. Am Beispiel eines keilférmigen und
eines asymmetrischen Reibelements mit jeweils m = 45 g ldsst sich deutlich die Tendenz
zu grofiflichigem Abheben mit steigender Kontakthohe erkennen. So fiihrt eine Kontakt-
hohe hx = 6 mm zu zeitweiligem Kontaktverlust bei mehr als der Halfte aller Punktkon-
takte der Kontaktflache. Dies gilt sowohl fiir ein keilférmiges als auch ein asymmetrisches
Reibelement, wobei bei letzterem nur der flachige Kontakt von einer Separation betroffen
ist, siehe hierzu auch die experimentellen Untersuchungen in Abschnitt 4.1.

3.2.1.3 Reibelementelastizitat

Neben der Gestaltung der Kontaktzonen hat auch die Reibelementgeometrie und die da-
mit verbundene Elastizitit des Dampfers Einfluss auf den zu erwartenden Dampfungs-
effekt. Zu diesem Zweck wird das sehr steife Referenzmodell des vollzylinderformigen
Reibelements durch das in Bild 2.11e und Bild 3.7 dargestellte elastischere Reibelement
ersetzt, welches durch sechs Starrkdrper- sowie zehn weitere elastische Moden beschrie-
ben wird. Zu dem Zweck der Untersuchung der Elastizitdt des Reibelements kann u. a. ei-
ne Variation der Position der Kontaktreferenzpunkte OL’ und OR’ in der in Bild 3.7
dargestellten Weise erfolgen, sodass beginnend mit Position 1 die wirksame Elastizitét
zwischen den beiden Referenzpunkten zu Position 5 kontinuierlich abnimmt, siehe auch
PANNING ET AL. [121]. Der aus einer Verdnderung der Position der Kontaktpunkte re-
sultierende verdnderte Kontaktwinkel v wird aus den oben genannten Griinden nicht
simultan variiert.

2Wird nur eine Kontakthéhe variiert, fiihrt dies z. B. im Grenzfall hx 1, — 0 auf die Ergebnisse des asym-
metrischen Reibelements nach Bild 1.12b.
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Bild 3.7: Elastisches Reibelement mit Variation der Position der Kontaktreferenzpunkte
OL’ und OR’

Aus Bild 3.8 wird deutlich, dass mit zunehmender Elastizitdt die erreichbare Amplitu-
denreduktion deutlich gemindert wird, da in diesem Fall verstérkt eine elastische Verfor-
mung des Reibelements auftritt und die notwendigen Relativverschiebungen in den Kon-
takten gemindert werden. Gleichzeitig nimmt die Resonanzfrequenz mit zunehmender
Reibelementelastizitdt ab. Im Fall der Position 5 verhdlt sich das in Bild 3.7 dargestellte
Reibelement zwischen den Kontaktpunkten nahezu wie ein Starrkérper und die Ergeb-
nisse entsprechen den als Referenz hinzugezogenen Resultaten des starren, vollzylinder-
formigen Reibelements. Die zugehorige optimale Reibelementmasse nimmt mit grofserer
Reibelementelastizitdt ab, da sonst stets Haften vorliegt, vgl. auch den qualitativen Ver-
lauf der Reibhysteresen in Bild 1.10. Die Ergebnisse bestitigen die prinzipiellen Untersu-
chungen von GRIFFIN [65] und JARELAND [79], die auf der Basis einfacher mechanischer
Ersatzmodelle die Forderung nach moglichst steifen Reibelementen aufstellen. Der Vor-
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Bild 3.8: Variation der Position der Kontaktreferenzpunkte am elastischen Reibelement
nach Bild 3.7: a) fiir konstante Dampfermasse; b) im linearen Grenzfall; c) fiir
optimierte Dampfermasse; d) optimale Ddmpfermasse
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teil des hier vorgeschlagenen Vorgehens liegt aber in der unmittelbaren Verwendung der
modalen Eigenschaften des real ausgefiihrten Reibelements und der Moglichkeit, auch
dreidimensionale Schwingungsformen von Schaufel und Reibelement ohne weitere Mo-
dellanpassung oder der Ermittlung von Ersatzsteifigkeiten abbilden zu kénnen. An dieser
Stelle sei angemerkt, dass die modalen Nachgiebigkeiten in guter Ndaherung durch stati-
sche Nachgiebigkeiten approximiert werden kénnen, da die Eigenfrequenzen der unteren
elastischen Moden des Reibelements weit oberhalb der betrachteten Erregerfrequenz lie-
gen. Fiir den Fall sehr weicher Reibelemente wére die Annahme ebener Kontaktfldchen
kritisch zu priifen, vgl. auch Abschnitt 2.6.1. Vor dem Hintergrund der Ergebnisse aus
Bild 3.8 ist dieser Fall aber ohnehin wenig praxisrelevant.

3.2.1.4 Reibelementtragheit

Die Tragheit des Reibelements wurde in der Definition des Referenzsystems zunéchst
nicht berticksichtigt. Im Allgemeinen ist dies aufgrund der geringen Reibelementmasse
auch nicht notwendig, sofern ausreichend geringe Erregerfrequenzen betrachtet werden.
In zweierlei Hinsicht kann jedoch die Beriicksichtigung der Tragheit erforderlich sein:
zum einen bei sehr grofien Reibelementmassen und zum anderen bei htheren Schwin-
gungsmoden und den damit verbundenen grofieren Eigenfrequenzen. Der erste Sach-
verhalt wird aus Bild 3.9a deutlich, worin der Einfluss der Reibelementtrdgheit auf den
1F-Schwingungsmode fiir verschiedene Massen dargestellt ist. Im Sinne der Interpretier-
barkeit der Simulationsergebnisse wirkt sich die dargestellte Massenvariation nur auf die
Tragheitseigenschaften, jedoch nicht auf die auf das Reibelement wirkende Fliehkraft aus,
fiir die eine konstante Masse von m = mgpt = 40 g mafigeblich ist. Aus den Ergebnissen
wird deutlich, dass sich erst bei sehr grofien Massen ein signifikanter Einfluss der Tragheit
einstellt. Dieser schldgt sich in einer verminderten Resonanzfrequenz des gekoppelten
Schaufel-Dampfer-Systems nieder. Die geringere Schwingungsamplitude ldsst sich mit

a) b)
0.5

40g | —0g
100 g

500 g

£ El
g 1kg g
= =
< <=
s 025 3
E E
g g
£ g
< <
0 ‘ ‘ 10 : ‘
90 95 100 105 0 500 1000 1500
Frequenz fg [Hz] Frequenz fg [Hz|

Bild 3.9: Einfluss der Reibelementtrdgheit: a) Frequenzgédnge im Bereich des 1F-Modes;
b) Frequenzgéange im Bereich der ersten fiinf Schwingungsmoden ohne Reibele-
ment sowie mit Reibelement mit (m. Tr.) und ohne (o. Tr.) Tragheit flirm =40 g
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der geringeren Absolutbewegung des Dampfers und somit grofieren Relativbewegung in
den Kontaktzonen begriinden. In den Frequenzgangen treten nun entsprechend der An-
zahl der Starrkorperfreiheitsgrade des Reibelements weitere mogliche Resonanzstellen
auf. Grundsitzlich sind auch Tilgungseffekte mit geringen Schwingungsamplituden der
Schaufel moglich, die aber erst bei sehr grofien Reibelementmassen auftreten und damit
kaum praktische Bedeutung haben.

Wird der Einfluss der Tragheit des Ddmpfers mit m = mgpt = 40 g auf héhere Schwin-
gungsmoden untersucht, so ldsst sich Bild 3.9b entnehmen, dass bei ausreichend grofien
Erregerfrequenzen auch geringe Dampfermassen zu einer deutlichen Verminderung der
Resonanzfrequenz fithren konnen. Dieser Effekt tritt verstdrkt bei den relativ grofien
Schwingungsamplituden der F-Moden auf. Bemerkenswert ist in diesem Zusammenhang
der ausgepragte Einfluss des Reibelements auf die Resonanzfrequenzen héherer F-Moden
auch ohne Beriicksichtigung der Trégheit, siehe auch Abschnitt 3.3. Dies ldsst sich mit der
Lage der Schwingungsknoten und -bduche und den daraus resultierenden Schwingungs-
amplituden in den Kontaktpunkten begriinden, die den Einfluss des Dampfers auf das
Gesamtverhalten bestimmen.

3.2.2 Variation der Kontakteigenschaften

Zu den wichtigen physikalischen Eigenschaften der Kontaktflichen zdhlen der Reib-
koeffizient u, die Kontaktsteifigkeiten kno und k1o sowie der in Abschnitt 2.3.2.1 ein-
gefiihrte Rauheitsparameter Ry. Die in diesem Abschnitt diskutierten Parameter haben
z.T. grofien Einfluss auf das Kontaktgeschehen, sind aber konstruktiv zumeist nur sehr
eingeschrankt modifizierbar. So lassen sich bestimmte Reibkoeffizienten und Rauheits-
grofien u. U. durch die Wahl einer bestimmten Materialkombination, einer Beschichtung
der Kontaktflichen oder der Anwendung spezieller Bearbeitungsverfahren zur Herstel-
lung einer vorgegebenen Oberfldchengiite in gewissen Grenzen variieren.

3.2.2.1 Reibkoeffizient

Eine Variation des Reibkoeffizienten p hat zunédchst den gleichen Einfluss wie eine Va-
riation der Kontaktnormalkraft bzw. der Reibelementmasse, vgl. Abschnitt 3.2.1.1, da das
Produkt aus Normalkraft und Reibkoeffizient entscheidend fiir das einsetzende Gleiten
ist, vgl. auch die Normierung in GL. (2.135). Die in Bild 3.10a dargestellten Ergebnisse
fiir eine Variation des Reibkoeffizienten bei konstanter Reibelementmasse zeigt demnach
qualitativ gleiche Verldufe wie Bild 3.2a mit einem starken Anstieg der Resonanzampli-
tude bei kleineren Reibkoeffizienten. Analog zu der Wahl einer sinnvollen Reibelement-
masse mit m > mopt ist bei unsicherem Reibkoeffizienten fiir eine Auslegungsrechnung
der kleinere Wert anzusetzen. Die Ergebnisse fiir eine unendlich grofse Reibelementmasse
zeigen nach Bild 3.10b konstante Werte fiir Resonanzfrequenz und -amplitude, da sich
das Reibelement ohnehin im Zustand des Haftens befindet und eine Variation des Reib-
koeffizienten keinen Einfluss hat. Wird die Reibelementmasse optimiert, so ergibt sich
nach Bild 3.10d ein hyperbolischer Verlauf, gemafi der Forderung, dass das Produkt uFy
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Bild 3.10: Variation des Reibkoeffizienten y: a) fiir konstante Dampfermasse; b) im linea-
ren Grenzfall; c) fiir optimierte Dampfermasse; d) optimale Dampfermasse

optimiert werden muss und die Kontaktnormalkraft Fy direkt proportional der Reib-
elementmasse m ist. Die erreichbare Amplitudenreduktion ist dann nach Bild 3.10c bei
optimierter Reibelementmasse von dem Reibkoeffizienten unabhéingig. Diese Aussagen
gelten aber nur fiir den Fall, dass sich eine Variation des Reibkoeffizienten exakt wie ei-
ne Variation der Kontaktnormalkraft auswirkt. Zusitzlich kann sich aber eine verdnderte
Normalkraft, etwa im Fall der Beriicksichtigung des in Abschnitt 3.2.2.4 untersuchten
Rauheitseinflusses, auf die Gleichgewichtslage und die effektiven Kontaktsteifigkeiten
auswirken. Da der Reibkoeffizient hierauf keinen Einfluss hat, muss in diesem Fall eine
getrennte Betrachtung der Parameter anstelle des Produktes yFy erfolgen.

Neben der dynamischen Schwingungsantwort des Systems wirkt sich der Reibkoeffizient
auch auf eine mogliche statische Gleichgewichtslage des Reibelements aus. Diese wird in
Abschnitt 3.6.2.1 untersucht.

3.2.2.2 Kontaktsteifigkeiten

Die Simulationsergebnisse einer Variation der nominellen Kontaktsteifigkeiten ktg
und kyn o zeigt Bild 3.11. Dem obigen Vorgehen folgend, wird zundchst eine Variation
der tangentialen Kontaktsteifigkeit bei konstanter Normalkontaktsteifigkeit (durchgezo-
gene Linien) und anschlieffend eine Variation der Normalsteifigkeit bei konstanter Tan-
gentialkontaktsteifigkeit (gestrichelte Linien) vorgenommen. Da beide Parameter physi-
kalisch eng miteinander gekoppelt sind, werden zusétzlich die Ergebnisse einer simulta-
nen Variation beider Grofien dargestellt (gepunktete Linien). Allen Simulationen liegt die
Annahme symmetrischer Kontaktbedingungen mit k1o 1 = k1o r sowie kno1L = kno R ZU
Grunde. Aus den dargestellten Ergebnissen wird zunéchst deutlich, dass beide Parame-
ter grundsitzlich dhnliche Auswirkungen auf das Schwingungsverhalten und dartiber
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Bild 3.11: Variation der nominellen Kontaktsteifigkeiten k1o (durchgezogene Linien)
und kyn (gestrichelte Linien) sowie simultane Variation beider Grofien (ge-
punktete Linien): a) fiir konstante Dampfermasse; b) im linearen Grenzfall;
c) fiir optimierte Dampfermasse; d) optimale Dampfermasse

hinaus qualitativ den gleichen Einfluss wie die Bild 3.8 zu entnehmende Reibelement-
elastizitat aufweisen. Dies ist aufgrund der in Bild 2.36 dargestellten Reihenschaltung
der beteiligten Elastizitdten auch zu erwarten. Bei konstanter Reibelementmasse zeigt sich
mit abnehmender Steifigkeit eine Zunahme der Schwingungsamplitude, siehe Bild 3.11a.
Diese ist dadurch begriindet, dass mit abnehmender Steifigkeit zunehmend elastische
Verformung auftritt, sodass die zur Erzeugung von Reibkréaften notwendigen Relativver-
schiebungen in geringerem Mafle oder gar nicht mehr auftreten. Dabei tritt, je nach Ver-
héltnis der tangentialen zur normalen Kontaktsteifigkeit vornehmlich eine Verformung
in tangentialer oder normaler Richtung auf. Die Abnahme der Resonanzfrequenz ist mit
der insgesamt geringeren zusitzlichen Steifigkeit zu begriinden. Da beide Steifigkeiten
qualitativ dhnliche Verldufe aufweisen, verstarkt sich deren Einfluss, sodass eine simulta-
ne Variation den grofsten Einfluss auf Resonanzamplitude und -frequenz zeigt. Gleiches
gilt fiir den in Bild 3.11b dargestellten linearen Grenzfall. Eine Erthchung der Steifigkei-
ten zieht zwangsldufig grofiere Resonanzfrequenzen nach sich. Die geringfiigige Ampli-
tudenreduktion ist im Fall des Haftens des Reibelements ausschliefllich auf die erhchte
statische Steifigkeit des Systems zuriickzufiihren. Die in Bild 3.11c dargestellten Resulta-
te fiir eine optimierte Reibelementmasse zeigen dhnliche Verldufe wie fiir eine konstante
Masse. Eine signifikante zusdtzliche Amplitudenreduktion ldsst sich nur im Bereich sehr
kleiner Steifigkeiten erzielen. Die zugehdrigen optimalen Massen zeigt Bild 3.11d. Die
kleineren optimalen Massen bei geringeren Steifigkeiten resultieren unmittelbar aus der
in GI. (2.135) angegebenen Normierung der Relativverschiebungen fiir den Tangential-
kontakt: Die Haftgrenze yFy wird bei geringen Steifigkeiten erst bei sehr kleinen Massen
erreicht, sodass entsprechende Reibkrifte erzeugt werden konnen.
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3.2.2.3 Normalkraftverteilung

Der Einfluss der in Abschnitt 2.3.2.1 beschriebenen Verteilung der Normalkrifte in der
Kontaktzone kann den Frequenzgéngen in Bild 3.12a enthommen werden. Zu diesem
Zweck wird die Normalkraft- bzw. Pressungsverteilung p(§) fiir eine gekriimmte Kon-
taktfliche durch eine konstante Pressung p = const. ersetzt. Die zugehorigen Optimie-
rungskurven sind Bild 3.12b zu entnehmen. Hieraus wird deutlich, dass die Verteilung
der Normalkréfte keinen signifikanten Einfluss auf das globale Schwingungsverhalten
hat. Die Frequenzgédnge zeigen aber u.a. in dem markierten Bereich fiir eine konstante
Normalkraftverteilung verstarkt Makroschlupfverhalten, da die Schaufelgeometrie deut-
liche Symmetrieeigenschaften aufweist. Hieraus ergeben sich fiir den 1F-Mode nahezu
identische Relativverschiebungen aller Punkte in der Kontaktfldche. Fiir eine inhomogene
Verteilung stellt sich eher Mikroschlupfverhalten ein, da identische Relativverschiebun-
gen aufgrund der individuell verschiedenen Normalkrafte zu Haft- und Gleitbereichen
in der Kontaktflache fithren. Dies wird besonders durch die Darstellung der in den Kon-
taktflichen wéahrend einer Schwingungsperiode dissipierten Energie deutlich, siehe auch
Abschnitt 3.6.2.2. Hierzu ist in Bild 3.13 die Verteilung der normierten spezifischen dissi-
pierten Energie

o~ AWrLAkr _ AWRL
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in der jeweils linken Kontaktzone fiir den Fall m = 70 g und fg = 101.5 Hz dargestellt.
Aus Bild 3.13a lésst sich deutlich die fiir eine gekriimmte Kontaktflache typische Vertei-
lung der Energiedissipation tiber der Kontaktkoordinate § erkennen: Im inneren Bereich
der Kontaktflache mit §* = 0 stellen sich aufgrund der Normalkraftiiberhohung Haftbe-
reiche ein, sodass die Energiedissipation verschwindet. An den Rédndern des Kontaktes
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Bild 3.12: Einfluss der Normalkraftverteilung: a) Frequenzgénge fiir verschiedene Reib-
elementmassen und inhomogene (durchgezogene Linien) bzw. homogene (ge-
strichelte Linien) Verteilung der Normalkréfte; b) maximale Amplitude iiber
der Reibelementmasse
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Bild 3.13: Verteilung der dimensionslosen spezifischen Energiedissipation: a) fiir inhomo-
gene Verteilung der Normalkréfte; b) fiir konstante Normalkraftverteilung

mit §* = 0.5 hingegen wird die Fldchenpressung etwa nach Gl. (2.108) oder Gl. (2.115)
zu null, sodass auch hier aufgrund der fehlenden Reibkréfte die Energiedissipation ge-
gen null geht>. Zwischen diesen Bereichen tritt ein Maximum der Energiedissipation auf,
das u.a. von SEXTRO [147] fiir einen HERTZ schen Kontakt beschrieben wird. Bild 3.13b
zeigt dagegen die fiir eine konstante Normalkraftverteilung erwartete nahezu homogene
Verteilung der Energiedissipation, die sich nur entlang der #-Koordinate des Kontaktes
aufgrund der nicht vollstindig gegebenen Symmetrie der Schaufelfufiplatten durch den
Anstellwinkel f leicht verdndert. Interessanterweise wirkt sich die deutlich voneinander
abweichende Verteilung der Energiedissipation nur unwesentlich auf das globale Schwin-
gungsverhalten aus, siehe Bild 3.12.

3.2.2.4 Rauheit

Wird im Gegensatz zum oben definierten Referenzfall die Rauheit der Kontaktflachen mit
Hilfe des in Abschnitt 2.3.2.1 definierten Rauheitsparameters R bertiicksichtigt, ergeben
sich die in Bild 3.14 dargestellten Ergebnisse. Durch Beriicksichtigung der Oberflachen-
rauheiten werden die effektiven Kontaktsteifigkeiten gemafs Gl. (2.106) durch den von
der Normalkraft abhéngigen Materialanteil M; aus Gl. (2.102) gegeniiber den Nominal-
werten aus Tabelle 3.1 gemindert, da nicht die gesamte nominelle Kontaktfliche Ak in
Kontakt steht. Diese Abnahme der Kontaktsteifigkeiten bewirkt sowohl bei konstanter
als auch optimierter Reibelementmasse eine Minderung der erreichbaren Amplitudenre-
duktion bei gleichzeitiger Abnahme der Resonanzfrequenz, siehe Bild 3.14a und c. Fiir
den Fall unendlich grofier Reibelementmasse nimmt der Materialanteil den Wert M, =1
an (Vollkontakt, siehe Bild 2.18), sodass die nominellen Kontaktsteifigkeiten ky o und kt g
wirksam werden und sich identische Resultate fiir alle Rauheitsparameter Ry ergeben,
siehe Bild 3.14b.

3Dieser Wert wird in Bild 3.13a nur aufgrund einer endlichen Diskretisierung nicht erreicht.
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Bild 3.14: Variation des Rauheitsparameters Rp: a) fiir konstante Dampfermasse; b) im
linearen Grenzfall; c) fiir optimierte Dampfermasse; d) optimale Dampfermasse

3.2.3 Einfluss der Schaufelgeometrie

Zu den relevanten Schaufelparametern, die die Effektivitit des Reibungsddmpfers beein-
flussen, zéhlen zum einen der Kopplungsort, d. h. die radiale Position rp der FufSplatten
und somit der radiale Abstand der Kontaktpunkte von der Drehachse. Dieser kann auch
tiber das Verhiltnis der Schaufelhals- zur Schaufelblattlinge, der so genannten shank ra-
tio, ausgedriickt werden. Entscheidend fiir den Einfluss des Kopplungsortes ist hierbei
die Anderung der modalen Gréfen, insbesondere der Eigenvektoren und somit die Ver-
formung der Schaufel an den Koppelstellen. Zum anderen sind die schaufelseitig vorge-
gebenen Kontaktwinkel 1, und yr von Bedeutung fiir die Dampferauslegung.

3.2.3.1 Kopplungsort

Im Zusammenhang mit der Anderung des Kopplungsortes soll ausschliellich der Ein-
fluss der verdnderten modalen Parameter der Schaufel auf die Dampferoptimierung un-
tersucht werden. Eine simultan erforderliche Verdnderung der radialen Position rp des
Reibelementschwerpunktes wird aus den oben genannten Griinden der Analyse des Ein-
flusses einzelner Parameter nicht vorgenommen?. Die Untersuchung des Einflusses der
Koppelposition erfordert modifizierte Finite-Element-Modelle, die entsprechend verdn-
derte Eigenvektoren und -werte liefern. Aus diesen Griinden erfolgt die Darstellung der
normierten Resonanzfrequenzen und -amplituden derart, dass die jeweiligen Werte der
Schwingungsamplitude und Eigenfrequenz der ungekoppelten Schaufel zur Normierung
herangezogen werden, um die Effektivitit der Reibungsddmpfer in den konkreten Konfi-
gurationen beurteilen zu kdnnen.

4Unter Zuhilfenahme von Gl. (2.120) lieRe sich die veridnderte Position des Reibelementschwerpunktes
zur Optimierung der Reibelementmasse leicht berticksichtigen.
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Bild 3.15: Variation der radialen Position rp der FufSplatten: a) fiir konstante Dampfer-
masse; b) im linearen Grenzfall; ¢) fiir optimierte Dampfermasse; d) optimale
Dampfermasse

Aus Bild 3.15a wird deutlich, dass eine Verlagerung der Schaufelfufiplatten nach aufien
eine Erh6hung der Dampfungswirkung bei gleichzeitig deutlicher Erh6hung der Reso-
nanzfrequenz bewirkt. Dieser Effekt ldsst sich leicht mit den grofseren Absolut- bzw. Re-
lativverschiebungen der Kontaktreferenzpunkte OL und OR bei gréfieren Abstdnden von
der Schaufeleinspannung erkldren, sodass das Reibelement ein gréfieres Dampfungspo-
tenzial aufweist. Grundsitzlich gilt dies auch fiir hohere Schwingungsformen, wenn die
Koppelposition in Richtung eines Schwingungsbauches verlagert wird. Dabei ist anzu-
merken, dass das Dampfungspotenzial nahe einer Knotenlinie aufgrund der geringen Re-
lativverschiebungen deutlich abnimmt. Dieser Effekt ist grundsétzlich bei allen Koppel-
elementen zu beachten, deren radiale Position deutlich von der Schaufelspitze oder der
-einspannung abweicht, vgl. u.a. Bild 1.3b und e. Die in Bild 3.15b dargestellten Ergeb-
nisse fiir den linearen Grenzfall zeigen ebenfalls eine Abnahme der Resonanzamplitude
mit ansteigendem radialen Abstand rp. Diese ist aber nicht auf eine bessere Dampfungs-
wirkung, sondern auf den deutlich versteifenden Einfluss des Reibelements zuriickzufiih-
ren. Aus den Verldufen der Resonanzfrequenz ldsst sich wiederum gut der grofie Einfluss
der radialen Position der Kopplung auf den zu erwartenden Frequenzshift ermitteln.

Die erreichbare normierte Amplitudenreduktion fiir eine optimierte Dampfermasse ist
aus Bild 3.15c¢ abzulesen. Gegeniiber einer konstanten Dampfermasse ergibt sich ein
nochmals deutlich verbessertes Dampfungspotenzial. So lédsst sich die Schwingungsam-
plitude im Fall rp = 80 mm auf etwa 0.6% der Schwingungsamplitude der ungekoppelten
Schaufel reduzieren. Die zugehorigen optimalen Reibelementmassen nehmen mit grofSe-
rem Radius rp ab und lassen sich sich Bild 3.15d entnehmen. Die abnehmende Masse
lasst sich anhand des in Bild 3.16 dargestellten einfachen Ein-Freiheitsgrad-Modells er-
kldren, wobei die Grofien m,d und ko die modalen Parameter eines Schwingungsmodes
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Bild 3.16: Modellvorstellung fiir einen Einmassenschwinger zur Abbildung der Variation
des Kopplungsortes bei Betrachtung des 1F-Schwingungsmodes

der Schaufel reprasentieren. Die Variation des Kopplungsortes, die in erster Linie eine von
der Schwingungsform abhingige Anderung der Absolut- und damit Relativverschiebun-
gen der Kontaktpunkte bewirkt, kann durch eine Anderung des Léngenverhéltnisses

X _f_z_ wT(t)
70 ul

(3.3)

reprasentiert werden. Unter Vernachldssigung der viskosen Dampfung d lédsst sich die
Resonanzamplitude und die zugehdrige optimale Normalkraft Fy opt aus einer Energie-
bilanz ermitteln. Aufbauend auf den Uberlegungen von KLAMT [88] ergibt sich die opti-
male Normalkraft, die zu einer minimalen Resonanzamplitude fiihrt, unter zuséatzlicher
Beriicksichtigung von «; fiir eine harmonische Erregung mit Fg(t) = |Fg| cos Qt aus
| F|

2uky

F N,opt — (3.4)
Eine Verlagerung des Kopplungsortes zur Schaufelspitze entspricht einem ansteigenden
Langenverhdltnis x;, aus dem nach Gl. (3.4) unmittelbar eine geringere optimale Kontakt-
normalkraft folgt. Weiterhin fiihrt ein grofserer Abstand rp nach Bild 3.15¢ zu hoheren Re-
sonanzfrequenzen, sodass aufgrund der Drehzahlabhédngigkeit der Kontaktnormalkrifte
die Reibelementmasse weiter gemindert werden muss.

Im Fall grofser Relativverschiebungen, die sich bei sehr weit aufien angebrachten Fufsplat-
ten ergeben, und dem damit verbundenen grofien Einfluss der Reibungsdampfer auf das
Schwingungsverhalten, treten einige besondere Effekte auf, die sich bei konstanter Reib-
elementmasse und damit drehzahlabhingiger Kontaktnormalkraft einstellen. In Bild 3.17
sind die Frequenzgédnge und Optimierungskurven fiir eine Variation der Dampfermasse
beispielhaft fiir den Fall rp = 60 mm dargestellt. Insbesondere aus dem Verlauf der Reso-
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Bild 3.17: Variation der Dampfermasse fiir rp = 60 mm: a) Frequenzgénge; b) Optimie-
rungskurven

nanzfrequenz in Bild 3.17b, d. h. der zu der maximal im untersuchten Frequenzbereich
auftretenden Schwingungsamplitude gehorigen Erregerfrequenz, wird mit dem Sprung
im Bereich der optimalen Masse mqpt ~ 6.5 g eine Besonderheit deutlich, die grundsitz-
lich bei einer Variation der Dampfermasse auftreten kann. Die Ursache hierfiir und fiir die
bei grofsen Dampfermassen abfallende Resonanzfrequenz sowie die in Bild 3.17a auftre-
tenden Nebenmaxima in den Amplitudengdngen sollen im Folgenden erldutert werden.

Bild 3.18a zeigt zundchst die im CAMPBELL-Diagramm dargestellten Resonanzfrequen-
zen bei verschiedenen Erregerordnungen und konstanten, d.h. von der Drehzahl unab-
hingigen Fliehkréften Fc. Hieraus wird die versteifende Wirkung des Reibelements mit
ansteigender Fliehkraft deutlich, die sich in einer Zunahme der Resonanzfrequenz zeigt.
Die Grenzfélle einer verschwindenden sowie einer gegen unendlich grofie Werte stre-
benden Fliehkraft sind gestrichelt dargestellt. Neben der Fliehkraft kann der Darstellung
auch der Finfluss der Erregerordnung entnommen werden, der in Abschnitt 3.2.4.1 de-
tailliert untersucht wird. Der Effekt der abnehmenden Resonanzfrequenz mit steigender
Drehzahl ist auf die schwéchere Kopplung bei kleinen Erregerordnungen zuriickzufiih-
ren. Die Verldufe der Frequenzkurven sind damit qualitativ vergleichbar mit denen ei-
nes gekoppelten Schaufel-Scheibe-Systems mit ausgepragtem Scheibeneinfluss, vgl. auch
Bild 3.33a.

Eine exakte Ermittlung des Verlaufs der Resonanzfrequenzen "zwischen’ den einzelnen
Harmonischen erfordert die Definition eines kontinuierlichen Phasenwinkels Ag, vgl.
Gl. (2.92). Dieses Vorgehen wird auch von KENYON ET AL. [87] zur detaillierten Untersu-
chung so genannter veering-Effekte vorgeschlagen, siehe auch Abschnitt 3.6.1. An dieser
Stelle sollen entsprechend der Modellbildung nur diskrete Erregerordnungen betrachtet
werden und der Verlauf der Resonanzfrequenzen fiir konstant angenommenen Fliehkréf-
te durch lineare Interpolation zwischen den Harmonischen angendhert werden, da in die-
sem Fall keine zusétzliche Abhidngigkeit von der Drehzahl auftritt.



3.2. PARAMETERSTUDIEN 133

a) b)
EO 4
160 : 0.1 T e )
520(10)80N 3 ~. | |—m=63¢g
— <= g >N — Fc = t.
N 140f = §0.075» Py "IN L2 Z O 5y
jany — o 2
S~ <§> " “ o\ ':
N 120f Y 005}/ 100 <
5 k= 2
S3 = ©
2 100} 2 = 3
i 12 £0.025 150
< ~—]
80 ‘ 0 ' : —200
1000 2000 3000 50 90 130 170
Drehzahl ng [min—!] Frequenz fg [Hz|

Bild 3.18: Einfluss einer konstanten damper load: a) CAMPBELL-Diagramm fiir konstante
und variable Fliehkraft; b) Frequenzgang fiir EO = 3 mit Nebenmaximum bei
variabler Fliehkraft

Wird die zu einer Fliehkraft bei definierter Reibelementmasse korrespondierende Dreh-
zahl ermittelt, lassen sich die in Bild 3.18a dargestellten Verldufe der Resonanzfrequenz
fiir den ersten Biegemode unter Annahme einer variablen Fliehkraft bei konstanter Reib-
elementmasse ermitteln. Dabei wird deutlich, dass sich, je nach Drehzahlbereich, Reib-
elementmasse und Verlauf der Kurven konstanter Fliehkraft, recht komplexe Verldufe er-
geben konnen. Aufgrund der Drehzahlabhdngigkeit der Fliehkraft ndhert sich der Ver-
lauf der Resonanzfrequenzen fiir m = const. fiir kleine Drehzahlen der Kurve fiir Fc = 0,
fiir grofse Drehzahlen der Kurve fiir Fc — oo an. Potenzielle Resonanzstellen lassen sich
in der iiblichen Weise durch Ermittlung der Schnittpunkte mit den einzelnen Harmoni-
schen ermitteln. Aufgrund der Nichtlinearitdt kann jedoch aus der Anndherung der Re-
sonanzfrequenzkurve an die Harmonischen nicht unmittelbar auf die Hohe der Schwin-
gungsamplitude geschlossen werden, siehe Bild 3.18b. Aus dem Verlauf des Amplituden-
und Phasenganges fiir m = 6.3 g wird deutlich, dass Nebenmaxima auftreten konnen, de-
ren Erkennung bei konstanter Fliehkraft nicht moglich ist. Diese Zweideutigkeit kann zu
den in Bild 3.17b dargestellten Spriingen in den Verldufen der Resonanzfrequenz fiih-
ren, wenn diese aus einer Bestimmung der maximal auftretenden Schwingungsampli-
tude im betrachteten Frequenzintervall erfolgt. Der fiir die Erregerordnung EO = 3 si-
mulierte Amplitudengang ldsst sich auch aus der Verbindungslinie einzelner Punkte der
Frequenzginge konstanter Fliehkraft konstruieren. Der Verlauf der Schwingungsampli-
tude macht deutlich, dass das Maximum aufgrund der Nichtlinearitdt nicht in dem aus
Bild 3.18a ermittelbaren Schnittpunkt der dritten Harmonischen mit der Resonanzfre-
quenzkurve bei fg ~ 120 Hz auftritt. Der Frequenzgang fiir eine konstante, bei dieser
Drehzahl auftretende Fliehkraft weist hier zwar gerade ein Maximum auf, dieses wird
jedoch in den Frequenzgédngen anderer konstanter Fliehkrdfte auch aufierhalb der Re-
sonanzen noch {iiberschritten, siehe Bild 3.18b. Ein Verlauf der Resonanzfrequenz nach
Bild 3.18a deutet im Allgemeinen auf Frequenzginge hin, die keine eindeutig dominie-
rende Resonanzfrequenz aufweisen. Dabei kann auch der von EWINS [49] in anderem
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Zusammenhang geschilderte Effekt der so genannten resonance coincidence auftreten, bei
dem eine Drehzahlerh6hung eine Erhohung der Resonanzfrequenz derart bewirkt, dass
tiber einen weiten Drehzahlbereich die Resonanzbedingung erfiillt ist.

Bemerkenswert ist in diesem Zusammenhang auch die Tatsache, dass eine Erh6hung der
Reibelementmasse in den Bereichen grofier Fliehkréfte nicht zwangsldufig zu einem An-
stieg der Resonanzfrequenz fiihren muss, vgl. Bild 3.17b. So wird aus Bild 3.18b deut-
lich, dass das relative Maximum bei fg = 142.8 Hz auftritt, wahrend eine unendlich grofie
Reibelementmasse bzw. Fliehkraft zu einer Resonanzfrequenz von nur fg = 137.8 Hz
fiihrt. Dieser Effekt ist ebenfalls nur bei einer Variation der Reibelementmasse zu beob-
achten, da eine Erhchung der konstant angenommenen Fliehkraft stets eine Versteifung
und damit Erhéhung der Resonanzfrequenz zur Folge hat.

Neben den Eigenvektoren an der Koppelstelle wirkt sich selbstverstdndlich auch eine
Anderung der Eigenfrequenz, etwa nach einer Modifikation der Schaufelgeometrie im
Anschluss an einen Re-Design-Prozess, auf das Schwingungsverhalten aus, da sich der
Abstand zu den einzelnen Harmonischen im CAMPBELL-Diagramm verdndert und sich
somit die Schwingungsamplitude erh6ht oder vermindert. Im Fall relativ weicher Schei-
ben ist in jedem Fall die Elastizitdt der Radscheibe in den modalen Gréfsen zu bertick-
sichtigen, da die Eigenvektoren an den Kontaktreferenzpunkten OL und OR der Schaufel
in erheblichem Mafie die Auslegung des Reibelements beeinflussen. Auch hat die moda-
le Dampfung, siehe Abschnitt 2.1.2, einen Einfluss auf die Schwingungsamplitude. Wie
aber an spaterer Stelle in Abschnitt 3.6.2.2 gezeigt wird, ist der Anteil der durch Mate-
rialddmpfung dissipierten Energie im Fall einsetzender Reibung aber zumeist nur von
untergeordneter Bedeutung.

3.2.3.2 Kontaktwinkel

Den Einfluss einer Variation des Kontaktwinkels v = 1 = g zeigt Bild 3.19. Fiir eine
konstante Reibelementmasse ergibt sich zundchst nach Bild 3.19a ein Anstieg der Re-
sonanzfrequenz mit grofierem Kontaktwinkel v, da nach GI. (2.118) die Kontaktnormal-
krafte ansteigen und somit das Reibelement mehr und mehr in den Zustand des Haftens
tibergeht. Fiir grofie Kontaktwinkel fiihrt dies zu anwachsenden Schwingungsamplitu-
den. Diese treten auch fiir kleine Kontaktwinkel auf, da die Reibelementmasse in diesem
Fall zu klein gewahlt ist. Die Schwingungsamplitude nimmt nach erneuter Optimierung
der Masse leicht ab, da in diesem Fall die Relativbewegungen in den Kontakten erhoht
werden. Die in Bild 3.19d dargestellte zugehorige optimale Masse ergibt sich fiir den
Fall 7, = yr aus der des Referenzzustandes mit 7yer = 36.7° und mgpirer = 40 g aus

cos y
COS YRef
um die in Gl (2.118) angegebene Abhédngigkeit der Kontaktnormalkraft vom Kontakt-
winkel zu kompensieren, sofern die Relativbewegungen und die Drehzahl identisch sind.

Dieser Zusammenhang ist in Bild 3.19d strichpunktiert dargestellt. Nach Bild 3.19¢ kann
die Resonanzfrequenz und die zugehorige Drehzahl als nahezu konstant angenommen

mopt(')/) = mopt(’)/Ref) (3.5)
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Bild 3.19: Variation des Kontaktwinkels -: a) fiir konstante Dampfermasse; b) im linearen
Grenzfall; c) fiir optimierte Dampfermasse; d) optimale Dampfermasse

werden, wobei jedoch die Relativbewegungen mit grofierem Kontaktwinkel ansteigen.
Nach GI. (3.4) muss demnach die optimale Masse fiir v > 7ger entsprechend kleiner als
der in Gl. (3.5) angegebene Wert gewdhlt werden.

Im Fall stark ausgeprdgter Nichtlinearititen kann es zu Sprungeffekten in den
Amplituden- und Phasengdngen kommen, die eine Ermittlung der maximal auftreten-
den Schwingungsamplitude insofern erschweren, dass diese abhidngig von der Richtung
ist, mit der ein Frequenzgang durchlaufen wird (Hoch- bzw. Auslauf). Dieser Sachverhalt
kann beispielhaft fiir einen Kontaktwinkel von ¢ = 80° Bild 3.20 entnommen werden.
Insbesondere aus Bild 3.20b wird der Unterschied in der Schwingungsamplitude und Re-
sonanzfrequenz deutlich. Aus diesem Grund sind in Bild 3.19¢ und Bild 3.19d zusétzlich
die Simulationsergebnisse fiir einen Auslauf mit Afg < 0 gestrichelt dargestellt.

Aus Bild 3.20b wird weiterhin deutlich, dass im Fall grofler Kontaktwinkel schon bei
sehr kleinen Reibelementmassen eine erhebliche Verschiebung der Resonanzfrequenz
auftritt. Dies ist darin begriindet, dass das Reibelement bei sehr grofien Kontaktwin-
keln v — 90° zwischen den Fufiplatten benachbarter Schaufeln ‘klemmt’ und in erster
Linie elastischen Verformungen in Normalenrichtung auftreten. Dies erkldrt auch die an-
steigenden Schwingungsamplituden in Bild 3.19c¢. Eine sinnvolle Bestimmung der opti-
malen Masse ist hier nicht mehr mdglich, da keine ausreichend grofien Relativbewegun-
gen in tangentialer Richtung auftreten und sich das System nahezu linear verhilt. Die
von JARELAND [79] festgestellte Tendenz zu stetig besserer Dampfungswirkung bei gro-
8eren Kontaktwinkeln ist somit nur unter der Annahme in Normalenrichtung unendlich
steifer Fufiplatten mdoglich. Dariiber hinaus steht der sich dann theoretisch einstellenden
sehr groflen Vertikalbewegung des Reibelements dessen Tragheit gegeniiber. Im Sinne ei-
ner sicheren Abschdtzung der realisierbaren Amplitudenreduktion sind die Elastizitaten
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Bild 3.20: Sprungeffekte bei positivem (Afg > 0) und negativem (Afg < 0) Frequenzin-
krement: a) Amplituden- und Frequenzgang fiir 91, = yg = 80° und m =10 g;
b) maximale Amplitude und zugehorige Frequenz in Abhédngigkeit der Damp-
fermasse

in Normalenrichtung stets zu berticksichtigen, da sie sich mindernd auf den erreichbaren
Dampfungseffekt auswirken, siehe auch Abschnitt 3.2.2.2.

3.2.4 Veranderte Betriebsbedingungen: Der Einfluss der Erregung

Die Optimierung der untersuchten Reibelementtypen erfolgte unter Beriicksichtigung ei-
ner festgelegten, konstanten dufieren Erregung. Fiir die Auslegung passiver Reibungs-
ddmpfer ist die Kenntnis sowohl der Erregerkraftamplitude als auch der Gestalt der Er-
regung iiber dem Scheibenumfang von grundlegender Bedeutung, da das Gesamtsystem
aufgrund der nichtlinearen Eigenschaften der Reibkontakte unter Umstdnden sehr sen-
sitiv auf eine Anderung der dufleren Erregung reagiert. Der Nachteil der untersuchten
passiven Dampfungsmechanismen gegeniiber aktiven Systemen liegt in der fehlenden
Adaptierbarkeit auf gednderte Betriebsbedingungen, die von den Referenz- bzw. Ausle-
gungsbedingungen abweichen.

Ein entscheidender Parameter zur Auslegung von Reibelementen ist die Phasenlage der
Schwingung benachbarter Schaufeln, die durch den in Gl. (2.92) gegebenen Phasenwin-
kel Ag beschrieben wird und somit unmittelbar von der Erregerordnung EO abhéngt.
Weiterhin hat die Amplitude bzw. der Stimulus der Erregerkréfte einen entscheidenden
Einfluss auf die Schwingungsantwort der Schaufeln, wobei sich die Amplituden der Er-
regerkréfte, d. h. der dynamische Anteil der auf das Schaufelblatt wirkenden Stromungs-
krifte, auch fiir den Referenzzustand mit Hilfe einer CFD-Analyse zumeist nur ndhe-
rungsweise angeben lassen. Eine Skalierung der Schwingungsantwort ist aufgrund des
nichtlinearen Charakters der Reibkréfte grundsétzlich nicht zuldssig, sodass bei variieren-
den Erregerkriften eine erneute Berechnung der Schwingungsamplituden unumgéanglich
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ist. Da eine erneute Optimierung des Reibelements insbesondere aufgrund geanderter
Betriebsbedingungen bei hdufig wechselnden Lastprofilen zumeist nicht erfolgen kann,
muss der Einfluss einer Anderung auf die Wirksamkeit des Ddmpfers und somit die zu er-
wartende Schwingungsantwort a priori abgeschidtzt werden und gegebenenfalls der Rei-
bungsddampfer so optimiert werden, dass, soweit moglich, fiir alle Betriebsbedingungen
die erwiinschte Amplitudenreduktion erzielt werden kann.

3.24.1 Erregerordnung

In Bild 3.21 sind die Simulationsergebnisse fiir eine Variation der Erregerordnung
mit EO = 0...30 dargestellt". Aus Bild 3.21a wird zunichst deutlich, dass bei konstan-
ter Reibelementmasse fiir alle von der Referenzkonfiguration abweichenden Erregerord-
nungen ein Anstieg der Resonanzamplituden sowie eine Verminderung der Resonanzfre-
quenzen eintritt. Fiir Erregerordnungen mit EO > 3 ist dies mit der nach der Beziehung

27
Or = o) fe (3.6)

bei konstanter Erregerfrequenz fg gegebenen geringeren Drehzahl (Ox und damit der
nach Gl. (2.120) kleineren auf das Reibelement wirkenden Fliehkraft zu begriinden. Somit
tritt aufgrund der zu geringen Normalkrafte im Kontakt ein Anstieg der Schwingungs-
amplituden bei gleichzeitiger Verringerung der Resonanzfrequenzen ein, da das Reibele-
ment bei geringen Reibkréften nahezu stindig im Zustand des Gleitens ist. Als weitere
Konsequenz einer Erhéhung der Erregerordnung nimmt nach Gl. (2.92) die Phasenlage
zwischen den Schwingungen benachbarter Schaufeln bis EO = 15 zu, sodass sich groflere
Relativverschiebungen einstellen. Im Grenzfall EO = 30 stellen sich zum einen sehr gerin-
ge Normalkrdfte und zum anderen gleichphasige Schwingungen ein, sodass die Damp-
fungswirkung des Reibelements verschwindet und sich die normierte Schwingungsam-
plitude u, p.; = 1 einstellt. Fiir Erregerordnungen EO < 3 geht das Reibelement in den
Zustand des stdndigen Haftens iiber, da aufgrund der hohen Drehzahlen die Kontakt-
normalkréfte stark zunehmen. Dennoch sinkt die Resonanzfrequenz im Vergleich zum
Referenzzustand ab. Dies ist in dem geringeren Einfluss der Reibelement- und Kontakt-
steifigkeit bei kleinen Phasenwinkeln Ag nach Gl. (2.92) zu sehen.

Der maximal erreichbare Frequenzshift wird besonders deutlich, wenn eine unendlich
grofie Reibelementmasse verwendet wird, siehe Bild 3.21b. Fiir den Sonderfall der gleich-
phasigen Schwingung benachbarter Schaufeln fiir EO = 0 bzw. EO = 30 und unendlich
grofier Reibelementmasse kommt es zum reinen Abrollen, sodass Haften vorliegt. Ei-
ne Frequenzverschiebung tritt aber nicht auf. Die Verldufe der normierten Resonanzfre-
quenz und -amplitude weisen beziiglich der Erregerordnung EO = 15 eine Achsensym-
metrie auf, die in den identischen Phasenwinkeln A¢ fiir EO = EO* und EO = ng — EO*
aufgrund der Symmetrieeigenschaften der cos-Funktion begriindet sind. Die in Ab-
schnitt 2.4.2.2 und Bild 2.27 dargestellten geringfiigigen Abweichungen treten hier nicht

5Grundsitzlich lassen sich auch Erregerordnungen mit EO > 30 untersuchen. Aufgrund der Periodizitit
ergeben sich aber mit Ausnahme der optimalen Reibelementmasse identische Resultate.



138 KAPITEL 3. AUSLEGUNG UND OPTIMIERUNG VON REIBELEMENTEN

1.02 1 1.06
L L
B/ 1.01 é g 05 1.03 é‘?
- uz,Res éi'] & éﬁ
- fE Res
d) 0 1
1.2 10
L L%
g 05p 11 g £ 5
& &=
0 1 0—o
0 10 20 30 0 10 20 30
Erregerordnung EO |[—] Erregerordnung EO [—]

Bild 3.21: Variation der Erregerordnung EO: a) fiir konstante Ddmpfermasse; b) im linea-
ren Grenzfall; c) fiir optimierte Dampfermasse; d) optimale Dampfermasse

auf, da der erste Schwingungsmode deutlich dominiert. Die maximal erreichbare Reso-
nanzfrequenz tritt erwartungsgemafs bei der gegenphasigen Schwingung mit EO = 15
auf, da hier die zusitzlich eingebrachten Steifigkeiten eine entsprechend grofie zusatzli-
che potenzielle Energie nach sich ziehen. In diesem Fall wird die Resonanzfrequenz um
etwa 11% zu grofieren Werten verschoben und die Resonanzamplitude aufgrund der er-
heblichen Versteifung des Systems minimal.

Wird die Reibelementmasse erneut optimiert, ergeben sich die in Bild 3.21c darge-
stellten Verldufe, die qualitativ denen aus Bild 3.21b entsprechen, aber deutlich ge-
ringere Resonanzfrequenzen und Schwingungsamplituden aufweisen. Deren Minimum
von iy g, = 0.033 tritt bei EO = 15 auf, da hier aufgrund der grofien Relativbewegungen
das Dampfungspotenzial des Reibelements optimal genutzt werden kann. Bemerkens-
wert ist, dass auch deutlich kleinere bzw. gréfiere Erregerordnungen trotz geringerer Re-
lativbewegung noch eine merkliche Amplitudenreduktion ermdéglichen. So fiihrt eine op-
timierte Reibelementmasse bei EO = 5 auf eine Reduzierung der Schwingungsamplitude
von 94.4%. Erst bei sehr geringen Relativverschiebungen zeigt sich ein signifikanter An-
stieg der Schwingungsamplitude. Die zugehdrigen optimierten Reibelementmassen sind
Bild 3.21d zu entnehmen. Diese steigen aufgrund der zu einer gréfSeren Erregerordnung
korrespondierenden abnehmenden Drehzahl deutlich an®. Erst im Fall der gleichphasi-
gen Schwingung benachbarter Schaufeln nimmt die optimale Masse wieder ab, da es hier
zu duflerst kleinen Relativbewegungen kommt, die eine Verminderung der Kontaktnor-
malkraft erfordern, um eine Energiedissipation zu ermdglichen.

®Die zu sehr kleinen Erregerordnungen korrespondierenden hohen Drehzahlen, die zu Resonanz fiihren,
ergeben sich unter der Annahme konstanter Eigenfrequenzen. Wird eine Drehzahlabhéangigkeit der Eigen-
frequenzen berticksichtigt, weisen die unteren Harmonischen des Erregerspektrums u. U. keine Schnitt-
punkte mit der Eigenfrequenzkurve auf, vgl. auch Bild 3.33b.
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Bild 3.22: Absolutverschiebungen der diskreten Kontaktpunkte P der Kontaktlinien an
einem zylinderféormigen Reibelement in der rx-ry-Ebene bei gleichphasiger
Schwingung mit Agp = 0

Die bei EO = 0 bzw. EO = 30 einsetzenden gleichphasigen Schwingungen erfordern ei-
ne detailliertere Betrachtung. Wahrend die Erregerordnung EO = 30 nach Gl. (2.86) einen
funktionalen Zusammenhang zwischen Dreh- und Erregerkreisfrequenz liefert, ist dies
bei EO = 0 nicht mehr der Fall. Dieser Typ der Erregung stellt das in Abschnitt 2.2.2 er-
lauterte, von der Drehzahl unabhingige, gleichférmige Pulsieren des Stromungsfeldes
mit der Pulsationsfrequenz (2 = (2p dar. Da ein Zusammenhang zwischen Drehzahl und
Erregerfrequenz fehlt, kann in diesem Fall keine sinnvolle Angabe der optimalen Reibele-
mentmasse erfolgen, da diese von der jeweils gewidhlten Drehzahl abhédngig ist. Bemer-
kenswert ist die erreichbare Amplitudenreduktion fiir den Fall der gleichphasigen Schau-
felschwingung von etwa 5%, siehe Bild 3.21c. Dieses geringfiigige verbleibende Damp-
fungspotenzial ist darauf zuriickzufiihren, dass die Schwingungsamplituden der Kon-
taktpunkte benachbarter Schaufeln auch im Fall symmetrischer Schaufelgeometrie nicht
exakt tibereinstimmen miissen. Zur Veranschaulichung dieses Verhaltens sind in Bild 3.22
die Absolutverschiebungen der Kontaktpunkte P eines vereinfachten Linienkontaktes im
linken und rechten Kontakt an einem zylinderférmigen Reibelement in dem in Bild 2.1b
und Bild 2.2a eingefiihrten Zwischensystem R dargestellt.

Sind die Eigenvektoren ¢, und ® o der Kontaktreferenzpunkte wie im vorliegenden
Fall des 1F-Schwingungsmodes ‘symmetrisch’, d.h. sind die translatorischen Verschie-
bungen in gx- und gy-Richtung identisch bzw. in gz-Richtung vorzeichenverschieden, vgl.
Tabelle D.1 in Anhang D, so ergeben sich in der rx-ry-Ebene identische Absolutverschie-
bungen aus

RYoLx = SLHOLx -

RUOLy = sLUOLyCOS 5 +sLloLz SN 5 (3.7)
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und

RUORx = SRMORx~
) .0

RUORy = SRUORyCOS 7 ~ sRUORzSIN S - (3.8)
Aufgrund der Annahme kleiner Schwingungen und einer moglichen Verdrehung des zy-
linderférmigen Reibelements ist die rz-Komponente nicht relevant. Unter Berticksichti-
gung der in Abschnitt 2.1.1 hergeleiteten Beziehungen ergibt sich im R- Koordinatensys-
tem eine vom Anstellwinkel B geringfiigig abweichende Hauptschwingungsrichtung fiir
den ersten Biegemode.

Die Verschiebungen in grx- und ry-Richtung eines beliebigen Punktes P der linken und
rechten Kontaktzone lassen sich unter Zuhilfenahme der Verdrehungen aus

. 0 ) .
RUPLxY = RMOLx — (—SL4’OL,y SIN 5+ sL.PoL,z €OS 5 ) rysinf,
.0 )
RUPLy = RUoLy — | ~sLPoLySIN 5 +sLPoLzCOS5 | 1y cos 3.9)
und
. 0 ) .
RUPRx = RUORx ~ | SRPORy SN 5 + SRPOR z COS 5 | Tn S0 B,
.0 )
RUPRy = RUORy ~ | SRPORySIN 5 +srPORzCOS 5 | Ty cOS p (3.10)

ermitteln. Ein Vergleich mit den in Tabelle D.1 gegebenen rotatorischen Eigenvekto-
ren zeigt, dass die Verdrehungen der Kontaktzonen um die sy-Achse identische Betrdge
und Vorzeichen, die Verdrehungen um die gz-Achse identische Betrdge und gegensatzli-
che Vorzeichen aufweisen. Aus Gl. (3.9) und Gl. (3.10) lassen sich dann die in Bild 3.22
dargestellten Verschiebungen ermitteln, die aus den gegensétzlichen Verdrehungen der
Kontaktlinien um die rz-Achse resultieren. Aufgrund des Kriftegleichgewichts wird das
Reibelement in diesem Fall zu einer Rotation um seine py-Achse gezwungen, sodass Re-
lativbewegungen in den Kontaktzonen auftreten. Eine reibungsfreie Bewegung des Reib-
elements, in dem permanentes Haften vorliegt, ist somit nicht méglich, sodass ein gerin-
ges Dampfungspotenzial verbleibt. Entscheidend fiir diesen Effekt ist das Zusammenwir-
ken des Teilungswinkels § und des Anstellwinkels f: In schaufelfesten Koordinaten tritt
im Fall des 1F-Schwingungsmodes eine signifikante, gleichphasige Verdrehung um die
sy-Achse aufgrund des Anstellwinkels auf. Eine Transformation von den schaufelfesten
Koordinatensystemen SL und SR in das Zwischensystem R bewirkt entsprechend gegen-
phasige Verdrehungen der Kontaktlinien um die rz-Achse.

Der hier diskutierte Effekt tritt nicht auf, wenn eine vereinfachte Schaufelgeometrie mit
Symmetrie zur gx-gz-Ebene mit § = 0 zu Grunde gelegt wird und/oder der Teilungswin-
kel 4 unberiicksichtigt bleibt, vgl. PANNING ET AL. [118]. In diesem Fall nehmen die Ver-
drehungen in Gl. (3.9) und Gl. (3.10) sehr kleine Werte an oder sind im Idealfall vollstandi-
ger Symmetrie exakt null bzw. aufgrund von B = 0 ohne Einfluss. Aufgrund der sich ein-
stellenden gleichphasigen, identischen Relativbewegung korrespondierender Kontakt-
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Bild 3.23: Keilférmiges Reibelement: a) Frequenzgéange unter Vernachldssigung des Tei-
lungswinkels § bei EO = 0; b) Anteil xp;s der Punktkontakte mit zeitweiliger
Separation im linken und rechten Kontakt bei verschiedenen Erregerordnun-
gen

punkte im linken und rechten Kontakt ist dann unter der Annahme kleiner Schwin-
gungen ein vollstindiges Abrollen des zylinderférmigen Reibelements moglich. Als Fol-
ge setzt hier die Dampfungswirkung des Reibelements gidnzlich aus und es stellt sich
mit yg.,,, = 1 und fgz.s = 1 die Schwingungsamplitude und -frequenz der ungekoppel-
ten Schaufel ein. In diesem Fall sind asymmetrische oder keilférmige Reibelemente vor-
zuziehen, da reines Abrollen bei diesen Dampfertypen nicht méglich ist. Aus Bild 3.23a
wird deutlich, dass auch fiir den Fall § = 0, d. h. ohne Berticksichtigung des Teilungswin-
kels, die Verwendung eines keilférmigen Reibelements verschiedener Massen bei EO = 0
eine Frequenzverschiebung und eine geringfiigige Amplitudenreduktion bewirkt, wih-
rend in diesem Fall eine Massenvariation des zylinderférmigen Reibelements aufgrund
des reinen Abrollens stets auf den Fall der ungekoppelten Schaufel mit m = 0 fiihrt. Aus
Bild 3.23a lasst sich erneut der Einfluss eines positiven (durchgezogene Linien) oder ne-
gativen (gestrichelte Linien) Frequenzinkrements ablesen. Die schon in Abschnitt 3.2.1.1
dargestellte Tendenz des keilféormigen Reibelements zum Abheben von den Schaufel-
fufsplatten wird insbesondere bei kleinen Erregerordnungen, d. h. nahezu gleichphasiger
Schwingung benachbarter Schaufeln deutlich, wie Bild 3.23b zu entnehmen ist. Darge-
stellt ist analog zu Bild 3.4a und Bild 3.6 der Anteil xp;s der Punktkontakte mit zeitwei-
liger Separation in den Kontaktflachen bei der jeweils optimalen Masse des keilféormigen
Reibelements fiir verschiedene Erregerordnungen.

3.2.4.2 Erregerkraftamplitude (Stimulus)

Aufgrund der Nichtlinearitdt hat die Grofse der Erregerkrifte einen erheblichen Einfluss
auf das zu erwartende Schwingungsverhalten, dessen Vorhersage iiber eine lineare Ska-
lierung der Schwingungsamplitude mit den Erregerkriften nur im linearen Grenzfall zu-
lassig ist. Aufgrund der ohnehin nur ndherungsweise bestimmbaren dynamischen Fluid-
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krafte und unter Beriicksichtigung von lastabhédngigen Erregerkraftschwankungen er-
fordert die Abschidtzung des Erregerkrafteinflusses besondere Aufmerksamkeit. Zu die-
sem Zweck wird der in Bild 3.1 dargestellte Erregerkraftvektor mit dem Skalierungsfak-
tor kg multipliziert. In diesem einfachen Fall entspricht dieser gerade dem Betrag der
Erregerkraft in N. Die Simulationsergebnisse fiir eine konstante Reibelementmasse sind
Bild 3.24a zu entnehmen. Es wird deutlich, dass eine Erhohung der Erregerkrifte zu-
ndchst zu einer unterlinearen Zunahme der Schwingungsamplitude fiihrt. Gleichzeitig
nimmt die Resonanzfrequenz ab. Beide Effekte sind in Analogie zu einer Verminderung
der Reibelementmasse damit zu begriinden, dass das Reibelement in diesem Fall mehr
und mehr in den Gleitzustand bei kleinen Reibkréaften versetzt wird und der Einfluss
auf das Schwingungsverhalten abnimmt. Der gegenteilige Effekt setzt bei einer Vermin-
derung der Erregerkréfte ein: Hier fiihren die kleinen Erregerkréfte bei konstanter Reib-
elementmasse zum Haften und somit zu einem Anstieg der Resonanzfrequenz und zu
geringeren Schwingungsamplituden. Der fiir die praktische Auslegung wichtige Verlauf
der zu erwartenden Schwingungsamplitude iiber der Erregerkraft wird als damper perfor-
mance curve bezeichnet und, wie in Abschnitt 1.2.2.1 erwdhnt, von CAMERON ET AL. [22]
eingefiihrt. Die Steigung der damper performance curve ndhert sich fiir sehr grofie Erreger-
krafte asymptotisch dem Wert 1, da hier die Reibkréfte zu gering sind und das Gesamtver-
halten nur geringfiigig beeinflussen (gestrichelte Linie). Im Fall sehr kleiner Erregerkréfte
haftet das Reibelement, sodass sich der zweite lineare Grenzfall ergibt, der aufgrund der
zusatzlichen Steifigkeit zu einer Steigung der damper performance curve von etwa 0.92 fiihrt
(gepunktete Linie). Diese Linie entspricht gerade dem in Bild 3.24b dargestellten Verlauf
der Schwingungsamplitude bei unendlich grofier Reibelementmasse. Der geringere An-
stieg der Schwingungsamplitude im Bereich xg < 1 ist in Analogie zu dem geringeren
Anstieg fiir m > mopt in Bild 3.2 zu sehen. Bei unsicherer Abschidtzung der Erregerkrifte
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Bild 3.24: Skalierung der Erregerkréfte: a) fiir konstante Dampfermasse; b) im linearen
Grenzfall; c) fiir optimierte Dampfermasse; d) optimale Dampfermasse
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ist demnach eine Auslegung mit m > gt in jedem Fall vorzuziehen. Weitere Darstellun-
gen dieser Zusammenhénge lassen sich u.a. SZWEDOWICZ ET AL. [164] entnehmen.

Nach einer erneuten Optimierung der Masse ldsst sich ein quasilineares Systemverhalten
erreichen, welches sich in Bild 3.24c¢ in einem linearen Anstieg der Schwingungsamplitu-
de bei konstanter Resonanzfrequenz niederschldgt. Die dazugehorige optimale Masse ist
nach Bild 3.24d proportional der Erregerkraft. Dies gilt immer dann, wenn keine weiteren
Nichtlinearitdten wie normalkraftabhingige Kontaktsteifigkeiten aufgrund des Rauheits-
einflusses berticksichtigt werden. In letzterem Fall weicht die performance curve geringfii-
gig von dem in Bild 3.24a dargestellten Verlauf ab, siehe auch PANNING ET AL. [119].

3.3 Einfluss auf hohere Schwingungsformen

Der grundsatzliche Nachteil eines passiven Dampfers besteht in der mangelnden Fihig-
keit auf variierende Systemparameter adaptierbar zu sein, wie schon am Beispiel des Be-
trages der Erregerkrifte gezeigt. Hierzu zdhlt auch der Nachteil, dass eine Optimierung
etwa fiir den oben betrachteten 1F-Schwingungsmode zwar Auswirkungen auf weitere
Schwingungsformen hat, eine optimale Auslegung fiir diese jedoch zumeist nicht gege-
ben ist. Daher soll eine exemplarische Untersuchung des 1T-Torsionsmodes dazu dienen,
die erneute Reibelementoptimierung sowie Auswirkungen der Verwendung eines fiir den
1F-Mode optimierten Dampfers auf weitere Schwingungsformen darzustellen.

Entscheidenden Einfluss auf die Optimierung des Reibungsddmpfers besitzt die betrach-
tete Schwingungsform und die damit verbundene Absolut- bzw. Relativverschiebung in
den Kontaktzonen. Daher ist es unumgénglich, etwa die Dampfermasse individuell der
jeweiligen Schwingungsform anzupassen. Die Optimierungskurven der drei betrachte-
ten Reibelementtypen fiir den 1T-Mode sind in Bild 3.25a dargestellt, wobei die Verdre-
hung ¢, um die sz-Achse an der Schaufelspitze zur Beurteilung der Effektivitdt des Reib-
elements herangezogen wird. Es wird deutlich, dass alle Reibelementtypen einen dhn-
lichen Dampfungseffekt nach sich ziehen, wobei bemerkenswert ist, dass im Gegensatz
zum 1F-Mode keine partielle Separation auftritt und der keilférmige Dampfer die ma-
ximale Amplitudenreduktion bewirkt. Die optimale Masse aller Reibelementtypen liegt
mit etwa mopt = 0.4 g sehr niedrig. Dies ist bedingt durch die hohe Drehzahl, die bei der
gegebenen Erregerordnung EO = 3 zu Resonanz mit dem 1T-Mode fiihrt, dessen Eigen-
frequenz der ungekoppelten Schaufel bei fs3 = 695.3 Hz liegt, vgl. Tabelle D.1 in An-
hang D. Aufgrund der geringen Relativbewegung ist im Gegensatz zum 1F-Mode eine
Reduktion der Schwingungsamplitude nur um etwa 29% moglich. Hinsichtlich der Reso-
nanzfrequenz zeigt sich die schon beobachtete Tendenz hoherer Frequenzen bei Verwen-
dung des keilférmigen Reibelements. Der auf die Eigenfrequenz fg3 des Torsionsmodes
normierte Frequenzshift Aff .. fallt mit maximal 0.2% sehr niedrig aus.

Im Gegensatz zum 1F-Mode weisen die individuellen Punktkontakte der Kontaktfldche
nunmehr verschieden grofie Relativverschiebungen auf, die sich z. B. in der in Bild 3.25b
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Bild 3.25: Dampferoptimierung fiir den 1T-Schwingungsmode: a) Optimierungskurven
fiir die untersuchten Reibelementtypen; b) charakteristische Verteilung der nor-
mierten spezifischen Energiedissipation fiir Torsionsschwingungen

dargestellten charakteristischen Verteilung der normierten spezifischen Reibenergie WE/L
des linken Kontaktes nach GI. (3.2) fiir ein zylinderférmiges Reibelement niederschlagen.
Deutlich ist die Erhéhung der Energiedissipation an den Randern mit #* = £0.5 zu er-
kennen, die auf die dort auftretenden grofieren Relativbewegungen zuriickzufiihren sind,
die sich durch eine Verdrehung des Reibelements bei einem Torsionsmode ergeben. Die
angegebene Verteilung der Reibenergie kann dariiber hinaus Aufschliisse iiber den zu
erwartenden Verschleifs am Reibelement oder den Schaufelfufiplatten geben.

Grundsétzlich lieffen sich die fiir den 1F-Mode durchgefiihrten Parameterstudien auch
fiir den 1T-Mode anstellen, wobei hier nur auf den Einfluss einer Variation der Kontakt-
lange /x eingegangen werden soll, die bei dem oben untersuchten Biegemode ohne Ein-
fluss war. Bild 3.26 zeigt die entsprechenden Simulationsergebnisse fiir ein zylinderfor-
miges Reibelement. Aus Bild 3.26a und 3.26c wird zunéchst deutlich, dass eine erneute
Optimierung der Reibelementmasse kaum signifikante Verbesserungen der Dampfungs-
wirkung nach sich zieht. Dies ldsst sich mit der in Bild 3.26d dargestellten optimalen
Masse erkldren, die nur fiir sehr kleine Kontaktldangen von der optimalen Masse im Refe-
renzzustand abweicht. Die Abnahme der Masse bei sehr kurzen Reibelementen ldsst sich
mit den geringeren Relativverschiebungen am Rand des Reibelements erkldren. Inwie-
weit bei kleinen Relativbewegungen die als optimal bestimmten Massen konstruktiv zu
realisieren sind, muss der jeweilige Anwendungsfall entscheiden. Die in Bild 3.26 dar-
gestellte Zunahme der Resonanzfrequenz mit steigender Kontaktldnge ist mit der anstei-
genden Drehsteifigkeit zu begriinden, die Abnahme der Schwingungsamplitude mit den
grofieren Relativverschiebungen an den Réndern der Kontaktfldche. Der Grenzfall fx — 0
fiihrt aufgrund fehlender Relativbewegungen zu den Schwingungsamplituden der unge-
koppelten Schaufel.
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Bild 3.26: Variation der Kontaktlinge /x fiir den 1T-Schwingungsmode: a) fiir konstan-
te Ddmpfermasse; b) im linearen Grenzfall; c) fiir optimierte Dampfermasse;
d) optimale Dampfermasse

Wird anstelle der optimalen Masse fiir den 1T-Mode die mit mopt = 40 g fiir den 1F-Mode
optimierte Masse verwendet, ergibt sich ausschlieSlich eine Versteifung des Systems, die
eine Verschiebung der Resonanzfrequenz zu héheren Werten bewirkt. Eine Dampfungs-
wirkung ist nicht zu erwarten, da die fiir den 1F-Mode optimale Masse bei gleicher Er-
regerordnung ein stetiges Haften aufgrund der grofien Drehzahlen fiir hohere Schwin-
gungsmoden nach sich zieht. Die Erththung der Resonanzfrequenz dieser Moden kann
aber durchaus von Interesse sein, wie auch Bild 3.9b zeigt. Werden in einem Drehzahl-
bereich verschiedene Schwingungsformen mit kritischen Schwingungsamplituden ange-
regt, ist ein sinnvoller Kompromiss der optimalen Ddmpfermasse zu finden, sodass die
Schwingungsamplituden und/oder Resonanzfrequenzen der betrachteten Schwingungs-
formen zufriedenstellend beeinflusst werden kénnen.

3.4 Resultate fur den verstimmten Schaufelkranz

Der Untersuchung verstimmter periodischer Systeme widmen sich eine grofse Anzahl
Publikationen, daher soll an dieser Stelle nur auf einige grundlegende Eigenschaften ver-
stimmter Schaufelkranze mit Reibelementen eingegangen werden. Hierbei sind insbeson-
dere die folgenden Fragestellungen interessant:

e Wie wirkt sich eine Verstimmung der Schaufel- und Kontaktparameter auf die
Schwingungsantwort aus?

e Gibt es eine optimale oder zu vermeidende Anordnung der Schaufeln auf dem
Scheibenumfang?
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e Kann eine bewusste Verstimmung des urspriinglich unverstimmten oder des sto-
chastisch verstimmten Systems genutzt werden, um die Schwingungsamplituden
weiter zu reduzieren?

Da die Berechnung des verstimmten Schaufelkranzes im Allgemeinen die Modellierung
des Gesamtsystems erfordert, wird hier ein vereinfachtes Modell bestehend aus ng = 10
Schaufeln betrachtet, welches hinsichtlich des Teilungswinkels § und des Phasenwin-
kels Ag an das aus ng = 30 Schaufeln bestehende Referenzsystem angepasst wurde. Die
Resultate unterscheiden sich somit nur hinsichtlich der Schaufelzahl, nicht aber der da-
raus resultierenden physikalischen Gegebenheiten. Sie lassen sich daher grundsitzlich
auf andere Schaufelkrdnze tibertragen. Eine Kopplung iiber die elastische Radscheibe ist
bei der Betrachtung des 1F-Modes aufgrund der geringen Nachgiebigkeit in Umfangs-
richtung und der damit verbundenen starken Kopplung nicht notwendig, entscheidend
ist in diesem Fall die zusé&tzliche Kopplung {iber die Reibelemente.

Im Folgenden soll nur beispielhaft auf einige Resultate verstimmter Beschaufelungen ein-
gegangen werden. Auf aufwindige MONTE-CARLO-Simulationen oder die statistische
Auswertung der Schwingungsamplituden verstimmter Systeme soll verzichtet und auf
die entsprechende Literatur, siehe u.a. SEXTRO [147] und GOTTING [63] und die Ausfiih-
rungen in Abschnitt 1.2.1.1 und Abschnitt 1.2.2.7, verwiesen werden. Weiterhin sollen ex-
treme Fille der Verstimmung, wie u. a. das Fehlen oder vollstandige Verschweifien eines
Reibelements, nicht betrachtet werden.

3.4.1 Frequenzverstimmung

Zu den wichtigsten Fragestellungen bei der Untersuchung verstimmter Systeme gehort
die Problematik einer sinnvollen Anordnung stochastisch verstimmter Schaufeln auf dem
Scheibenumfang. Neben den grundsétzlichen Bestrebungen einer moglichst geringen Un-
wucht und der daraus resultierenden bewussten Anordnung der Schaufeln hinsichtlich
ihrer Masse, kann eine Verteilung auch nach dem Kriterium der Eigenfrequenzen er-
folgen, wobei beide Eigenschaften mitunter auch gut korreliert sein kénnen, aber nicht
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Bild 3.27: Schaufelanordnung: a) stochastisch; b) nach maximaler Frequenzdifferenz;
¢) nach minimaler Frequenzdifferenz
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Bild 3.28: Ergebnisse der in Bild 3.27 angegebenen Schaufelanordnungen bei Frequenz-
verstimmung mit oy, = 0.02

zwangsldufig sein miissen. Die individuellen Eigenfrequenzen

Bfs; = OrsjOfs;, k=11)ng, j=1(1)nus, (3.11)

fiir die beriicksichtigten ny;g =10 Moden ergeben sich aus einer Multiplikation
der Eigenfrequenzen () fsj des unverstimmten Systems mit den Verstimmungsfakto-
ren (k)KSJ‘ = (k)Ksll. Fiir diese wird eine Normalverteilung mit dem Mittelwert ¥g; = 1
und der Standardabweichung i, = 0.02 angenommen. Eine stochastische Anordnung
der Verstimmungsfaktoren zeigt Bild 3.27a, wihrend in Bild 3.27b und c¢ eine Anord-
nung derart gewdhlt wurde, dass die Differenz der Eigenfrequenzen benachbarter Schau-
feln moglichst gro8 bzw. moglichst gering ausfallt’. Diese durchaus typischen Anord-
nungsprinzipien fithren zu den in Bild 3.28a bis ¢ dargestellten simulierten Frequenz-
gangen. Die Ergebnisse zeigen, dass eine frequenzorientierte Anordnung nach moglichst
grofien Frequenzdifferenzen keine signifikante Reduktion der Schwingungsamplituden
bewirkt und die maximal im Verbund auftretende Schwingungsamplitude vergleichbar
mit Bild 3.28a ist. Eine Anordnung nach Bild 3.27c zeigt jedoch eine deutliche Uberhé-
hung der Schwingungsamplituden gegeniiber dem des unverstimmten und auch des
stochastisch verstimmten Ausgangssystems. Wahrend die bei den Anordnungen nach
Bild 3.27a und b jeweils maximal auftretende Schwingungsamplitude etwa um den Fak-
tor 1.4 iiber der des unverstimmten Systems liegt, weist die Konfiguration nach Bild 3.27¢
eine Uberhdhung um den Faktor 2 auf. Diese Anordnung hat sich fiir verschiedene Schau-
felkrdnze als nachteilig erwiesen und bestétigt die von BALMER [8] gefundenen Ergebnis-
se. Es kann davon ausgegangen werden, dass bei grofierer Schaufelzahl ng dieser Effekt
noch deutlicher hervortritt, da die Frequenzunterschiede benachbarter Schaufeln dann im
Allgemeinen noch geringer als in Bild 3.27c ausfallen.

3.4.2 Verstimmung der Kontakt- und Dampferparameter

Neben einer fertigungsbedingten Streuung der Schaufeleigenfrequenzen stellen die Reib-
kontakte eine zusédtzliche Quelle fiir eine Verstimmung des Systems dar. Stellvertretend

“Eine aufwéndige Optimierung dieser Forderung wurde nicht durchgefiihrt. Stattdessen wurden einfa-
che Sortierschemata angewandt, wenngleich auch alternative Anordnungen moglich sind.
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Bild 3.29: Einfluss einer stochastischen Verstimmung der Kontakt- und Dampferparame-
ter: a) Reibkoeffizient mit i, = 0.02; b) Reibkoeffizient mit 0x, = 0.10; ¢) Reib-
elementmasse mit oy, = 0.02

fiir die vielfdltigen, in die Berechnung der Kontaktkrafte eingehenden Parameter sollen
hier zum einen der Reibkoeffizient und zum anderen die Masse der Reibelemente be-
trachtet werden. In Bild 3.29a und b sind zunéchst die Resultate fiir eine stochastische
Verstimmung des Reibkoeffizienten mit i, = 0.02 bzw. 0x, = 0.10 dargestellt, wobei die
Verteilung der Reibkoeffizienten auf die Kontakte nach Bild 3.27a erfolgt und p, = ur
gelten soll. Erwartungsgemafs wirkt sich eine grofiere Streuung auf eine deutlichere Auf-
weitung der Frequenzgange aus. Weiterhin wird der schon von BALMER [8] beschriebene
Effekt deutlich, dass sich der Einfluss einer Verstimmung des Reibkoeffizienten zumeist
auf den Bereich der Resonanz beschrénkt. Die in Bild 3.29¢ dargestellten Resultate einer
mit oy,, = 0.02 durchgefiihrten Verstimmung der Reibelementmasse entsprechen denen
aus Bild 3.29a, da Reibelementmasse und Reibkoeffizient in dem betrachteten Fall den
gleichen Einfluss auf die generierten Reibkréfte haben, siehe auch die Erlduterungen in
Abschnitt 3.2.2.1. Allgemein ist ersichtlich, dass eine Frequenzverstimmung bei vergleich-
barer Standardabweichung einen deutlich grofieren Einfluss auf die Schwingungsampli-
tuden aufweist als eine Verstimmung der Kontaktparameter.

3.4.3 Bewusste Verstimmung

Eine bewusst eingebrachte Verstimmung kann eingesetzt werden, um das Systemverhal-
ten des unverstimmten oder auch des stochastisch verstimmten Ausgangssystems ge-
zielt zu beeinflussen. Hierzu stehen in erster Linie diejenigen Parameter zur Verfiigung,
die relativ einfach zu modifizieren sind, etwa durch eine Anderung der Geometrie oder
des verwendeten Materials. Daher soll an dieser Stelle ausschliefilich der Einfluss einer
bewussten Verstimmung beziiglich der Eigenfrequenzen der Schaufeln sowie der Reib-
elementmassen betrachtet werden. Die Schaufeln bzw. Reibelemente werden zu diesem
Zweck alternierend mit Abweichungen von £2% bzw. +10% vom Nominalwert ange-
ordnet, sodass sich im Fall des urspriinglich unverstimmten Schaufelkranzes wieder ein
periodisches System ergibt, wobei ein zyklisches Segment zwei Schaufeln bzw. Reibele-
mente umfasst. Die in Bild 3.30a dargestellten Ergebnisse fiir alternierende Schaufelei-
genfrequenzen zeigen, dass sich zwei deutlich ausgepragte Resonanzen ergeben, wobei
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Bild 3.30: Bewusste Verstimmung des unverstimmten Systems: a) alternierende Verstim-
mung der Eigenfrequenzen; b) alternierende Verstimmung der Reibelement-
massen

die maximal auftretende Amplitude geringfiigig {iber der des unverstimmten Systems
liegt. Gleichzeitig wird die Schwingungsamplitude der jeweils zweiten Schaufel gemin-
dert. Im Mittel werden die maximalen Schwingungsamplituden somit gesenkt. In Einzel-
fallen kann auch die maximal auftretende Amplitude gegeniiber dem unverstimmten Sys-
tem geringfiigig gemindert werden, siehe auch PANNING ET AL. [120] und GOTTING [63].
Vergleichbare Resultate ergeben sich nach Bild 3.30b fiir die um +10% um die optimale
Masse des unverstimmten Systems alternierende Reibelementmasse. Auch hier wird die
im Mittel auftretende Schwingungsamplitude abgesenkt, wahrend der Maximalwert des
Schaufelkranzes geringfiigig {iber dem des unverstimmten Systems liegt. Im Gegensatz
zu einer alternierenden Eigenfrequenz tritt hier aber keine ausgepragte zweite Resonanz
auf, sodass auch der in Bild 3.30a dargestellte Tilgungseffekt nicht zu beobachten ist.

Abschlieflend zeigt Bild 3.31 die in Bild 3.30 angenommene alternierende Anordnung
von Eigenfrequenzen oder Reibelementmassen im Fall des zusitzlich stochastisch fre-
quenzverstimmten Systems nach Bild 3.27a. Gegeniiber dem urspriinglich verstimmten
System aus Bild 3.28a ergibt sich aber keine signifikante Minderung der Schwingungs-
amplituden.
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Bild 3.31: Bewusste Verstimmung des stochastisch verstimmten Systems aus Bild 3.27a:
a) alternierende Verstimmung der Eigenfrequenzen mit ) fs; = () fg | 4 2%;
b) alternierende Verstimmung der Reibelementmassen mit ®)m = 0 +10%
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Es sei angemerkt, dass die hier dargestellten Resultate fiir verstimmte Systeme auf der
fiir den unverstimmten Fall optimalen Masse von m = mpt = 40 g basieren. Detailliertere
Studien hinsichtlich der optimalen Masse des verstimmten Systems haben in vielen Fillen
gezeigt, dass diese nicht signifikant von der des unverstimmten Systems abweicht, vgl.
auch die Untersuchungen von JARELAND UND CSABA [81].

3.5 Deckbandkopplung

Zum Vergleich der Schaufelkopplung tiber Reibelemente soll im Folgenden kurz die in
der Praxis ebenfalls sehr verbreitete Kopplungsmoglichkeit der Schaufeln iiber ein ge-
teiltes Deckband behandelt werden. Zu diesem Zweck wird die Referenzschaufel an der
Schaufelspitze mit einem Deckband versehen, siehe Bild 3.1b. Grundsétzlich lassen sich
auf diese Weise auch Stiitzfliigel oder dhnliche Koppelelemente behandeln, vgl. Bild 1.3.
Entscheidend ist in diesem Fall die direkte Kopplung benachbarter Schaufeln und die
daraus resultierenden verdnderten kinematischen Beziehungen nach Abschnitt 2.4.2.4.

In Bild 3.32 sind die Frequenzgidnge des Knotens R an der Schaufelspitze und des Erre-
gerknotens E dargestellt, vgl. Bild 3.1b. Im Vergleich zur ungekoppelten Schaufel mit ver-
schwindender Kontaktnormalkraft werden die Resonanzfrequenzen im linearen Grenz-
fall mit Fy — oo zu deutlich htheren Werten verschoben und die Schwingungsformen &n-
dern sich aufgrund der Koppelkrifte im Deckband, wobei die Schwingungsamplitude an
der Schaufelspitze aufgrund der Koppelkrifte abnimmt und die maximale Schwingungs-
amplitude nunmehr im Schaufelblatt auftritt. Aus diesem Grund ist es im Allgemeinen er-
forderlich, die Anzahl der Ansatzfunktionen deutlich zu erh6hen, um die sich einstellen-
den Schwingungsformen mit Hilfe der Schwingungsformen der ungekoppelten Schaufel
abbilden zu konnen. Hier wurde im Gegensatz zur Reibelementkopplung ny;s = 30 ge-
wdhlt. Die Versteifung des Gesamtsystems fiihrt letztlich zu einer deutlichen Reduktion
der Schwingungsamplituden.

Aufgrund der im Vergleich zur Referenzschaufel aus Bild 3.1a sehr grofien Relativver-
schiebungen in den Kontaktpunkten der ungekoppelten Deckbandschaufel besitzt die-
se grundsédtzlich ein vergleichsweise grofses Dampfungspotenzial. Es zeigt sich aber,
dass sich der Deckbandkontakt aufgrund der starken Tendenz zur Separation von
groflen Teilen der Kontaktfliche nur bedingt zur Optimierung im Hinblick auf eine
moglichst gute Reibungsdampfung eignet. Hinzu kommt die grundsétzlich im Ver-
gleich zur Reibelementkopplung weitaus schwieriger zu bestimmende Kontaktnormal-
kraft und deren Verteilung, z.B. aufgrund der Entwindung der Schaufel im Fliehkraft-
feld. Hiermit ist auch die aufwéandigere Abschitzung der nominellen Kontaktflache ver-
bunden, siehe hierzu die bereits in Abschnitt 2.6.2.1 erwdhnten Untersuchungen von
SZWEDOWICZ ET AL. [163, 165]. Ein grofiflichiges Offnen des Kontaktes sollte stets ver-
hindert werden, da dieses zu einem im Vergleich zur gekoppelten Schaufel gédnzlich an-
deren Schwingungsverhalten fithren kann. In diesem Zustand sind etwa stoflartige An-
regungen von Eigenschwingungen der Schaufel moglich, wenn die Deckplatten benach-
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Bild 3.32: Frequenzginge der Deckbandschaufel: a) ohne Kopplung; b) mit Fy — oo

barter Schaufeln wieder in Kontakt treten. Aus diesem Grund ist die primdre Forderung
an den Deckbandkontakt die einer moglichst dauerhaften Kopplung zur Versteifung des
Schaufelkranzes. Dennoch wird es auch fiir grofSe Kontaktkréfte aufgrund einer inhomo-
genen Normalkraftverteilung zu Mikrogleitvorgéngen kommen, die zur Gesamtdamp-
fung beitragen.

3.6 Konzept zur praktischen Auslegung

In Anlehnung an die in Abschnitt 2.5 skizzierte Vorgehensweise zur Einbettung des Si-
mulationsprogramms in den Auslegungsprozess ldsst sich das Vorgehen in die Schritte

e Analyse des linearen Ausgangssystems (Dynamik der beschaufelten Scheibe, Be-
schreibung der Erregung usw.),

e Optimierung des Koppelelements unter Beriicksichtigung der in Abschnitt 3.2 ge-
wonnenen Erkenntnisse und

e abschliefende lineare Spannungsanalyse und Uberpriifung des Einflusses des Kop-
pelelements auf das Gesamtsystem

unterteilen. Dieses Vorgehen soll im Folgenden kurz skizziert werden.

3.6.1 Schwingungsverhalten des linearen Systems

Die Auslegung von Reibungsdampfern erfordert neben der Kenntnis der Erregerkrifte
zundchst eine detaillierte Analyse der Dynamik des linearen Ausgangssystems, basierend
zum Beispiel auf einer Finite-Element-Berechnung der zyklischen beschaufelten Scheibe,
vgl. u.a. Abschnitt 2.1.3. Diese Ergebnisse dienen als Basis fiir die anschlieffende Frage-
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stellung, ob und wenn ja, welche Koppelelemente zur Erhohung der Betriebsfestigkeit der
Beschaufelung sinnvoll eingesetzt werden konnen. Zur Darstellung des Schwingungsver-
haltens haben sich mit dem Knoten- (oder Interferenz-) und dem CAMPBELL-Diagramm?®
in der Praxis im Wesentlichen zwei Darstellungsformen etabliert. Das Knotendiagramm
eignet sich insbesondere zur Darstellung des Schwingungsverhaltens von scheibenindu-
zierten Schwingungsformen bei konstanter Drehzahl, wahrend im CAMPBELL-Diagramm
die Drehzahlabhédngigkeit der Eigenfrequenzen zum Ausdruck kommt.

Beide Diagramme sind in Bild 3.33 fiir die oben definierte Referenzschaufel einschliefs-
lich einer elastischen Radscheibe, vgl. Bild 2.6, dargestellt. Aus Bild 3.33a wird zunéchst
der Anstieg der fiir eine Drehzahl von ng = 2000 min~! bestimmten Figenfrequenzen mit
grofieren Knotendurchmessern ND deutlich. Insbesondere die E-Moden mit ausgeprag-
ter axialer Schwingungskomponente zeigen einen deutlichen Scheibeneinfluss, wahrend
die F- bzw. T-Moden nahezu vollstindig vom Schwingungsverhalten der Schaufel be-
stimmt werden. Im Vergleich zu der fest eingespannten Schaufel (gestrichelte Kurven),
weisen die E-Moden aufgrund der Scheibenelastizitdt deutlich geringere Eigenfrequen-
zen auf, wahrend dieser Einfluss im Fall der F- und T-Moden nur von untergeordneter
Bedeutung ist. Bei bestimmten Knotendurchmessern kommt es zum so genannten fre-
quency veering oder mode veering, bei dem sich die Eigenfrequenzkurven verschiedener
Schwingungsformen annéhern, siehe etwa die Wechselwirkung zwischen dem 1E- und
dem 2F-Mode im Bereich ND = 11...13. Hier kommt es zu einer Uberlagerung zweier
Moden, sodass eine Zuordnung zu einer Schwingungsfamilie auch bei geometrisch ein-
fachen Schaufeln nicht immer eindeutig erfolgen kann. Insbesondere im Fall verstimmter
Beschaufelungen kommt dem Bereich des veerings aufgrund der dort vorhandenen Sen-
sitivitit der Schwingungsform beziiglich Parameterschwankungen grofie Bedeutung zu.
Der Effekt des veerings ist Gegenstand u. a. der Arbeiten von YANG UND GRIFFIN [197],
MARUGABANDHU UND GRIFFIN [100], AFOLABI UND ALABI [3], BLADH ET AL. [16] so-
wie KENYON ET AL. [87], die detaillierte Untersuchungen unter Einfiihrung eines konti-
nuierlichen Phasenwinkels Ag durchfiihren.

Wird zusitzlich zu den Eigenfrequenzen der Schwingungsformen die so genannte Im-
pulsgerade in das Knotendiagramm eingetragen, ergibt sich das in Bild 3.33a dargestellte
vollstindige Knotendiagramm. Die Impulsgerade kennzeichnet die Verbindungslinie der
bei gegebener Drehzahl ng = 2000 min~!im Anregungsspektrum enthaltenen moglichen
Anregungsfrequenzen, die sich aus der Drehzahl und der entsprechenden Erregerord-
nung ergeben, wobei noch keine Aussage dartiber getroffen wird, ob und wie stark eine
bestimmte Erregerfrequenz im Spektrum der Erregerkrifte enthalten ist. Die Schnittpunk-
te der Impulsgeraden mit den Eigenfrequenzkurven stellen mogliche Resonanzstellen
und damit kritische Betriebspunkte dar. Dabei kann, je nach Verlauf der Eigenfrequenz-
kurven tiber der Anzahl der Knotendurchmesser, die Situation eintreten, dass die Eigen-
frequenzkurve einer Schwingungsfamilie mehrfach von der Impulsgeraden nahe den dis-
kreten Punkten der verschiedenen Knotendurchmesser geschnitten wird. Dies fiihrt da-

8Im englischen Sprachraum wird der Begriff Interference diagram mitunter auch fiir das CAMPBELL-
Diagramm verwendet.
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Bild 3.33: Analyse des Schwingungsverhaltens einer beschaufelten Scheibe ohne Reibele-
mente: a) Knotendiagramm; b) CAMPBELL-Diagramm; Legende: O 1F-Mode;
* 2F-Mode; x 3F-Mode; O 1E-Mode; ¢ 2E-Mode; A 1T-Mode

zu, dass die Schwingungen einer Schwingungsfamilie mit verschiedenen Knotendurch-
messerzahlen angeregt werden konnen. Dieser Effekt wird von EWINS [49] als resonance
coincidence bezeichnet. Der Darstellung der Impulsgeraden in Bild 3.33a liegt die Annah-
me einer zeitinvarianten, raumfesten Erregung und somit einer drehzahlproportionalen
Erregerkreisfrequenz (2p zu Grunde. Wird zusitzlich ein in Gl. (2.79) enthaltenes Pulsie-
ren g(t) der Stromung mit der Pulsationsfrequenz Qp beriicksichtigt, ergeben sich nach
Gl (2.81) weitere Anregungsfrequenzen, die zu mehreren Impulsgeraden und somit meh-
reren moglichen Resonanzstellen fiihren, siehe auch RIEHM [134]. Auf die Darstellung
wird an dieser Stelle verzichtet. WILDHEIM [182] gibt hierzu eine ausfiihrliche Herleitung
einschliefflich der unter dem Einfluss gyroskopischer Kréfte zu beobachtenden Splittung
der Eigenfrequenzen der vorwdérts und riickwérts rotierenden Eigenvektoren, siehe hier-
zu auch die detaillierte Darstellung von REUTER [133].

Fiir die mit ng Schaufeln besetzte Scheibe wird entsprechend Abschnitt 2.2.1 angenom-
men, dass die dufieren Erregerkrifte ausschliefilich an den Schaufeln angreifen, sodass
eine diskrete Anregung der zyklischen Struktur vorliegt. Es werden somit ausschliefslich
Schwingungsformen angeregt, die der Bedingung

Iicos <(k —1) Aqo) cos ((k -1) &0) #0 (3.12)

geniigen, mit dem in Gl. (2.92) angegebenen Phasenwinkel der Erregung A¢ und dem
analog definierten Phasenwinkel der Schwingungsform A¢ nach Gl. (2.39). Aufgrund der
Symmetrie und der Periodizitdt der cos-Funktion sind im Gegensatz zu reinen Scheiben-



154 KAPITEL 3. AUSLEGUNG UND OPTIMIERUNG VON REIBELEMENTEN

schwingungen alle Schwingungsformen anregbar, fiir die
EO =kng£+ND bzw. ND = x(EO —k ng) (3.13)

gilt’, mit k = 0(1)co, ND = 0(1)’5 und EO > 0, sieche auch GlI. (2.184). Dieser Zusammen-
hang schlédgt sich in Bild 3.33a durch eine fortlaufende Spiegelung der Impulsgeraden bei
ND = % und ND = 0 nieder. Die diskreten Punkte der Eigenfrequenzkurven représen-
tieren fiir ND # 0,ND # 7 jeweils zwei identische, aber gegensinnig rotierende Eigen-
vektoren des gekoppelten Schaufel-Scheibe-Systems, siehe Abschnitt 2.1.3. Schnittpunkte
der Eigenfrequenzkurven mit der Impulsgeraden stellen mogliche Resonanzstellen dar.
Diese erfiillen die Resonanzbedingung

wg i(ND) = (kns+ND) Qr, k=0(1)co (riickw. rot. Eigenvektoren),
© ]| (kns—ND)Qr, k=0(1)o (vorw.rot. Eigenvektoren),

da die Abschnitte positiver Steigung der Impulsgeraden beziiglich des rotierenden Sys-
tems eine Anregung in Form einer riickwiarts wandernden Welle und die Abschnitte ne-
gativer Steigung eine Anregung in Form einer vorwérts wandernden Welle darstellen,
siehe auch Seite 58 in Abschnitt 3.2.4. Entsprechend wird der jeweilige Schwingungs-
mode angeregt. In dem gegebenen Beispiel sind somit bei ng = 2000 min~! Resonanzer-
scheinungen u. a. bei der Erregerordnung EO = 3 zu erwarten, da hier das Produkt aus

(3.14)

Drehfrequenz und Erregerordnung nahe der Eigenfrequenz der 1F-Schwingung liegt und
die Gestalt der Erregung derjenigen der Schwingungsformen entspricht (EO = ND = 3).
Gleiches gilt fiir EO = 17 und den 1E-Mode. Welche der méglichen Resonanzstellen letzt-
lich als kritisch zu beurteilen ist, hdngt entscheidend von den in dem Erregerspektrum
enthaltenen Harmonischen ab.

Das in Bild 3.33a dargestellte Knotendiagramm ist nur fiir eine konstante Drehzahl ng
giiltig. Soll eine Variation der Drehzahl beriicksichtigt werden, hat dies zur Folge, dass
sich die Impulsgeraden durch eine veranderte Steigung verlagern. Weiterhin muss dann
ein Anstieg der Eigenfrequenzen bei grofleren Drehzahlen berticksichtigt werden (so
genanntes centrifugal stiffening), wie fiir die ersten vier Schwingungsformen dem in
Bild 3.33b dargestellten CAMPBELL-Diagramm entnommen werden kann. Grundsitzlich
konnen im CAMPBELL-Diagramm die in so genannten Schwingungsfamilien zusammen-
gefassten Eigenfrequenzkurven fiir alle Knotendurchmesser jeder Schwingungsform dar-
gestellt werden, siehe u.a. JAROSCH [82]. Aus der Vielzahl moglicher Schnittpunkte der
durch Ursprungsgeraden reprédsentierten einzelnen Drehzahlharmonischen des Erreger-
spektrums mit den Eigenfrequenzkurven sind aber nur diejenigen von Interesse, die der
Bedingung aus Gl. (3.14) geniigen. Aus Griinden der Ubersichtlichkeit sind nur Erreger-
ordnungen EO < 60 im Bereich der Drehzahl ng = 0...3000 min—! dargestellt, sodass
einige Schwingungsformen in dem betrachteten Bereich nicht angeregt werden.

9Dieses Phanomen wird von EWINS [51] sehr anschaulich als Aliasing beschrieben. Ein dhnlicher Ef-
fekt tritt nach MOHAMAD ET AL. [109] auch bei der Finite-Element-Modellierung rotationssymmetrischer
Scheiben auf, deren vollstindige Rotationssymmetrie aufgrund der endlichen Diskretisierung in Umfangs-
richtung verloren geht.
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Die Eigenfrequenzkurven der 1F-, 2F- und 1T-Schwingung zeigen gegeniiber den ge-
strichelt dargestellten Kurven der fest eingespannten Schaufel geringfiigig niedrigere Ei-
genfrequenzen, die auf die zusitzliche Elastizitdt der Scheibe zuriickzufiihren sind. Sehr
viel deutlicher ist der Einfluss der Scheibenelastizitdt bei der hauptsédchlich senkrecht zur
Scheibenebene ausgepragten 1E-Schwingung zu erkennen. Hier zeigt sich zum einen eine
deutliche Abnahme der Eigenfrequenz gegeniiber der fest eingespannten Schaufel, zum
anderen wird auch der Einfluss der Knotendurchmesserzahl deutlich: Schwingungsfor-
men mit einer Knotendurchmesserzahl von ND = %, die die gegenphasige Schwingung
benachbarter Schaufeln kennzeichnen, weisen sehr viel grofiere Eigenfrequenzen auf als
Schwingungsformen niedrigerer Knotendurchmesser, vgl. Bild 3.33a. Aufgrund der Ab-
hangigkeit der Eigenfrequenzen von der Knotendurchmesserzahl und der Drehzahl so-
wie der Wechselwirkung zwischen verschiedenen Schwingungsformen kénnen sich sehr
komplexe Verldufe der Eigenfrequenzen ergeben, wie in Bild 3.33b im Fall des 1E-Modes
zu erkennen ist, siehe auch WILDHEIM [180]. Die EO0-Anregung ldsst sich im CAMPBELL-
Diagramm nicht sinnvoll darstellen, da die Erregerfrequenz in keinem funktionalen Zu-
sammenhang zur Drehfrequenz des Rotors steht. Grundsétzlich ist diese Art der Erre-
gung aber, wie auch eine EO30- oder EO60-Erregung, in der Lage, Schwingungsformen
mit ND = 0 anzuregen, sodass dieser Sonderfall (z.B. aufgrund des in Abschnitt 2.2.2 ge-
nannten Pulsierens der Stromung) eine gesonderte Betrachtung erfordert.

An dieser Stelle muss erwdhnt werden, dass die obigen Betrachtungen zunéchst nur fiir
das ideale, unverstimmte System, basierend auf ng identischen Schaufeln, beruhen. Im
Fall eines verstimmten Systems ergeben sich Streubander fiir die Verldufe der Eigenfre-
quenzen der verschiedenen Schwingungsformen. Aufgrund stets vorhandener Toleran-
zen und Unsicherheiten bzgl. der Schaufelgeometrie und der Werkstoffdaten werden die
Schaufeleigenfrequenzen zumeist so abgestimmt, dass bei Nenndrehzahl ein hinreichend
grofser Abstand zu den Drehzahlharmonischen eingehalten wird. Unterliegt die Drehzahl
ebenfalls Schwankungen, so schriankt die Forderung, die Beschaufelung moglichst reso-
nanzfrei auszulegen, den Auslegungsspielraum weiter ein. Neben dem unvermeidlichen
Passieren von Resonanzstellen beim Hoch- bzw. Auslauf einer Turbomaschine, muss ein
gefahrloser Betrieb der Beschaufelung u.U. auch resonanznah oder sogar in Resonanz
moglich sein. Dies ist insbesondere bei Gasturbinen mit variabler Drehzahl der Fall, so-
dass die Eigenfrequenzen nicht auf eine konstante Betriebsdrehzahl ausgelegt werden
koénnen.

Der Einfluss der Temperatur auf den Elastizitdtsmodul ist in dieser Darstellung nicht be-
riicksichtigt. Insbesondere bei den ersten, der Brennkammer unmittelbar folgenden Hoch-
druckstufen einer Gasturbine kann der mit steigender Betriebstemperatur sinkende Elas-
tizititsmodul zu einer deutlichen Absenkung der Eigenfrequenzen fiihren. Dieser Effekt
ist auch in der erweiterten Darstellung des CAMPBELL-Diagramms erkennbar, in dem
neben der Drehzahlabhédngigkeit auch der Einfluss des Lastzustandes (Leerlauf, Teillast,
Volllast) ermittelt werden kann, siehe u.a. PANNING ET AL. [117].
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3.6.2 Optimierung und Analyse des Reibelements

Sind die Randbedingungen hinsichtlich der Dynamik der beschaufelten Scheibe und der
Erregerkrifte bekannt, lasst sich anhand von Bild 3.33 der kritische Betriebszustand und
die relevante Schwingungsform ermitteln. Hieraus resultieren die an das Koppelelement
zu stellenden Forderungen. Dies kann bei Betriebsbedingungen mit starken Drehzahl-
schwankungen in erster Linie die Erh6hung der Dampfung sein, bei konstanter Dreh-
zahljedoch u. U. eine mdglichst exakte Abstimmung der Resonanzfrequenz. Insbesondere
in letzterem Fall kommt der gewdhlten Reibelementgeometrie besondere Bedeutung zu,
vgl. Abschnitt 3.2.1.1. Auf Basis der Anforderungen an das Koppelelement erfolgt nach
Abschnitt 3.2 eine Optimierung und Auslegung. Ist diese erfolgt, sollte die konstruktive
Machbarkeit unter den gegebenen Randbedingungen beurteilt werden und zusétzlich ei-
ne genauere Analyse der Gleichgewichtslage des Reibelements erfolgen, um die getroffe-
nen Modellannahmen auf ihre Giiltigkeit zu {iberpriifen. Abschliefiend kann auf der Basis
von Energiebetrachtungen ein erster Anhaltspunkt iiber den zu erwartenden Verschleifs
und somit das Langzeitverhalten gewonnen werden.

3.6.2.1 Analyse der Gleichgewichtslage des Reibelements

Im Fall von Reibelementen mit flichigen Kontakten stellt sich die Frage, inwieweit die
eingangs getroffene Annahme giiltig ist, dass das Reibelement fldchig an den FufSplat-
ten anliegt und nicht verkantet. In diesem Zuge ist eine Analyse der Gleichgewichtsla-
ge hilfreich, um eine mdogliche unerwiinschte Position des Reibelements zu verhindern.
Diese kann sich nach Bild 3.34b und ¢ beim asymmetrischen und keilférmigen Reibele-
ment durch ein Verkippen des Reibelements ergeben. Zusétzlich zu den Modellannahmen
und der Darstellung in Bild 3.34 sollen in den folgenden Betrachtungen in der statischen
Gleichgewichtslage Reibkrifte beriicksichtigt werden, die ein Aufliegen des Reibelements
auf den Kontaktrandern begiinstigen. Befindet sich das Reibelement in einem derartigen
Zustand, wird eine Vorhersage des Schwingungsverhaltens deutlich erschwert, da ins-
besondere die bei flachigen Kontakten berticksichtigte Drehsteifigkeit im Fall des Lini-
enkontaktes deutlich abnimmt, siehe hierzu auch die experimentellen Ergebnisse in Ab-
schnitt 4.1. Im Fall des keilférmigen Reibelements kann zusétzlich die in Bild 3.34d darge-
stellte Situation eintreten, dass die Summe aus Kontakt- und Dampferwinkel (so genann-
ter Roof angle) nicht 180° entspricht. Eine verldssliche Vorhersage der Gleichgewichtslage
wird durch diesen Winkelfehler weiter erschwert. Auf die Probleme einer exakten Positio-
nierung des keilférmigen Reibelements geht in diesem Zusammenhang auch CSABA [37]
ein, vgl. Abschnitt 1.2.2.2. Im Gegensatz zum zylinderférmigen und auch asymmetrischen
Reibelement kann dies neben dem oben geschilderten Problem des Abhebens als weiterer
Nachteil des keilformigen Reibelements angesehen werden. Der in Bild 3.34d dargestell-
te Fall soll aber nicht weiter betrachtet werden, da er die in Abschnitt 2.1.1 getroffenen
grundsatzlichen Annahmen nicht erfiillt.

Am Beispiel eines asymmetrischen Reibelements soll ein Auslegungskriterium hergelei-
tet werden, welches eine unerwiinschte Gleichgewichtslage nach Bild 3.34b verhindert.
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Bild 3.34: Grenzfille einer von der Nominallage abweichenden Gleichgewichtslage ver-
schiedener Reibelemente: a) zylinderféormiges Reibelement; b) asymmetrisches
Reibelement; c) keilférmiges Reibelement; d) keilférmiges Reibelement mit
Winkelfehler « + g # 180° — (yL + Rr)

Zu diesem Zweck wird das Reibelement um einen kleinen Winkel ¢, gegeniiber der
px-Achse verdreht. Entsprechend der Reibkoeffizienten im linken bzw. rechten Kontakt
ergeben sich die dargestellten Reibkegel mit den Offnungswinkeln

Up = arctanyy, Or = arctanpg, (3.15)

wobei die Resultierende aus Normal- und Tangentialkraft stets innerhalb dieser Reibke-
gel verlduft, siehe Bild 3.35. Um die dargestellte Gleichgewichtslage bei kleiner Verdre-
hung ¢, des Reibelements zu verhindern, muss die Forderung

M© <0 (3.16)

aufgestellt werden, die wieder zu einem flachigen Anliegen im linken Kontakt fiihrt, in
dem im Gegensatz zum Linienkontakt in A; ein Moment aufgenommen werden kann.
Geometrisch ldsst sich diese Forderung auf die Bedingung s > t zuriickfiihren, siehe
Bild 3.35. Eine Auswertung fiihrt unter Beriicksichtigung der Geometrie des asymme-
trischen Reibelements und der Lage seines Schwerpunktes C auf die Bedingung

f(a) =k; +sina — pyp cosa > 0 (3.17)

mit den Abkiirzungen

™MC, . .
ky = R Y lyup sinyr, — cos v — ka (pgr sinyg + cos 'YR)} — kapr (3.18)

und
_ sin‘yp + ppcos L
> sinqg — PRCOSIR

(3.19)

Die Bestimmung des kritischen Offnungswinkels a;.;; aus Gl. (3.17) fiihrt letztlich auf die
Bedingung
hp,L

Kn =%~ > Kjmin,1 = 2 SiN Kyt - (3.20)
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Bild 3.35: Analyse der statischen Gleichgewichtslage des Reibelements unter Berticksich-
tigung von Reibkréften

Der Verlauf «j, min1(7) ist in Bild 3.36 fiir verschiedene Reibkoeffizienten y in Abhén-
gigkeit des Kontaktwinkels y = 7, = yr dargestellt. Dartiiber hinaus ldsst sich eine ana-
loge Beziehung fiir einen unerwiinschten Linienkontakt im Punkt A, aufstellen, vgl.
Bild 3.34b unten, die fiir den Fall eines ‘{iberhdngenden” Reibelements mit hx 1 # hp,
den Wert «j, min 2 (77) liefert. Zusatzlich sollte der Wert

Khmax = 2 Sin(’)’L + rYR) (3-21)

nicht tiberschritten werden, um einen HERTZ schen Kontakt im Punkt B zu gewéhrleisten.
Die in Bild 3.36 hell hinterlegten Bereiche stellen Parameterkombinationen dar, die eine
unerwiinschte Gleichgewichtslage auf der Reibelementkante weder in Punkt A; noch in
Punkt A, zulassen. Aus einer Variation des Reibkoeffizienten von p = 0.1...0.5 ist er-
sichtlich, dass dieses Gebiet deutlich eingeschrankt wird, da mit ansteigendem Reibko-
effizienten die in Bild 3.35 dargestellten Reibkegel aufgeweitet werden. Fiir ausreichend
grofle Reibkoeffizienten ist die Forderung, eine im obigen Sinne unerwiinschte Gleichge-
wichtslage zu verhindern, oftmals nicht zu erfiillen.

Erfiillt ein keilformiges Reibelement die Bedingung a« + 8+ vy + yr = 180°, dann las-
sen sich die Ergebnisse des asymmetrischen Reibelements iibertragen, wobei zur Bestim-
mung des riickstellenden Momentes MJ(CC) die entsprechenden Ortsvektoren 75 bzw. 7cp

aufgestellt werden miissen.
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Verhiltnis «j, [—]
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Bild 3.36: Verhiltnis «j, fiir k; = 0.5und x; = 0.4: a) flir y = 0.1, b) y = 0.3;¢c) u = 0.5

An dieser Stelle sei erwdhnt, dass insbesondere im Fall des asymmetrischen Reibele-
ments, je nach Lage der Kontaktreferenzpunkte, ein resultierendes Moment beziiglich
des Schwerpunktes erzeugt werden kann. Unter Vernachldssigung der Tangentialkréfte
nach Abschnitt 2.3.2.1 wird dieses durch eine Verdrehung und das hieraus resultieren-
de Moment um die gy 77-Achse des flachigen Kontaktes kompensiert. Dies fiihrt zu einer
inhomogenen Verteilung der Kontaktnormalkrifte, wobei diese zum oberen Rand des
Reibelements anwachsen. Dieser Effekt konnte auch anhand von Verschleifispuren an real
ausgefiihrten Reibelementen beobachtet werden.

3.6.2.2 Energiedissipation

Die Wirksamkeit eines Dampfers kann iiber die in den Reibkontakten dissipierte Ener-
gie beurteilt werden, die Aufschliisse {iber den vorliegenden Haft- oder Gleitzustand des
Reibelements und somit ein mogliches Optimierungspotenzial und den zu erwartenden
Verschleifs zuldsst. Allgemein ergibt sich die an einer diskretisierten Struktur mit nppg
Freiheitsgraden wéhrend einer Schwingungsperiode der Periodendauer T verrichtete Ar-
beit

W= [ FY(t)a(t) dt (3.22)
/

aus der Integration der Leistung. Unter der Voraussetzung harmonischer Verschiebungen
und Krifte ergibt sich in komplexer Schreibweise

NEHG

W= ) Im{fj}Re{a;} — Re{F}Im{a;} . (3.23)
j=1

Im eingeschwungenen Zustand gilt der Energieerhaltungssatz

mit der zugefiihrten Energie der dufleren Krifte, W,, > 0, der Energiedissipation auf-
grund viskoser Dampfung, Wp < 0, und der Energiedissipation durch Reibung, Wr < 0.
Fiir das modale Modell ergibt sich mit den modalen Amplituden §; die zugefiihrte Ener-
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gie durch die modalen Erregerkrifte analog zu Gl. (3.23) aus

M
Wa = ) Im{Fz;}Re{q;} — Re{Fe;}im{q;) (3.25)
j=1
und die Energiedissipation durch viskose Dampferkrafte F, = D1 unter Annahme einer
symmetrischen Dampfungsmatrix D aus

M
Wp = —7 Z 2Djw;Qg|di|* . (3.26)

j=1

Die in einem Kontaktpunkt P; einer Kontaktzone aufgrund von Reibung dissipierte Ener-
gie wird durch Summation der in beiden Koordinatenrichtungen § und # dissipierten
Energie ermittelt,

WR,P,- = —T7T (Im{ﬁglpi}Re{wglpi} — Re{ﬁglpi}lm{@§,pi}>
—n (Im{ﬁﬂ,Pi}Re{w,?,pi} - Re{ﬁ,,,Pi}Im{w,?,Pi}) . (3.27)

Durch Summation aller diskreten Kontaktpunkte des linken und des rechten Kontaktes
ergibt sich die gesamte durch Reibung dissipierte Energie aus

Npjs,L NDis,R
Wr= ) Wrp,+ Y Wegp, (3.28)
=1 =l
WRL WRrR

Die Bedingung fiir einen eingeschwungenen Zustand nach Gl. (3.24) kann zudem zur
Kontrolle des in Abschnitt 2.4.3 dargestellten iterativen Losungsverfahrens herangezogen
werden, indem der relative Fehler

Wrr Wrr ., Wp
ew =1+ — 4 — + 3.29
t T W W Wy o
~ ~— ~~

* * *
WR,L WR,R WD

definiert wird. Die normierten Groflen Wy | und Wy ; geben Aufschluss tiber den Anteil
der durch Reibung dissipierten Energie und deren Verteilung auf den linken und rechten
Kontakt. Aus Bild 3.37 wird deutlich, dass im Bereich der Resonanz der Anteil der durch
Reibung dissipierten Energie iiberwiegt, sodass die Gréfsenordnung der modalen Damp-
fung, wie bereits in Abschnitt 3.2.3.1 angedeutet, nur eine untergeordnete Rolle spielt.

Auferhalb der Resonanz geht der Anteil der durch Reibung dissipierten Energie zurtick,
da die geringeren Schwingungsamplituden das Reibelement mehr und mehr in den Haft-
zustand versetzen. Im Fall des symmetrischen Kontaktes der Referenzkonfiguration mit
identischen Kontaktwinkeln 7y, = g teilt sich die Energiedissipation zu gleichen Teilen
auf den linken und rechten Kontakt auf, siehe Bild 3.37a. Wird dagegen eine asymme-
trische Gestaltung gewdhlt, so fiihrt etwa eine Erhohung des rechten Kontaktwinkels
auf ygr = 70° nach GI. (2.118) zu einer Zunahme der Normalkraft im linken Kontakt. Dies
hat zur Folge, dass das Reibelement im linken Kontakt nahezu vollstandig haftet und eine
Energiedissipation ausschliefslich im rechten Kontakt erfolgt, siehe Bild 3.37b. Aus dem
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Bild 3.37: Energiedissipation in den Reibkontakten sowie relativer Fehler ey: a) symme-
trischer Kontakt mit 41, = yr = 36.7°; b) asymmetrischer Kontakt mit yg = 70°

Anteil und der Verteilung der Energiedissipation lassen sich zusatzliche wertvolle Infor-
mationen tiber die Effektivitiat des Reibelements ableiten, so etwa, ob das Reibelement in
den einzelnen Kontakten eher zum Haften oder zum Gleiten neigt.

Der zusitzlich in Bild 3.37 dargestellte Fehler ey nach Gl. (3.29) zeigt dartiiber hinaus,
dass der in Abschnitt 2.4.3 beschriebene Algorithmus zur Losung der nichtlinearen Sys-
temgleichung sehr gute Resultate liefert.

3.6.3 Lineare Spannungsanalyse

Wird das Koppelelement in erster Linie zur gezielten Abstimmung der Eigenfrequenzen
bei einer mit konstanter Drehzahl betriebenen Beschaufelung eingesetzt und treten keine
kritischen Resonanzen auf, so ist die Schwingungsamplitude haufig von sekundérer Be-
deutung. Dennoch sollte sich an eine Optimierung des Koppelelements eine Analyse des
Spannungszustandes anschliefsen, um verldssliche Aussagen zur Dauerfestigkeit treffen
zu konnen.

Kleine Verformungen, lineares Materialverhalten und damit die Giiltigkeit des
HOOKE'schen Gesetzes vorausgesetzt, ergeben sich die sechs Komponenten des Span-
nungstensors fiir einen rdumlichen Spannungszustand allgemein aus den Verzerrungen &
bzw. den Verschiebungen u aus

c=He=HLu (3.30)

mit der bekannten symmetrischen Elastizitdtsmatrix H und dem linearen Differenzial-
operator L, siehe u.a. SCHWERTASSEK UND WALLRAPP [144]. Wird zur Berechnung der
Vergleichsspannung z. B. die Gestaltinderungsarbeitshypothese nach VON MISES heran-
gezogen, ergibt sich aus den Komponenten des Spannungstensors

OV Mises = \/O'%X + 07y + 02, — (OxxOyy + Oyy 02z + 0220xx) + 3(0%, + 07, + 02,) . (3.31)

Andert sich die Schwingungsform unter Verwendung des Koppelelements nur geringfii-
gig und dominiert ein Schwingungsmode, so kann in erster Ndherung davon ausgegan-



162 KAPITEL 3. AUSLEGUNG UND OPTIMIERUNG VON REIBELEMENTEN

gen werden, dass eine Minimierung der Schwingungsamplitude, etwa in einem Knoten
an der Schaufelspitze, auch zu minimalen Vergleichsspannungen fiihrt. Dies ist z. B. der
Fall fiir die in Bild 3.38a dargestellte Referenzschaufel mit Reibelement, deren Schwin-
gungsform sich im Bereich der Eigenfrequenz des ersten Biegemodes auch fiir sehr grofie
Reibelementmassen (m — o0) kaum &dndert, siehe Bild 3.38b. Entscheidend ist in diesem
Zusammenhang die in Abschnitt 3.2.3.1 untersuchte radiale Position der Kontaktpunkte.

Setzt sich die Schwingungsform aus einer Uberlagerung verschiedener Moden zusam-
men, kann von der minimalen Schwingungsamplitude eines Freiheitsgrades im Allgemei-
nen nicht auf das Vorliegen einer minimalen Vergleichsspannung geschlossen werden.
Auch kann der Ort der maximal auftretenden Spannungen a priori unbekannt sein. So
setzt sich der Verformungszustand der Deckbandschaufel in Bild 3.38d fiir den Fall sehr
grofer Normalkréfte im Deckband (Fy — o0) aus mehreren Schwingungsformen der frei-
stehenden Schaufel zusammen. Kritische Bereiche grofier Vergleichsspannungen kénnen
aufgrund der Kopplung beispielsweise auch unterhalb der Deckplatten oder im Schaufel-
blatt auftreten. Dariiber hinaus kénnen die einzelnen modalen Amplituden in der kom-
plexen Ebene gegeneinander phasenverschoben auftreten, siehe auch Bild 2.27, sodass im
allgemeinen Fall eine harmonische Analyse {iber eine Schwingungsperiode erforderlich
ist, um sowohl den zeitlich als auch ortlich maximal auftretenden Wert der Vergleichs-
spannung zu ermitteln. Dieser muss der Bedingung

max {oy(x,7)} <0y Grenz, T=0...27, (3.32)

geniigen, wobei filir 0y Grenz €in geeigneter Grenzwert zu definieren ist und x den Orts-
vektor aller Knoten des Finite-Element-Modells bezeichnet. Eine derartige Analyse kann
auf der Basis des vorliegenden Finite-Element-Modells der Schaufel erfolgen, indem das
mit Hilfe des Simulationsprogramms durch Anwendung der Modaltransformation auf
alle Freiheitsgrade des Modells ermittelte Verschiebungsfeld auf das Finite-Element-Netz
aufgepragt wird. Auf eine quantitative Bestimmung der Spannungen im Schaufelmaterial

Bild 3.38: Schwingungsformen fiir die linearen Grenzfélle der Referenzschaufeln aus
Bild 3.1a und b: a) fiir m = 0; b) fiir m — o0; ¢) fiir Fy = 0; d) fiir Fy — o
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des Referenzmodells soll an dieser Stelle verzichtet werden, da die relativ grobe Elemen-
tierung ohnehin keine verldsslichen Aussagen iiber die Spannungsverteilung erwarten
lasst, vgl. Bild 3.1.

Erfiillt das Koppelelement nach einer Optimierung die gestellten Anforderungen hin-
sichtlich Resonanzfrequenz und Schwingungsamplitude des betrachteten Schwingungs-
modes, sollte abschliefSend gepriift werden, ob durch die Verwendung des Koppelele-
ments eine Verschiebung der Resonanzfrequenzen anderer Schwingungsformen erfolgt
ist. Dies kann unter Zuhilfenahme des in Bild 3.33 dargestellten Knoten- und CAMPBELL-
Diagramms erfolgen, indem mehrere Simulationen fiir verschiedene Knotendurchmesser
bzw. Drehzahlen durchgefiihrt werden. Ergeben sich unter Einsatz des gewé&hlten Kop-
pelelements neue kritische Betriebspunkte, muss ein Kompromiss gefunden werden, der
diese beriicksichtigt. Eine Simulation der Grenzfille der ungekoppelten Schaufel und ei-
nes mit sehr groflen Normalkriften belasteten Koppelelements kann hier erste Aufschliis-
se etwa tiber die maximal zu erwartende Verschiebung der Resonanzfrequenz geben, vgl.
Bild 3.18a.

3.7 Vergleichende Bewertung verschiedener Koppelele-
mente

Zusammenfassend ldsst sich feststellen, dass die untersuchten Reibelemente ein z. T. er-
hebliches Dampfungspotenzial aufweisen. Aus den obigen Parameterstudien wurde
deutlich, dass bei identischen Randbedingungen verschiedene Reibelementgeometrien
eine vergleichbare Amplitudenreduktion ermoglichen. Demgegentiber ist die zu erwar-
tende Verschiebung der Resonanzfrequenz stark von der Reibelementgeometrie abhingig
und nimmt von zylinderférmigen {iber asymmetrische bis zu keilférmigen Reibelemen-
ten stetig zu. Dies ist insbesondere fiir eine exakte Abstimmung der Resonanzfrequenz
im Hinblick auf die im Erregerspektrum enthaltenen Harmonischen von grofier Bedeu-
tung. Dieser Sachverhalt wird in Abschnitt 4.3.1 am Beispiel real ausgefiihrter Gasturbi-
nenschaufeln nochmals aufgegriffen. Aus konstruktiver Sicht ist festzuhalten, dass sich
die einfache Geometrie eines zylinderformigen Reibelements vorteilhaft auf die Gleich-
gewichtslage des Reibelements auswirkt, da es im Allgemeinen nicht zu einem Abheben
des Reibelements von den Fufiplatten kommt. Dieser, je nach Wahl der Reibelementgeo-
metrie, bei flaichigen Kontakten auftretende Effekt der partiellen Separation des Reibele-
ments von den Fufiplatten fiihrt zu einem unerwiinschten ‘Klappern” des Reibelements.
Die daraus resultierenden Stofle, ein u. U. erhohter Materialabtrag an den Reibelement-
kanten bzw. an den Schaufelfufiplatten und letztlich eine erschwerte Berechnung der
Schwingungsantwort aufgrund der nicht eindeutig definierten Lage des Reibelements
sind zu den Nachteilen von Reibelementen mit flichigen Kontakten zu zdhlen. Wird ein
reines Abrollen eines zylinderféormigen Reibelements, d. h. eine gleichphasige Bewegung
benachbarter Schaufeln, und das daraus resultierende verminderte Dampfungspotenzial
verhindert, so ist dieser Reibelementtyp vorzuziehen.
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Im Vergleich zu Reibelementen zeigt sich, dass der im geteilten Deckband auftretende
Reibkontakt nur bedingt zur Erh6hung der Dampfung genutzt werden kann. In diesem
Fall steht die Erhdhung der Steifigkeit im Vordergrund, wobei ein Offnen des Kontaktes
im Deckband unter allen Umstdnden vermieden werden muss, da sich die Eigenfrequenz
und die Schwingungsform im Vergleich zum gekoppelten Schaufelverband bei getffne-
tem Deckbandkontakt deutlich &ndert. Auch hier kann es, analog der Verhéltnisse in den
flachigen Kontakten eines Reibelements, bei grofsflichigem Abheben zu unerwiinschten
Stofien und sogar der Anregung von Eigenschwingungen kommen. Dariiber hinaus wird
fiir diesen Fall eine verldssliche Vorhersage des Schwingungsverhaltens mit den aus Ka-
pitel 2 zur Verfiigung stehenden Methoden deutlich erschwert.
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4 Anwendungsbeispiele

Im Folgenden sollen einige Anwendungsbeispiele die Effektivitdt des Einsatzes von Reib-
elementen aufzeigen. Hierzu dienen neben einem Modellschaufelpaar auch verschiede-
ne Beschaufelungen real ausgefiihrter Gasturbinen aus dem Triebwerksbau sowie statio-
ndrer, zur Energieerzeugung eingesetzter Gasturbinen, anhand derer die praktische Aus-
legung von Reibelementen mit Hilfe des entwickelten Verfahrens aufgezeigt werden soll.

4.1 Modellschaufelpaar

Zur experimentellen Untersuchung der Wirkungsweise verschiedener Reibelementbau-
formen und zur Validierung des Berechnungsverfahrens wird ein nicht rotierender Ver-
suchsstand mit zwei Modellschaufeln, die iiber ein Reibelement gekoppelt werden, ver-

1” N,

a) Beschleunigungs- . A b)
aufnehmer ]evF\z:el s

Schaufel 1 2 Schaufel 2
Sl
A AR
{ - j
W |

Kraftaufnehmer

Shaker Reibelement Einspannblock

Bild 4.1: Versuchsstand mit Modellschaufelpaar: a) Gesamtansicht mit installierter Mess-
technik; b) zylinderférmiges Reibelement; c) keilférmiges Reibelement
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wendet. Die Schaufelgeometrie entspricht im Wesentlichen der untersuchten Referenz-
schaufel aus Abschnitt 3.1, wobei die Modellschaufeln nicht angestellt sind und die Po-
sition der Fufsplatten sich mit 7p = 60 mm von der der Referenzschaufel unterscheidet,
um ausreichend grofie Relativbewegungen zu erreichen. Das Modellschaufelpaar wurde
zur Vermeidung zusitzlicher Fiigestellen aus einem Stiick drahterodiert und tiber eine
hydraulische Presse an den Stirnseiten des Einspannblocks verspannt, siehe Bild 4.1a.
Schaufel 1 wird iiber einen angekoppelten Shaker derart angeregt, dass grundsitzlich
verschiedene Schwingungsformen untersucht werden kénnen. Aus dem gleichen Grund
werden an der Schaufelspitze in verschiedenen Richtungen messende Beschleunigungs-
aufnehmer installiert. Die folgenden Untersuchungen sollen sich jedoch auf den 1F-Mode
konzentrieren. Uber Gewichte und Umlenkrollen kénnen Reibelemente unterschiedlicher
Geometrie appliziert und verschiedene Fliehkréfte F- simuliert werden, siehe Bild 4.1b
und c. Aufgrund der Nichtlinearitat in den Reibkontakten wird die Amplitude |Fg| der
Erregung gemessen und mit Hilfe der Modalanalysesoftware CADA-X auf ein konstantes
Niveau geregelt.

Die modalen Grofsen werden mit Hilfe des Finite-Element-Programms ANSYS ermit-
telt. Das entsprechende Finite-Element-Modell der Struktur ist in Bild 4.2a dargestellt.
Zusatzmassen durch die installierte Messtechnik werden ebenso berticksichtigt wie die
Kopplung der Schaufeln tiber den Einspannblock. Im Bereich bis fg = 1 kHz treten vier

b
Zusatzmassen der ) '
Beschleunigungsaufnehmer Mode | IP/GP Eigenfrequenz | rel. F fhler
fs [Hz] e [%]
1F GP 87.4 -0.3
1F 1P 90.1 0.4
2F GP 399.1 0.2
Zusatzmasse des F IP 403.8 0.2
Kraftaufnehmers 1T P 669.1 7.6
1T GP 730.3 1.3
1E 1P 908.2 8.6
1E GP 939.9 1.8
c)
'g‘ 101 T
- | 2F
<1073 ke
b A
Einspannun b _ ‘ ‘
P gi = 2 107° | — Messung
oF Simulation
E 1077 ’ : ; ;
- < 0 200 400 600 800 1000

Erregerfrequenz fg [Hz|

Bild 4.2: Untersuchung des linearen Ausgangssystems: a) Finite-Element-Modell; b) mit
ANSYS berechnete Eigenfrequenzen und relativer Fehler zur Messung; c) gemes-
sener und simulierter Frequenzgang an der Schaufelspitze der Schaufel 1
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Bild 4.3: Vergleich Messung-Simulation am Modellschaufelpaar mit zylinderféormigem
Reibelement und |Fg| = 0.5 N: a) Messung; b) Simulation

Schwingungsformen auf, die jeweils gleich- (IP) und gegenphasige (GP) Schwingbewe-
gungen der beiden Schaufeln zeigen, siehe Bild 4.2b, wobei jeweils eine Schaufel deut-
liche Schwingungsamplituden aufweist. Um diesen Effekt entsprechend abbilden zu
konnen, wurde die Gesamtstruktur als Kettenstruktur unter Beriicksichtigung des Ein-
spannblocks modelliert, vgl. Abschnitt 2.4.2.5. Die Berechnung der Eigenfrequenzen der
F-Moden zeigt eine sehr gute Ubereinstimmung mit den Messungen. Die Torsionsmoden
weisen grofiere Fehler auf, was mit der mitschwingenden Masse des Shakers zu erkldren
ist. Nach einer Anpassung dieser Eigenfrequenzen sowie der Bestimmung der modalen
Dampfungen ergibt sich der in Bild 4.2c dargestellte Vergleich des gemessenen und be-
rechneten Frequenzganges an der Schaufelspitze der Schaufel 1.

Unter Verwendung eines zylinderférmigen Reibelements ergeben sich fiir eine Variation
der Fliehkraft Fc bei einer Erregerkraftamplitude von |Fg| = 0.5 N die in Bild 4.3 darge-
stellten Mess- und Simulationsergebnisse. Die Konzentration erfolgt hier auf die gegen-
phasige Schwingungsform (GP), da nur diese signifikant von einer Variation der Flieh-
kraft beeinflusst wird. Aufgrund der gekriimmten Kontaktflichen kommt es bei gleich-
phasiger Schwingung zum Abrollen des zylinderférmigen Reibelements und damit we-
gen fehlender Relativbewegungen nicht zu einer Dampfungswirkung. Die Resonanzfre-
quenz der gegenphasigen Schwingung wird aufgrund der Kopplung zu deutlich héhe-
ren Werten verschoben, wobei die Frequenzgdnge bei einer Variation der Fliehkraft die
typischen Verldufe zeigen. Sowohl Resonanzfrequenz als auch Schwingungsamplitude
werden in der Simulation gut wiedergegeben. Eine Ausnahme bildet nur der Fall re-
lativ grofser Fliehkréfte, da hier der Maximalwert in den Messungen aufgrund schwa-
cher Dampfung und eines endlich grofien Frequenzinkrements Afg wahrend der gestuf-
ten Sinus-Anregung nicht detektiert wurde. Auch die zwischen gleich- und gegenphasi-
ger Schwingung liegende Antiresonanz, d. h. Schwingungstilgung der direkt angeregten
Schaufel 1, bei etwa fp ~ 125 Hz wird richtig wiedergegeben.

Wird anstelle des zylinderférmigen Reibelements ein asymmetrisches Reibelement in der
eingangs in Bild 1.12 dargestellten Geometrie verwendet, ergeben sich die in Bild 4.4
gezeigten Resultate. Es wird insbesondere deutlich, dass nunmehr auch die gleichphasi-
ge Schwingungsform (IP) eine Frequenzverschiebung und eine Reduktion der Schwin-
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Bild 4.4: Vergleich Messung-Simulation am Modellschaufelpaar mit asymmetrischem
Reibelement und |Fg| = 0.1 N: a) Messung; b) Simulation

gungsamplitude im Vergleich zur ungekoppelten Schaufel erfihrt. Der Grund ist darin
zu sehen, dass im Gegensatz zu zylinderférmigen Reibelementen ein Abrollen nicht statt-
finden kann, solange das asymmetrische Reibelement flachig an der Schaufelfufiplatte
anliegt. Um ein Abheben des Reibelements von den Fufsplatten zu verhindern, wur-
de die Erregerkraftamplitude auf |Fz| = 0.1 N gesenkt. Die Simulationsergebnisse geben
den qualitativen Verlauf und insbesondere die Resonanzfrequenz der gleich- und gegen-
phasigen Schwingungsform sehr gut wieder. Eine Separation der Kontaktflichen nach
Gl. (2.132) konnte in den Simulationen nicht festgestellt werden.

Wird die Erregerkraftamplitude auf |Fg| = 0.5 N erhéht, ergeben sich die in Bild 4.5 dar-
gestellten Frequenzgidnge, die Sprungphdnomene aufweisen, bei denen sich das Schwin-
gungsverhalten schlagartig dndert. Diese Spriinge sind nicht auf den nichtlinearen Reib-
kontakt zurtickzufiihren, sondern auf die Tatsache, dass das asymmetrische Reibelement
von einem fldchigen zu linienférmigem Kontakt tibergeht, siehe Bild 4.5. In diesem Zu-
stand verhilt sich das asymmetrische Reibelement sehr &hnlich einem zylinderférmigen
und die gleichphasige Schwingungsform wird nur geringfiigig von dem Reibelement be-
einflusst, da es zum Abrollen iiber die Kante des flichigen Kontaktes kommt. Diese Er-
gebnisse bestédtigen die Moglichkeit der in Bild 3.34b diskutierten unerwiinschten Gleich-
gewichtslage, in der die Reibkréfte das Reibelement in der in Bild 4.5 dargestellten Lage
stabilisieren. Hieraus wird die Notwendigkeit deutlich, die in Abschnitt 3.6.2.1 erarbeite-

Amplitude 1, [pm]

80 100 120 140 160
Erregerfrequenz fg [Hz]
Bild 4.5: Sprungeffekte durch Verkanten des asymmetrischen Reibelements bei kleinen
Fliehkriften und |Fg| = 0.5 N
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Bild 4.6: Messergebnisse am Modellschaufelpaar fiir die gegenphasige Schwingung mit
keilfsrmigem Reibelement: a) fiir | Fg| = 0.05 N; b) fiir |Fg| = 0.1 N

ten Hinweise zur konstruktiven Gestaltung von Reibelementen mit flachigen Kontakten
zu berticksichtigen.

Die Tendenz des asymmetrischen Reibelements zu einer unerwiinschten Gleichgewichts-
lage setzt sich fiir ein keilférmiges Reibelement fort und tritt hier besonders deutlich auf.
Aus diesem Grund lassen sich die Messungen aufgrund der zuféllig auftretenden Spriin-
ge nur bedingt reproduzieren. Beispielhaft sind in Bild 4.6 die Messergebnisse fiir eine
Variation der Fliehkraft fiir die Erregerkraftamplituden |fz| = 0.05N und |fg| = 0.1 N
im Bereich der gegenphasigen Schwingung dargestellt. Hieraus wird deutlich, dass ei-
ne Verdopplung der Erregerkraftamplitude in Bereichen guter Dampfungswirkung nur
eine geringfligige Zunahme der Schwingungsamplitude bewirkt, vgl. auch die Ausfiih-
rungen zur performance curve in Bild 3.24 aus Abschnitt 3.2.4.2. Insbesondere im Bereich
der hier nicht mehr dargestellten gleichphasigen Schwingung kommt es, je nach Lage
des Reibelements, zu willkiirlichen Spriingen in den Amplitudengéngen, die von dem
Berechnungsverfahren nicht abgebildet werden kénnen.

4.2 Hochdruck-Laufschaufel eines Flugtriebwerkes

Die Auslegung einer beispielhaft in Bild 4.7 dargestellten Laufschaufel von Fluggastur-
binen erfordert eine erhohte Aufmerksamkeit, da neben hohen und dariiber hinaus va-
riablen Drehzahlen sowie hohen Gastemperaturen nach der Brennkammer auch die For-
derung nach moglichst leichter Bauweise bei gleichzeitig hoher Betriebssicherheit zu be-
riicksichtigen ist. Da ein vollstandig resonanzfreier Betrieb nur in seltenen Fillen méglich
ist, kommt der Auslegung von Reibelementen mit dem priméren Ziel der Erhdhung der
Dampfung eine besondere Bedeutung zu.

Zu diesem Zweck konnen mit Hilfe des entwickelten Simulationsprogramms ausfiihrli-
che Parameterstudien zur Optimierung von Reibungsddmpfern erfolgen, wobei entspre-
chend Bild 2.29 detaillierte angepasste Schnittstellen zu externen, nichtkommerziellen
Finite-Element- und CFD-Programmen entwickelt wurden, auf die an dieser Stelle aber
nicht weiter eingegangen werden soll. Stellvertretend fiir die Moglichkeit einer ausfiihrli-
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Bild 4.7: Hochdruckturbinenschaufel eines Rolls-Royce-Triebwerks mit Cottage Roof
Damper. Quelle: Rolls-Royce Deutschland Ltd & Co KG, Blankenfelde-Mahlow

chen Analyse verschiedener, in Abschnitt 3.2 diskutierter Systemparameter zeigt Bild 4.8
die Ergebnisse einer Massenoptimierung fiir ein im Triebwerksbau sehr verbreitetes keil-
formiges Reibelement, dem so genannten Cottage Roof Damper mit beidseitig flaichigen Kon-
takten, siehe auch Bild 4.7.

Aus Bild 4.8a wird der Einfluss verschiedener Reibelementmassen auf die Amplituden-
ginge eines Knotens an der Schaufelspitze in Umfangsrichtung im Bereich des ersten
Schwingungsmodes deutlich. Dabei werden die dimensionslosen Grofsen

m i
Mopt fs1 Uy,0

fiir Reibelementmasse, Erregerfrequenz und Schwingungsamplitude eingefiihrt, mit der
optimalen Reibelementmasse mqpt, der Eigenfrequenz fs; der ersten Schwingungsform
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Bild 4.8: Optimierung der Reibelementmasse fiir die Hochdruckschaufel eines Rolls-
Royce-Triebwerks: a) Variation der Dampfermasse; b) Optimierungskurven
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ohne Reibelemente sowie der Schwingungsamplitude i, ¢ fiir fg =1 und m* = 0 ohne
Reibelemente, vgl. auch Gl. (3.1). Auf weitere Systemparameter soll an dieser Stelle nicht
weiter eingegangen werden.

Entsprechend den Ausfiihrungen in Abschnitt 3.2.1.1 kénnen analog zu der Darstellung
in Bild 3.2 aus den Frequenzgédngen die Optimierungskurven in Bild 4.8b ermittelt wer-
den. Hieraus wird, wie schon im Fall des in Kapitel 3 diskutierten Referenzsystems, deut-
lich, dass eine zu klein gewihlte Reibelementmasse zu einem deutlichen Anstieg der
Schwingungsamplitude fiihrt. Die Resonanzfrequenz liefle sich unter Verwendung eines
sehr schweren Reibelements um etwa 8% zu hoheren Werten verschieben. Die maximal
erreichbare Amplitudenreduktion betrédgt fiir eine optimal gewédhlte Masse bei m* =1
etwa 73%. Grofiere Werte wiren erreichbar, wenn die so genannte shank ratio, d. h. der ra-
diale Abstand der Kontaktreferenzpunkte von der Schaufeleinspannung, vergrofiert wiir-
de, vgl. Abschnitt 3.2.3.1, wenngleich konstruktive Vorgaben dies nur in engen Grenzen
zulassen.

4.3 Laufschaufeln stationarer Gasturbinen

Neben in den zumeist bei variablen Drehzahlen betriebenen Flugtriebwerken finden
Reibelemente auch in stationdren, bei konstanter Drehzahl im Energieerzeugungssektor
eingesetzten Gasturbinen verbreitet Einsatz, siehe auch PANNING ET AL. [117]. Im Fall
konstanter Drehzahl kommt bei dem Einsatz von Reibelementen neben der Erhéhung
der Dampfungswirkung insbesondere der priazisen Frequenzabstimmung eine besondere
Bedeutung zu. Hierzu sollen drei Beispiele von Laufschaufeln unterschiedlicher Gastur-
binenstufen dienen, von denen zwei in Bild 4.9 dargestellt sind.

a) b)

Bild 4.9: Gasturbinenschaufeln von Siemens Power Generation: a) V94.3A(2)-Tla4-
Laufschaufel; b) V64.3A-Tla3-Laufschaufel. Quelle: Siemens Power Generation,
Miilheim a.d. Ruhr
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4.3.1 Beispiel I: Laufschaufel V84.2-Tla2

In Bild 4.10 sind zundchst die Resultate von Schwingungsmessungen in einem Schleu-
derbunker im Rahmen der Unwuchtbestimmung dargestellt. Zu diesem Zweck wurden
sechs Schaufeln der zweiten Laufschaufelreihe mit Dehnungsmessstreifen versehen und
die Schwingungsamplitude wahrend des Hochlaufs auf Nenndrehzahl aufgenommen.
Die Schwingungsanregung erfolgte {iber eine Druckluftdiise mit Hilfe eines Luftstroms.
In Bild 4.10a ist zunédchst qualitativ die Hohe der Schwingungsamplituden fiir die Be-
schaufelung ohne Reibelemente dargestellt. Deutlich lassen sich die Schwingungsmaxi-
ma bei den Schnittpunkten der mit anwachsender Drehzahl steigenden Eigenfrequenz-
kurve mit den verschiedenen im Anregungsspektrum enthaltenen Erregerordnungen EO
erkennen. Die Drehzahl und Frequenz sind auf die Nenndrehzahl (2g o und die sich dort
einstellende Resonanzfrequenz fy normiert,

QR * f

Oro = s (4.2)
In Bild 4.10b sind die Schwingungsamplituden unter Verwendung zylinderférmiger
Reibelemente dargestellt. Aus den Resultaten lassen sich zwei grundsétzliche Tenden-
zen ablesen: Zundchst zeigt sich eine deutliche Aufweitung des Bandes der Resonanz-
frequenzen, sodass eine Vielzahl von Schnittpunkten mit den einzelnen Harmonischen
auftritt, die zu zusétzlichen kritischen Drehzahlen fiihrt. Die Ursache hierfiir liegt in
der zusétzlichen Kopplung des Schaufelkranzes iiber das Reibelement, die zu deutliche-
ren Mistuningeffekten fiihrt als dies fiir eine reine Kopplung iiber die Scheibe der Fall
ist. Des Weiteren tritt nicht nur ein mogliches Frequenzmistuning der Schaufeln deut-

O =
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Bild 4.10: Gemessene Schwingungsamplituden an der V84.2-Tla2-Laufschaufelreihe:
a) ohne Reibelemente; b) mit zylinderférmigen Reibelementen; ¢) mit asym-
metrischen Reibelementen. Quelle: Siemens Power Generation, Miilheim a.d.
Ruhr
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licher hervor, sondern auch ein zusétzliches, durch abweichende Kontaktbedingungen
oder Reibelementmassen eingebrachtes zusitzliches Mistuning auf. Dariiber hinaus ist
ein deutlicher Anstieg der Resonanzfrequenzen zu erkennen, der mit der zusitzlichen,
iiber das Reibelement eingebrachten Koppelsteifigkeit zu begriinden ist. Die bei Nenn-
drehzahl auftretende Frequenz der Hauptresonanz liegt etwa 5% {iber der Beschaufelung
ohne Reibelemente.

Werden die zylinderférmigen Reibelemente durch asymmetrische ersetzt, vgl. die Dar-
stellung in Bild 1.12, ergeben sich die in Bild 4.10c gezeigten Resultate. Bemerkenswert
ist die im Vergleich zu der Verwendung zylinderférmiger Reibelemente bei Nenndreh-
zahl weiter erh6hte Resonanzfrequenz. Die grofiten Schwingungsamplituden treten hier
bei Frequenzen auf, die etwa 10% iiber der Resonanzfrequenz der ungekoppelten Schau-
fel liegen. Dies bestétigt die in Abschnitt 3.2.1.1 erlduterte Tendenz zu héheren Resonanz-
frequenzen bei der Verwendung von Reibelementen mit flachigen Kontakten. In diesem
Zusammenhang ist anzumerken, dass sich die in den Messungen verwendeten asymme-
trischen Reibelemente durch eine geringere Masse gegeniiber den zylinderférmigen aus-
zeichnen. Bei vergleichbarer Masse ist ein noch deutlicherer Frequenzshift zu erwarten.
Diese Ergebnisse demonstrieren nachdriicklich die notwendige Unterscheidung verschie-
dener Reibelementtypen und die Beriicksichtigung unterschiedlicher Geometrien fiir eine
verldssliche Vorhersage des Schwingungsverhaltens. Insbesondere hinsichtlich der Forde-
rung einer moglichst resonanzfreien Schaufelauslegung kommt der Reibelementgeome-
trie besondere Bedeutung zu. In diesem Sinne ist in dem gezeigten Beispiel die Verwen-
dung von asymmetrischen Reibelementen aufgrund der giinstigeren Abstimmung der
Resonanzfrequenz bei Nenndrehzahl vorzuziehen.

4.3.2 Beispiel II: Laufschaufel V94.3A(2)-Tla4

Im Folgenden wird die Reibelementauslegung am Beispiel der in Bild 4.9a darge-
stellten Schaufel V94.3A(2)-Tla4 demonstriert. Es handelt sich hierbei um eine freiste-
hende Laufschaufel der vierten Stufe, die iiber asymmetrische Reibelemente mit den be-
nachbarten Schaufeln gekoppelt ist. Die Resultate einer Variation der Dampfermas-
se sind in Bild 4.11a dargestellt. Die Frequenzgéange zeigen die Schwingungsamplitu-
de 71 in Umfangsrichtung an der Schaufelspitze im Bereich der ersten Biegeschwingung.
Die dimensionslose Masse, Erregerfrequenz und Schwingungsamplitude sind entspre-
chend GI. (4.1) normiert. Die notwendigen Eingabeparameter zur Simulation entstam-
men Finite-Element-Berechnungen (Eigenwerte und -vektoren der ungekoppelten Schau-
fel sowie Bestimmung der Nachgiebigkeiten des Reibelements), stromungsmechanischen
Berechnungen (Betrag und Verteilung der auf das Schaufelblatt wirkenden Fluidkrifte),

Messungen (Rauheitsprofile) und Erfahrungswerten (Hohe des Stimulus).

Zusammenfassend lassen sich die Resonanzamplituden 7y g, und -frequenzen f ., in
Abhédngigkeit der Reibelementmasse der Darstellung in Bild 4.11b entnehmen. Es wird
deutlich, dass sich die realisierte Masse durchaus von der optimalen Masse im Hin-
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Bild 4.11: Optimierung der Reibelementmasse fiir die Laufschaufel V94.3A(2)-Tla4:
a) Variation der Dampfermasse; b) Optimierungskurven

blick auf eine Minimierung der Schwingungsamplituden unterscheidet. Die Amplituden-
reduktion betrdgt dennoch bemerkenswerte 92.5% bei gleichzeitiger Frequenzerhthung
um etwa 11% im Vergleich zur ungekoppelten Schaufel. Eine Auslegung auf die optima-
le Masse ist ohnehin nicht empfehlenswert, da die Frequenzginge eine deutlich groflere
Sensitivitdt hinsichtlich Resonanzamplitude und auch -frequenz bei kleinen Reibelement-
massen zeigen. Dies birgt insbesondere hinsichtlich einer verldsslichen Abschidtzung der
Resonanzfrequenz eine groflere Gefahr fehlerhafter Ergebnisse bei mit gewissen Unsi-
cherheiten behafteten Eingabeparametern. Fiir eine zu grofs gewéhlte Reibelementmasse
zeigen die Verldufe der Resonanzamplitude und -frequenz hingegen eine geringere Sensi-
tivitat, ohne jedoch eine signifikante Erthohung der Schwingungsamplituden im Vergleich
mit der optimalen Masse nach sich zu ziehen.

In Bild 4.12a ist ein Vergleich des simulierten Frequenzganges mit Messergebnissen fiir
die realisierte Masse von m* = 3 dargestellt. Diese weisen aufgrund von Verstimmungsef-
fekten ein Streuband auf, dessen Mittelwert beziiglich Resonanzfrequenz und -amplitude
von der Simulation aber sehr gut wiedergegeben wird.

Die erweiterte Form des CAMPBELL-Diagramms, die neben dem Drehzahlein-
fluss auch die bei steigender Leistung abnehmenden Resonanzfrequenzen auf-
grund der Temperaturabhidngigkeit des Elastizitdtsmoduls bertiicksichtigt, siehe auch
LECHNER UND SEUME [95], ist in Bild 4.12b skizziert. Dabei sind zum Vergleich die Er-
gebnisse einer zundchst durchgefiihrten Finite-Element-Berechnung ohne Reibelement
gestrichelt dargestellt. Die Simulationsergebnisse unter Berticksichtigung der Reibele-
menteigenschaften zeigen eine deutlich bessere Vorhersage der Resonanzfrequenzen.
Dies gilt nicht nur fiir die erste Biegeschwingung, sondern ebenso fiir hthere, komplexe
Schwingungsformen, die auch Torsionsanteile aufweisen. Der relative Fehler

B ijlm o f]Mess

Ef; W , J=1(1)4, (4.3)
J
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Bild 4.12: Vergleich Messung-Rechnung fiir die V94.3A(2)-Tla4-Laufschaufel: a) Fre-
quenzgang; b) erweitertes CAMPBELL-Diagramm

zwischen der simulierten und gemessenen Resonanzfrequenz der ersten vier Schwin-
gungsformen ist in Tabelle 4.1 zusammengefasst. Der geringe Fehler unterstreicht die
Anwendbarkeit des Verfahrens auch auf hohere Schwingungsformen, die sich durch
komplexe, dreidimensionale Verformungszustdnde auszeichnen. Auf der Basis des rdum-
lich formulierten Kontaktmodells l&dsst sich der Einfluss des Reibelements auch auf die-
se Schwingungsformen unter der direkten Verwendung der modalen Gréfien des Finite-
Element-Modells ohne weitere Anpassung des Simulationsmodells abschétzen.

Tabelle 4.1: Relativer Fehler ¢ fi der Simulation der Resonanzfrequenz der ersten vier
Schwingungsmoden aus Bild 4.12b bei Nennleistung P* =1

Schwingungsmode j | 1 2 3 4
relativer Fehler ¢, 02% 22% 1.7% 2.6%

4.3.3 Beispiel III: Laufschaufel V64.3A-Tla3

Die allgemeine Anwendbarkeit des Simulationsverfahrens zeigt ein weiteres Beispiel ei-
ner Beschaufelung mit zylinderformigen Reibelementen, siehe Bild 4.13. Die Messwerte der
Resonanzfrequenzen wurden bei Nenndrehzahl im Leerlauf sowie bei etwa 20 bzw. 80%
Teillast aufgenommen und zeigen ebenfalls einen Streubereich. Auch hier ergeben die fiir
Volllast durchgefiihrten Simulationen eine gute Ubereinstimmung mit den Messergeb-
nissen. Insbesondere die Finite-Element-Berechnung ohne Reibelement weicht dagegen
deutlich von den Messwerten ab. Der Frequenzshift von etwa 15% gegeniiber der unge-
koppelten Schaufel liegt hoher als der des vorhergehenden Beispiels mit asymmetrischen
Reibelementen. Dies ist darin begriindet, dass es sich hier um eine vollstindig andere
Beschaufelung mit gednderten Randbedingungen (u. a. kleinerer Stimulus usw.) handelt.
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Bild 4.13: Erweitertes CAMPBELL-Diagramm fiir die V64.3A-Tla3-Laufschaufel

Dies macht deutlich, dass sich die Resultate zwar qualitativ, jedoch quantitativ nur be-
grenzt von einem Auslegungsfall auf einen weiteren {ibertragen lassen.

Zusammenfassend lasst sich feststellen, dass sich das entwickelte Modell und die erstell-
ten Programmsysteme im praktischen Einsatz bewidhren konnten und eine verldssliche
Vorhersage des Schwingungsverhaltens realer, reibelementgeddmpfter Beschaufelungen
erlauben. Die entwickelten Simulationswerkzeuge lassen sich neben den gezeigten Bei-
spielen problemlos auf weitere Anwendungsfélle wie Dampfturbinen- oder Verdichter-
beschaufelungen iibertragen, sodass schon wahrend der Konstruktionsphase einer belie-
bigen Verdichter- oder Turbinenbeschaufelung der Einfluss verschiedener Reibelement-
geometrien auf die zu erwartenden Schwingungsamplituden und Resonanzfrequenzen
abgeschitzt werden kann.
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5 Zusammenfassung

Die rotierenden Laufschaufeln von Gas- und Dampfturbinen stellen thermisch und me-
chanisch hochbeanspruchte Bauteile dar. Neben den insbesondere auf die Laufschaufel-
reihen unmittelbar nach der Brennkammer wirkenden Gastemperaturen sind die Schau-
feln einer hohen Fliehkraftbelastung ausgesetzt. Hinzu kommt eine u. a. aus der Brenner-
anordnung oder dem vorgeschalteten Leitschaufelgitter resultierende Schwingungsanre-
gung der Laufschaufeln aufgrund inhomogener Stromungsgeschwindigkeiten des Fluids.
Diese dynamischen Belastungen reduzieren die Dauerfestigkeit entscheidend. Aus die-
sem Grund wird stets das Ziel verfolgt, die Laufschaufeln moglichst resonanzfrei und mit
ausreichend hoher Dampfung zur Minderung der Schwingungsamplituden auszulegen.

Ein verbreitetes Konzept zur Erh6hung der Dampfung ist der Einsatz von Reibelementen,
die gezielt zusdtzliche Reibkontakte schaffen, um durch Energiedissipation eine Reduk-
tion der Schwingungsamplituden zu erméglichen. Die in der Praxis eingesetzten Reib-
elemente zeigen hinsichtlich ihrer Geometrie und dynamischen Eigenschaften eine du-
Berst breite Vielfalt. Insbesondere lassen sich verschiedene Reibelementgeometrien unter-
scheiden, wobei in erster Linie Reibelemente mit zylinderféormigem, keilférmigem oder
asymmetrischem Querschnitt zum Einsatz kommen. Die derzeit bekannten Berechnungs-
verfahren zur Simulation des Schwingungsverhaltens beschaufelter Scheiben mit Reib-
elementen tragen der Vielfalt der eingesetzten Reibelementbauformen nur unzureichend
Rechnung, da die Reibelementgeometrie zumeist ganzlich unberiicksichtigt bleibt.

Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist daher die Entwicklung eines Berechnungsverfah-
rens, das es ermdoglicht, nahezu beliebige Reibelementbauformen hinsichtlich ihrer Wirk-
samkeit und ihres Ddmpfungspotenzials vergleichend zu untersuchen und unter Beriick-
sichtigung gegebener Randbedingungen zu optimieren. Zu diesem Zweck werden Simu-
lationsprogramme entwickelt, die {iber geeignete Schnittstellen eine unmittelbare Inte-
gration des Berechnungsverfahrens in den Konstruktionsprozess realer Beschaufelungen
erlauben, sodass eine Abschidtzung der zu erwartenden Dampfung und eine Parameter-
optimierung schon friihzeitig erfolgen kann.

Das Berechnungsverfahren basiert zundchst auf einer modalen Beschreibung der be-
schaufelten Scheibe. Dabei werden fiir den unverstimmten Schaufelkranz zyklische Rand-
bedingungen genutzt, um das Gesamtsystem auf ein Segment einer beschaufelten Scheibe
mit einem Reibelement zu reduzieren. Dariiber hinaus kénnen verstimmte beschaufelte
Scheiben betrachtet werden, deren Dynamik mit Hilfe der Schwingungsformen des un-
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verstimmten Schaufelkranzes beschrieben wird. Der Vorteil gegeniiber alternativen Ver-
fahren wie der Substrukturformulierung ist die exakte Erfiillung der Koppelbedingun-
gen zwischen Schaufel und Scheibe und die korrekte Wiedergabe des Grenzfalls der un-
verstimmten beschaufelten Scheibe. Dariiber hinaus sind keine expliziten Informationen
tiber die Massen- und Steifigkeitsverteilung von Schaufel und Scheibe notwendig. Die
Dynamik des Reibelements wird mit Hilfe von Starrkorper- sowie elastischer Moden ab-
gebildet. Dies erlaubt die Beriicksichtigung sehr allgemeiner Reibelementgeometrien, da
die hdufig getroffene Annahme einer reinen Starrkdrperbewegung des Reibelements ent-
fallen kann.

Die Kopplung zwischen Reibelement und Schaufel erfolgt {iber ein dreidimensionales
Kontaktmodell, das zunéchst eine Diskretisierung der Kontaktfliche in einzelne Punkt-
kontakte erfordert. Jeder individuelle Kontaktpunkt besitzt neben zwei Freiheitsgraden
in der Kontaktebene einen weiteren in kontaktnormaler Richtung. Somit ist es moglich,
auch eine Normalkraftfluktuation im Kontakt abzubilden und insbesondere den Zustand
des einsetzenden Kontaktverlustes zu detektieren. Dieser bisher nicht ndher untersuchte
Zustand ist insbesondere fiir den flichigen Kontakt an keilférmigen oder asymmetrischen
Reibelementen von groflem Interesse. Des Weiteren ist das Kontaktmodell in der Lage, in
der Kontaktflache inhomogen verteilte Kontaktkrifte und aufgrund der Diskretisierung
auch Momente abzubilden. Dies ist als Grundvoraussetzung fiir die Behandlung fladchi-
ger Kontakte anzusehen, da der Relativverdrehung der Kontaktflichen zueinander eine
entscheidende Bedeutung zukommt. Dieser Einfluss wurde in der bisher bekannten Mo-
dellierung des Kontaktes zwischen Reibelement und Schaufelfufiplatte zumeist vernach-
ldssigt oder iiber empirische Ansdtze nur grob abgeschétzt.

Die aus der Kopplung von Schaufel- und Reibelementdynamik unter Verwendung des
Kontaktmodells resultierende Systemgleichung wird numerisch im Frequenzbereich ge-
16st. Dies erlaubt eine dufierst effiziente Berechnung der Dynamik des Gesamtsystems,
sodass eine Optimierung einzelner Systemparameter moglich wird. Zu diesem Zweck
kommt die Harmonische Balance zum Einsatz, die auch fiir den Fall fluktuierender Nor-
malkréfte ausreichend genaue Ergebnisse fiir die Dampferauslegung liefert. Mit Hilfe
des entwickelten Modells lassen sich automatisierte Parameterstudien beziiglich aller re-
levanten konstruktiven und physikalischen Parameter durchfiihren, sodass detaillierte
Aussagen tiber die Effizienz verschiedener Reibelementtypen moglich sind. Dabei wird
das Konzept eines mehrstufigen Optimierungsprozesses verfolgt, in dem die Reibele-
mentmasse als eine der wichtigsten Reibelementeigenschaften nach erfolgter Parameter-
variation erneut optimiert wird, um fehlerhafte Aussagen iiber den Einfluss eines Para-
meters zu vermeiden.

Die Resultate fiir den unverstimmten Schaufelkranz zeigen zunéchst, dass die erreichba-
re Amplitudenreduktion stark von den gegebenen Randbedingungen, wie z.B. der Er-
regerordnung oder der radialen Position der Kontaktpunkte abhdngig ist. So ldsst sich
mit grofieren Relativverschiebungen benachbarter Schaufeln im Allgemeinen eine grofse-
re Ddampfungswirkung erzielen. Dies kann u. a. durch hohere Erregerordnungen oder die
radiale Verlagerung der Kontaktknoten zum Schaufelblatt erfolgen. Es hat sich gezeigt,
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dass in diesen Féllen eine erneute Optimierung der Reibelementmasse unabdingbar ist,
um die optimale Dampfungswirkung zu erzielen.

Hinsichtlich der Dampfereigenschaften kann zunéchst festgestellt werden, dass ein mog-
lichst steifes Reibelement zu bevorzugen ist, da die vorhandenen Relativbewegungen
zwischen zwei Schaufeln dann optimal in Reibkridfte umgesetzt werden, ohne das Reib-
element elastisch zu verformen. Der Einfluss der Reibelementtragheit kann bei geringen
Drehzahlen bzw. Reibelementmassen ohne Genauigkeitseinbufien vernachldssigt wer-
den. Es wird jedoch aufgezeigt, dass diese im Fall hoherer Schwingungsmoden eine
durchaus signifikante Reduzierung der Resonanzfrequenz bewirken kann. Einen ent-
scheidenden Parameter stellt die Reibelementmasse dar, die fiir verschiedene Reibele-
mentgeometrien vergleichbare optimale Werte aufweist. Als entscheidender Einflusspa-
rameter hat sich die geometrische Gestaltung des Reibelements und der Kontaktzonen er-
wiesen. Die mit Hilfe des entwickelten Berechnungsverfahrens erstmalig mogliche Unter-
scheidung zwischen zylinderférmigen, keilférmigen und asymmetrischen Reibelementen
zeigt, dass insbesondere die Kontakthohe des flichigen Kontaktes aufgrund der zusatzli-
chen Drehsteifigkeit groflen Einfluss auf die zu erwartende Resonanzfrequenz hat. Diese
stellt neben der erreichbaren Amplitudenreduktion eine entscheidende Grofie dar. Ins-
besondere vor dem Hintergrund einer exakten Abstimmung der Resonanzfrequenz, um
mogliche Anregungen mit Drehzahlharmonischen zu vermeiden, kommt dem eingesetz-
ten Reibelement somit besondere Bedeutung zu. Hier zeigt sich, dass die Verschiebung
der Resonanzfrequenz im Fall des keilfdrmigen Reibelements deutlich groflere Werte
im Vergleich zu einem zylinderférmigen Reibelement annimmt. In diesem Zusammen-
hang ist bemerkenswert, dass die maximale Schwingungsamplitude aufgrund der Nicht-
linearitdt und der Drehzahlabhédngigkeit der Kontaktnormalkrdfte nicht zwangsldufig
bei den Schnittpunkten der Resonanzfrequenzkurven mit den Drehzahlharmonischen im
CAMPBELL-Diagramm auftreten miissen. Als negative Eigenschaft der Reibelemente mit
flachigen Kontakten stellt sich jedoch heraus, dass sowohl asymmetrische als auch keil-
formige Reibelemente aufgrund der Relativverdrehungen in den Kontaktflichen zu zeit-
weiligem Kontaktverlust an den Rédndern der Kontaktzone neigen. Dieser unerwiinschte
Effekt tritt mit anwachsender Kontakthohe immer deutlicher hervor. Die Konsequenz ist
ein abnehmender Dampfungseffekt und ein moglicher verstarkter Verschleifs im Bereich
der Kontaktrdnder. Dariiber hinaus zeigt eine Analyse der statischen Gleichgewichtsla-
ge, dass das zylinderféormige Reibelement deutliche Vorteile hinsichtlich einer eindeutig
definierten Lage zwischen den Schaufelfufiplatten aufweist.

Untersuchungen zu verstimmten Schaufelkrdnzen haben gezeigt, dass eine gezielte An-
ordnung der Schaufeln, etwa nach moglichst maximaler Differenz der Eigenfrequenzen
benachbarter Schaufeln, keine zusétzliche Reduktion der Schwingungsamplituden im
Vergleich zu einer beliebigen Anordnung bewirkt. Andererseits kann festgestellt wer-
den, dass sich eine Anordnung nach minimaler Eigenfrequenzdifferenz mit einem An-
stieg der Schwingungsamplituden eher nachteilig auswirkt. Eine bewusste Verstimmung
des Schaufelkranzes hat in dem untersuchten Beispiel keinen signifikanten Einfluss.
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Eine abschlieffende Betrachtung verschiedener Anwendungsfille bestétigt die auf der
Grundlage des entwickelten Berechnungsverfahrens gewonnenen Erkenntnisse zur Wir-
kungsweise verschiedener Reibelementgeometrien. Hierzu dient zunéchst ein Vergleich
von gemessenen und berechneten Frequenzgidngen an einem nicht rotierenden Modell-
schaufelpaar mit verschiedenen Reibelementen. Es wird deutlich, dass die gemessene
Resonanzamplitude und insbesondere die Resonanzfrequenz in der Simulation sehr gut
wiedergegeben werden kénnen. Die experimentellen Untersuchungen bestitigen darti-
ber hinaus die deutlichen qualitativen Unterschiede unter Verwendung zylinderférmiger
oder asymmetrischer bzw. keilférmiger Reibelemente. In diesem Zusammenhang kann
experimentell auch die Problematik des Kontaktverlustes bei flichigem Kontakt nachge-
wiesen werden. Zur Vermeidung dieses Zustandes werden Auslegungskriterien erarbei-
tet, die zu einer besser definierten Gleichgewichtslage des Reibelements fiihren.

Die Auslegung von Reibelementen anhand verschiedener real ausgefiihrter Beschaufe-
lungen aus dem Gasturbinenbau zeigt, dass mit dem entwickelten Verfahren sowohl eine
qualitative als auch quantitative Vorhersage der zu erwartenden Resonanzfrequenz bei
der Verwendung verschiedener Reibelementbauformen moglich ist. So zeigen experimen-
telle Untersuchungen, dass sich die Resonanzfrequenz etwa unter Verwendung asym-
metrischer Reibelemente mit einseitig flaichigem Kontakt im Vergleich zu zylinderférmi-
gen Reibelementen zu hoheren Werten verschiebt. Vergleiche gemessener und berechne-
ter Frequenzgénge realer reibelementgeddmpfter Schaufelkrdnze zeigen dartiiber hinaus,
dass neben der Resonanzfrequenz auch die Schwingungsamplitude eine sehr gute Uber-
einstimmung zeigt. Somit steht dem Konstrukteur erstmalig ein umfassendes Werkzeug
zur verldsslichen Abschédtzung des Einflusses verschiedener, in der Praxis eingesetzter
Reibelemente zur Verfiigung.
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Anhang

A Mathematische Grundlagen

A.1 Tilde-Operator

Das Kreuzprodukt
F=dxb (A1)

=]

zweier in einem orthogonalen Rechtshandsystem angegebenen Vektoren a ay ap as|

und b = [b; by b3] lasst sich in die fiir matrizielle Operationen giinstigere Form
c=db=—-ba (A.2)

mit dem antimetrischen Tilde-Operator
a—= as 0 —a (A3)

uberfiihren, siehe u.a. ZURMUHL UND FALK [200].

A.2 FOURIER-Reihenentwicklung

Eine beliebige periodische Funktion h(t) = h(t+ T) mit der Periodendauer T und der
Grundkreisfrequenz (2 = ZT” ldsst sich als FOURIER-Reihe in der Form

o0

h(t) =Y (ancosnQt + b, sinnQt) = Y ¢, cos(nQt + ) (A4)
n=0 n=0
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mit den FOURIER-Koeffizienten

T

ao—%/h(t)dt, by =0,
, oT , T (A5)

a, = T/h(t) cosnQtdt, b, = T/h(t) sinnQtdt, n=1(1)co,

0 0

und
Cn =1/ a2 + b3, P, = — arctan (Z_n) ’
n

n=1(1), (A.6)

darstellen, siehe u.a. MAGNUS UND POPP [99]

A.3 Harmonische Balance

Die auf KRYLOV und BOGOLJUBOV zuriickgehende und u.a. von MAGNUS UND
PoPP [99] beschriebene Methode der Harmonischen Balance (HBM) stellt eine Appro-
ximation einer nichtlinearen Funktion /(x) bereit, wie sie u.a. als Riickfiihrfunktion in
Systemen mit COULOMB’scher Reibung auftritt. Ausgehend von der Annahme einer har-
monischen Eingangsgrofie x(t) = x cos 2t ergibt sich eine ebenfalls periodische Funkti-
on h(t), die nach Anhang A.2 in eine FOURIER-Reihe entwickelt werden kann. Wird von
dieser ausschliefslich die Grundharmonische betrachtet, ldsst sich nach Gl. (A.4)

h(t) = h + a1 cos Qt + by sin Ot (A7)

mit 1 = gy schreiben. Einsetzen der Funktion x(t) und deren Ableitung nach der Zeit
ergibt

N T ﬂ . bl .
h(x, %) =h+ xox(t) —onx(t) (A.8)
bzw. in komplexer Formulierung mit x(t) = £ el ¢
ht)=h+he " =h+kze (A9)
mit der komplexen Steifigkeit
b =i
Fxo) = 0 —i (A.10)

Die auf diese Weise dargestellte Funktion h(t) ldsst sich dann problemlos etwa in die im
Frequenzbereich formulierten Bewegungsgleichungen integrieren. Der nichtlineare Cha-
rakter bleibt {iber die amplitudenabhingige komplexe Steifigkeit k(xg) erhalten, was als
grofier Vorteil gegentiiber einer Linearisierung nach der Methode der kleinen Schwingun-
gen angesehen werden kann.
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B Eigenwertanalyse zyklischer Systeme

B.1 Das KRONECKER-Produkt

Das so genannte KRONECKER-Produkt! einer [m x n]-Matrix Q mit einer [p x g]-Matrix R
ergibt die [mp x ng]-Matrix P und ist definiert durch

giuR qppR -+ quR
P=QuRr=|"" " [ B.1)
leR QmZR ce anR

Einige wichtige Eigenschaften des KRONECKER-Produktes sind u. a. in DAVIS [40] aufge-
fiihrt:

(aQ)®R = Q® (aR), (B.2)
(Q+R)®S = (Q®S)+(R®S), (B.3)
Q®(R+S) = (Q®R)+(Q®S), (B.4)
Q®(R®S) = (QR)®S, (B.5)

(QRR)(S®T) = (QS)® (RT), (B.6)

(QeR)" = Q*®R*, (B.7)

(QoR)T = QT®RT bzw. (Q®@R)H =Q"eR". (B.8)

B.2 Komplexe FOURIER-Matrix

Eine entscheidende Bedeutung bei der Behandlung zyklischer Matrizen kommt der kom-
plexen FOURIER-Matrix?

1 )
— _ —i(m-1)(n—1) ¢ _
F = [fmn]/ fmn—_\/n—se , mn=1(1)ng, (B.9)

Im englischen Sprachraum ist auch der Begriff direct product gelaufig.

’Die FOURIER-Matrix F {iberfiihrt mit 2 = F z(t) eine zeitdiskrete Funktion z(t) in die komplexen
FOURIER-Koeffizienten £ (Diskrete FOURIER-Transformation, DFT). Die Riicktransformation, d. h. die Syn-
these des Zeitsignals aus den einzelnen Harmonischen, erfolgt iiber z(t) = F'2.
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zu. Sie ist mit den Potenzen der Einheitswurzeln besetzt, die sich durch fortlaufende Dre-
hung von

w=el? (B.10)

um den in Gl. (2.1) gegebenen Teilungs- bzw. Segmentwinkel

27T
5 — B.11
e (B.11)

in der komplexen Ebene ergeben. Auf die Darstellung ( ) zur Kennzeichnung komplexer
Groéfen wird in diesem Anhang aus Griinden der Ubersichtlichkeit durchgehend verzich-
tet. Die konjugiert komplex (hermitesch) transponierte FOURIER-Matrix F ergibt sich aus

1 1 1 . 1 ]
. 1 w wz . wnsfl
FH— = |1 o? w? w2(1s=1) , (B.12)
N :
1 wnS_l wz(”s—l) v w(”s—l)(”s—l)

Aufgrund der Eigenschaft

1’15—1 . 1’15—1
Y e =Y w=0 (B.13)
k=0 k=0
gelten die Beziehungen
FAF=E bzw. F'1=F", (B.14)

d.h. F ist unitdr. Mit Hilfe der fiir die Darstellung zyklischer Matrizen wichtigen Permu-
tationsmatrix

(001 0 --- 0]
00 1
0 1
10 --- 0 0]
und der Diagonalmatrix QF, die die Potenzen der Einheitswurzel w mit
1 0 0 - 0 ]
0 e® 0 .. 0
Qk _ diag(l, wk’ ka/ ey w(ns—l)k) — 1o 0 el 2ké 0 (B.16)
: 0
0 oo 0 el (ns—1)ké

enthilt und deren Hauptdiagonale dem ./nig-fachen der (k + 1)-ten Zeile von F! ent-
spricht, lasst sich durch Einsetzen leicht die Diagonalisierung

7 = FHQF (B.17)
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der Matrix 7t zeigen. Unter Berticksichtigung von Gl. (B.14) gilt
7t = (FRQF)f = FLO'F, (B.18)

B.3 Zyklische Matrizen

Zyklische und block-zyklische Matrizen weisen besondere Eigenschaften auf, die
u.a. zu einer deutlichen Vereinfachung der Eigenwertberechnung fiihren. Eine
ausfiihrliche Darstellung zyklischer Matrizen gibt insbesondere DAVIS [40] sowie
KNOTHE UND WESSELS [89] und ZURMUHL UND FALK [200]. Anwendungen auf techni-
sche Systeme behandeln u.a. BLADH ET AL. [15] (Schaufelkranz), RIPKE [135] (Gleis als
zyklische Struktur) und THOMAS [166] (Kiihlturmsegmente). Basierend auf den Ausfiih-
rungen in [40] wird im Folgenden zusammenfassend die Eigenwertanalyse zyklischer
und block-zyklischer Matrizen dargestellt.

Eine reelle zyklische [ng x ng]-Matrix

o0 €1 - Cpg—1
Cng—1 €0 - Cpg—2
. S S
C = circ(co,C1, ..., Cng—1) = i o i (B.19)
Cl C2 P CO

zeichnet sich durch aufeinander folgende Zeilen aus, deren Koeffizienten aus einer zy-
klischen Vertauschung der Koeffizienten der ersten Zeile hervorgehen. Allgemein gilt,
dass C eine zyklische Matrix darstellt, wenn

Crt =nC (B.20)

mit der Permutationsmatrix 7t nach Gl. (B.15) erfiillt ist. Die Matrix C lasst sich auch als
Summe von Potenzen der Matrix 7t in der Form

1’[5—1
C=cE+cim+... ey s~V = Y ot (B.21)
k=0
darstellen. Unter Berticksichtigung von Gl. (B.18) ergibt sich
I’ls*l
c=Fr" ( Y cknk> F (B.22)
k=0
mit 02F nach GL (B.16). Mit der Diagonalmatrix
ng—1
A =diag(M, Ay .. Ayg) = Y (B.23)
k=0

ergibt sich die Zerlegung
C = FHAF. (B.24)
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Mit Hilfe von Gl. (B.14) lasst sich Gl. (B.24) in
Crt = FHA (B.25)
umformen. Dieser Ausdruck entspricht den Eigenwertgleichungen zur Bestimmung der

in der Spektralmatrix A zusammengefassten Eigenwerte

1’15—1

A=Y UV, j=1(1)ns, (B.26)
k=0

der Matrix C nach Gl. (B.23). Die hermitesch transponierte FOURIER-Matrix F entspricht
der Modalmatrix, die die spaltenweise angeordneten Rechtseigenvektoren der zykli-
schen Matrix C enthélt. Die Identitdt von Gl. (B.25) lédsst sich leicht durch Einsetzen der
GIn. (B.12), (B.19) und (B.23) zeigen. Eine beliebige zyklische Matrix C ldsst sich somit un-
ter Verwendung der FOURIER-Matrix F auf Diagonalform bringen. Die entsprechenden
Eigenwerte der Matrix C ergeben sich aus Gl. (B.26).

B.4 Block-zyklische Matrizen

Analog zu Gl. (B.19) ldsst sich eine reelle block-zyklische Matrix in der Form

By, B, --- B,
B B, --- B, _
B = beire(By, By,..., B, ;)= | "= 0 7 (B.27)
B, B, --- B,

definieren, in der sich die so genannten Hyperzeilen durch eine zyklische Vertauschung
der [ngeg X ngeg]-Matrizen By...B, 4, die die erste Hyperzeile bilden, ergeben. Fiir B
ergibt sich somit die Dimension [nsnseg X nsngeg]. Die Matrizen B; miissen dabei selbst
keine zyklische Struktur aufweisen. Im Folgenden bezeichnet F die [ng X ng]-FOURIER-
Matrix nach Gl (B.9), 7t die [ng X ng]-Permutationsmatrix nach Gl. (B.17) und E die
[seg X Nseg|-Einheitsmatrix. Analog zu Gl. (B.20) ist eine Matrix B genau dann block-
zyklisch, wenn

B(mr®E)=(mr®E)B (B.28)

gilt. Entsprechend Gl. (B.21) kann eine block-zyklische Matrix durch

1’15—1
B=) rn‘eB, (B.29)
k=0
dargestellt werden, d. h. an die Stelle einer Multiplikation mit dem skalaren Faktor cj tritt
das KRONECKER-Produkt mit der Matrix By.

Unter Berticksichtigung von GI. (B.17) und den Eigenschaften des KRONECKER-
Produktes aus Gl. (B.6) lasst sich Gl. (B.29) umschreiben und die block-zyklische Matrix B
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analog Gl. (B.22) mit Hilfe der Zerlegung

1’[5—1
B= (FRE)H ( Y OFw Bk> (F®E) (B.30)
k=0
angeben. Mit
Fy=FQ®E (B.31)

und der Block-Diagonalmatrix

1’1571
Ag = bdiag(Dy,D;,...,Dy) = Y, Q" @B, (B.32)
k=0
ergibt sich
B=F A Fy, (B.33)

vgl. Gl (B.23) und Gl. (B.24). Die Matrizen D; aus Gl. (B.32) ergeben sich in Analogie zu
Gl. (B.26) aus

ng—1

Di=Y @V VB, j=11)ns. (B.34)
k=0

Fiir jede der ng Matrizen D; der Dimension [ngeg X ngeg] ergibt sich das gewdhnliche Ei-
genwertproblem

mit der Modalmatrix ¢P]~, die spaltenweise die ns.; Eigenvektoren P M = 1(1)nseg,
enthélt, und der diagonal mit den Eigenwerten A;,,, m = 1(1)nse, besetzten Spektral-
matrix A;. Sind die Eigenvektoren linear unabhéngig und dariiber hinaus orthogonal
bzw. unitér, so ist die Modalmatrix orthogonal bzw. unitér. Die Diagonalisierung der Ma-
trizen D; erfolgt dann mit

Dj=9 A 9" bzw. A =¢"D;®, j=1(1)ns. (B.36)

Wird Gl. (B.36) in Gl. (B.32) und GI. (B.30) eingesetzt, gelingt die Diagonalisierung der
block-zyklischen Matrix B durch

B=YY A ¥, (B.37)
mit

Ag = bdiag(A, A,,..., A,), (B.38)

¢y = bdiag(®,®,,...,2,.) (B.39)
und

Y = PLF; . (B.40)
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Analog zu Gl. (B.25) kann durch Umformen von Gl. (B.37) in das Eigenwertproblem
BYL = v Ay (B.41)

gezeigt werden, dass die Matrizen Ay und ¥ die Eigenwerte und die unitdren Fi-
genvektoren der zyklischen Matrix B enthalten. Die Eigenwerte der reellen, zyklischen
[nsnseg X nsnseg]-Matrix B ergeben sich somit aus der Analyse der durch Gl. (B.34) gege-
benen, sehr viel kleineren, aber komplexen [rses X f1seg]-Matrizen D;. Dies erweist sich
insbesondere bei sehr grofsen Matrizen B als vorteilhaft. Die ngngse; Eigenvektoren der
Matrix B kénnen den Spalten der in Gl. (B.40) definierten Modalmatrix

¢1 ¢2 RN @rlzs
¢1 'a)z¢2 N ’(gns_ 1¢”S
= |91 P, | = | B 0P8 o WD, (B.42)
_Ql w”s—l QZ Ce w(”S_l)(nS_l) ¢”S_

entnommen werden. Sie lassen sich durch die Eigenvektoren ¢; der Matrizen D; und
eine entsprechende Drehung in der komplexen Ebene um Vielfache des Segmentwin-
kels ¢ darstellen. Aus Gl. (B.42) ist unmittelbar ersichtlich, dass die fiir die Ermittlung
von Gl. (B.37) vorausgesetzte Unitaritit der Matrix ¥5 gegeben ist, denn fiir zwei belie-
bige Spalten von ¥ gilt die Beziehung

ns—].
H H k(r—
L L P =, (B.43)
=0

worin ¢, , die Spalte v der Modalmatrix ¢, und ¢, , die Spalte u der Modalmatrix ®,
kennzeichnet und die Eigenvektoren u und v einer Modalmatrix @; als orthogonal
bzw. unitir angenommen werden. Sind diese Segmenteigenvektoren ¢ jeweils auf den
Betrag ||@|| = 1 normiert, d. h. bilden sie ein Ortho- bzw. unitdres Normalsystem, ergibt
sich mit dem KRONECKER-Symbol &,

1 fir u=vo
H )
= = B.44
Pro Pru = Oou { 0 fir u#vo, r=1(1)ns, u,v=71(1)ngeg - (B.44)
Weiterhin gilt
ns—1 wk(?’*S) . ng fir r= s, (B 45)
= ] 0 fir r#s, rs=1(1)ng, '

vgl. Gl. (B.13). Mit einer geeigneten Normierung der Eigenvektoren ¢ der einzelnen Seg-
mente auf den Betrag ||@|| = / nis lasst sich die in Gl. (B.37) vorausgesetzte Bedingung

Yl ¥, =E (B.46)

erfiillen. An dieser Stelle sei bemerkt, dass sich die Zusammenhinge fiir block-zyklische
Matrizen mit n1ge, = 1 und damit dem Ubergang der Blockmatrizen By auf die Skalare cj
auf zyklische Matrizen als Sonderfall block-zyklischer Matrizen iibertragen lassen, vgl.
Anhang B.3.
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B.5 Losung des Eigenwertproblems fir zyklische mecha-
nische Systeme

In zyklischen mechanischen Systemen weisen Massen-, Daimpfungs- und Steifigkeitsma-
trix charakteristische Strukturen auf, wie am Beispiel der Steifigkeitsmatrix K gezeigt wer-
den kann. In der Matrix

i (1)KH (1)KIR 0 e 0 (1)KIL T
WKy WKgg + K, K 0
K — 0 Ky DKy YKy '
0
0 (”S)KIL (”S)KH (”s)KIR
| (DK, 0 . 0 (18) Ky () Kpp + VK |

(B.47)

bezeichnen die VK mit j = 1(1)ng die Steifigkeitsmatrizen der ng Segmente des zy-
klischen Systems. Der Index ( )i, kennzeichnet die Freiheitsgrade des linken Segment-
randes, der Index ( )r die des rechten Segmentrandes und der Index ( ) die Freiheits-
grade im Segmentinneren, welche nicht mit den Freiheitsgraden benachbarter Segmente
gekoppelt sind, vgl. Bild B.1 auf Seite 194. In einem zyklischen System weisen alle sich
wiederholenden Segmente identische mechanische Eigenschaften auf, sodass der hoch-
gestellte Segmentindex entfallen kann und VK, =K, sowie aufgrund der Annahme
symmetrischer Steifigkeitsmatrix K,,, = K}, mit m,n = L,I,R gilt. Der entsprechende
Verschiebungsvektor des Gesamtsystems lautet

T
p=[Wgl Wl DI @l ()T )T . (B.48)

Bei schwingungsfahigen mechanischen Systemen tritt ein gewo6hnliches, quadratisches
Eigenwertproblem anstelle eines speziellen Eigenwertproblems auf. Mit der block-
zyklischen Steifigkeits- und Massenmatrix K und M, die beide von der in Gl. (B.47) ange-
gebenen Struktur sind, ergibt sich

(A M +K)p=0. (B.49)

Gl. (B.49) lasst sich tiber verschiedene Verfahren in ein spezielles Eigenwertproblem tiber-
fithren. Mit A = — A2 ergibt sich durch einfache Linksmultiplikation von Gl. (B.49) mit der
Inversen der Massenmatrix unmittelbar das spezielle Eigenwertproblem

(A—AE) ¢ =0 (B.50)

mit A = M 'K. Aufgrund der Tatsache, dass sowohl die Inverse einer block-zyklischen
Matrix als auch das Produkt zweier block-zyklischer Matrizen - und somit die Matrix A -
ebenfalls block-zyklische Matrizen darstellen, vgl. Gln. (B.14) und (B.33), gelten fiir die
Eigenwertberechnung aus Gl. (B.50) alle in Anhang B.4 hergeleiteten Zusammenhinge
mit B = A. Es ergibt sich die u. U. vollbesetzte block-zyklische Systemmatrix A mit

A= bCiI‘C(A(), Al/ NN ,Ansfl) . (B51)
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Einsetzen von Gl. (B.51) in Gl. (B.34) fiihrt auf die Matrizen D;, wobei sich

(B.52)

L li= 2(1)3ns, wenn ng gerade,
Dn5+2fj - ] 7

j=2(1)3(ns+1), wenn nsungerade,

ergibt, d. h. es entstehen jeweils zwei konjugiert komplexe Matrizen D;, wenn j # 1 und
j # % +1 gilt. Die zugehérigen Eigenwertprobleme fiithren im Allgemeinen auf konju-
giert komplexe Eigenwerte und -vektoren. Im vorliegenden Fall stellt die Systemma-
trix A eine diagonaldhnliche Matrix dar, deren Eigenwerte A; = —/\]2. aufgrund der an-
genommenen Symmetrie der Strukturmatrizen und der positiven Definitheit der Mas-
senmatrix samtlich reell und mit der in Gl. (B.49) gewé&hlten Definition des Eigenwertpro-
blems {iiberdies positiv sind, siehe auch ZURMUHL UND FALK [200]. Jeweils zwei Matri-
zen Dygyp j = D;‘ fiihren somit auf identische Eigenwerte A, > j = A; und konjugiert
komplexe Eigenvektoren @, ., ; = 45]?*. Firj=1 sonie fir j = % + 1 im Fall einer gera-
den Segmentanzahl ng gibt es kein entsprechendes Aquivalent, sodass die zugehorigen
Eigenwerte und -vektoren nur einfach auftreten. Mit

wkis=1) = (ky* (B.53)

bedeutet dies fiir die Eigenvektoren des Gesamtsystem aus Gl. (B.42) bzw. GI. (2.33)3:

o & ®, L2 ®; 5
* *
* *
yi= |# P  wid Pis (w* ;) (w? #,)
& W @y w5 ) By By (wz(ns—l) 453)* (w's! &))"
L 2

(B.54)

Somit lassen sich die Eigenvektoren, wie bereits auf Seite 37 in Abschnitt 2.1.3 erwéhnt,
klassifizieren in

Eigenvektoren zu den einfachen Eigenwerten A;, bei denen keine Phasendifferenz zwischen
den Verschiebungen der einzelnen Segmente auftritt (erste Hyperspalte von ‘I’I];I),

Eigenvektoren zu den einfachen Eigenwerten Ans  ; fiir den Fall einer geraden Segmentan-
zahl ng, bei denen eine Phasendifferenz von jeweils 180° zwischen den Verschiebungen
benachbarter Segmente auftritt (Hyperspalte % + 1 von Y und

konjugiert komplexe Eigenvektoren zu den doppelten Eigenwerten A; = Ay 1> mit j geméf
Gl. (B.52), die als vorwiirts und riickwiirts rotierende Eigenvektoren bezeichnet werden. Die
zu einem doppelten Eigenwert gehorigen konjugiert komplexen, unitdren Eigenvektoren

3Es ist zu beachten, dass fiir die Modalmatrix des Gesamtsystems aus Gl. (2.33) ¥ = YL gilt. Die hermi-
tesch transponierte Form YL wurde hier aus Griinden der Konsistenz mit der in Anhang B.2 angegebenen
FOURIER-Matrix genutzt.
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¥, und ¢, = ] kénnen durch die Linearkombination

9= il (0] = e
¥, ~Li L | Im{¢,}

in zwei orthogonale reelle Eigenvektoren , und , iiberfithrt werden, die dem Real-
bzw. Imaginérteil des Eigenvektors 3, entsprechen. Zwei konjugiert komplexe Eigen-
vektoren werden somit durch zwei um 7 gegeneinander verschobene, ‘stationére’ reelle
Eigenvektoren ersetzt, siehe auch THOMAS [166]. Mit

N[—

(B.55)

N[—

B =[O 2 9G] = [0 0] 9G] (550
und den Beziehungen

B, =®cTp, W =®sTp, k=1(1)ng, (B.57)
sowie

BT = [cos (ND(k=1) 5+ 81) ... cos (ND(k—1) 6+ 0, )|, k=1(1)ns,

(B.58)

(k)T — [sin <ND(k 1)+ 191> ... sin (ND(k ~1)5+ ﬁnSeg)} , k=1(1)ns

(B.59)
und
PT — |:‘¢ND+1,1‘ o e ‘¢ND+1’nSeg|i| (B.60)
ergeben sich mit den Betrdgen
| PND+1,m| = \/Re{(PND+1,m}2 +Im{@yp 2, m=1(1)nseg, (B.61)
und den Phasenwinkeln
Im
U, = — arctan LOND 1} , m=1(1)nseg, (B.62)
Re{Pnpiimt

die reellen Eigenvektoren $, und ,, die die als cos- bzw. sin-Welle zu interpretieren-
de Verschiebung jedes Segmentfreiheitsgrades m enthalten. Dabei ist zu bemerken, dass
der Phasenwinkel ¢, fiir jeden Freiheitsgrad m verschieden sein kann und den ortli-
chen Versatz in Umfangsrichtung des Auftretens der maximalen Verschiebung verschie-
dener Freiheitsgrade zueinander reprasentiert. Die Gréfle ND = j — 1 aus Gl. (2.38) be-
zeichnet dabei die aus der Dynamik rotationssymmetrischer Scheiben bekannte Anzahl
Knotendurchmesser ND, die zur Klassifizierung von Scheibenschwingungen herangezo-
gen wird, siehe auch Abschnitt 2.1.3. Die Anzahl der Knotendurchmesser gibt an, durch
wie viele cos- bzw. sin-Perioden am Scheibenumfang eine Schwingungsform charakte-
risiert wird. Fiir den Fall rotationssymmetrischer Kontinua ergibt sich eine unendliche
Zahl moglicher Knotendurchmesser, fiir zyklisch periodische Strukturen mit ng identi-
schen Segmenten treten Schwingungsformen mit ND = 0(1)% auf, wobei ND = 0 die
gleichphasige Schwingung aller Segmente und ND = 7% die gegenphasige Schwingung



192 ANHANG B. EIGENWERTANALYSE ZYKLISCHER SYSTEME

benachbarter Segmente beschreibt. Fiir den Fall einer ungeraden Anzahl Segmente ng ent-
fallt letztere Schwingungsform.

B.6 Effiziente Eigenwertberechnung

Die in Anhang B.5 dargestellte Vorgehensweise zur Eigenwertberechnung in zyklischen
Systemen ist aus praktischer Sicht unvorteilhaft, da u. a. die Steifigkeits- und Massenma-
trix des Gesamtsystems bendétigt werden und dariiber hinaus eine Invertierung der Mas-
senmatrix erforderlich ist. Weiterhin geht die Symmetrie der Systemmatrix verloren. In
kommerziellen Finite-Element-Programmen wie z. B. ANSYS, siehe [6], haben sich daher
alternative Vorgehensweisen wie die Anwendung komplexer zyklischer Zwangsbedin-
gungen auf ein einzelnes Segment bewahrt. Diese soll hier kurz erldutert werden, da das
Verstdandnis iiber die Eigenwertberechnung von grofier Bedeutung im Hinblick auf deren
korrekte Verwendung in den in Abschnitt 2.1 hergeleiteten Beziehungen ist.

Zunichst wird von der zyklischen Gesamtstruktur nur ein einzelnes herausgeschnittenes
Segment ohne Kopplung zu den benachbarten Segmenten betrachtet, siehe Bild B.1. Hier-
zu wird aus Gl. (B.47) die Kopplung zwischen den Segmenten entfernt und ein einzelnes
Segment mit den inneren Freiheitsgraden sowie den an beiden Rédndern vorhandenen
Freiheitsgraden des linken und rechten Segmentrandes definiert. Fiir die Steifigkeitsma-
trix KSQg und den Verschiebungsvektor @g,, der Freiheitsgrade eines beliebigen Segments
ergibt sich dann bei entsprechender Partitionierung

. Ky Kyp 0 PL
Kseg= | Ki Ky KR |/, Pseg= |1 | - (B.63)
0 Kgp Kggr Pr

Die Massenmatrix M seg st analog definiert. Die Anzahl der Freiheitsgrade pro ungekop-
peltem Segment entspricht 7iseg = 111, + 1y + 1R, die damit um ny, = ng grofer ist als die
Anzahl der Freiheitsgrade nse; des gekoppelten Segments. Aufgrund der Kenntnis kom-
plexer Eigenvektoren des zyklischen Gesamtsystems, die sich aus Gl. (B.54) ergeben, wer-
den zur Beseitigung der zusitzlichen Freiheitsgrade ny, komplexe Zwangsbedingungen
an den Segmentrandern formuliert. Mit j = 1(1)ng wird der in Gl. (B.63) angegebene Ver-
schiebungsvektor Pseg SOMIL durch

q)L 0 e_i (j_l)‘sE
@Seg = | = |E 0 [::I = Tj q’Seg (B-64)
PR 0 E R

ersetzt, vgl. auch PETROV [123]. Die auf diese Weise transformierten Strukturmatrizen
werden ebenfalls komplex und ergeben sich aus

Ky K +e 100Ky,

Kooy = T; Koep T; = o
I e T Kpp + Kgg

(B.65)
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und entsprechend definierter komplexer Massenmatrix Mg, ;. Die Formulierung des
zugehorigen Eigenwertproblems fiir verschiedene, die Phasenlage zwischen den Ver-
schiebungen zweier benachbarter Segmente kennzeichnenden Werte j erfolgt analog zu
GL. (B.50) durch

(ASeg,j o AE) q’Seg,j =0 (B.66)
mit Hilfe der komplexen Systemmatrix
_ A1
Agegj = Mggo i Kseg,j - (B.67)

Diese Matrizen Ag,, ; entsprechen fiir j = 1 (1)ng exakt den mit der vollstaindigen System-
matrix A aus GL. (B.51) gebildeten Matrizen D; aus Gl. (B.34), sodass Psegi = P gilt. Die
Herleitung erfolgte allerdings sehr viel effizienter ohne Verwendung der u. U. sehr viele
Freiheitsgrade umfassenden Strukturmatrizen des Gesamtsystems.

Eine Auswertung des mit der reduzierten Systemmatrix Ag,, ; gebildeten komplexen Ei-
genwertproblems erfolgt durch die Uberfiihrung in ein rein reelles Eigenwertproblem
doppelter Dimension mit

Re{ ASeg,j} —Im{ ASeg,j}
Im{Ag,, i} Re{Ag,;}

Re{q)Seg,j}
Im{goSeg,j }

Re{%eg,j}] B
= Ageg
Im{q’Seg,j} 5

] , j=11)ns.
(B.68)

Hierzu ist die Definition eines identischen Duplikates des einzelnen betrachteten Seg-
ments notwendig, sodass sich ein ’reelles” und ein ‘imaginédres” System ergibt, siehe
Bild B.1. Die den Real- und Imaginirteil reprasentierenden Segmente sind {iber die ent-
sprechend in reeller Form definierten Zwangsbedingungen aus Gl. (B.64) miteinander ge-
koppelt. Aufgrund der Kenntnis der doppelt auftretenden Eigenwerte und der zugehori-
gen konjugiert komplexen Eigenvektoren fiir j # 1,j # 5 + 1, erfolgt eine Eigenwertbe-
rechnung aus praktischen Gesichtspunkten nur fiir j = 1(1) (% + 1) bzw. fiir die Knoten-
durchmesser ND = 0(1)(’3). Werden die so bestimmten Eigenvektoren Pseq; €ines Seg-
ments fiir verschiedene Werte j in den Modalmatrizen ¢; zusammengefasst, ergeben sich
die Eigenvektoren ¢ des Gesamtsystems durch Expansion gemaf} Gl. (B.54).

Hinsichtlich der Normierung der Eigenvektoren ist anzumerken, dass die Massennormie-
rung der komplexen Eigenvektoren des zyklischen Segments

Pty Msog Poog = Mgen, Seg = 1 (B.69)
nach Expansion auf die komplexen Eigenvektoren und die reelle Massenmatrix des Ge-
samtsystems auf die generalisierte Masse

P M p = mgen = ng (B.70)

fiihrt, siehe auch die Anmerkungen zu Gl. (B.46) auf Seite 188 und die ausfiihrliche Dar-
stellung von WILDHEIM [181]. Sollen die nach Gl. (B.69) normierten und anschlieffend
expandierten Segmenteigenvektoren zur Untersuchung des Gesamtsystems herangezo-

gen werden, ist eine entsprechende Multiplikation mit dem Faktor ,/ nl—s erforderlich, um
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a) "Realteil’ b) Imaginarteil’
Segmentinneres =3 &=
(D) Duplikat
S N
) )
linke rechte
Segmentgrenze Segmentgrenze
(L) (R)

Bild B.1: Duplikation eines Segments des zyklischen Systems zur Berechnung kom-
plexer Eigenvektoren mit Hilfe zweier reeller Systeme am Beispiel ng =6
mitd = %1—7; = 7:a) 'Realteil’; b) 'Imaginérteil’

die Massennormierung auf die generalisierte Masse n1gen = 1 zu gewihrleisten. Sollen an-
stelle der komplexen Eigenvektoren ¢ die in GI. (B.55) als Real- und Imaginarteil von ¢
interpretierten reellen Eigenvektoren ¢ verwendet werden, so ldsst sich durch Einsetzen
zeigen, dass

~ ~ n
¢T M ¢ = mgen = ES (B.71)

gilt. Ein auf der Basis von Gl. (B.66) bestimmter komplexer und nach Gl. (B.69) massen-
2
ns
dieser nach Expansion gemafs Gl. (B.54) und Umrechnung auf rein reelle Eigenvektoren
nach Gl. (B.55) zu einer Massennormierung mit 1gen = 1 des Gesamtsystems fiithren soll*.
Fiir den Fall rein reeller Segmenteigenvektoren mit ND = 0 bzw. ND = % entfillt der

Faktor 2.

normierter Eigenvektor gg,, muss demnach mit dem Faktor versehen werden, wenn

Durch die Uberfiihrung in ein spezielles Eigenwertproblem der in Gl. (B.50)
bzw. Gl. (B.66) angegebenen Form gehen im Allgemeinen die Symmetrieeigenschaften
der urspriinglichen Systemmatrizen verloren. Gleiches gilt fiir die Uberfithrung von
Gl. (B.49) in den Zustandsraum. Andere Verfahren nutzen beispielsweise die CHOLESKY-
Zetlegung der positiv definiten Massenmatrix M = LLT mit der unteren Dreiecksma-

4Dieser Faktor tritt z. B. bei der Expansion eines auf der Basis eines zyklischen Segments berechneten
Eigenvektors ¢ auf das Gesamtmodell in dem Finite-Element-Programm ANSYS auf. Ferner findet zu Dar-
stellungszwecken im Allgemeinen gleichzeitig eine Transformation des expandierten Eigenvektors von zy-
Kklischen auf globale Koordinaten statt. Im Zweifelsfall ist die Normierung der verwendeten Eigenvektoren
kritisch zu priifen, um eine fehlerhafte Verwendung in den in Abschnitt 2.1 hergeleiteten Beziehungen zu
vermeiden. Insbesondere ist sicherzustellen, dass die massennormierten Eigenvektoren fiir das zyklische
Segment nach Abschnitt 2.4.2.2 nicht in der auf das Gesamtsystem expandierten Form zu verwenden sind.
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trix L, sodass sich das spezielle Eigenwertproblem
(A°—AE) ¢° =10 (B.72)

mit A° = LKL T und ¢° = LT g ergibt, vgl. Gl. (2.18). Hierbei bleibt die Symmetrie der
entstehenden Matrix A® erhalten, sie ist im Allgemeinen aber nicht mehr block-zyklisch.
In Verbindung mit der statischen GUYAN-Reduktion ist dieses Verfahren beispielsweise
in ANSYS implementiert, siehe [6]. Alternativ erfolgt die praktische Berechnung der Ei-
genwerte von Gl. (B.49) bzw. Gl. (B.66) fiir grofie Matrizen mit Hilfe von Finite-Element-
Programmen unter Anwendung spezieller iterativer Gleichungsloser wie sehr effiziente
Subspace- oder Block-LANCZOS-Solver, siehe [6], auf die an dieser Stelle aber nicht weiter
eingegangen werden soll. Entscheidend ist in allen Féllen die erhebliche Verminderung
des Rechenaufwandes durch die Reduktion des Gesamtsystems auf nur ein Segment ein-
schliefilich seines Duplikates, sodass sich die Anzahl der zu berticksichtigenden Freiheits-
grade um den Faktor 3 reduziert.

C Besetzung der modalen
Systemkontaktsteifigkeitsmatrix

Nach Ausmultiplikation des in Gl. (2.179) auf Seite 87 angegebenen Matrizenproduktes
ergibt sich die modale Systemkontaktsteifigkeitsmatrix

[ Kice WYKo PKyop ) Ky op ]
DRepe Repp 0 - 0
~H A A A ~ .
Ki = 64 RxsGo = | DKy pg 0 @Kk, bp 1 (CI)
_(”s)]ACK'DG 0 e 0 (ns)]ACK’DD_
mit den Abkiirzungen
. s H
Kkce = ), <(k)¢0L,G ®GL PRy oL WGg Wéep
k=1
LH B T B .
+ (k)‘POR,G kDGl * 1)KK,OR k1 Ggr (k)qsOR,G) , (C.2)
. “H . "
®Rxop = Péorp®6h PRy o VGp Péoup

~H A ’~
+® PorR' D ® 6Ly (k)KK, or ¥ Gpg (k)qsOR’,D , (C.3)
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N “H . "
R ep = —Péoc V6l PRy o ¥6p, Wéorp
~H . o
_(k+1)¢OR,G Sl el (k)KK, or PGpg Por' D (C4)
und
N ~H N o
R = —Péoup PWGh PRy op PGy Wéop
~H . ,\
—(k)QOR',D ®Ghy (k)KK,OR ®) Ggr (k+1)¢0R,G (C.5)

mit k = 1(1)ng, wobei k — 1 = ng fiir k = 1 und k+ 1 = 1 fiir k = ng aufgrund der zykli-
schen Symmetrie gilt. Die reellen Geometriematrizen G nach Gln. (2.7) und (2.8) sowie
die u. U. komplexen Modalmatrizen ¢ stellen fiir jede Schaufel bzw. jeden Kontakt kon-
stante Grofien dar. Die individuellen Kontaktsteifigkeitsmatrizen KK,OL bzw. KK/OR nach
Gl. (2.163) sind nichtlinear von den Relativverschiebungen @ im Kontakt und somit von
den modalen Amplituden 4 abhingig. Der Zahlindex (k) der in Gl. (C.2) bis GL (C.5) ge-
gebenen Grofien folgt der Vereinbarung von Seite 86.

Aus der Struktur der Matrix Ky lasst sich unmittelbar die Kopplung der als Gesamtsys-
tem behandelten beschaufelten Scheibe mit den einzelnen Dampfern ersehen. An dieser
Stelle sei bemerkt, dass die komplexe Matrix Ky im Allgemeinen keine Symmetrieeigen-
schaften aufweist. Insbesondere ist (k)fCK, cp 7 (k)ng pc, da die individuellen Kontakt-
steifigkeitsmatrizen (k)I%K, oL bzw. (k)IQK/ or hach Gl. (2.163) nicht hermitesch sind. Wiir-
den diese in einen separaten Real- und Imaginirteil aufgespalten, ergében sich analog zu
Gl. (C.1) zwei komplexe hermitesche Matrizen Rli(eal und fCEnag, wobei die aus dem Re-
alteil der WKy hervorgehende Matrix K%eal. die modale Steifigkeitsmatrix und die aus
den Imaginarteilen hervorgehende Matrix K die modale Déampfungsmatrix der Reib-
kontakte reprasentiert. Mit der schiefhermiteschen Matrix ik ® ergibt sich dann durch

. .. . .1 . c-real . Al
Summation eine im Allgemeinen beliebige Matrix Ky = Ky + 1K}£nag

D Modale Parameter des Referenzmodells

In Tabelle D.1 sind die modalen Parameter der Referenzschaufel zusammengefasst. Diese
umfassen die massennormierten Eigenvektoren des linken und rechten Kontaktreferenz-
punktes, des Erregerknotens und der Schaufelspitze, vgl. Bild 3.1, sowie die modalen

Dampfungen und Eigenfrequenzen der ersten zehn Schwingungsformenl.

IDie Knotenverdrehungen wurden unmittelbar unter Verwendung des ANSYS-Elements SOLID73 er-
mittelt, siehe auch die Fufinote auf Seite 100. Eine Approximation nach Gl. (2.212) fiihrt aufgrund der ge-
ringen Verformung der Fufiplatten auf einen vernachlédssigbaren Fehler nach Gl. (2.215).
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Tabelle D.1: Modale Parameter der Referenzschaufel

’Mode ‘ fs [Hz] ‘ Ds [] ‘Kn. ‘ Puy Puy ‘ Pu, P s Poy Po.
OL| 0.0210| 00577| 0.0706] -3.1920| 1.1780] 0.0287

1 OR| 0.0210| 00577 |-0.0706| -3.1920| 1.1780| -0.0287

ap) | 983 000151 51 4945 | 13450 | 0.0474| -22.8300| 8.0980| 0.9870
R | 1.2940| 3.5340| 0.0000| -26.0500| 9.9710|  0.0000

OR | -0.1495 |- 0.4102 | 04989 | 22.6900 | -8.3250|  0.2078

2 OL | -0.1495 | - 0.4102 | -0.4989 | 22.6900 | -8.3250| -0.2078

529.89 | 0.0015

(2F) E |-0.7972 | -2.2290 | 0.0481| -26.1200| 10.3300|  9.7580
R | 1.1750| 3.2140| 0.0000| -83.3100| 28.2700|  0.0000

OL | 0.0234 | -0.0005| 0.0038| -04331| -03519| 1.1410

3 OR |-0.0234| 0.0005| 0.0038| 04331| 03519| 1.1410

ary | 09528 00015 ¢ | 6750 |-3.0830|-0.0635 | 30.4400| -8.0720| 123.5000
R | 0.0000| 0.0000 -0.0006| 0.0000| 0.0000 | 189.7000

OL | 02954 | 0.8498| 1.0220| -46.8100| 162400 |  0.6326

4 OR| 02954 | 0.8498 |-1.0220 | -46.8100 | 162400 -0.6326

@3p) | 116550 000151 5 | 7995 | - 14140 | -0.1991| 48.9500 | -21.5000 | 12.8700
R | 0.3846| 3.0170 | 0.0000| -99.0900 | 33.6200|  0.0000

OL |-0.1274 |- 0.1366 | -0.1731 | 82740 | -72770|  1.1630

5 OR |-0.1274 |-0.1366 | 0.1731| 82740 | -7.2770| -1.1630

gy |179101 000151 ¢ | 1 5950 | 0.8045|-0.5296 | -18.1400 |-15.3200| -2.6980
R |-35000| 0.6578 | 0.0000| 12.2300/-29.1900|  0.0000

OL |-0.0903 | 0.0020|-0.0139| 1.5540| 1.2910| -44160

6 OR | 0.0903 |-0.0020 |-0.0139 | -1.5540 | -1.2910| -4.4160

1) | 2173401 00015 & | 10530 | 3.7150|-0.1400 | 83.1100 | -18.6200 | -150.8000
R | 0.0000| 0.0000 -0.0017| 0.0000| 0.0000 | 213.9000

OL | -0.2324 |- 0.6342 | -0.7497 | 34.9700 | -12.6000 | -0.2143

7 OR |-0.2324 | -0.6342 | 0.7497 | 349700 |-12.6000|  0.2143

(ap) | 2195801 000151 5 | 9550 | 0.7353 | -0.2586 | 126.3000 | -43.8200 | -6.4050
R | 1.2620| 3.5220 | 0.0000 | -168.8000 | 63.9500|  0.0000

OL | 02783 | -0.0062 | 0.0386| -3.9650 | -3.5240| 13.6700

8 OR |-02783| 0.0062| 0.0386| 3.9650| 3.5240| 13.6700

@31) | 3885401 00015 & | 6034 | 21330 | 0.3427 |-197.5000 | 44.6200| -88.7900
R | 0.0000| 0.0000 -0.0040| 0.0000| 0.0000 | 246.4000

OL | 0.1482 | 04117| 04638 | -225200| 7.7490| 0.0845

9 OR| 0.1482| 04117 |-0.4638 | -22.5200| 7.7490| -0.0845

5F) | 3998301 000151 51 g 9231 | 27870 | 0.0659| -37.3000 | 15.7400 | -45.5000
R | 1.4550| 3.8670 | 0.0000 |-257.3000 | 86.3700|  0.0000

OL | 05935 | -0.1885 |-0.0809 |  0.0590 | 16.8500 | -16.8900

10 OR | 0.5935| -0.1885 | 0.0809| 0.0590 | 16.8500| 16.8900

(p) 9393901 00015 & | 16190 | -0.6276 | -0.6744 | -21.7300|-59.1200 | -4.3440
R |-2.6260| 1.0810| 0.0000 | -37.5600 |-74.0500|  0.0000
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