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Kurzfassung

Zur Untersuchung der Anregung von Laufradeigenschwingungsformen sowie von

akustischen Eigenmoden im Verdichtergehause ist ein einstu ger Hochdruck-

Radialverdichter mit einer Vielzahl zeitlich hochau esender Sensoren sowohl auf
der Stator- als auch auf der Rotorseite instrumentiert word en. Die Daten aus

dem Rotorsystem werden mittels eines Telemetriesystems irs ruhende System
ubertragen. Erganzend zu den zeitlich hochau esenden Sensoren ist der Verdich-
ter mit konventioneller Messtechnik ausgestattet, die zur Bestimmung des Ver-
dichterbetriebspunktes und der Schallgeschwindigkeit sowie zur Untersuchung

der Radseitenraumstremung und der Stremungssymmetrie dient. Der Verdich-

ter wird f ur verschiedene Eintrittsbedingungen von einer Start- auf eine End-
drehzahl beschleunigt, wahrenddessen die Messdaten der zeitlich hochauesen-
den und konventionellen Messtechnik simultan und kontinui erlich aufgezeichnet
werden. Dabei werden Druckniveaus von bis zu 30 bar im Verdichter eingestellt.

Der Fokus dieser Arbeit liegt auf der Anregung strukturelle r und akustischer Ei-

genschwingungsformen durch drehzahlharmonische Druckstiwankungen, die aus
der Interaktion des Laufrades mit den Leitr adern resultieren.

Durch die Interaktion des Laufrades und der im Verdichter vo rhandenen Leitra-
der entstehen Druckmuster, die im Verdichter rotieren. Die se Druckmuster besit-
zen eine diskrete Anzahl Druckmaxima und bzgl. des Rotorsystems Frequenzen,



die sich aus Linearkombinationen der Schaufelzahlen der veschiedenen Leitrader
ergeben. Die Amplituden der Druckschwankungen hangen vom Betrachtungs-
punkt ab, welcher durch eine ertliche Position im Verdichter sowie einen Be-
triebspunkt des Verdichters de niert ist. Bei gleicher ertlicher Position und kon-
stant angenommenen Stremungsbedingungen (gleiche Geschwindigkeitsdreiecke
am Ein- und Austritt des Laufrades) sind die Druckschwankun gen abhangig vom
Eintrittsdruck, dem Isentropenexponenten und der Umfangs machzahl.

Wird der Verdichter mit beschaufeltem Di usor betrieben, s ind die Druckschwan-
kungen um ca. den Faktor 20 heher als im Betrieb mit unbeschaufeltem Di usor.
Auch Druckmuster, die scheinbar aus der Interaktion des Lau frades mit anderen
Statorschaufelreihen resultieren, werden essentiell durch die Di usorschaufeln be-
ein usst. So steigt die Resonanzamplitude einer Laufradeigenschwingungsform,
die durch ein Druckmuster angeregt wird, das bei rein mathem atischer Betrach-
tung aus der Interaktion des Laufrades und den Ruckfehrschaufeln resultiert,
um den Faktor vier, wenn der Verdichter mit beschaufeltem Di usor betrieben
wird.

Eine Resonanzanregung des Laufrades erfolgt, wenn die Moderordnung eines
aus der Laufrad/Leitrad-Interaktion resultierenden Druc kmusters einer modalen
Komponente einer Laufradeigenschwingungsform entspricht und die Frequenz
des Druckmusters der zur Laufradeigenschwingungsform zugeherigen Eigenfre-
quenz gleicht. Mittels einer Modalanalyse werden die Eigenschwingungsformen
sowie die zugelorigen Eigenfrequenzen und Dampfungswerte fer atmospharische
Bedingungen bestimmt. Basierend auf diesen Daten werden de Resonanzdreh-
zahlen berechnet. Diese stimmen gut mit den experimentell bestimmten uberein.
Geringe Abweichungen sind dadurch begrindet, dass die Laufradstruktur und
das umgebende Fluid ein gekoppeltes System bilden, dessen iBenfrequenzen
von denen des separat betrachteten Laufrades abweichen. kir die eingestellten
Druckniveaus im Verdichter sind die Unterschiede gering. D ennoch zeigen die
Ergebnisse, dass mit steigendem Druckniveau bzw. mit heherer Fluiddichte eine
gekoppelte Betrachtung der Struktur und des umgebenden Fluids relevant wird.
Ferner sind die Dehnungsamplituden im Resonanzfall nahezu unabhangig vom
eingestellten Druckniveau. Dies ist darin begrendet, dass die aus den Druckmus-
tern resultierenden, anregenden Krafte in gleichem Ma e wie die aerodynamische
Dampfung des Laufrades mit steigendem Druckniveau zunehmen

Mit Hilfe einer Harmonic Response Analysis kennen anhand gemessener Deh-
nungen die maximalen Spannungen im Bauteil abgeschatzt werden. Diese sind



fur alle untersuchten Resonanzstellen gering und nicht bauteilgefahrdend.

Analog zur Anregung des Laufrades werden akustische Eigennoden in den Rad-
seitenraumen des Verdichters durch drehzahlharmonische Drucksctwankungen
angeregt. Die Anregung erfolgt, wenn das anregende Druckmuster die gleiche
Modenordnung wie der akustische Eigenmode besitzt und Freguenzgleichheit
bzgl. des gleichen Bezugssystems herrscht. Die Detektion @r akustischen Moden
erfolgt mber konventionelle, zeitlich hochau esende Drucksensoren. Mittels einer
Finiten Elemente Rechnung werden die akustischen Eigenmoden und -frequenzen
bestimmt. Aufbauend auf diesen Daten und einem Anregungsmodell kennen die
akustischen Resonanzstellen im Verdichterkennfeld prognostiziert und Resonanz-
eberhehungen in Drucksignalen akustischen Moden zugeordnet weden. Die Fre-
quenzen der akustischen Eigenmoden in den Radseiterumen werden ma geb-
lich durch die dort herrschende Stremung des Fluides beein usst. Diese ist durch
eine hohe Rotationsgeschwindigkeit gekennzeichnet. Die RFotationsgeschwindig-
keit der Stremung und die Phasengeschwindigkeit des akustischen Eigemodes
eberlagern sich, so dass die Frequenzen der akustischen Egnmoden bzgl. des
Statorbezugssystems aus der Summe beider Geschwindigkeén folgen.

Im Gegensatz zu den Ergebnissen aus Berechnungen treten dieakustischen Ei-
genmoden in den meisten Fallen nicht gekoppelt in beiden Radseitenraumen auf,
sondern separat und raumlich getrennt in nur einer der beiden Kavit aten. Im
Resonanzfall besitzen die Amplituden akustischer Moden zum Teil die gleiche
Gre enordnung wie die Druckschwankungen, die aus der direkten Interaktion

von Laufrad- und Di usorschaufeln resultieren.






Abstract

To investigate the excitation of structural eigenmodes of t he impeller as well
as acoustic eigenmodes in the housing of the compressor, a sgle-stage high-
pressure centrifugal compressor was equipped with multiple fast responding sen-
sors. The sensors are located both in the stator as well as in he rotor frame of
reference. The transmission of the signals from the rotor to the stator system is
accomplished via a telemetric system. In addition, the compressor is equipped
with steady-state instrumentation to determine the compre ssor's operating point
and the speed of sound inside the compressor housing. Furtheon, the ow in the
side cavities and the symmetry of the ow in the compressor is analyzed based
upon the steady-state data. During the tests, the compressor is accelerated from
a start to an end rotational speed for di erent inlet conditi ons of the compressor
while the data of the fast responding and conventional sensas are simultaneous-
ly recorded. The maximum adjusted pressure level in the compressor is 30 bar.
The current work focuses on the excitation of structural and acoustic eigenmo-
des due to rotational speed harmonic pressure uctuations resulting from the
rotor/stator-interaction.

Due to the interaction of the impeller blades and the vanes of the di erent stator
cascades, pressure patterns with certain numbers of lobes otate in the compres-
sor. The frequencies of these patterns with respect to the rotor reference frame
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result from linear combinations of the di erent numbers of s tator vanes. The am-
plitudes of the pressure uctuations depend on the point of ¢ onsideration, which
is de ned by a certain local position in the compressor and th e compressor ope-
rating point. For a certain local position and constant ow ¢ onditions (similar
velocity triangles at the in- and outlet of the impeller) the pressure uctuations
depend on the inlet pressure, the isentropic exponent and the circumferential
Mach number.

Operating the compressor with a vaned di user leads to pressure uctuations,
which are higher by approximately a factor of 20 compared to t he case of the
vaneless di user. Even pressure patterns which apparently exist due to the inter-
action of the impeller blades with other stator vanes are in uenced by the di user
vanes. For instance, the strain amplitude during the resonance of a structural
eigenmode, which is excited by a pressure pattern, resulting from the interac-
tion of the impeller blades and the return guide vanes (from a mathematical
standpoint), is increased by a factor of four in the case where the compressor is
operated with a vaned di user.

The impeller is excited in resonance by the rotating pressure patterns, if the num-
ber of lobes of the pressure pattern equals a modal componentof the structural
eigenmode and if the excitation frequency is similar to the corresponding impel-
ler eigenfrequency. Via a modal analysis the impeller structural mode shapes, as
well as the corresponding eigenfrequencies and damping vales, are determined
for atmospheric conditions. Based on these data, the rotational speeds of reso-
nance are calculated. These are in good agreement with expementally obtained
speeds. Small deviations are caused by the coupling of the inpeller and the sur-
rounding uid: the eigenfrequencies of the coupled system deviate from those of
the separately considered impeller. For the adjusted presare levels of the uid in
the compressor, the deviations are small. Nevertheless, tre results point out that
for higher pressure levels and uid densities, respectively, a coupled considera-
tion of the impeller and the surrounding uid becaomes relev ant.

Moreover, the strain amplitudes during the resonance are nearly independent of
the pressure level in the compressor: For a rising pressure ¢vel, excitation forces
caused by the pressure uctuations increase in the same manrer as the aerody-
namic damping of the structure. Thus, both e ects cancel eac h other.

By means of a harmonic response analysis and measured strairmmplitudes du-
ring resonance, the maximum stress amplitudes in the impeller are estimated. For
the investigated resonances, the estimated stresses are sall and not dangerous
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for the impeller structure.

Analogous to the excitation of the impeller, acoustic eigenmodes in the side ca-
vities of the compressor are excited by those pressure uctuations, which are
harmonics of the rotational speed. An excitation takes plac e, if the exciting pres-
sure pattern exhibits the same circumferential order as an acoustic mode and
if both frequencies are similar with respect to the same reference frame. The
detection of the acoustic pressure uctuations occurs by conventional pressure
transducers. Via a Finite Element Analysis, the acoustic mo de shapes and ei-
genfrequencies are calculated. Based on these data and an eitation model, the
operating points of resonance in the compressor map can be pedicted and pressu-
re peaks can be assigned to acoustic eigenmodes. The frequeies of the acoustic
modes in the side cavities are signi cantly in uenced by the prevailing ow. This
ow is characterized by a high rotational velocity. The rota tional velocity of the
ow and the phase velocity of the acoustic eigenmode interfere with each other,
so that the frequencies of the acoustic eigenmodes with resgct to the stator
frame of reference follow from the sum of both velocities.

Contrary to the calculations, in the most cases, the acoustic modes do not simul-
taneously appear in both side cavities, but separately in one of the two cavities.
In the case of resonance, the amplitudes of the acoustic mods partly exhibit
the same magnitude as the pressure uctuations which directly follow from the
interaction of the impeller blades and the di user vanes.
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KAPITEL 1

Einleitung

Der Einsatzbereich von Radialverdichtern reicht seit viel en Jahren vom Personen-
kraftwagen eber die Huttenindustrie bis hin zur chemischen Industrie. Im PKW
als Turbolader genutzt, um den Gemischdurchsatz pro Arbeit stakt des Motors
zu erhehen, dient der Verdichter in der petrochemischen Verfahre nstechnik, in
der Erdgasverarbeitung und in Erd elverarbeitungswerken sowie in vielen ande-
ren Bereichen als Prozessverdichter, um Fluide zu ®rdern oder auf ein fur die
Verarbeitung erforderliches Druckniveau zu bringen. Als R adialgeblase dient der
Verdichter unter anderem zur K ehlung und ndet seinen Einsatz z.B. als Hoch-
ofengeblse. Auch im taglichen Leben ndet der Radialverdichter Anwendung. So
wird der Verdichter z.B. in Staubsaugern zur Erzeugung des U nterdrucks genutzt
oder in Wearmepumpen zur Erwarmung und Ferderung des Keltemittels.

Die Entwicklung der Radialverdichter f whrt zu immer e zienteren Maschinen

und heheren Druckniveaus bei meglichst kompakter Bauweise des Verdichters.
Die aerodynamische sowie mechanische Auslegung des Verditers im Allgemei-
nen und besonders des Verdichterlaufrades stellt daher eire immer gre er wer-
dende Herausforderung dar. Kompakte Bauweisen sowie die Foderung der Aero-
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dynamik nach meglichst schlanken Schaufeln stellen hohe Anforderungen a die

Genauigkeit von Festigkeitsprognosen. Des Weiteren steig das Potential m egli-
cher Anregungsmechanismen #r Laufradschwingungen mit steigendem Druckni-

veau bzw. mit einer erhehten Arbeitsumsetzung im Verdichter. Daher sind f wr

verlassliche Vorhersagen der Laufradlebensdauer neben den sgéschen Eigen-
schaften des Laufrades, wie den Eigenfrequenzen, den zugeitigen Eigenschwin-
gungsformen und Dampfungseigenschaften, Kenntnisseuber die verschiedenen
Anregungsmechanismen notwendig. Diese Anregungsmecharimen sind im Allge-
meinen dynamische Phanomene im Verdichter, wie rotierende Abl esungen oder
Laufrad/Leitrad-Interaktionen aber auch akustische Reso nanzen, die ebenfalls
die Laufradstruktur anregen k ennen. Ferner kann bei Hochdruck-Verdichtern

das Laufrad nicht separat betrachtet werden. Eigenfrequenzen sowie die Damp-
fung des Laufrades werden ma geblich durch das umgebende Flid beein usst.

Des Weiteren sind die aufgekhrten Ph eanomene ausschlaggebendefr die Schall-
emission der Verdichter, welche zunehmend in den Fokus der Forschung reckt.

Die Entwicklung eines grundlegenden Verstandnissesuber die verschiedenen dy-
namischen Phanomene ist daher von hohem Interesse und essentieller Wickigkeit

fur die Integrit at von Verdichtern.

1.1. Inhalt, Ziel und Gliederung der Dissertation

Eine Durchsicht vorhandener Literatur zeigt (siehe Kap. 2.7), dass die aeroakus-
tischen® bzw. aeroelastischerf Phanomene in Turbomaschinen noch nicht aus-
reichend verstanden sind. Aus diesem Grund initiierte die Siemens AG ein For-

schungsprojekt in Kooperation mit dem Lehrstuhl f wr Stremungsmaschinen der
Universit at Duisburg-Essen. Im Rahmen dieses Projektes wurden bzw. werden

die Interaktionen zwischen akustischen und aerodynamischen Phanomenen sowie
stremungsfehrenden Bauteilen sowohl theoretisch als auch experimentell unter-

sucht.

Inhalt dieser Dissertation ist die Untersuchung der drehza hlharmonischen Druck-
schwankungen, die aus der Interaktion des Laufrades des Vedichters mit instal-
lierten Leitr adern resultieren. Nicht drehzahlharmonische Druckschwankungen
sind ebenfalls Gegenstand des oben beschriebenen Projekte jedoch aufgrund

! Aeroakustische Ph anomene sind Wechselwirkungen zwischen akustischen Moden und kon-
ventionellen aerodynamischen Str  emungse ekten.
2 Aeroelastische Ph anomene sind Wechselwirkungen zwischen Fluid und Struktur
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der Komplexit at der einzelnen Themengebiete bewusst nicht Teil dieser Arbeit.
Durch die Interaktion entstehen Druckverteilungen (Druck muster), die im Ver-
dichter rotieren. Diese regen die Laufradstruktur zu Schwi ngungen an. Ferner
wird angenommen, dass ebenfalls der Gaskrper innerhalb des Verdichterge-
hauses durch diese Druckschwankungen zu Schwingungen angegt wird. Die
Schwingungen des Gaslorpers sind besser bekannt als akustische Schwingungen
bzw. akustische Moden. Sowohl die Laufradstruktur als auch der Gaskerper im
Verdichtergehause sind durch ihre Eigenfrequenzen und die zugebrigen Eigen-
schwingungsformen charakterisiert.

Stimmt die Form eines rotierenden Druckmusters mit einer Ei genschwingungs-
form des Laufrades mberein, wird dieses zu Schwingungen angeregt. Gleicht fer
ner die Anregungsfrequenz der zur Laufradeigenschwingungform zugeberigen
Eigenfrequenz, antwortet das Laufrad mit erh ehten Schwingungsamplituden (Re-
sonanz).

Analog wird unter bestimmten Bedingungen erwartet, dass ak ustische Eigenmo-
den in Resonanz angeregt werden. Die daraus resultierendenDruckschwankun-
gen kennen aufgrund der e ektiven Anregung (Struktureigenschw ingungsformen
und akustische Moden gleichen einander) zu hohen Laufradséiwingungen fehren,
obwohl die absolut betrachteten Druckschwankungsamplitu den gering sind.

Die vorliegende Arbeit fokussiert auf die experimentellen Untersuchungen, die an
einem Hochdruck-Verdichter im Versuchsfeld der Siemens AG in Duisburg durch-
gefuhrt worden sind. Dieser ist, erganzend zur konventionellen Messtechnik, mit
einer Vielzahl von zeitlich hochau esenden Drucksensoren sowie Dehnungsmess-
streifen auf der Rotor- und der Statorseite ausgestattet worden, um die verschie-
denen dynamischen Phanomene zu detektieren. Inhalt der vorgelegten Arbeit
ist die Beschreibung der experimentellen Verfahren (Versuchsstand, installierte
Messtechnik sowie Messgenauigkeit, Methoden und Verfahren der Datenreduk-
tion), die Darstellung der experimentellen Ergebnisse und deren Verknepfung
mit dem aktuellen Stand der Forschung. Ergebnisse von theoretischen Arbeiten,
welche sowohl Stemungssimulationen des Verdichters, als auch Akustik- und
Strukturberechnungen umfassen, werden zum Vergleich und ds unterstutzendes
Werkzeug bei der Auswertung und Interpretation der Messdat en genutzt. Nicht
vom Autor dieser Arbeit durchgef ehrte Arbeiten sind mittels einer Referenzan-
gabe kenntlich gemacht.

Ziel der Dissertation ist es, ein grundlegendes Verstndnis mber die Schwingungs-
anregung der Laufradstruktur und akustischer Eigenmoden d urch im Verdichter
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auftretende drehzahlharmonische Druckschwankungen zu etalten. Im Hinblick
auf die steigenden Druckniveaus zukeinftiger Radialverdichter und die damit ver-
bundenen hohen Gasdichten ¢ 300kg=m®) wird diese Untersuchung an einem
Hochdruck-Radialverdichter durchgef ehrt. Auf diese Weise kennen megliche (re-
levante) Kopplungse ekte des Laufrades und des umgebenden Fluids studiert
werden. Diese E ekte gewinnen aufgrund der heheren Druckniveaus bzw. der
heheren Gasdichten bzgl. der Vorhersage von Resonanzdrehzalen immer mehr
an Relevanz.

Aufgrund der Vielzahl von akustischen und strukturellen Re sonanzen im Be-
triebsbereich des Verdichters kennen diese im Allgemeinen nicht ganzlich vermie-
den werden. Aus diesem Grund sollen Ein ussgre en bzgl. der Resonanzhehen
identi ziert werden, so dass die Relevanz von Resonanzstelen beurteilt werden
kann. Ferner ist die Identi zierung von Einussgr een ein erster Schritt, um
die an dem hier betrachteten Verdichter gewonnenen Erkenntnisse auf andere
Maschinen ubertragen zu kennen. Das erlangte Verstandnis soll Prognosen bzgl.
Resonanzstellen von Strukturkomponenten und akustischen Eigenmoden im Ver-
dichterkennfeld ermeglichen. Diese Prognosen sind Grundlage ér eine schallre-
duzierte und schwingungsarme Auslegung von Verdichtern.

Die Gliederung der Dissertation ist wie folgt:

Kapitel 2 beinhaltet Grundlagen zu den Themen Strukturschwingung und akus-
tische Eigenschwingungsformen Des Weiteren wird die Stremung in zylindri-

schen Kavitaten mit einer rotierenden Wand beschrieben. Abschlie end wird der

aktuelle Stand der Forschung vorgestellt und ein ®berblick uber bereits veref-
fentlichte Studien gegeben.

Kapitel 3 umfasst eine Beschreibung des Versuchsstandes. Die Ergeliese der
Modalanalyse des Laufrades werden vorgestellt und die Eigenschwingungsfor-
men detailliert analysiert. Resonanzbedingungen fur die Anregung des Laufra-
des werden mittels Harmonic Response Analysis untersucht. Des Weiteren ist

die Berechnung der akustischen Eigenmoden Inhalt dieses Kaitels. Grundlegen-
de Eigenschaften der akustischen Moden werden diskutiert. Die Methodik der

Versuchsdurchfehrung wird beschrieben und eine Ubersicht uber die durchge-
fuhrten Versuche gegeben.

Die Beschreibung der im Versuchsstand installierten Sensaik sowie die Diskus-
sion zur Messgenauigkeit ist in Kapitel 4 zu nden. Der Schwerpunkt liegt da-

bei auf der zeitlich hochau esenden Messtechnik sowie dem PaRnomen Dithering ,
mittels dessen Schwankungsge en unterhalb der Au  esung eines Analog/Digital-
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Wandlers aufgezeichnet werden lennen.

Kapitel 5 beinhaltet die experimentellen Ergebnisse. Dabei ist das Augenmerk
auf die Identi zierung von Ein ussgr e en, die Anregung des Laufrades aufgrund
von Laufrad/Leitrad-Interaktion sowie die Anregung akust ischer Resonanzen in
den Radseitenraumen des Verdichters gerichtet.

Kapitel 6 fasst die gewonnenen Kenntnisse zusammen. O ene Fragestdiingen
sowie ein Ausblick auf megliche Folgeuntersuchungen bilden den Abschluss der
Dissertation.






KAPITEL 2

Grundlagen

Zum Verstehen der in dieser Arbeit vorgestellten Auswertun gen sind sowohl
Kenntnisse wber freie sowie erzwungene Schwingungen mechanischer Bdaile

notwendig, als auch wber akustische Eigenschwingungsformen in zylindrischen
Kerpern. Aus diesem Grund werden in diesem Kapitel Grundlagen zum Thema
schwingungs#higer Systeme vorgestellt.

Schwingungskhige Systeme sind Systeme, die mehr als einen Energiespdier
besitzen. Ein schwingendes Fadenpendel besitzt z.B. potetielle und kinetische

Energie, die kontinuierlich ineinander wbergehen, wobei bei vernachkssigter Rei-
bung die Summe der Energien konstant bleibt. Bei der Schwingung eines Bauteils
gehen Formanderungsenergie und kinetische Energie ineinandereber. Werden

akustische Schwingungen in einem Gaslerper betrachtet, stellen die Orte hohen

Schalldrucks Bereiche mit hoher potentieller Energie dar. Bereiche hoher kineti-
scher Energie sind durch hohe Schallschnellen gekennzeiatet.

Im Anschluss an diese Themen ist die Stemungsstruktur in den Radseitenr au-
men von Radialverdichtern beschrieben. Diese beein usst akustische Eigenmo-
den, die wahrend des Verdichterbetriebs angeregt werden.
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2.1. Freie Schwingungen mechanischer Strukturen

Freie Schwingungen, auch als Eigenschwingungen bezeichrte beschreiben das
Schwingungsverhalten eines Systems nach argnglicher Sterung. Eigenschwingun-
gen werden durch spezielle Anfangswerte, die den Eigenschimgungsformen ge-
neigen, ausgebst. Das System schwingt mit den zugeherigen Eigenfrequenzen [L].
Durch eine impulsartige Anregung einer Struktur werden im A ligemeinen alle
Eigenschwingungsformen (Eigenmoden) angeregt, deren Eignfrequenzen inner-
halb der breitbandigen Anregung liegen. Die Schwingungsform der Struktur folgt
aus der Uberlagerung der verschiedenen Eigenmoden.
Eigenschwingungsformen und -frequenzen sind Eigenschafn einer Struktur und
folgen aus der Bewegungsgleichung des Systems. Die Beweggsgleichung linea-
rer mechanischer Systeme kann unter Vernachkssigung von Gyroskopie und der
Annahme von konstanten Lagerkr aften mathematisch formuliert werden zu

Me + Dx+ Kx =0;

Koordinatenvektor: X = [X1; X210 X¢ ]T;

Massenmatrix: M = fm; g= fm; g;
Dampfungsmatrix: D =fdjg=fdig;
Stei gkeitsmatrix: K = fkj g= fk; g;

wobei i;j =1;::;f gilt, wenn f die Anzahl der Freiheitsgrade ist (siehe z.B. [2],
[3]). Der klassische Lesungsansatz

x(t)= A e
fuhrt zu einem homogenen algebraischen Gleichungssystem deForm
M 2+D +K A=0; (2.1)

das hau g als Eigenwertproblem bezeichnet wird. Die nicht trivi ale Lesung fehrt
zu der Gleichung

det M 2+ D +K =0
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und zu der charakteristischen Gleichung des Systems

ag+a; +a 2+ :+ay "=0; mit n=2f
welche mit Hilfe der Randbedingungen des Systems zur Bestimmung der Ei-
genwerte ; (i = 1;::;n) dient. Diese sind entweder rein reell oder konjugiert
komplex, wobei die positiven Imagin arteile der konjugiert komplexen Eigenwer-
te den Eigenfrequenzen des Systems entsprechen. Mit Hilfe @ér Eigenwerte lassen
sich mittels Gleichung 2.1 die zugeherigen Eigenvektoren bestimmen, welche die
verschiedenen Eigenschwingungsformen des Systems besabiben.

2.2. Erzwungene Schwingungen mechanischer Strukturen

Ein System fehrt erzwungene Schwingungen aus, wenn eine Fremderregungauf-
grund einer beliebigen Kraft F(t) kontinuierlich auf das schwingungsfahige Sys-
tem wirkt. Im Folgenden werden lediglich harmonische Kr afte sowie, aus Grin-
den der einfacheren Darstellung, Systeme mit einem Freiheisgrad betrachtet.

Die Bewegungsgleichung lautet in diesem Fall (unter Vernachlassigung von Gy-
roskopie und der Annahme von konstanten Lagerkraften)

mx + dx + kx = F cos( t);

wobei die Anregungsfrequenz und F die Amplitude der anregenden Kraft sind.
In Normalform umgeformt folgt die Gleichung zu

X+2 x+12x= %cos( t); (2.2)
mit der D ampfungskonst%ﬂen = d=2m und der Eigenkreisfrequenz des unge-
dampften Systems! 5o =  k=m. Einsetzen der partikul aren Lesung

x=A cos(t ): (2.3)

in die Bewegungsgleichung des Systems (Gl.2.2) ergibt die Amplitude A der
erzwungenen Schwingung f#]:

F .
m = (12, 2)2+4 2 2)

(2.4)
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Der Phasenwinkel ergibt sich zu

=arctan 5 (2.5)
st
Mit Einf mhrung der dimensionslosen Zahlen
= und = (2.6)
! st0 ! st0
lassen sich die Gleichungen2.4 und 2.5 umformen zu:
A= — @.7)

m 12, (I 2)2+4 22

und

= arctan T 2 °
wobei als Lehrsches Dampfungsma und  als bezogene Frequenz bezeichnet
werden. Die Gre e der Amplitude A ist, wie aus Gleichung 2.7 ersichtlich, direkt
von der Dampfung des Systems sowie der anregenden Kraft ablangig.

Ferner folgt aus Gleichung 2.7 durch Di erentiation und Bestimmung der Null-
stellen die Resonanzfrequenz, bei der die Amplitude der eravungenen Schwin-
gung maximal wird, zu

res = P 1 22
Fur kleine D ampfungswerte kann vereinfacht gesagt werden, dass die Ampitude
der erzwungenen Schwingung maximal wird, wenn die Frequenzder anregenden
Kraft einer Eigenfrequenz des Systems entspricht (Resonare), bzw. die bezogene
Frequenz gleich eins ist. Der Phasenwinkel nimmtin diesem Fall den Wert =
=2 an. Im Folgenden wird aufgrund geringer D ampfungswerte des Laufrades
nicht zwischen Resonanz- und Eigenfrequenz unterschieden

2.3. Eigenschwingungsformen kreisrunder Platten

In diesem Abschnitt wird das Schwingungsverhalten von im Mi ttelpunkt xier-
ten, kreisrunden Platten betrachtet. Diese Geometrie ents pricht n aherungsweise
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der von geschlossenen Laufadern. Augenmerk liegt dabei auf den Auslenkun-
gen senkrecht zur kreisrunden Ober ache. Diese Richtung wird als axial bezeich-
net.

Eigenschwingungsformen von kreisrunden Platten sind durch die Anzahl radial

und in Umfangsrichtung verlaufender Knotenlinien ( ms bzw. ng) charakteri-
siert [5], [6]. Knotenlinien beschreiben Orte, deren Schwingungsamplitude Null

ist. Die radial verlaufenden Knotenlinien werden im Folgen den auch als Kno-
tendurchmesser oder Modenordnung bezeichnet. Abbildung 2.1 zeigt Beispiele
meglicher Eigenschwingungsformen. Die Plus- und Minuszeichen symbolisieren
die aktuelle Bewegungsrichtung senkrecht zur Zeichenebere. Bereiche mit glei-
chen Zeichen schwingen in Phase, Bereiche mit unterschiedchen Zeichen um
180 phasenverschoben.

m,=0, n,=0

st

m,=0, n,=1 m,=2, n=1 m,=3, n,.=2

s st

Abbildung 2.1.: Eigenschwingungsformen kreisrunder Platten

Eine wesentliche Eigenschaft von perfekt umfangssymmetrischen Scheiben ist
die Existenz von so genannten Einzel- und Doppelschwingungsformen. Die Be-
rechnung der Eigenfrequenzen eines schwingenden Systemgfelgt, wie zuvor be-

schrieben, durch die Lesung der charakteristischen Gleichung. Die Imaginarteile

der Nullstellen dieser Gleichung entsprechen den Eigenfrequenzen. Die graphi-
sche Darstellung der charakteristischen Gleichung einer perfekten Scheibe zeigt,
dass einfache und doppelte Nullstellen existieren [7]. Abbildung 2.2 zeigt einen
Ausschnitt eines typischen Verlaufs der charakteristisch en Gleichung einer per-
fekten und einer nicht-perfekten Scheibe. Den einfachen Nulstellen ( 2) ken-
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nen Einzel-Eigenschwingungsformen, den doppelten Nullstellen ( 1) Doppel-Ei-

genschwingungsformen zugeordnet werden T]. Im Falle einer kreisrunden Schei-
be sind die Einzel-Eigenschwingungsformen dadurch charakerisiert, dass diese

keine Knotendurchmesser besitzen. Dagegen bestehen die Dupel-Eigenschwin-
gungsformen aus zwei Schwingungsformen gleicher (Kreis-Frequenz! s; und Mo-

denordnung mg;. Die Knotendurchmesser beider Formen sind um = (2mg) ver-

setzt [5]. Die zeitabhangige axiale Auslenkungu eines solchen Eigenmodes kann
durch

u( snt)= A1 g(r) cosMms( ) cos(s t 1)+  (2.8)
Az g(r) sin(msg( )) cos( s t 2)

beschrieben werden §]. Die Funktion g(r) beschreibt die Form der Schwingung in

radialer Richtung. Die Variablen , 1 und > de nieren die Umfangspositionen

der Knotendurchmesser sowie die Phasenwinkel der beiden Sewingungsformen.
Die Variablen A; und A, sind die Amplituden der beiden Anteile. Die betrach-

tete Position wird durch die Koordinaten r und angegeben.

Je nach Anfangsbedingungen kann Gleichung 2.8 in verschiedene Formen eber-
fuhrt werden: Die freien Schwingungen der Scheibe lennen die Form einer ste-
henden oder fortschreitenden Welle sowie eine Mischform @Eberlagerung von
stehender und fortschreitender Welle) annehmen [5]. Die Lage der Knotenlinien

ist dabei beliebig und abhangig von der Form bzw. dem Ort der anfanglichen
Anregung [5], [8].

A perfekte Scheibe
nicht-perfekte Scheibe

AR
| | | I N
TN 1 T2 \2 i

Abbildung 2.2.: Verlauf der charakteristischen Gleichung einer perfekten und ei-
ner nicht-perfekten Scheibe [9]

charakteristische
Gleichung
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Liegt eine kontinuierliche Anregung in Form einer fortlauf enden Welle vor, ist die
erzwungene Schwingung der Scheibe ebenfalls rotierenden BGarakters. Die Ro-
tationsgeschwindigkeit und -richtung von Anregung und Eig enschwingungsform
sind identisch.

Grundlagenversuche, die im Rahmen dieser Arbeit durchgefeihrt worden sind, be-
statigen diese Aussage: Punktuelle Anregungen einer kreisrunden Scheibe mit ei-
nem Shaker (anregende Frequenz gleicht einer Eigenfrequen der Scheibe) tihren
dazu, dass sich am Ort der Anregung ein Maximum bezuglich der Schwingungs-
amplitude bildet. Die Positionen der radial verlaufenden K notenlinien folgen aus
dem Ort der Anregung und der angeregten Struktureigenform. Wird der Ort
der punktuellen Anregung in Umfangsrichtung variiert, wan dert die angeregte
Eigenschwingungsform mit der Anregung.

Da Laufrader aufgrund fertigungsbedingter Ein esse keine perfekte Achsensym-
metrie aufweisen, wird im Folgenden das Schwingungsverhaten nicht-perfekter
Scheiben beschrieben. Die aualligste Veranderung, die aus der Nicht-Perfektion
(bei Turbomaschinen auch hau g als Verstimmung bezeichnet) folgt, ist, dass
die charakteristische Gleichung keine quadratischen Glieder mehr aufweist und
somit keine doppelten Nullstellen vorhanden sind [5]. Nach Ewins [7] werden die
Doppel-Eigenschwingungsformen aufgrund einer Nicht-Perfektion in zwei einzel-
ne Eigenmoden gleicher Form mit marginal unterschiedlichen Eigenfrequenzen
fsu und fso geteilt. Dieser E ekt ist in Abbildung 2.2 verdeutlicht und wird
als Frequenz-Splitting bezeichnet. Die Gre e des Frequenz-Splittings  f spiitting
ist fur jede Eigenschwingungsform unterschiedlich, abhangig vom Ausma der
Imperfektion und folgt aus

fsplitting =2 %:
Neben der ursprenglichen Anzahl von Knotendurchmessern kennen in den bei-
den Einzelmoden wberlagert noch weitere Knotendurchmesser auftreten, wobei
die Komponente mit der urspr unglichen Anzahl an Knotendurchmessern die Do-
minante bleibt [ 7]. Des Weiteren ist die Lage der Knotendurchmesser eines Ei-
genmodes ab einem gewissen Ma der Imperfektion nicht mehr abhengig von
den Anfangsbedingungen. Die Knotendurchmesser besitzen leziglich der Schei-
be feste Positionen B], [5]. Aufgrund dieser Tatsache wird davon ausgegangen,
dass sich auch im Falle einer rotierenden Anregung keine roterende erzwungene
Schwingung der Scheibe ausbildet. Da bei der Finiten Elemerte Analyse (FEA)
fertigungsbedingte Toleranzen bzw. Abweichungen von der Perfektion des Laufra-
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des nicht bereicksichtigt werden, kann die Gr © e des Frequenz-Splittings lediglich
durch eine experimentelle Modalanalyse bestimmt werden.

In der Vergangenheit wurden Messungen zu diesem Thema vor alem an den
Radscheiben von Turbinenrotoren durchgefehrt. Stange und MacBain [ 10] haben
beschaufelte und nicht beschaufelte rotierende Scheiben mtersucht. Das Ergeb-
nis ist wie folgt: Im idealen System bilden sich Knotendurch messer, die auf der
Scheibe rotieren. Im verstimmten System entstehen auf der Scheibe feste Knoten-
durchmesser. Jay, MacBain und Burns [11] regten einen rotierenden Axialturbi-

nenrotor ohne Deckband (geringe Kopplung der Schaufeln) durch unterschiedli-
che Leitgitter zu Schwingungsformen mit drei bzw. vier Knot endurchmessern an.
Die Schwingungsform mit drei Knotendurchmessern bildete b eziglich des Rotors
feststehende Knoten aus, wahrend sich fur die Schwingungsform mit vier Kno-

tendurchmessern rotierende Knoten bildeten. Die Frequenz-Splittings betrugen

fopiing  (Mst =3) =0 ;25% und fspiiting (Mst = 4) = 0 ; 056%. Jay und Burns [12]

regten durch stromaufwarts des Rotors installierte Stabe einen rotierenden Axi-
alturbinenrotor mit Deckband (hohe Kopplung der Schaufeln ) zu verschiedenen
Schwingungsformen an. Bis zu einem Frequenz-Splitting von f spiiting = 0;5%
stellten sich rotierende Knotendurchmesser ein. Kellerer und Stetter [ 13] unter-
suchten eine ruhende, beschaufelte Scheibe. Durch eine ogfeste, harmonische
Kraft ist der Eigenmode der Scheibe mit zwei Knotendurchmes sern angeregt
worden. Bis zu einem Wert von fgpiting = = 2, wobei  die Dampfung der Ei-
genschwingungsform ist, rotierten die Knotendurchmesser relativ zur Scheibe.

2.4. Resonanzbedingungen geschlossener Laufader

Wie hoch die Anregung einer Struktur ist, h angt von der Anregungsfrequenz, der
anregenden Form und der Starke der Anregung ab. Entspricht die Anregungs-
frequenz einer Eigenfrequenz des Systems, wird im Allgemenen von Resonanz
gesprochen. Das System antwortet auf die Anregung mit mberhehten Schwin-
gungsamplituden; die (erzwungene) Schwingungsform gleitt der zur Eigenfre-
qguenz zugelorigen Struktureigenschwingungsform (in Folgekapiteln w ird daher
von der Anregung einer Eigenschwingungsform gesprochen).

Die Ursache fur Laufradschwingungen sind meist Druckschwankungen im Ver-
dichter. Im Fall eines geschlossenen Laufrades wirken diee Druckschwankungen
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insbesondere auf die Rad- und Deckscheibe, welche in Umfangrichtung konti-
nuierliche Flachen darstellen. Die anregenden Druckschwankungen besiten (wie
in Kapitel 5.5 gezeigt wird) eine de nierte Anzahl von Maxima bzw. Minima
eber dem Umfang und rotieren mit de nierten Winkelgeschwin digkeiten. Diese
Druckschwankungen werden als Druckmuster bezeichnet, die Anzahl an Maxima
in Umfangsrichtung als Modenordnung.

Erfolgt die Anregung auf die zuvor geschilderte Weise, ist die Frequenzgleichheit
lediglich eine notwendige, jedoch keine hinreichende Bedhgung fur Resonanz.
Die Form der Anregung muss der Eigenform, die anregt werden soll, entsprechen,
bzw. exakter formuliert: Die Modenordnungen des anregenden Druckmusters mp
und der zur Struktureigenfrequenz zugeherigen Eigenschwingungsform ms; mes-
sen identisch sein.

Diese Bedingung folgt aus einer einfachen mathematischen Betrachtung: Auf
der zylindrischen Ober ache einer kreisrunden Scheibe rotiere eine in Umfangs-
richtung fortlaufende Druckschwankung mit der Kreisfrequ enz! und m, Druck-
maxima bzw. -minima. Ferner wird angenommen, dass die Kreisfrequenz des
Druckmusters einer Eigenkreisfrequenz der Scheibe entspicht und aus der rotie-
renden Anregung eine rotierende Auslenkung der Scheibe fojt. Das anregende
Druckmuster p( ;t) sowie die axiale Auslenkung u( ;t) und Schnelle v( ;t)
der Scheibe l®nnen, wie folgt, mathematisch formuliert werden (Amplitu den der
Auslenkung und des Druckmusters sind fur die qualitative Betrachtung nicht
relevant und werden gleich eins gewahlt):

p( ;t) = cos[mp 't];
u( ;t) = cos[mg ('t )N
: @u - )
v( ;t)= ot = | sin[mg ("t )]

Die Phase zwischen Auslenkung und Anregung ist zun achst beliebig und ana-
log zu Gleichung 2.3 eingefuhrt. Zur Beurteilung, ob eine Energie mbertragung

zwischen Druckmuster und Scheibe erfolgt, wird das Produkt aus anregendem
Druckmuster und der Schnelle gebildet und uber dem gesamten Umfang sowie
der Dauer T =2 =! (Dauer, die ein Druckmaximum ben etigt, um eine Umdre-
hung zureckzulegen) integriert. Ist der berechnete Wert gr © er Null, wird Energie

vom Druckmuster an die Struktur wbertragen. Die Scheibe wird zu Schwingun-
gen angeregt. Ist der Wert kleiner Null, wbertr agt das Laufrad Energie an das
Druckmuster (bzw. das umgebende Fluid). Ist der berechnete Wert gleich Null,

wird keine Energie mbertragen. Die Scheibe wird weder angeregt noch gibt diese
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Energie an die Umgebung ab (abgesehen von Dissipation). l®sen des Integrals
ergibt

72 (

0.
1) v( ;t)ddt= '
PC 1) V(1) 2 2 sin() ; wennmg = mp:

wenn mst 6 mp; 2.9)

0 0

Sind die Anzahl der Druckmaxima und der Knotendurchmesser der Struktur-
eigenform verschieden, ndet unabheangig von dem Phasenwinkel zwischen
Druck und Auslenkung gemittelt eber dem Umfang keine Energiesibertragung
statt. Druckmuster mit einer Anzahl von Maxima mp kennen daher Struktur-
eigenformen mit mst 6 mp Knotendurchmessern nicht anregen. Fur den Fall
ms = my folgt

2 . >=0; wenn0O<= <= ;
2 © sin()
<=0; wenn <= <=0:
Aus dem Phasenwinkel zwischen Auslenkung (Struktur) und Dr uckmuster (Fluid)
kann somit die Richtung der Energie mbertragung bestimmt werden. Wird das
Laufrad in Resonanz angeregt, betragt der Phasenwinkel =2 (siehe Kap. 2.2).
Fur diesen Phasenwinkel wird die Energiesbertragung maximal positiv. Die hier
aufgefuhrte Betrachtung zur Energie mbertragung ist folglich konsistent zu den
Beschreibungen in Kapitel 2.2.

Die obigen Erkenntnisse sind fur Druckmuster und Schwingungsformen der Schei-
be bzw. des Laufrades hergeleitet, die durch eine fortlaufende Welle beschrieben
werden kennen. Die Ergebnisse lassen sich auf Strukturschwingungformen mit

ortsfesten Knotendurchmessern wbertragen, da diese sich mathematisch durch
eine Uberlagerung von zwei entgegengesetzten fortlaufenden Wéen beschreiben
lassen.

2.5. Akustische Eigenschwingungsformen

In diesem Kapitel werden zunachst Grundlagen zum Thema Akustik beschrie-
ben. Dies beinhaltet eine kurze Herleitung der linearen Wellengleichung, die die
Ausbreitung von Schall in einem ruhenden Medium beschreibt, sowie eine Skizzie-
rung der Lesung der Wellengleichung fur einen Zylinder. Anhand der Ergebnisse
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dieser einfachen Geometrie lassen sich grundlegende Eigesthaften von akusti-
schen Eigenmoden im Verdichter aufzeigen (Das Verdichtergehause sowie die
Radseitenraume lassen sich mherungsweise durch einen Hohl-Zylinder idealisie-
ren).

2.5.1. Lineare Wellengleichung der Akustik

In der Akustik wird der Druck p, die Dichte und die Geschwindigkeit v (im
Folgenden mit Schnelle bezeichnet) in einen Gleichanteil und einen Schwankungs-
anteil zerlegt. Fur ein ruhendes Medium (vo = 0) folgt damit:

p(x;t) = po+ pAx;t);
Gt = o+ Axt);
vix;t) = vix;t):

Fur die Schwankungsanteile gilt:
L0 P .
jpemj<< 1 und j =oj<< L

Die lineare Wellengleichung lasst sich aus der linearisierten Kontinuit atsglei-
chung, der linearisierten Euler-Gleichung und einer linearisierten Druck-Dichte-
Beziehung herleiten [14]. Die Gleichungen lauten:

0
%t+ odiv(v¥® = 0;
9
o%t = grad(p);
p° = %% (2.10)

Die Kontinuit atsgleichung beschreibt die Massenerhaltung, die Euler-Gleichung
die Impulserhaltung unter Vernachl assigung von Reibungs- und Volumenkraften
im Fluid. Die Gr © e a ist die Schallgeschwindigkeit, welche sich fir ideale Gase
aus der Gleichung

R
= —T
a M
ergibt, wobei R die universelle Gaskonstante, M das molare Gewicht des Medi-

ums, T die Temperatur und  der Isentropenexponent ist. Die lineare Wellen-
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gleichung folgt aus der Di erenz der nach der Zeit abgeleite ten Kontinuit atsglei-
chung und der Divergenz der Euler-Gleichung. Die Dichteschwankung ©° kann
mit Hilfe von Gleichung 2.10 durch die Druckschwankung ersetzt werden, so dass
die Wellengleichung fer den Schalldruck folgt zu:

1 @p° 0

== =0: 211

ot P (2.11)
Diese Gleichung beschreibt die Ausbreitung kleiner Sterungen in einem ruhen-
den Medium [14]. Fur eine weniger mathematische, jedoch sehr anschauliche
Herleitung wird auf Feynman [ 15] verwiesen.

2.5.2. Resonanter Zylinder

Die Radseitenraume sowie das gesamte Verdichtergehuse l®nnen fur den un-
tersuchten Versuchsstand neherungsweise durch einen zylindrischen Kerper mo-
delliert werden. Da die akustischen Eigenschwingungsformen eines solchen Zylin-
ders Merkmale von im Verdichtergeh ause auftretenden Eigenschwingungsformen
besitzen, kennen anhand dieser einfachen Betrachtung Merkmale akustischer Ei-
genmoden im Verdichter aufgezeigt werden. Eine auskhrliche Abhandlung wber
akustische Moden in zylindrischen Kerpern ist in Ehrenfried [ 14] zu nden. In
diesem Kapitel werden die fur diese Arbeit relevanten Aspekte zusammenfassend
dargestellt. Dies beinhaltet eine Skizzierung des Lesungswegs, um die akustischen
Eigenschwingungsformen zu bestimmen sowie eine exemplagche Darstellung die-
ser.

Ein zylindrischer Gask erper besitzt den Radius R und die Lange L. Die Wellen-
gleichung lautet in Zylinderkoordinaten ( r, , 2z) [14]:

1@ 1@ @b 18 &
2

a2 @ r@r @r @’ @ (212)

Zur Berechnung der Eigenschwingungsformen und zugelorigen Eigenfrequenzen
wird der harmonische Ansatz

pAz;r; )= f(2)g(r)h() €" (2.13)

gewmhlt. Der L esungsansatz stellt einen Separationsansatz dar, in dem dé Ab-
hangigkeiten von den verschiedenen Koordinaten in drei Funktionen f, g und h
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getrennt enthalten sind [ 14]. Die Funktionen beschreiben die Form des akusti-
schen Modes in der jeweiligen Dimension. Die Randbedingungn sind wie folgt
gewahlt: Der Gaskerper sei von schallharten Wanden (%‘fjWand = 0) umgeben.
Des Weiteren kennen eber dem Umfang keine Unstetigkeiten des Drucks auf-
treten, woraus folgt, dass nur ganzzahlige Anzahlen m,. von Wellenlangen eber
dem Umfang meglich sind (analog zur Eigenschwingungsform kreisrunder Plat-
ten - siehe Kap. 2.3). Die schallharten W ande an den Stirn achen des Zylinders
beschmnken den Druckverlauf in axialer Richtung auf eine ganzzahlige Anzahl I
halber Wellenlangen. Megliche Formen akustischer Moden sind somit in axialer
und Umfangsrichtung de niert und werden nicht weiter (math ematisch) betrach-
tet. Durch Einsetzen des Separationsansatzes in die Wellergleichung folgt, dass
die radiale Druckverteilung der Form

g(r): A‘Jmac(c r)+ BYmac(C r)!

geneigt, wobei Jn,. die Bessel-Funktion und Yy, die Neumann-Funktion mgac-
ter Ordnung sind [ 14]. Die Konstanten A, B und C sind zunachst beliebig. Wie
zu erkennen ist, beschreibt die Modenordnung mac nicht nur den Druckverlauf in
Umfangsrichtung, sondern beein usst ebenfalls den radialen Druckverlauf. Die
Funktion g(r) unterliegt folgenden Randbedingungen:

Die Funktion g(r) ist an der Stelle r = 0 endlich (keine Singularit at [14])

Der Zylinder wird von einer schallharten Wand begrenzt: 28" j. =0

Aus der ersten Randbedingung folgt direkt, dass B = 0 ist, da die Neumann-
Funktionen eine Singularit at im Nullpunkt besitzen [ 14]. Mittels der zweiten
Bedingung kann die Konstante C bestimmt werden:

d‘]mac (C r)

ac

Der Faktor C muss so gewhlt werden, dass die Besselfunktion an der StelleC R
ein lokales Extremum besitzt. Aufgrund der unendlichen Anz ahl von Extrema der
Besselfunktionen ergeben sich unendlich viele l®sungen. Die Variable Cm . in o
sei daher die Konstante, die sich fur die Besselfunktion mac-ter Ordnung und
dem nac-ten lokalen Extremum ergibt. Der radiale Druckverlauf fol gt zu

g(r): A‘]mac(Cmacmac r):

Anschaulich beschreiben mac und nac die Anzahl radial und in Umfangsrich-
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tung verlaufender Knotenlinien. Akustische Eigenformen i n zylindrischen K er-
pern lassen sich somit analog zu den Struktureigenformen kreisrunder Platten

charakterisieren (siehe Kap. 2.3). Abbildung 2.3 zeigt exemplarisch vier Moment-
aufnahmen von Druckverteilungen im Achsnormalschnitt ein es Zylinders fer ver-
schiedene Kombinationen von ma. und nac. Der axiale Verlauf ist hier nicht

betrachtet. Sowohl die schwarzen als auch die blauen Linienstellen Isobaren dar.
Die blauen Linien sind weiterhin dadurch gekennzeichnet, dass dort keine Druck-
schwankungen auftreten. Analog zu den Eigenschwingungsfamen kreisrunder
Platten werden diese im Folgenden als Knotenlinien bezeichnet. Helle Bereiche
symbolisieren einen positiven Wert des Schalldrucks p° dunkle Bereiche einen
negativen.

Abbildung 2.3.: Momentaufnahmen der Druckverteilung im Achsnormalschnit t ei-
nes Zylinders fer verschiedene akustische Moden [4]
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2.6. Radseitenraumstremung

Die Radseitenraume von Radialverdichtern werden axial durch eine ruhende (Ge-
hause) und eine rotierende Wand (Rad- oder Deckscheibe des Lafrades) be-
grenzt. Die hier vorherrschende Stremungsstruktur beein usst akustische Eigen-

moden, die wahrend des Verdichterbetriebs angeregt werden (siehe Kap.5.7). Fur

ein Verstandnis der in Kapitel 5.7 aufgefuhrten Auswertungen sind Kenntnisse

eber die Eigenschaften der Radseitenraumstremung notwendig. Da die Stremung
hochgradig kompliziert ist, werden im Rahmen dieses Grundlagenkapitels ledig-
lich die bzgl. dieser Arbeit wichtigen Aspekte vorgestellt . Fur ausfuhrliche Ab-
handlungen dieses Themas wird auf die Arbeiten von Kurokawa und Samuka [16],
Owen und Rogers [L7], Lauer [18], Hamkins [19] und Will [ 20] verwiesen.

Radseitenraume von Radialverdichtern k ennen in einigen Fallen durch eine zylin-
drische Kavit at (Hohlzylinder) idealisiert werden. Analog zu realen Geo metrien
wird diese axial durch eine rotierende und eine ruhende Wand begrenzt (siehe
Abb. 2.4). Zunachst wird angenommen, dass die Kavitat nicht durchstr emt wird.
Die Stremungsstruktur kann nach Senoo und Hayami [21] durch ein Vier-Schich-
tenmodell beschrieben werden, welches in Abbildung 2.4 dargestellt ist. Dem
Fluid in der Kavit at wird reibungsbedingt durch die rotierende Wand Energie
zugefugt. Folglich wird dieses beschleunigt und rotiert. Aufgru nd der Haftbedin-
gungen an den Wanden bilden sich sowohl an der stationaren als auch der rotie-
renden Wand Grenzschichten. Unmittelbar an den W anden gleicht die Umfangs-
geschwindigkeit des Fluids der der ruhenden bzw. rotierenden Wand. Zwischen
den Grenzschichten bildet sich, wenn der (axiale) Abstand der begrenzenden
Wande gro genug ist, ein Bereich, der als Kernbereich bezeidhnet wird (Bereich
c in Abb. 2.4). Durch die Bewegung des Fluids in Umfangsrichtung bildet s ich in
der Kavit at ein Druckgradient in radialer Richtung. Dies folgt direk t aus dem ra-
dialen Kr aftegleichgewicht: Die Stremung im Kernbereich ist durch ein Gleichge-
wicht zwischen Zentrifugalkraft und Druckkraft ! charakterisiert. Folglich ist die
radiale Geschwindigkeitskomponente im Kernbereich zu vernachlassigen. Dieser
Zustand wird als radiales Gleichgewicht bezeichnet.

Die Winkelgeschwindigkeit der Kernstr emung betragt im Falle einer in radialer
Richtung unendlich ausgedehnten Kavit &t unabheangig von der radialen Position
50% der Winkelgeschwindigkeit der rotierenden Wand [18], [22]. Das Verhalt-
nis aus den Winkelgeschwindigkeiten der Stremung und des Laufrades wird als

1Die aus dem radialen Druckgradienten resultierende Kraft w ird als Druckkraft bezeichnet.
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Zirkulation .- AV Radial-

geschwindigkeit ‘

o ¢ Umfangs-
Try_geschwindigkeit: ’

stationdre Wand rotierende Wand a) Statorgrenzschicht c) Kernstromung
(Gehause) (Laufrad) b) Ubergangsbereich d) Rotorgrenzschicht

Abbildung 2.4.:links: idealisierte  Radseitenraumgeometrie; rechts: Vier-
Schichtenmodell nach Senoo und Hayami PR1], Darstellung
nach Lauer [18]

Kernrotationsfaktor bezeichnet. Reale Radseitenraumgeometrien besitzen ei-
ne endliche radiale Erstreckung. Das am au eren Radius vorhandene Gehause
bremst die Stremung, so dass sich in der Realitat (fur undurchstr emte Kavi-
taten) Kernrotationsfaktoren von 0 ;4 bis 0;5 einstellen [23]. Die Stremung im
Kernbereich wird h au g durch eine Starrk erperrotation idealisiert und der Kern-
rotationsfaktor, abgesehen von der Grenzschicht der radial begrenzenden Wand,
als nahezu konstant und unabhangig von der radialen Position angenommen.

In der Grenzschicht der (axial begrenzenden) ruhenden Wand (Statorgrenzschicht)
ist die Umfangsgeschwindigkeit geringer als im Kernbereich, so dass die Druck-
kraft gr © er als die Zentrifugalkraft ist. Folglich besitzt die Str emung eine zen-
tripetal gerichtete radiale Geschwindigkeitskomponente (Bereich a in Abb. 2.4).
Dahingegen dominiert die Zentrifugalkraft in der Grenzsch icht der rotierenden
Wand (Rotorgrenzschicht) und eine nach au en gerichtete St remung entsteht
(Bereich d in Abb. 2.4). Die Dicke der Rotorgrenzschicht nimmt mit gr e er wer-
dender radialer Position zu; der nach innen gerichtete Strom in der Statorgrenz-
schicht nimmt in Richtung Drehachse ab, so dass die Grenzsclichtdicke geringer
wird. Daraus folgt eine axiale Stremung von der Statorgrenzschicht eiber den
Kernbereich in die Rotorgrenzschicht [21].

Wird eine undurchstr emte Kavit &t betrachtet, resultiert aus den Grenzschicht-
stremungen eine reine Zirkulation der Stremung ohne einen wber die Kavit at
hinausgehenden Massentransport. Da das Fluid, das die Stabrgrenzschicht ver-
lasst, einen auf die Masse bezogenen greren Drehimpuls als die Kernstr emung
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besitzt, entsteht ein Ubergangsbereich zwischen Statorgrenzschicht und Kernsre-
mung (Bereich b in Abb. 2.4). Dieser ist fur die Auswertungen in dieser Arbeit

nicht relevant und wird nicht weiter betrachtet.

Im Falle einer durchstr emten Kavit at (geringe Volumenstr eme) emberwiegt je
nach Durchstremungsrichtung der Massentransport in radialer Richtung i n ei-
ner der beiden Grenzschichten. Ein Massentransport in der Kernstremung ndet

nicht statt (in radialer Richtung) [ 18]. Das Vier-Schichtenmodell nach Senoo
behalt fur die durchstr emte Kavit &t unter Annahme kleiner Leckagestr eme Guil-
tigkeit [ 21].

In einem Turboverdichter gelangt die Str emung je nach Durchstremungsrichtung
am au eren oder inneren Radius des Radseitenraums in die Kavitat. Unabh angig
davon besitzt die eintretende Stremung (Leckagestrom) einen gewissen Drehim-
puls. Wird die Str emung reibungs- und rotationsfrei betrachtet (Potentials tr e-
mung), gilt die Drallerhaltung. Folglich andert sich mit der radialen Position
die Umfangsgeschwindigkeit der Stremung. Der Kernrotationsfaktor ist nicht
mehr konstant eiber der radialen Erstreckung der Kavit at. Die Annahme der Po-
tentialstr emung ist jedoch nur fur hohe Leckagestome zulassig R3]. Fur bzgl.
Radialverdichter realistische Leckagestroeme stellen sich radiale Verteilungen des
Kernrotationsfaktors ein, die zwischen der der reinen Pote ntialstr emung und der
der undurchstremten Kavit at liegen.

Neben dem Leckagestrom wird die Stremung durch eine Vielzahl von Faktoren
beein usst. M egliche Unterschiede in der Rauhigkeit der station eren und rotie-
renden Wand, Abweichungen der realen von der idealisierten Geometrie, Impuls-
austausch zwischen Radseitenraumstemung und eintretender Stremung sowie
instation are Stremungse ekte sind einige Beispiele [18], [20].

Zwei wichtige Kenngr e en, mittels derer die Radseitenraumstr emung charakteri-
siert werden kann, sind die Breite der Kavit at und die Reynoldszahl. Unterschrei-
tet die Breite f ur eine bestimmte Reynoldszahl einen kritischen Wert, wach sen die
Grenzschichten der ruhenden und der rotierenden Wand zusammen und die zuvor
getatigten Aussagen sind nicht mehr geltig. Die Str emung ahnelt der klassischen
Couette-Stremung. Die Kernstr emung entfallt. Da die Dicken der Grenzschichten
von der Reynoldszahl abheingen, ist der kritische Abstand ebenfalls abhengig von
dieser. Daily und Nece [24] beschrieben diesen Zusammenhang als Erste. Aufbau-
end auf ihren gewonnenen Erkenntnissen kann das in Abbildung 2.5 dargestellte
Diagramm fer undurchstr emte Kavit aten erstellt werden. Nach Daily und Nece
existieren vier Stremungsregime, die sich ablangig von der Reynoldszahl und
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der Breite der Kavit at einstellen. Die auf der Ordinate aufgetragene Variable G
stellt eine dimensionslose Breite dar, die sich aus dem Quotent der tats achlichen
Breite der Kavit at und dem Laufradau enradius ergibt. Die Reynoldszahl wir d
mittels der Umfangsgeschwindigkeit u, des Laufrades und des Laufradau enra-

dius r» gebildet: Ur r
Re = 22, (2.14)

wobei die kinematische Viskositat ist. Die vier Regime k ennen wie folgt unter-
schieden werden:

I) laminare Str emung, zusammengewachsene Grenzschichten,

I) laminare Str emung, getrennte Grenzschichten, Kernstremung vorhanden,
Il) turbulente Str emung, zusammengewachsene Grenzschichten,
IV) turbulente Str emung, getrennte Grenzschichten, Kernstremung vorhanden.

Erganzend sind in Abbildung 2.5 die charakteristischen Verlaufe der Umfangsge-
schwindigkeit und der radialen Geschwindigkeit der vier St remungsregime dar-
gestellt.

0,07 1 1) laminare Strémung,
006+ | kleine Spaltbreite
0,05 | 1 1) laminare Stromung,
groR3e Spaltbreite
c 004 1
0,03t { 1lI) turbulente Stromung,
kleine Spaltbreite
0,02 . ]
001 1 IV) turbulente Stromung,
' groRRe Spaltbreite
0,00 .
10° 10* 10° 10° 10’ 10°

Re,

Abbildung 2.5.: Stremungsregime in Kavit aten mit einer rotierenden Wand nach
Daily und Nece [24], Darstellung nach Will [ 20]

Dem Autor ist keine Untersuchung bekannt, in der die Str emung in Kavit aten
fur Reynoldszahlen gre er 4 10° experimentell untersucht worden ist. Lauer [ 18]
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untersuchte die Stremung bis zu einer Reynoldszahl von 35 10°. Poncet [25]

schreibt zu diesem Thema, dass die Gltigkeitsgrenzen der beschriebenen St®-
mungsregime nicht klar de niert sind.

Die Erweiterung der Str emungsregime Ill und IV f ur Reynoldszahlen bis 16 ba-
siert auf einer simplen Extrapolation und der Annahme, dass die Grenzschichtdi-
cken mit steigenden Reynoldszahlen weiter abnehmen. Die Gienze zwischen den
Stremungsregimen Ill und IV ist f ur hohe Reynoldszahlen nicht experimentell

validiert. Aufgrund der hohen Reynoldszahlen in Hochdruck -Radialverdichtern

wird die Stremung als turbulent angenommen. Folglich sind lediglich di e Stre-
mungsregime Il und IV relevant. Dies best atigt sich durch die in Kapitel 5.6
vorgestellten Messergebnisse.

Fur den Fall, dass das Stremungsregime IV vorliegt und sich somit eine Kern-
stremung ausbildet, kann der radiale Verlauf des Kernrotation sfaktors aus dem
radialen Druckverlauf bestimmt werden. Aus dem Gleichgewi cht von Druck- und
Zentrifugalkraft folgt die Bestimmungsgleichung des Kern rotationsfaktors zu
s
m= 2 1

—_— (2.15)
@r r! G

wobei  der Kernrotationsfaktor, die Dichte des Fluids und ! shar die Win-
kelgeschwindigkeit des Laufrades bzw. der rotierenden Ward sind [18]. Nach
Lauer [18] sind die mittels Gleichung 2.15 bestimmten Werte zuverl assig, wenn
die Grenzschichten getrennt sind, der Druckgradient in axi aler Richtung ver-
nachlassigbar ist und kein ausgepmgter Impulsaustausch zwischen eintretender
und Radseitenraumstremung vorliegt. Die zweite Bedingung ist erf ullt, wenn der

Kernrotationsfaktor der eintretenden Str emung in etwa dem Wert entspricht, der

sich bei nicht durchstr emter Kavit at einstellt.

Gleichung 2.15 birgt den Vorteil, dass der Kernrotationsfaktor mittels de s einfach
zu messenden radialen Druckverlaufs bestimmt werden kann.

2.7. Stand der Forschung und Literatur mberblick

Schwingungsformen von Laufr adern

Die ersten Beitrage zum Verstandnis der Anregung von stremungsfehrenden
Komponenten leisteten Zenneck und Campbell bereits Ende des Neunzehnten
bzw. Anfang des Zwanzigsten Jahrhunderts. Zenneck B] beschaftigte sich mit
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den Schwingungsformen kreisbrmiger Platten und dem Ein uss von m eglichen
Inhomogenitaten: Die Position der radial verlaufenden Schwingungsknoten (Kno-
tendurchmesser) der angeregten Schwingungsformen sind bieideal kreisfermigen

und homogenen Platten abhangig vom Ort der Anregung und zun achst belie-
big. Bei rotierender Anregung k ennen die Knotendurchmesser ebenfalls rotieren.
Vorhandene Inhomogenitaten im Material oder in der Geometrie f ehren jedoch
dazu, dass die Knotenlinien ortsfest sind. Zennecks Erkenrtnisse lassen sich zum
Teil auf die Schwingungsformen von geschlossenen zweidimesionalen Laufradern
ebertragen, da diese eineahnliche Geometrie aufweisen.

Campbell [26], [27], [28] untersuchte Schadenstlle an Schaufelmdern von axia-
len Dampfturbinen. Nach Campbells Meinung bestehen die bzgl. des Laufrades
ortsfesten Schwingungsformen der Schaufelader aus zwei fortlaufenden Wellen
gleicher Frequenz, wobei eine entgegen und die andere in Lafraddrehrichtung

umlauft. Die entgegen der Laufraddrehrichtung drehende Schwingungsform be-
sitzt bzgl. des ruhenden Bezugssystems bei einer bestimmte Drehzahl die Fre-
quenz Null. Bei dieser Drehzahl, welche als kritische Drehzahl bezeichnet ist,
wird diese Schwingungsform durch eine ertlich und zeitlich konstante St erung

wber dem Umfang des Laufrades zu Schwingungen angeregt. Cambell erklar-
te auf diese Art aufgetretene Schadensalle. Die kritischen Drehzahlen heutiger

Turbomaschinen-Laufr ader liegen meist weit eber der maximalen Drehzahl, so
dass diese Art der Anregung ausgeschlossen ist. Dennoch istlie Betrachtungs-
weise von Campbell auch #rr heutige Problemstellungen von Nutzen. So ndet

das Campbell-Diagramm in vielen aktuellen Arbeiten Anwend ung.

Tobias und Arnold [ 5] untersuchten ebenfalls den Ein uss von Imperfektionen

auf das Schwingungsverhalten von rotierenden Scheiben. De Ausfehrung bein-
haltet eine anschauliche Darstellung der Eigenschwingungsformen perfekter und
nicht-perfekter Scheiben sowie eine Untersuchungeber erzwungene Anregungen
nicht-perfekter Scheiben. Die Erkenntnisse von Campbell werden erweitert bzw.
korrigiert: Eigenschwingungsformen von perfekten, kreisrunden Scheiben, die ra-
dial verlaufende Knotenlinien besitzen, lassen sich durch die Uberlagerung zwei-
er formgleicher Anteile beschreiben. Je nach Anfangsbedirgung kann die freie
Schwingung einer Scheibe durch eine fortlaufende, eine staende Welle oder durch
eine Kombination beider beschrieben werden. Im Falle von vorhandenen Imper-
fektionen teilen sich die beiden Anteile einer Eigenschwingungsform in zwei Ei-
genschwingungsformeneahnlicher Form (gleiche Anzahl an Knotendurchmessern)

und minimal unterschiedlichen Frequenzen auf. Die Lage der Knotenlinien ist

nicht mehr beliebig.
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Ewins [7], [9] beschaftigte sich mit dem gleichen Thema, fuhrte seine Uberlegun-
gen und Versuche jedoch an beschaufelten Scheiben durch.

Ein uss des umgebenden Fluids auf die Eigenschaften des Lau frades
Browne et al. [29] untersuchten die D ampfungseigenschaften eines von Fluid um-
gebenden und in longitudinaler Richtung oszillierenden Zy linders. Browne un-
terteilte die D ampfung in eine interne Dampfung (Werksto d ampfung), in eine
Dampfung durch megliche Lagerungen, Gelenke oderAhnliches (Bauteild amp-
fung) und eine aerodynamische Dampfung, welche wiederum in eine akustische
und eine viskose Dampfung unterteilt ist. Die Abh angigkeit der viskosen und
akustischen Dampfung von Eigenschaften des den Zylinder umgebenden Medi
ums wurden hergeleitet und experimentell bestatigt.

Kielb und Abhari [ 30] untersuchten die Dampfungseigenschaften von Laufrad-
schaufeln einer rotierenden Turbine. Die experimentellen Studien ergaben, dass
die aerodynamische Dampfung die Strukturd ampfung (D ampfung des Bauteils
im Vakuum) um den Faktor f einf oder mehr ubersteigt. Der maximale Eintritts-
druck in die Turbine betrug 2 ; 9 bar. Aussageneber das Verhalten im Hochdruck-
bereich wurden nicht getro en.

Kammerer und Abhari [ 31], [32] untersuchten die Schaufelschwingungen auf-
grund von Sterungen, die der Stremung mit Hilfe von Masken aufgepr agt wurden.
Der Eintrittsdruck des Versuchsstands wurde variiert und d ie Schaufelschwingun-
gen in Resonanzstellen untersucht. Die Experimente ergaben, dass die aerodyna-
mische Dampfung die Materiald ampfung bei einem Umgebungsdruck von einem
bar um den Faktor zehn wbersteigt. Fur Eintrittsdr ecke gre er als ein bar hoben
sich die gre er werdende aerodynamische Dampfung und das gesteigerte Anre-
gungspotential gegenseitig auf, so dass bhere Eintrittsdr eicke zu keinen heheren
Schaufelschwingungen #ihrten.

Escalar et. al. [33] untersuchten die Laufradeigenfrequenzen einer Francis-Turbine
experimentell und mittels Finiter Elemente Analyse. Sowoh | die Berechnungen
als auch die experimentelle Modalanalyse zeigten, dass di€eigenfrequenzen stark
von dem das Laufrad umgebenden Medium abhangen. Die Eigenfrequenzen re-
duzierten sich um bis zu 64%, wenn das Laufrad mit Wasser umgeben war. Diese
Erkenntnis wird auch f ur Verdichter mit steigenden Eintrittsdr ecken bis zu ei-
nigen hundert bar und daraus resultierenden Gasdichten von sber 300 kg=m?
immer wichtiger.

Magara und Narita [ 34] untersuchten den Ein uss des umgebenden Gases auf die
Eigenschaften einer Scheibe und eines Hochdruck-Verdicherlaufrades. Der Druck
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des umgebenden Gases wurde zu diesem Zweck bis 80 bar schnitieise gesteigert
und die Eigenfrequenzen des Systems untersucht. Magara undNarita fanden
heraus, dass bei hohen Umgebungsdicken die Struktur nicht separat betrachtet
werden kann, sondern Struktur und Gas ein gekoppeltes Systen bilden. Die Ei-
genfrequenzen des gekoppelten Systems wichen bei gleichevlodenordnung bis
zu 29% von denen der separat betrachteten Struktur ab. Fur jede Umfangsord-
nung existieren zwei gekoppelte Eigenschwingungsformen,wobei diese dadurch
charakterisiert sind, dass das Laufrad und das Fluid in Phase bzw. gegenphasig
schwingen. Die Eigenfrequenzen der Eigenformen, die in Phae schwingen, neh-
men mit steigendem Umgebungsdruck ab, wohingegen gegenphsig schwingende
Eigenformen dadurch gekennzeichnet sind, dass die zugeérigen Eigenfrequenzen
mit steigendem Umgebungsdruck zunehmen.

Verdichterpumpen ( surge ) und rotierende Abl  esungen ( rotating stall )
Um Gefahrdungspotentiale stremungsfuhrender Bauteile abschatzen zu kennen,
sind neben Kenntnissen eber die Struktureigenschaften Kenntnisse mber megli-
che aus der St®emung resultierenden Anregungen notwendig:

In den siebziger und achtziger Jahren des vergangenen Jahrhinderts reickten das
Verdichterpumpen (surge) und die verschiedenen Arten der rotierenden Abl e-
sungen (otating stall ) in den Fokus der Forschung. Unter anderem untersuchten
Abdelhamid, Haupt und Rautenberg [ 35], [36], [37], [38], [39], [40] ausfuhrlich
verschiedene rotierende und oszillierende Abbseerscheinungen in einem Radial-
verdichter mit und ohne beschaufeltem Di usor sowie die dar aus resultierende
Anregung eines halbo enen Laufrades. Die Existenz von roti erenden bzw. oszil-
lierenden Ablesezellen wurde experimentell nachgewiesen. Die detektigen Lauf-
radschwingungen konnten auf die Ableseerscheinungen zuackgefehrt werden.
Frigne und van den Braembussche B1], [42] untersuchten verschiedene Arten der
rotierenden Abl esungen in einem Radialverdichter mit unbeschaufeltem Di usor
und fassten Unterscheidungskriterien fer die verschiedenen Arten der rotierenden
Ablesungen zusammen. Greitzer 3] stellte ein Modell auf, um das Einsetzen
von Verdichterpumpen beim Axialverdichter zu beschreiben . Van den Braem-
bussche B4] untersuchte das Pumpen sowohl theoretisch als auch experimentell
am Radialverdichter. An dieser Stelle sei angemerkt, dass én gro e Anzahl von
weiteren Vere entlichungen zu den Themen Abl esungen und Verdichterpumpen
existieren und hier lediglich eine kleine Auswahl aufgefehrt ist. Der Grund ist
die geringe Relevanz berglich der Resonanzanregung von geschlossenen Verdich-
terlaufr adern, welche im Fokus dieser Arbeit steht: Die Frequenz, mit der sich
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die Durchstremungsrichtung des Verdichters beim Pumpen periodisch andert
(Pumpfrequenz), kann abgeschatzt werden und ist ausnahmslos deutlich gerin-
ger als die Eigenfrequenzen von Verdichterlaufradern. Eine Resonanzanregung
ist daher ausgeschlossen. Des Weiteren tritt dieses Plmnomen nicht unbemerkt
auf und ist in ausreichender Tiefe erforscht, um vermieden zu werden.

In eigenen Vorarbeiten wurde gezeigt, dass die Resonanzaregung geschlossener
Laufrader durch rotierende Ablesungen ebenfalls aufgrund der hohen Eigenfre-
guenzen dieser Laufradtypen nahezu ausgeschlossen is#p].

Laufrad/Leitrad-Interaktion

Die fundamentalen ®berlegungen zur Laufrad/Leitrad-Interaktion stammen vo n
Tyler und Sofrin [ 46]. In ihrem Artikel wuber die Schallentstehung und -abstrahlung
in axialen Turbomaschinen wird hergeleitet, dass aufgrund der Interaktion eines
Lauf- und Leitrades Druckverteilungen mit einer de nierte n Anzahl an Druckma-
xima in der Turbomaschine rotieren 2. Die Anzahl der Druckb auche der verschie-
denen Muster lasst sich direkt aus der Anzahl der Laufrad- und Leitradscha ufeln
berechnen. Die Rotationsgeschwindigkeit der Druckmuster entspricht im Allge-
meinen nicht der des Laufrades. Abhangig von der Rotationsgeschwindigkeit sind
die rotierenden Druckmuster in axialer Richtung ausbreitu ngsfhig und werden
am Austritt der Turbomaschinen als Schall abgestrahlt. Die hergeleiteten Zusam-
menhange von Tyler und Sofrin nden in vielen weiteren Untersuch ungen eber
die Anregung von Laufradern durch Laufrad/Leitrad-Interaktion Anwendung.
Kushner [47], [48], [49] beschaftigte sich ausfehrlich mit der Anregung von Radi-
alverdichterlaufr adern durch die Interaktion von Laufrad und Leitrad. Im Rah-
men dieser Untersuchungen wurden theoretische Anregungsnodelle aufgestellt,
welche anhand einer Vielzahl von Schadenséllen validiert worden sind. In den
spateren Artikeln pr asentierte Kushner Strategien, um Resonanzanregungen von
Verdichterlaufr adern zu vermeiden. Die grundlegende Aussage besteht darin
dass das Laufrad in Resonanz angeregt wird, wenn die Anzahl cer Druckb auche
des durch die Laufrad/Leitrad-Interaktion entstehenden D ruckmusters der An-
zahl der radial verlaufenden Knotenlinien der anzuregenden Laufradeigenschwin-
gungsform entspricht und die Frequenz des Druckmusters bzgd. des Rotorbezugs-
systems der zugelorigen Laufradeigenfrequenz gleicht. Zur anschaulichen Dar-
stellung nutzte Kushner das Campbell-Diagramm und erweite rte dieses, um die
Anregung durch die Laufrad/Leitrad-Interaktion abzudeck en.

2Die Druckverteilungen werden im Folgenden auch als Druckmu ster bezeichnet, die Anzahl
der Druckmaxima als Modenordnung. Der Begri Druckbauch is t aquivalent zu Druckmaxi-
mum.
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Irretier [ 50] fuhrte ahnliche Untersuchungen an einem geschlossenen Radialver
dichterlaufrad durch. Die Anregung des Laufrades erfolgte mittels einer magne-
tischen Anregung aus dem ruhenden System. Die Frequenz der Aregung wurde
stufenlos variiert. Irretier wies auf diese Weise ahnlich wie Campbell nach, dass
die Struktureigenschwingungsformen mit radial verlaufen den Knoten in eine vor-
(in Drehrichtung des Laufrades) und zur mcklaufende (entgegen der Drehrichtung
des Laufrades) fortschreitende Welle aufgeteilt werden kennen, in dem die Anre-
gung beider experimentell nachgewiesen wurde.

Singh et al. [51] beschaftigten sich ebenfalls ausfihrlich mit der Anregung von
beschaufelten Scheiben jeglicher Art. Im Rahmen der Arbeiten wurde zur Ver-
meidung von Resonanzanregungen von Laufadern das SAFE-Diagramm (eine
Weiterentwicklung des Campbelldiagramms) entwickelt, mi t Hilfe dessen megli-
che Resonanzstellen im Drehzahlbereich der Turbomaschinedargestellt werden
kennen. In einer spateren Arbeit zeigte Singh [52] eine umfangreiche Ubersicht
uber die verschiedenen Eigenschwingungsformen von Laufadern und erklarte ver-
schiedene Schadengfle mit Hilfe des von ihm aufgestellten Anregungsmodells.
Die Darstellungsformen von Singh unterscheiden sich von denen von Kushner
und Irretier, die grundlegenden Aussagen sind jedoch identisch.

Franke et al. [53] studierten Druckschwankungen aufgrund der Laufrad/Leit rad-
Interaktion in einer umkehrbaren Pump-Turbine. Mittels ze hn mber dem Um-
fang verteilten Druckaufnehmern wurden die Modenordnunge n der Druckmuster
abgesclatzt. Eine eindeutige Bestimmung war jedoch aufgrund von m eglichen
Alias-E ekten nicht m eglich.

L armentstehung und akustische Resonanzen

Turbomaschinen sind die Quelle von sowohl breitbandigem als auch diskretem
Larm. Breitbandiger L arm entsteht durch stochastische, turbulente Str emungs-
phanomene, wohingegen durch die Interaktionen von Lauf- und Leitradern dis-
krete T ene entstehen. Ableseptanomene hinter umstremten Kerpern oder Kan-
ten kennen abhangig von den Stremungsverhealtnissen sowohl zu breitbandigem
Larm als auch diskreten Tenen fahren. Unter anderem untersuchten Ffowcs Wil-
liams und Hawkins [54], Lowson [55], [56], [57] und Neise [58], [59] die verschie-
denen Schallentstehungsmechanismen in Turbomaschinen un beschrieben die
unterschiedlichen Entstehungsmechanismen auséhrlich.

Wie oben bereits erwahnt, diskutierten Tyler und Sofrin in ihrem Artikel die
Laufrad/Leitrad-Interaktion und die daraus resultierend en rotierenden Druck-
muster (bezeichnet als Tyler/Sofrin-Moden). Der Fokus des Artikels lag auf der
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Schallabstrahlung von Axialverdichtern. Die Anregung von Laufredern durch
Tyler/Sofrin-Moden r eckte erst spater in das Augenmerk der Forschung. Aufbau-
end auf diesen Ergebnissen besdhiftigte sich Ehrich [ 60] mit akustischen Eigen-
schwingungsformen (Eigenmoden) und Eigenfrequenzen von mveidimensionalen,
kreisformigen Kavit aten und untersuchte den Ein uss der Str emung in axialer
und Umfangsrichtung.

Im Anschluss an diese grundlegenden Studien folgte in den lézten Jahrzehn-
ten eine Vielzahl von Untersuchungen. Der Themenschwerpunkt lag hau g auf
der Schallentstehung bei Flugtriebwerken. So fehrte Joppa [61] Messungen an
einem Mantelstromtriebwerk durch, um die Modenordnungen d er rotierenden
Druckmuster zu bestimmen. Joppa fand heraus, dass die Interaktion zwischen
einem Laufrad und einem weit entfernten Leitrad ebenfalls zur Bildung von
Tyler/Sofrin-Moden f whrt.

Hellmich und Seume [62] detektierten nicht-drehzahlharmonische Druckschwan-
kungen in einem vierstu gen Axialverdichter und ordneten d iese einer akusti-
schen Resonanz mit der Modenordnung drei zu. Bei bestimmten Betriebspunkten
des Verdichters nahe der Pumpgrenze war ein akustischer Mode mit der Moden-
ordnung m,. = 3 aufgrund der hohen Umfangskomponente der Stremung im
Verdichter ausbreitungsfahig. Hellmich und Seume wiesen nach, dass aufgrund
der Einfallswinkel der akustischen Wellen auf die Stator- b zw. Rotorschaufeln der
besagte Mode an den Beschaufelungen re ektiert wird und eine akustische Re-
sonanz entsteht. Die Druckschwankungen aufgrund dieser Resonanz eberstiegen
fur einige Betriebspunkte die wmblicherweise in Verdichtern dominanten Druck-
schwankungen mit Schaufelfrequenz.

Als weitere Untersuchungen bezuiglich akustischer (Eigen-) Moden in axial durch-
stromten Verdichtern sind unter anderem Camp [ 63], Cooper and Peake p4],
Enghard et al. [65], Tsuchiya et al. [66], Cooper et al. [67], sowie Sutli [ 68] zu
nennen.

Die Anzahl der Studien mber Schallabstrahlung von Radialverdichtern bzw. akus-
tischer Moden in Radialverdichtern ist geringer. Eckert [ 69] und Ni [70] analy-
sierten einen Schadensfall an einem Radialgeldselaufrad. Die Deckscheibe des
Laufrades erlitt einen Erm mdungsbruch aufgrund einer Selbstanregung. Form
und Frequenz eines akustischen Eigenmodes im Radseitenram stimmten mit
denen einer Laufradeigenschwingungsformeberein.

Ziada et al. [71] untersuchten eine akustische Resonanz im Ringraum des Eidauf-
gehauses eines Turboverdichters. Der akustische Eigenmode wude durch Wirbel-
ablesungen an den Hinterkanten von stromabwarts liegenden, stremungsfehren-
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den Bauteilen angeregt und ist die Ursache fur detektierte Bauteilschwingungen.

Eisinger [72] sowie Eisinger und Sullivan [73] stellten einen einfachen Ansatz vor,
um die Resonanz von Radialverdichterlaufradern aufgrund akustischer Moden zu
vermeiden. Das Hauptaugenmerk lag bei dieser Betrachtung auf der Kopplung

von akustischen und strukturellen Eigenschwingungsformen. In einer Fallstudie

erklarten Eisinger und Sullivan [ 74] den Ermedungsbruch eines Gebkselaufrades
mittels des zuvor beschriebenen Modells.

Richards et al. [75] untersuchten in einer aktuellen Studie erh ehte Laufradschwin-
gungen eines Radialverdichters. Mittels umfangreicher Stremungssimulation wur-
de ein akustischer Mode, der durch eine Interaktion von Eint ritts- und R eickfelhr-
schaufeln entsteht, als Ursache identi ziert.

Eine ganzlich andere Art von akustischen Resonanzen in Turbomasdinen be-
schrieb Parker in einer Reihe von Untersuchungen [76], [77], [78], [79], [80], [81].
Ausgehend von grundlegenden Untersuchungen an umstemten Platten zeigte

Parker, dass durch Ablesewirbel an den Hinterkanten von stremungsfuhrenden
Bauteilen akustische Moden zwischen benachbarten Schaufén angeregt werden.
Diese Moden werden nach ihrem Entdecker als Parkermoden beeichnet.

In eigenen Untersuchungen mit Kenig [82] ist die Existenz von Parkermoden in

der Ruckfuhrbeschaufelung des in dieser Arbeit vorgestellten Hochdruck-Radial-
verdichters nachgewiesen worden. Die gemessenen Frequepen der akustischen
Moden stimmten gut mit berechneten Werten wberein. Die Druckschwankun-
gen besa en geringe Amplituden und stellten keine Gefahr fur die angrenzenden
Reckfehrschaufeln und das Verdichtergehause dar.

Weitere im Rahmen des durchgefuhrten Forschungsprojektes vere entliche Ar-
beiten sind [83], [84], [85], [86] und [87].



KAPITEL 3

Versuchsstand

In diesem Kapitel wird der Versuchsstand beschrieben, an dem die in dieser Ar-
beit beschriebenen Versuche durchgedfihrt worden sind. F wr die verschiedenen
Aufbauten des Versuchsstandes werden Bezeichnungen de nért, auf die in Fol-

gekapiteln Bezug genommen wird. Weitere Beschreibungen des Versuchsstandes
sind in [45], [83] und [86] zu nden. Im Anschluss an die Versuchsstandbeschrei-
bung werden die Eigenschwingungsformen und -frequenzen de Laufrades vorge-
stellt. Mittels einer Finiten Elemente Analyse (FEA) werde n theoretische Unter-

suchungen zur Laufradanregung beschrieben. Abschlie end werden berechnete
akustische Eigenmoden #rr die Verdichtergeometrie vorgestellt.

3.1. Versuchsstandbeschreibung

Der Versuchsstand besteht aus einem einstu gen Hochdruck-Radialverdichter,
der in einem geschlossenen Kreislauf betrieben wird. Vor Inbetriebnahme des
Verdichters wird der Kreislauf mit Gas bef wullt. Dies geschieht uber einen werks-
seitigen Gastank oder Gas aschen. Der Verdichter wird wahl weise mit Sticksto ,
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Helium oder einem beliebigen Sticksto /Helium-Gemisch be trieben. Die Gaszu-
sammensetzung (Volumenanteile der verschiedenen Gaskompnenten) wird w ah-
rend des Verdichterbetriebes mit Hilfe einer Bypassleitun g und eines Gasana-
lysators GAM2000 kontinuierlich bestimmt. Der Druck im Kre islauf kann vor
Inbetriebnahme des Verdichters zwischen 1.3 und 40 bar eingestellt werdent.
Dieser Druck entspricht dem saugseitigen Druck bei Verdichterbetrieb. Der Mas-
senstrom und damit der anlagenseitige Druck werden eber ein Drosselventil im
Kreislauf eingestellt (Drosselregelung). Nicht vermeidb are Leckagen im Kreis-
lauf werden durch kontinuierliches Nachspeisen von Gas augeglichen, so dass
der saugseitige Druck waehrend eines Versuchslaufs des Verdichters um maximal

0; 1 bar variiert. Zwei Normblenden im Kreislauf dienen zur Bes timmung des
saug- und druckseitigen Massenstroms. Der Ervarmung des Gases aufgrund des
Verdichtungsvorgangs wird durch einen K ehler im Kreislauf entgegengewirkt, so
dass die Eintrittstemperatur des Verdichters bei station arem Betrieb ebenfalls
konstant ist.

Abbildung 3.1 zeigt ein Foto des Verdichters im teilmontierten Zustand so wie
eine Skizze des Kreislaufs. Das Laufrad, die verschiedenerStatorschaufelreihen
sowie der Stremungsweg sind zu erkennen. Das Design des Verdichters ist iner
Einzelstufe eines Einwellenverdichters nachempfunden. Dies bedeutet: Die Ansau-
gung erfolgt in radialer Richtung. Mittels Eintrittsleita  pparat wird die Str emung
gleichme ig mber den Umfang verteilt in die axiale Richtung umgelenkt. V on dort
gelangt das Fluid in das zweidimensionale, geschlossene La#rad mit axialer Ein-
trittskante. Die Daten des Laufrades sind in Tabelle 3.1 zusammengefasst. Nach
Verlassen des Laufrades stomt das Fluid durch den beschaufelten Diusor zu
einer 180 - Umlenkung und wird mittels R eckfehrbeschaufelung radial Richtung
Welle gefuhrt, bevor eine 90 - Umlenkung das Fluid in axiale Richtung lenkt. An
dieser Stelle sind die Stemungsverhaltnisse nahezu identisch zu denen vor dem
Laufrad, so dass eine Repetierstufe vorliegt. Da der Versudsverdichter einstu g
ist, wird das Fluid radial nach au en in den Druckstutzen gef whrt.

Im Rahmen dieser Arbeit wird der Versuchsstand mit und ohne b eschaufelten
Di usor betrieben. Der Eintrittsleitradapparat besitzt 1 8 Schaufeln. Die Reick-
fuhrbeschaufelung umfasst 20 Leitradschaufeln. Tabelle 3.2 fasst die beiden Va-
rianten der installierten Statorbeschaufelung zusammen.

LEin Druckniveau von 1 ; 3 bar ist notwendig, um die Funktion der Gasdichtungen im Ver dich-
ter zu gew ahrleisten; Dr wucke gr e er 40 bar sind aufgrund der Klassi zierung der Rohrleitun
gen nicht m eglich.
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Abbildung 3.1.: Versuchsstand

Schaufelzahl B 17
Austrittskantenwinkel 35
Austrittsdurchmesser D> 350 mm
Nabenverhaltnis D;=D 0; 425
maximale Drehzahl nmax | 15900 rpm

Tabelle 3.1.: Laufraddaten

Aufbau A Aufbau B
Vela =18 Vela =18
Vpir =10 | unbeschaufelter Di usor
Vrre = 22 Vrre = 22

Tabelle 3.2.: Varianten des Versuchsaufbaus
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Der Antrieb der Verdichterstufe erfolgt wber einen Asynchronmotor mit Kurz-
schlusskufer. Die elektrische Leistung betragt 1 MW. Die Drehzahl des Motors
kann kontinuierlich zwischen O rpm und 2000 rpm eingestellt bzw. unter Vorga-
be einer konstanten Beschleunigung linear variiert werden (Rampenbetrieb). Der
Motor besitzt eine gute Regelgenauigkeit. Die Drehzahlschwankungen liegen in
einer Gre enordnung von kleiner 1 rpm. Das Getriebe besitzt eine Ubersetzung
von 7; 9645.

3.2. Modalanalyse des Laufrades

Die Kenntnisse wber die Eigenfrequenzen sowie die zugebrigen Eigenschwin-
gungsformen des Laufrades sind zur Untersuchung der Schwimungsanregung
der Laufradstruktur w ehrend des Verdichterbetriebes erforderlich. Aus diesem
Grund werden diese vor Beginn der Versuche sowohl auf expennentellem als
auch rechnerischem Wege bestimmt.

Die Berechnung der Eigenschwingungsformen stellt ein Eigenwertproblem dar
(siehe Gl. 2.1), welches mit Hilfe der Methode der Finiten Elemente (FEM)
gelest wird. Hierzu wird ein kommerzielles FEM-Programm genut zt. Die Be-
rechnungsmethodik ist nicht Inhalt dieser Arbeit und wird i m Folgenden nicht
beschrieben. Fur eine detaillierte Ausf eihrung wird auf die zahlreiche Fachlitera-
tur wie z.B. [ 88] verwiesen.

Abbildung 3.2 zeigt das Finite Elemente Modell des Laufrades. Aufgrund der Um-
fangssymmetrie ist lediglich ein Segment von Kanalmitte zu Kanalmitte model-
liert. Die Schnitt achen sind als Symmetrieebenen de niert. Das Modell besteht
aus 18108 Knoten (14580 Elemente) und ist #r die in Kapitel 3.3 vorgestellten
Untersuchungen optimiert, so dass Bauteildehnungen und -spannungen verlass-
lich berechnet werden (dazu jedoch im relevanten Kapitel mehr). Die Randbe-
dingungen sind so gewahlt, dass keine Bewegungen des Laufrades an der Lauf-
radnabe meglich sind.

Die experimentelle Modalanalyse wird zur Validierung der b erechneten Eigen-
moden und -frequenzen durchgetihrt. Des Weiteren ist eine Aussage uber die
Imperfektion des Laufrades nicht mittels des perfekt umfan gssymmetrischen und
homogenen FEM-Modells des Laufrades neglich. Das Laufrad wird mittels Im-
pulshammer zu Schwingungen angeregt, wobei der Ort der Anregung variiert. Die
impulsartige Anregung des Laufrades ahnelt im Zeitbereich einem Dirac-Impuls
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Symmetrieflachen Deckscheibe  Austrittskante Laufradschaufel

Radscheibe

Abbildung 3.2.: Finite Elemente Modell des Laufrades

und enthalt bis zu einer gewissen Grenzfrequenz alle Anregungsfregenzen. Ei-
genfrequenzen des Laufrades, die unterhalb dieser Grenziequenz liegen, werden
infolge des Hammerschlags zu Schwingungen angeregt. Sowdhder Impuls des
Hammers als auch die Antwort der Laufradstruktur werden mit Beschleunigungs-
sensoren #r den jeweiligen Ort der Anregung gemessen und per Fourier Trans-
formation in den Frequenzbereich transformiert. Der Quoti ent aus Schwingungs-
antwort und Anregung wird als Frequency Response Function (FRF) bezeichnet.
Pro Anregungsort existiert somit eine FRF. Diese sind wie di e Fourierkoe zien-
ten der Anregung und der Schwingungsantwort komplexwertig . Wird der Betrag
einer FRF wber der Frequenz dargestellt, sind Eigenfrequenzen des Lafrades
durch Peaks im Verlauf der FRF sichtbar. Auf diese Weise k ennen die Eigen-
frequenzen des Laufrades bestimmt werden. Ferner enthalten die Imaginarteile
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der verschiedenen FRFs Informationen uber die angeregten Eigenschwingungsfor-
men des Laufrades. Die Vorgehensweise zur Bestimmung der Ejenschwingungs-
formen ist unter anderem in den Arbeiten von Avitabile [ 89] sowie von Schwarz
und Richardson [90] zu nden.

Ferner kennen aus den Breiten der Resonanzpeaks in einer FRF die mod&n
Dampfungen angeregter Eigenschwingungsformen mittels derHalbwertsbreite be-
stimmt werden [ 91] (siehe Abbildung 3.3). Das Lehrsche Dampfungsma  (siehe
Gl. 2.6) ergibt sich aus der Breite des Peaks ! und der Resonanzfrequenz!
(unter der Annahme von viskoser D ampfung) zu

(CHY)

I

Amplitude der FRF
N

st

Frequenz

Abbildung 3.3.: Bestimmung der D ampfung aus der Halbwertsbreite

Da die Laufradstruktur einer kreisrunden Scheibe ahnelt, kennen die niederfre-
guenteren Eigenschwingungsformen des Laufrades analog zwdenen kreisrunder
Platten durch die Anzahl der in radialer und in Umfangsricht ung verlaufenden
Knotenlinien ( mg bzw. ng) beschrieben werden.

An dieser Stelle sei angemerkt, dass die in der Literatur hau g gefundene Aussa-
ge, die maximale Anzahl an Knotendurchmessern entspmche der halben Anzahl
der Laufradschaufeln, bei geschlossenen Laufdern nicht sinnvoll ist. Diese Aus-
sage resultiert daraus, dass bei halbo enen Laufradern? hau g die Schwingungen
der einzelnen Schaufeln gemessen werden. Folglich existien eiber dem Umfang

2Halbo ene Laufr ader sind Laufr ader ohne Deckscheibe.
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des LaufradesB diskrete Messorte. Nach dem Nyquist-Shannon-Abtasttheor em®
kennen somit nur Moden bis B=2 (gerade Anzahl an Laufradschaufeln) bzw. bis
(B 1)=2 (ungerade Anzahl an Laufradschaufeln) bestimmt werden.

In Tabelle 3.3 sind die Ergebnisse der rechnerischen und experimentellenModal-
analyse exemplarisch zusammengefasst. Die Bmpfung ist fur alle Eigenschwin-
gungsformen bestimmt worden, deren Peaks in der FRF separat auftreten und
gilt f ur atmospharischen Umgebungsdruck. Besitzen mehrere Eigenschwinguags-
formen ahnliche Eigenfrequenzen verschmelzen die Peaks in der FRFund eine
Bestimmung der Dampfung ist nicht m eglich. Wie aus Tabelle 3.3 ersichtlich,
stimmen die berechneten Eigenfrequenzenfs.rem gut mit den experimentell
ermittelten fsexp ®berein. Lediglich bei der Eigenschwingungsform mit einem
Knotendurchmesser (ms; = 1) ist eine gr ® ere Abweichung vorhanden. Diese re-
sultiert daraus, dass die experimentelle Modalanalyse desLaufrades mit Welle
durchgefehrt worden ist. Schwingt das Laufrad mit einem Knotendurch messer,
wird die Schwingungsenergie zu einem gro en Teil in die Welle geleitet [48]. Lauf-
rad und Welle sind daher bezuglich dieser Eigenschwingungsform sw&rker gekop-
pelt, was eine Beein ussung der Eigenfrequenzen #&ir Moden mit mg = 1 zur
Folge hat. Dieser E ekt wird bei der FEM-Rechnung nicht erfa sst, da die Welle
nicht modelliert ist.

Oberhalb von 10 kHz ist die experimentelle Modalanalyse mit deutlichen Unsi-
cherheiten belegt, da der Ein uss der Massen der auf dem Laufrad angebrachten
Beschleunigungssensoren bei den hochfrequenten Eigenfonen zunimmt. Die be-
stimmten Eigenformen und -frequenzen werden durch die Zusazmassen der Be-
schleunigungssensoren vesilscht. Des Weiteren sind an den anregenden Impuls-
hammer hohe Anspreiche gestellt, damit eine Anregung von extrem hochfrequen-
ten Moden gewshrleistet wird. F ur spatere Auswertungen zum Thema rotierende
oder feste Knotendurchmesser ist das jeweilige Frequenzsplitting  fspiing der
einzelnen Eigenformen ebenfalls aufgedihrt.

Die obige Art der Charakterisierung von Laufradeigenschwi ngungsformen durch
die Angabe von radial und in Umfangsrichtung verlaufenden K notenlinien ist, wie
schon ervahnt, fur die niederfrequenteren Eigenformen sinnvoll. Je gre er die Mo-
denordnung wird, desto gre er wird der Ein uss der Laufradschaufeln und desto

3Das Nyquist-Shannon-Abtasttheorem besagt, dass ein konti nuierliches, bandbegrenztes Si-
gnal mit der Maximalfrequenz fmax Mit einer Frequenz gr eer 2 fna abgetastet wer-
den muss, damit im zeitdiskreten Signal alle Informationen des Ursprungssignals enthalten

sind [ 92].
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Mst | Nst | fstrem | Fstiexp relative Lehrsches f splitting
in Hz in Hz Frequenzab- Dampfungs-
weichung ma

1 0 1526 1663 8; 24% - 0;0158
2 0 1565 1520 2,96% 0; 0032 0; 0070
3 0 2788 2771 0;61% 0; 0009 0; 0008
4 0 4020 3987 0; 83% 0; 0005 0;0027
5 0 5101 5034 1,33% 0; 0007 0;0018
6 0 6098 5992 L77% 0; 0009 0; 0040
8 0 9918 9738 L77% 0; 0009 0;0010
12 |0 12705 | 12720 | 1,84% 0; 0007 -

2 1 6857 6750 1,59% - 0;0021

Tabelle 3.3.: Ergebnisse der Modalanalyse

starker weichen die Eigenschwingungsformen des Laufrades vo der einer kreis-
runden Scheibe ab. Die Eigenschwingungsformen lassen sicin Umfangsrichtung

nicht mehr durch eine einzige trigonometrische Funktion be schreiben, sondern
vielmehr durch eine Uberlagerung mehrerer. Ferner sind bei heherfrequenten Ei-
genschwingungsformen die Schwingungsform von Deck- und Rascheibe trotz
starker konstruktiver Kopplung nicht identisch. Je nach Ei genmode weichen die
Schwingungsamplituden und/oder die Anzahl der in Umfangsr ichtung verlau-
fenden Knotenlinien von Rad- und Deckscheibe voneinander &. Des Weiteren
schwingen Rad- und Deckscheibe nicht zwingend in Phase.

In Abbildung 3.4 sind exemplarisch mittels FEM berechnete Eigenschwingungs-
formen dargestellt. Im oberen Abschnitt ist die Eigenschwi ngungsform mit f enf
Knotendurchmessern abgebildet. Der Konturplot zeigt die a xiale Auslenkung
der Deckscheibe. In dem Diagramm oben rechts ist die axiale Auslenkung der
Rad- und Deckscheibe amau eren Radius des Laufrades uber dem Umfang dar-
gestellt. Die rot-gestrichelten Linien deuten die Positio n der Laufradschaufeln
an. Die beiden verbleibenden Diagramme zeigen die modale Zgammensetzung
der Eigenschwingungsform (am au eren Radius) fer Rad- und Deckscheibe. Alle
Gre en sind mittels der maximalen axialen Auslenkung auf der D eckscheibe nor-
miert. Neben der o ensichtlichen Komponente mit der Modeno rdnung mg =5
existieren durch den Laufradschaufelein uss weitere Ante ile mit den Ordnungen
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Abbildung 3.4.: Eigenschwingungsformen des Laufrades
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ms =12, 22 und 29 usw.. Der Ein uss der Schaufeln ist jedoch gering, so dass
die Amplituden dieser Anteile deutlich geringer als die der Hauptkomponente
sind. Die Bezeichnung Eigenschwingungsform mit funf Knotendurchmessern ist
daher streng genommen nicht korrekt, wird jedoch aus Grenden der Ubersicht-
lichkeit beibehalten. Ferner ist zu erkennen, dass Rad- und Deckscheibe in Phase
schwingen und nahezu identische Amplituden besitzen.

Im mittleren Teil ist die Eigenschwingungsform mit elf Knot endurchmessern ab-
gebildet. Die Darstellungsformen sind analog zu den obigengewshlt. Der Anteil
mit der Ordnung mg = 11 ist der dominante, jedoch sind die Anteile der anderen
Komponenten (z.B. mg = 6, 23 und 28) im Vergleich zur Eigenschwingungsform
mit f unf Knotendurchmessern deutlich gre er. Des Weiteren sind die Amplituden
auf Rad- und Deckscheibe nicht mehr identisch. Die Nebenkomponenten ergeben
sich bei Durchsicht der verschiedenen Eigenschwingungsfomen im Allgemeinen
zZu

Mgt = jmst;haupt i Bi; 3.2)

wobeij =1;2;3:: ein harmonischer Index, B die Schaufelzahl und mg;haupe  die
Hauptkomponente der Schwingungsform ist.

Der untere Teil der Abbildung zeigt eine Eigenschwingungsform, bei der jeder
Laufradkanal ,,atmef.. Rad- und Deckscheibe schwingen 180 phasenverschoben,
so dass sich die Laufradkarale auf- und zuziehen. Neben der ersten Harmonischen
der Grundkomponente (ms: = 34) treten keine Nebenkomponenten auf.

Die ermittelten Eigenfrequenzen und -schwingungsformen sind bei atmosphari-
schen Bedingungen bestimmt worden. Ein usse aufgrund der loheren Tempera-
turen und der Drehzahl im Verdichter sind zu ber mcksichtigen. Ferner entspre-
chen die bestimmten Eigenfrequenzen aufgrund des vernachéssigbaren Ein usses
des umgebenden Fluids (bzgl. der Eigenfrequenzen des Laufrdes) nahezu exakt
den Eigenfrequenzen des separat betrachteten Laufrades ohe jegliche Kopplung
der Laufradstruktur und der Umgebung (streng genommen ist d ies nur der Fall,
wenn das Laufrad in Vakuum untersucht wird und schwebend gel agert ist). W ah-
rend des Versuchsbetriebs bilden das Laufrad und das umgebade Fluid jedoch
ein gekoppeltes System. Escalar et al. B3] sowie Magara und Narita [34] haben
gezeigt, dass bei hohen Dichten des umgebenden Mediums die i§enfrequenzen
des separat betrachteten Laufrades deutlich von den Eigenfrequenzen des ge-
koppelten Systems, bestehend aus dem Laufrad und dem umgebeden Fluid,
abweichen.
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3.3. Harmonic Response Analysis

In diesem Abschnitt werden Vorgehensweise und Ergebnisse @r Harmonic Re-
sponse Analysis (HRA) mittels der Methode der Finiten Elemente vorgestellt
Bei einer solchen Analyse wird eine Struktur harmonisch mit einer bestimm-
ten Frequenz zu erzwungenen Schwingungen angeregt. Der trasiente Einschwin-
gungsvorgang wird nicht betrachtet, lediglich der eingeschwungene Zustand. Die
Form der Anregung, die Anregungsfrequenz sowie die Dampfung der Struktur
kennen dabei beliebig vorgegeben werden. Zweck dieser Analge ist

die Lokalisierung der Orte maximaler Spannung im Falle eine r Resonanz

die Bestimmung sinnvoller Messpositionen der Dehnungsmesstreifen (sie-
he Kap. 4.1.1)

das Abschatzen der maximalen Spannungen im Versuchsbetrieb anhand
der gemessenen Dehnungen (siehe Kap4.1.1)

die Validierung und Veranschaulichung des theoretischen Modells zur Ener-
giesbertragung Fluid- > Laufradstruktur (siehe Kapitel 2.4)

Fur die folgenden Untersuchungen wird angenommen, dass die Aregungen des
Laufrades wahrend des Verdichterbetriebs aufgrund von Druckschwanku ngen in
den Radseitenraumen erfolgen. Aus diesem Grund wird als Anregung eine Drudk-
verteilung auf der Deckscheibe des Laufrades de niert, die eine vorgegebene An-
zahl von Maxima wber dem Umfang besitzt und in radialer Richtung konstant
ist. Das Druckmuster entspricht in Umfangsrichtung einer s tehenden Welle. Da
ein lineares Verhalten der Struktur angenommen wird, ist di e Schwingungsant-
wort direkt proportional zur Anregungsamplitude. Da im Fol genden qualitative
Auswertungen beschrieben werden, ist die anregende Amplitude beliebig gewahlt.
Abbildung 3.5 zeigt beispielhaft die anregende Druckverteilung mit sechs Maxi-
ma eber dem Umfang.

Um die maximalen aus der jeweiligen Anregung resultierenden Spannungen zu-
verlassig berechnen zu lennen, sind bestimmte Anforderungen an das Finite

Elemente Modell gestellt. Eine vorab durchgefehrte Studie hat gezeigt, dass in
der Geometrie vorkommende, innenliegende Radien mindestas durch sechs Kno-
ten diskretisiert werden m essen, um eine gitterunabhangige Lesung zu erhalten.
Spannungen in innenliegenden Ecken sind nie gitterunabhangig, da in der Ecke
eine Singularitat vorliegt. Je feiner das Gitter gew ahlt wird, desto gr e er wird
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Abbildung 3.5.: Anregende Druckverteilung (sechs Maxima) auf der Deckschebe
des Laufrades

die berechnete Spannung im Element, das direkt in der Ecke lokalisiert ist. Die

im Laufrad auftretenden maximalen Spannungen werden im ®bergang von den
Schaufelaustrittskanten und der Deckscheibe erwartet. Di e Deckscheibe wird mit-
tels Hartl oten mit den Laufradschaufeln verbunden. Durch das Lot ents pricht der

Ubergang von Deckscheibe und Schaufeln keiner scharfen Kate sondern einem
kontinuierlichen Verlauf der n aherungsweise durch einen RadiusR  0;5 0;7
mm) modelliert wird. Wie der vergr e erten Darstellung in Abbildung 3.2 ent-
nommen werden kann, gerugt das FEM-Modell des Laufrades den Anforderun-
gen der Gitterunabh angigkeitsstudie: Der Radius ist durch feunf Elemente bzw.
sechs Knoten abgebildet.

Da die Spannungen und Dehnungen im Laufrad im Falle einer Resonanz be-
rechnet werden sollen, wird die Anregungsfrequenz jeweils identisch zu einer
Laufradeigenfrequenz gewahlt. Die modale D ampfung ist, wie in Kapitel 5.5.4
gezeigt wird, abhangig von den Umgebungsbedingungen und somit nicht kon-
stant. So weicht die Dampfung der Laufradstruktur je nach Umgebungsdruck
deutlich von der bei atmosph arischen Bedingungen ab. Da die berechneten Span-
nungen direkt von der D ampfung abhangen, kennen folglich keine allgemeingeil-
tigen Spannungen berechnet werden. Aus diesem Grund ndet im Folgenden
eine rein qualitative Auswertung statt. Der f wr die Berechnungen notwendige
Dampfungswert ist dabei nicht relevant und wird beliebig gew ahlt. Um Verglei-
che zwischen unterschiedlichen Anregungsformen zu ermeglichen, ist dieser Wert
in allen Rechnungen identisch. Die Modenordnung des anregeden Druckmusters
entspricht zun achst der Anzahl der Knotendurchmesser der zur Eigenfrequenz
der Struktur zugeh erigen Eigenform. In anderen Worten: Die Schwingungsform
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mit z.B. vier Knotendurchmessern wird durch ein Druckmuste r mit vier Maxima
eber dem Umfang in ihrer Eigenfrequenz zu erzwungenen Schwhgungen ange-
regt (Resonanz); Die Schwingungsform mit feinf Knotendurchmessern durch ein
Druckmuster der Modenordnung fenf, usw.. Die eingestellte Dampfung ist so
minimal, dass die Eigenfrequenzen des gedmpften Laufrades in guter N aherung
denen des unge@&mpften entsprechen.

Die Ergebnisse werden im Folgenden exemplarisch anhand derAnregung der
Eigenschwingungsform mg = 4 vorgestellt. Abbildung 3.6 zeigt die aus der An-
regung resultierenden von-Mises Dehnungert im Bereich des Laufradaustritts.
Dabei ist die Perspektive so gewahlt, dass der Betrachter in einen Laufradkanal
bzw. auf die Austrittskante einer Laufradschaufel blickt. Wie erwartet, sind die
maximalen Dehnungen und somit Spannungen im Ubergang zwischen den Lauf-
radschaufeln und der Deckscheibe zu nden. Die Dehnungsmaxma be nden sich
am au eren Radius des Laufrades, jeweils auf den Saugseiten deSchaufeln. Die-
ses Ergebnis besatigt sich unabh engig von der betrachteten Eigenschwingungs-
form, die angeregt wird. An welcher Schaufel das absolute Maximum auftritt, ist
dahingegen abhangig von der angeregten Eigenschwingungsform und der reldi-
ven Position des anregenden Druckmusters zu den Laufradsclaufeln.

maximale Dehnung  Deckscheibe
7 Z :

Austrittskante
Laufradschaufel
}

IL6tverbindung” Radscheibe

Abbildung 3.6.: Von-Mises Dehnungen in der Laufradstruktur

4Die von-Mises Dehnung ist die zur von-Mises Spannung propor tionale Dehnung. Der Pro-
portionalit atsfaktor ist der Elastizit — atsmodul. Die von-Mises Spannung ist eine Vergleichs-
spannung zur Beurteilung der Lebensdauer von z ahen Werksto en wie Stahl.
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Abbildung 3.7 zeigt die im Falle der Resonanz resultierenden axialen Auskenkun-
gen und Dehnungen in Umfangsrichtung - in der Deckscheibe. Die Darstellungs-
form ist analog zu der in Abbildung 3.4 gewshlt. Im oberen Teil ist die axiale
Auslenkung der Deckscheibe gezeigt. Der Konturplot zeigt nicht das Ergebnis
der Modalanalyse, sondern die resultierende Schwingungsatwort aufgrund der
Resonanz der Struktureigenform mg = 4. Wie erwartet schwingt das Laufrad
in seiner Eigenschwingungsform. Die modale Zerlegung der Auslenkung zeigt,
dass neben der Hauptkomponente ms; = 4 nahezu keine Nebenkomponenten
existieren (wie schon in Kapitel 3.2 beschrieben). Im unteren Teil der Abbildung
sind in gleicher Art und Weise die Dehnungen in Umfangsricht ung dargestellt®.
Im Gegensatz zur axialen Auslenkung zeigt die modale Zerleguing eine Vielzahl
von Komponenten und wird nicht von einer einzigen dominiert . Das heit, ob-
wohl die niederfrequenteren Eigenschwingungsformen des laufrades denen einer
kreisrunden Scheibeahneln, weichen Dehnungs- bzw. Spannungsverteilungen im
Bauteil, im Falle einer Anregung, von denen einer Scheibe ab. Der Ein uss der
Laufradschaufeln ist bezeglich der Bauteildehnung deutlich gr e er als bezeglich
der Bauteilauslenkung. Neben der erwarteten Komponente mg = 4 ist z.B. ei-
ne Komponente mit der Ordnung mg = 21 und nahezu gleicher Amplitude
zu nden. Diese Erkenntnis ist wichtig, da aufgrund dieses S achverhalts aus der
Phasendi erenz zweier DMS-Signale nicht auf die Modenordnung der angeregten
Schwingungsform geschlossen werden kann.

Da das anregende Druckmuster als stehende Welle de niert ist, sind die Kno-
tendurchmesser der angeregten Schwingungsform bzgl. des &ufrades ortsfest.
Dehnungs- und Schwingungsamplituden sind (neben der radiden Position) ab-
hangig von der Umfangsposition. Die relativen Dehnungsmaxima in Deck- und

Radscheibe be nden sich, unabhangig davon wie das anregende Druckmuster
gedreht wird, saugseitig der Schaufeln. Dieser Sachverhal bestatigt sich fer na-
hezu alle Eigenschwingungsformen. Welches Maximum das abslute Maximum

darstellt, ist dahingegen abhengig von der Ausrichtung des Druckmusters. Im

Gegensatz dazu langen die Positionen der Schwingungsmaxima direkt von der
Ausrichtung des anregenden Druckmusters ab. Wird dieses um einen beliebigen
Winkel gedreht, dreht sich die angeregte Eigenschwingungsorm um den gleichen
Wert.

5Die Farbskalierungen in den Abbildungen 3.6 und 3.7 sind verschieden. Die Dehnungen
in der Deckscheibe sind deutlich geringer als im Ubergang zwischen Laufradschaufel und
Deckscheibe.
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Abbildung 3.7.: Schwingungsantwort des Laufrades im Resonanzfall - Unterschied
Auslenkung/Dehnung

Wird nun eine rotierende Anregung angenommen, folgt aus den obigen Beob-
achtungen, dass die resultierende Schwingungsform des Lafrades und die sich
ausbildenden Knotendurchmesser ebenfalls rotieren. Foldich sind die auftreten-
den Schwingungsamplituden unabheangig von der Umfangsposition. Der Ein uss
der Schaufeln ist gering. Dies gilt vor allem fur Schwingungsformen mit einer
niedrigen Modenordnung (siehe Abb. 3.4). Aufgrund des Ein usses der Lauf-
radschaufeln gilt dies nicht fur die Bauteildehnung. Auch im Falle rotierender
Knotendurchmesser erfahren lediglich Orte mit gleicher re lativer Position bzgl.
der Laufradschaufeln (zeitversetzt) die gleichen Dehnungen.
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Zur Validierung der in Kapitel 2.4 vorgestellten ®©berlegungen zum Thema der
Laufradanregung bzw. der Energiesbertragung Fluid- > Laufradstruktur werden
drei weitere (harmonic response) Rechnungen durchgeihrt.

Die anregende Frequenz ist so gewhlt, dass diese der Eigenfrequenz der Struk-
tureigenform mit ms = 5 entspricht. Die zugeh erige Eigenschwingungsform ist
in Abbildung 3.4 (oben) dargestellt. Das anregende Druckmuster wird jeweils
variiert und die maximal auftretenden Spannungen ausgewertet. Die Modenord-
nung des anregenden Druckmusters variiert zwischenmg = 5, 12 und 13. Die
Amplitude ist konstant. Die resultierenden Spannungen sin d mittels des maxi-
mal auftretenden Wertes aus den drei Rechnungen normiert. Tabelle 3.4 fasst
die Ergebnisse zusammen.

Je mehr die Form der Anregung mit der zur Struktureigenfrequ enz zugeherigen
Eigenschwingungsform des Laufradesubereinstimmt, desto e ektiver ist diese.
Stimmt die Anzahl der Maxima des Druckmusters mit einer Nebe nkomponente
der Struktureigenform ( ms = 12) wuberein, ndet ebenfalls eine Anregung statt.
Diese ist jedoch deutlich geringer als die Anregung aufgrund des Druckmusters
mit f unf Maxima. Dennoch wird Energie vom anregenden Druckmuster an das
Laufrad wbertragen. Aus der Anregung mit dem 13er-Druckmuster resu ltieren
keine Laufradschwingungen, obwohl die anregende Frequenznach wie vor der
Eigenfrequenz des Laufrades entspricht.

Eine Anregung des Laufrades ndet also nur bei Frequenz- und Formgleichheit
statt. Formgleichheit bedeutet, dass die Modenordnung des Druckmusters einer
modalen Komponente der zur Struktureigenfrequenz zugeherigen Eigenschwin-
gungsform des Laufrades gleicht. Die Untersuchungen via HRA bestatigen die
in Kapitel 2.4 aufgefuhrten Erkenntnisse, die anhand eines einfachen analyti-
schen Modells hergeleitet worden sind. Abschlie end sei angemerkt, dass das
Laufrad unabhangig vom anregenden Druckmuster in der vollstandigen Eigen-
schwingungsform schwingt.

Modenordnung des anregen-| 5 12 13
den Druckmusters
/ max 1 0;12 < 10 5

Tabelle 3.4.:Ein uss des anregenden Druckmusters auf die resultierenden maxi-
malen Spannungen im Bauteil
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3.4. Akustische Eigenschwingungsformen im Verdichter

Begleitend zu den experimentellen Untersuchungen sind von Kenig [84], [93] de-
taillierte Berechnungen zum Thema der akustischen Eigenschwingungsformen im
Verdichtergehause durchgesihrt worden. Da diese fur die Interpretation der ex-
perimentellen Daten notwendig sind, werden in diesem Abschnitt die Ergebnisse
zusammenfassend dargestellt.

Die Berechnung der akustischen Eigenmoden erfolgt mit Hilfe eines kommerzi-
ellen Akustik-Berechnungsprogramms. Das zu berechnende Gbiet wird mittels
niter Elemente diskretisiert. Die zugrundeliegende Well engleichung (siehe GI.
2.11) wird anschlie end mit Hilfe der Methode der Finiten Elemen te im Fre-
quenzbereich (Helmholtzgleichung) mittels der Block Lanc zos Methode gebst.
Fur weitere Details wber das Berechnungsverfahren sowiesber Untersuchungen
zu den Randbedingungen bzw. zur Wahl des Rechengebiets wirdauf die Arbeit
von Kenig [84] verwiesen.

Das Rechengebiet ist in Abbildung 3.8 dargestellt und umfasst nahezu die gesam-
te Verdichterstufe. Es beginnt stromabw arts der Eintrittsleitschaufeln und endet
nach der 90 Umlenkung hinter den R eckfehrschaufeln. Neben dem Hauptstre-
mungsweg sind die Radseitenaume inklusive der Labyrinthdichtungen model-
liert. Alle Kavit aten sind miteinander verbunden. Stator- und Laufradschau feln
werden vernachlassigt. Am Ein- und Austritt des Rechengebiets sind re exio ns-
freie Randbedingungen de niert ®. Des Weiteren erfolgt die Berechnung der Ei-
genmoden unter der Annahme konstanter Fluideigenschaften und eines ruhenden
Fluids, woraus folgt, dass auch der Laufradbereich stationar ist. Das Rechen-
gebiet wird strukturiert vernetzt. Die Anzahl der Knoten in  Umfangsrichtung
betragt 90, was zu einer Gesamtzahl von 70000 Knoten #ihrt.

Die Anzahl der berechenbaren Eigenmoden wird lediglich durch Angabe einer
oberen Grenzfrequenz in der Berechnung beschankt. Abbildung 3.9 zeigt bei-
spielhaft eine akustische Eigenschwingungsform. Die normerten Amplituden der

Druckschwankung sind farblich dargestellt: Rote Bereiche stellen Gebiete mit ho-
hen Druckschwankungen, blaue Bereiche Gebiete mit vernachassigbaren Druck-
schwankungen (Knotenlinien) dar. Da in Abbildung 3.9 die Druckamplituden

dargestellt sind, sind benachbarte Maxima gleichfarbig dargestellt, obwohl die-
se 180 phasenverschoben sind (durch Knotenlinien getrennte Bereiche meissen

5Die Aussage gilt streng genommen nur f  ur ebene Wellen.
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Abbildung 3.8.: Rechengebiet zur Berechnung der akustischen Eigenmoden §4]

zwangsweise gegenphasig schwingen). Moden, die sichber das gesamte Rechen-
gebiet erstrecken, werden im Folgenden als global bezeichet.

Die akustischen Eigenschwingungsformen im Verdichter lassen sich analog zu den
akustischen Eigenschwingungsformen im Zylinder (analog zu den Laufradeigen-
formen) durch die Anzahl der in radialer und in Umfangsricht ung verlaufenden
Knotenlinien ( mac bzw. na) charakterisieren (vergleiche Kapitel 2.5.2). Die An-
zahl der radial verlaufenden Knoten wird wie in vorangegangen Kapiteln als
Modenordnung bezeichnet. Die Schwingungsform in Abbildun g 3.9 besitzt acht
radial und drei in Umfangsrichtung verlaufende Knotenlini en (blaue, linienfer-
mige Bereiche). Das linke Bild zeigt die Druckverteilung am Laufradeintritt, in
der Deckscheibenkavitat und im Ringraum. Zwei der drei in Umfangsrichtung so-
wie alle in radialer Richtung verlaufenden Knotenlinien si nd zu sehen. Das rechte
Bild zeigt die Druckverteilung im Achsschnitt. Die Umfangs position des Schnitts
liegt zwischen zwei radial verlaufenden Knotenlinien und v erlauft daher durch
ein Maximum. In dieser Darstellung sind alle in Umfangsrich tung verlaufenden
Knoten ersichtlich. Die maximalen Druckschwankungen tret en im au eren Be-
reich des Laufrades sowie in den angrenzenden Kaviaten auf.

Innerhalb aller berechneten Eigenmoden existieren Eigenshwingungsformen, die
naherungsweise auf die Radseitenaume beschmnkt sind. Druckschwankungen
im wbrigen Rechengebiet sind vorhanden, jedoch zu vernachéssigen. Diese Ei-
genmoden werden als lokale Eigenmoden bezeichnet. Abkngig von Geometrie-
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in Umfangsrichtung
verlaufende Knotenlinien

radial verlaufende
Knotenlinien (ein Beispiel)

Abbildung 3.9.: Globale akustische Eigenschwingungsform; links: Druckvertei-
lung am Laufradeintritt, in der Deckscheibenkavit at und im
Ringraum; rechts: Druckverteilung dargestellt im Achssch nitt
[93]

parametern erstrecken sich diese lokalen Eigenmoderuber beide Radseitenmume
oder sind auf einen begrenzt. Ein Parameter, der grundlegerden Ein uss dies-
bezuglich besitzt, ist die Laufradaustrittsbreite b,. Abbildung 3.10 zeigt zwei
lokale akustische Eigenmoden #ir unterschiedliche Geometrien im Achsschnitt.
Die farbliche Darstellung ist analog zur obigen gewahlt. Das linke Bild zeigt
einen akustischen Eigenmode (Mac = 5, nac = 0) fur die vorliegende Versuchs-
standgeometrie. Druckschwankungen treten sowohl in der Rad- als auch in der
Deckscheibenkavitat auf, so dass beide Kavitaten gekoppelt sind. In der Hehe des
Laufradaustritts be ndet sich ein axialer Schwingungskno ten’, so dass im Lauf-
radbereich nur minimale Druckschwankungen auftreten. Im r echten Bild ist f ur
eine andere Geometrie ein akustischer Eigenmode ihac = 5, nac = 1) dargestellt,
der lediglich in der Deckscheibenkavitat auftritt. Die beiden Radseitenr aume sind
aufgrund der gre eren Laufradaustrittsbreite nicht gekoppelt.

7 Die Bezeichnung axial beschreibt in diesem Fall, dass der Schwingungsknoten eine bestimm-
te axiale Position besitzt und sich in radialer und Umfangsr ichtung wber das gesamte Re-
chengebiet erstreckt.
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Abbildung 3.10.: Lokale akustische Eigenschwingungsformen; links: bereclmete
akustische Eigenschwingungsform (mac = 5, nac = 0) fur die
Versuchsstandgeometrie; rechts: berechnete akustische Een-
schwingungsform (mac = 5, nac = 1) fur einen Verdichter mit
gre erer Laufradaustrittsbreite b, [93]

Da die lokalen Eigenmoden nur Gebiete der Rechendonane umfassen, die vom
realen Versuchsstand minimal abweichen, werden diese mit giter Genauigkeit
berechnet. Kenig [84] hat gezeigt, dass der Ein uss der Statorschaufeln auf die
Eigenfrequenzen der lokalen Eigenmoden kleiner 2% ist. Gldale Eigenmoden
erstrecken sich eber den gesamten St®mungsbereich und sind durch die nicht
modellierten Statorschaufeln und das angenommene statiorare Laufrad mit gr e-
eren Ungenauigkeiten behaftet. Studien von K enig [93] belegen, dass zur Be-
rechnung der lokalen Eigenmoden ein Rechengebiet bestehedt aus Rad- und
Deckscheibenkavitat (roter bzw. blauer Bereich in Abb. 3.8) sowie dem Lauf-
radaustrittsbereich (violetter Bereich in Abb. 3.8) fur akustische Moden mit
einer Modenordnung gre er vier ( mac > 4) und einer geraden Anzahl von in
Umfangsrichtung verlaufenden Knotenlinien ad aquat ist. Eigenfrequenzen und
Schwingungsformen werden nur marginal beein usst und kennen aufgrund des
kleineren Rechengebiets e ektiver bestimmt werden. Die An zahl der Knoten in
Umfangsrichtung wird f ur das kleinere Rechengebiet auf 180 gesteigert, so dass
auch Moden mit heherer Modenordnung zuverlassig berechnet werden lennen.
Eine gute Genauigkeit der berechneten Eigenfrequenzen wid erreicht, wenn elf
Knoten pro Wellenl ange vorhanden sind B4]. Folglich k ennen akustische Eigen-
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moden mit einer Ordnung m, < 17 mit guter Genauigkeit bestimmt werden:

Der Diskretisierungsfehler ist in diesem Fall kleiner als 1%. Abweichungen auf-
grund konstant angenommener Fluideigenschaften sind von Kenig kleiner 2%
abgeschatzt worden [84]. Der gesamte Fehler aufgrund des reduzierten Rechen
gebietes (Ein uss: < 2%), der Diskretisierung und der konstant angenommenen
Fluideigenschaften wird mittels der Summe der Fehlerquadr ate abgeschatzt und

ist kleiner als

p
0;022 +0;012 +0; 022 = 3%:

In Abbildung 3.11 sind zwei akustische Eigenschwingungsformen dargestellf die
mittels des reduzierten Rechengebiets berechnet sind. Diebeiden linken Bilder

zeigen den akustischen Eigenmodem,. = 5. In den beiden rechten Bildern ist

die akustische Eigenschwingungsform m,. = 18 dargestellt. Im Gegensatz zu
den bisherigen Abbildungen ist nicht die Druckamplitude so ndern eine Moment-
aufnahme des Drucks farblich dargestellt. Druckmaxima sin d rot, Druckminima

blau dargestellt. Grene Bereiche stellen Gebiete mit vernachlassigbaren Druck-
schwankungen (Knotenlinien) dar. Eine halbe Wellenl ange in Umfangsrichtung
versetzt sind rote und blaue Bereiche vertauscht. Die Bilder 3.11a und c zeigen
die Druckverteilung mit Blick auf die Deckscheibenkavit at. In den Abbildungen

3.11b und d sind die Druckverteilungen im Achsschnitt dargestel It. Rad- und

Deckscheibenkavitat sind gekoppelt und um 180 phasenverschoben (ersichtlich
aus der Farbanderung fer gleiche Umfangspositionen von rot zu blau von der
Deck- zur Radscheibenkavitat). Ferner fallt auf, dass mit steigender Ordnung

des akustischen Eigenmodes die Maxima zumau eren Radius der Kavit aten
wandern. Dieser Sachverhalt ergibt sich direkt aus der Herleitung der akustischen
Eigenschwingungsformen #ir zylindrische K erper (siehe Kap.2.5.2: Die Maxima

der Besselfunktion wandern zu gre eren Werten mit steigender Ordnung mgc der
Besselfunktion).

Aufgrund der Ahnlichkeit der lokalen akustischen Eigenmoden zu Eigenschwin-
gungsformen des Laufrades (vergleiche Abb.3.4 und 3.11a oben) stellen diese
eine e ektive Anregung der Laufradstruktur dar und stehen i m Fokus dieser
Arbeit. Vor allem akustische Moden mit axialem Knoten w wrden aufgrund der
Phasenverschiebung zwischen Rad- und Deckscheibenkavit hohe axiale Krafte
auf das Laufrad auseben.

Fur die vorliegende Geometrie des Versuchsstandes erstreaén sich nahezu al-
le berechneten lokalen Eigenmodeneber beide Radseitenmume, wobei je nach
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Abbildung 3.11.: Lokale, akustische Eigenschwingungsformen (reduziertes Re-
chengebiet); Momentaufnahme der Druckverteilung @) mac =5,
nac = 0: Druckverteilung in der Deckscheibenkavit at; b) myc =
5, nac = 0: Druckverteilung im Achsschnitt; ¢) mgac = 18, Nae =
0: Druckverteilung in der Deckscheibenkavit at; d) ma = 18,
Nac = 0: Druckverteilung im Achsschnitt [ 93]

Eigenschwingungsform die Druckschwankungen nicht gleichstark in beiden Kavi-

taten ausgepmgt sind. Diese Aussage ist allerdings nur unter der Annahme eines
ruhenden Fluids geltig. Da eine str emungsbedingte Entkopplung beider Rad-
seitenraume durchaus meglich ist, werden beide Radseitenmume erganzend zur
Berechnung des gesamten Rechengebiets getrennt modellierund berechnet. Die

Rechengebiete der separaten Radseiterume sind in Abbildung 3.8 durch eine

blaue bzw. rote Schattierung kenntlich gemacht. Die berechneten Eigenfrequen-
zen, basierend auf denentkoppelten Rechengebieten, weichendr die vorliegenden

Randbedingungen meist nur gering von den Eigenfrequenzen ar gekoppelten
Moden ab. Ist eine gekoppelte Eigenschwingungsform in der Deckscheibenkavi-
tat dominant, stimmt die berechnete Eigenfrequenz fac.op . basierend auf der
gekoppelten Domane, gut mit der Eigenfrequenz f a¢c.pk , basierend auf der Deck-
scheibenkavitat, eberein. Der gleiche Sachverhalt gilt analog fur akustische Mo-
den, die in der Radscheibenkavitat dominant sind.

An zwei Beispielen ist dieser Sachverhalt in Tabelle 3.5 verdeutlicht. Der gekop-

pelte akustische Mode m4c = 3 ist in der Radscheibenkavit at, der Mode my. =7
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in der Deckscheibenkavitat dominant. Ein Vergleich der gekoppelten und entkop-
pelten Eigenfrequenzen besttigt die obige Aussage.

Mac | facikop IN | dominant in | fac;ok rel.  Ab- | fac.rk rel. Ab-
Hz in Hz weichung | in Hz weichung
von von
fac;DK fac;RK ZUu
ZU f ac;kop f ac;kop
3 1773 Radscheiben-| 1651 6; 9% 1815 2; 4%
kavit at
7 3039 Deckscheibent 3016 0; 8% 3249 6; 9%
kavit at

Tabelle 3.5.: Vergleich der Eigenfrequenzen von ge- und entkoppelten akustischen
Moden

3.5. Versuchsdurchfuhrung

Der Betrieb des Verdichters kann in einen Rampenbetrieb und einen Betrieb
konstanter Drehzahl unterschieden werden. In den Versuchsreihen werden beide
Betriebsarten genutzt.

Im Rampenbetrieb wird der Verdichter von einer Start- auf ei ne Enddrehzahl be-
schleunigt. Diese Betriebsart wird als Hochlauf bezeichnet. Die Beschleunigung
ist nahezu konstant und variiert um maximal 1 rpm/s, so dass die Drehzahl line-
ar variiert wird. W ahrend des Beschleunigungsvorgangs werden die Messsignal
der verschiedenen Sensoren (siehel.1) kontinuierlich aufgezeichnet. Auf diese
Art k ennen die verschiedenen Resonanzstelléhim Drehzahlbereich des Verdich-
ters mit einem vertretbaren Daten- und Zeitaufwand untersu cht werden. In den
durchgefuhrten Versuchen betragt die minimal eingestellte Drehzahl 5000 rpm°.
Die maximale Drehzahl betragt 15600 rpm. Bezeichnungen der verschiedenen
Versuchslaufe werden in Tabelle 3.6 eingefuhrt.

8 Als Resonanzstelle werden Betriebspunkte des Verdichters bezeichnet, bei dem eine Struktur-
oder akustische Resonanz auftritt.
9 Zuvor durchgef whrte Untersuchen haben gezeigt, dass unterhalb dieser Dre hzahl sowohl die

Druckschwankungen als auch die Laufradschwingungen margi nal sind.
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Um trotz des nicht station aren Betriebs des Verdichters wahrend eines Hochlaufs
sicherzustellen, dasseberstreifte Resonanzen sich nahezu vollsandig ausbilden
und durch die variable Anregungsfrequenz nicht verfelscht werden, ist die Be-
schleunigung des Verdichters gering. Der Betriebszustand des Verdichters kann
als quasi-stationar bezeichnet werden. Ewins P1] gibt die maximale Anderungs-
rate Smax;exc €iner linear variierenden Anregungsfrequenz nach der ISONorm
an:

Hz
Smax ;exc =3;6 f; 2 [Smax;exc]: ?;

wobei das Lehrsche Dampfungsma und fg die Eigenfrequenz der jeweiligen
Struktureigenschwingungsform ist. Die maximale Anderungsrate bezeglich akus-
tischer Resonanzen kann aufgrund fehlenden Wissensuber die Dampfung akus-
tischer Moden nicht bestimmt werden. Geringe Anderungsraten ergeben sich #ir
niederfrequente Eigenschwingungsformen mit geringer Dampfung. Aus Tabelle
3.3 geht hervor, dass die Struktureigenform mit vier Knotendur chmessern bei at-
mospharischen Bedingungen die kritischste Kombination aus Eigenfrequenz und
Dampfung aufweist. Aus diesem Grund wird im Folgenden anhand dieses Bei-
spiels die maximal zulassigeAnderungsrate der Drehzahl berechnet. Die in dieser
Arbeit betrachteten Anregungen des Laufrades erfolgen durch drehzahlharmoni-
sche Druckschwankungen. Folglich ergibt sich die maximal zulassige Anderungs-
rate der Verdichterdrehzahl nghait zU

Smax ingnay = 36 ifszt z (3.3)

»Mshaf f R
wobei die Variable f R die Drehzahlharmonische angibt (Die Bedeutung des
hochgestellten Index wird in Kapitel 5 erlautert). Im Rahmen der durchgef ehr-
ten Experimente werden Drehzahlharmonische bis zur 90. Ordnung betrachtet.
Damit folgt die maximale Anderungsrate der Drehzahl zu
- rpm.

Srax Nshaft  — 576 Wv (3-4)
wobei die Anderungsrate in die Einheit rpm/min umgerechnet ist. Im Ve rsuchs-
betrieb wird der Verdichter im Allgemeinen um 500 rpm/min be schleunigt, so
dass die maximale Anderungsrate nicht eberschritten wird. Ferner stellt sich in
spateren Auswertungen heraus, dass die Dampfungen der Laufradeigenschwin-
gungsformen im Verdichterbetrieb deutlich h eher sind als die bei Umgebungs-
druck ermittelten. Dies f ehrt dazu, dass die maximal zulassige Anderungsrate
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der Drehzahl deutlich gre er als die in den Experimenten verwendete ist. Somit
ist die in den Hochlaufen verwendete Beschleunigung des Verdichters de nitiv
niedrig genug, um Dehnungsamplituden des Laufrades im Falle der Resonanz
zuverlassig zu ermitteln. Erganzend werden zu den Hoch&ufen Versuche bei kon-
stanter Drehzahl durchgefehrt. Diese dienen der Veri kation via Hochlaufversuch
gemessener Druck- bzw. Dehnungsamplituden.

Wahrend eines Versuchslaufs sind der Eintrittsdruck des Verdichters ( 0; 1 bar),
die Gaszusammensetzung ( 0; 002 Prozentpunkte bzgl. der Volumenanteile der
Gaskomponenten) sowie die Stellung der druckseitigen Drossel konstant. Der An-
stieg der Eintrittstemperatur mit steigender Drehzahl kan n nicht vollst andig ver-
mieden werden, so dass diese whrend eines Versuchslaufs variiert. Versuchskhufe
mit variierender Drehzahl stellen im Verdichterkennfeld e ine Anlagenkennlinie
dar. Je nach Wunsch werden in den einzelnen Versuchshufen die (anfangliche)
Temperatur, der Eintrittsdruck, die Gaszusammensetzung s owie die Drosselstel-
lung variiert. Dies geschieht, um den Ein uss der Gasparameter (Druck, Dichte,
Schallgeschwindigkeit usw.) bzgl. der Druckschwankungen und der Laufradanre-
gung zu untersuchen. So kann z.B. durch Variation des Eintri ttsdrucks die Dichte
des Gases bei nahezu konstanter Schallgeschwindigkeit varert werden. Eine deut-
liche Variation der Schallgeschwindigkeit im Verdichter w ird dahingegen durch
eine Variation des Gasgemisches erreicht. Ferner werden inden Versuchen zwei
unterschiedliche Drosselklappenstellungen eingestellt um das Verhalten des Ver-
dichters sowohl im o -design (entfernt vom Auslegungspunkt) als auch in der
Nahe des Auslegungspunktes zu untersuchen: Bei der ersten Vaante ist die
Drossel vollstandig gee net und der Verdichter wird an der Schluckgrenze ( o -
design) betrieben. Bei der zweiten Variante wird die Drossel teilw eise geschlossen,
so dass der Hochlauf durch den Auslegungspunkt des Verdichers verlauft.

Tabelle 3.6 fasst die fur diese Arbeit relevanten, durchgefehrten Versuche zusam-
men. Die Hochlaufe sind in der Reihenfolge in der diese in Kapitel 5 betrachtet

werden sortiert. Der jeweilige Eintrittsdruck, das Gasgem isch sowie die Positio-
nen der Hochlawfe im Kennfeld sind angegeben. Ferner sind #ir die verschiedenen
Hochlaufe die Varianten des Versuchsaufbaus (schaufelloser odebeschaufelter
Di usor) sowie der Instrumentierung angegeben. Die rechte Spalte fasst die Dreh-
zahlbereiche der Hochkufe zusammen.

In Abbildung 3.12 sind schematisch zwei Hochkufe im Kennfeld des Verdichters
dargestellt. Der Hochlauf run-upO1 liegt in der Kennfeldmitte und verl auft durch

den Auslegungspunkt des Verdichters, wohingegen der Hochauf run-up02 an der



Bezeichnung | Eintritts- Gasgemisch Position im | Diusorart Variante der | Drehzahl-
druck in Kennfeld Laufradinstru- | bereich in
bar mentierung rpm

run-up09 30;9

-up06 241 .

run-up . 100% N, Schluckgrenze Variante |

run-upl7 5.9

run-upleé 1,3

run-up47 20; 3 67% N, 33% He

run-up46 20;1 42% Ny, 58% He

- ; 9 0 Kennfeldmitte

run-up45 20; 3 27% N, 63% He 5000 15000

run-up44 19;8 17% N, 83% He Voir =10

run-up43 20;5 10% N2, 90% He .

2 0.2 Variante |l

run-up ’ Schluckgrenze

run-up34 20;0

run-up26 20;1 100% Ny .

run-up27 20;0 Kennfeldmitte

run-up29 20; 3

run-upl12 20;0 Variante | 5000 15600

- - 0, 0, "
run-up40 20; 3 69% N, 31% He Variante 11 5000 15000
run-up22 20;3 unbeschaufelt | -

-up402 21,7
:u: up404 112 100% N Schluckgrenze

- - 0

un-up ’ 2 Voir =10 Variante I 13500 14500

run-up406 6,7

run-up408 3;0

Tabelle 3.6.: Messmatrix
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Pumpgrenze run-up01

P S /Auslegungspunkt

(design-point)

n

max

I
I
I
I
| ndeswgn
I
I
I
I

run-up02
(Schluckgrenze)

1 »
V
design

Abbildung 3.12.: Exemplarische Darstellung zweier Hochlaufe im Verdichterkenn-
feld

Schluckgrenze gelegen ist.






KAPITEL 4

Messtechnik

In diesem Kapitel wird die im Versuchsstand installierte Me sstechnik beschrieben
sowie die Messgenauigkeit diskutiert. Fur die verschiedenen Sensoren werden
Bezeichnungen eingetihrt, auf die sich in Folgekapiteln bezogen wird.

4.1. Instrumentierung

Die installierte Messtechnik im Versuchsstand wird in zwei Gruppen unterschie-
den. Die erste Gruppe umfasst die zeitlich hochau esende Messtechnik, im Fol-
genden als schnelle Messtechnik bezeichnet, und dient zur [Rtektion zeitdyna-
mischer Phanomene. Die zeitlich niedrigau esenden Sensoren, im Folgenden als
langsame Messtechnik bezeichnet, bilden die zweite Gruppe Diese Sensoren die-
nen unter anderem zur Bestimmung des Verdichterbetriebspunktes sowie zur
Berechnung der Schallgeschwindigkeit und des Kernrotationsfaktors.
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4.1.1. Schnelle Messtechnik

Die schnelle Messtechnik umfasst Dehnungsmessstreifen (IMS) sowie Druck-
und Schwingungssensoren auf der Stator- (Geluse) und Rotorseite (Laufrad)

des Verdichters. Abbildung 4.1 zeigt eine Ubersicht der installierten Sensorik.
Die Bezeichnung der Druckmessstellen erfolgt nach folgendm Prinzip: Der erste
Buchstabe gibt an, welche Gre e gemessen wird (p: Druck). Der zweite Buch-
stabe deklariert das Bezugssystem des SensorsR: Rotorbezugssystem, S: Sta-
torbezugssystem). Der letzte Teil der Bezeichnung beschrébt die Messpositi-
on (DK : Deckscheibenkavitat, RK : Radscheibenkavitat, LD : Labyrinthdichtung,

RR: Ringraum, RFB : Reuckfehrbeschaufelung, LA : Laufradkanal). Im Falle meh-
rerer Messstellen mit ahnlicher Position werden diese durchnummeriert.

Auf der Statorseite be nden sich drei piezoresistive Druck sensoren in der Deck-
scheibenkavitat (p-S-DK1 bis 3; siehe Abb. 4.2c), ein piezoresistiver Drucksensor
in der deckscheibenseitigen Labyrinthdichtung des Laufrades (p-S-LD ), zwei pie-
zoelektrische Drucksensoren im Ringraum (p-S-RR1 und 2; siehe Abb. 4.2c)
sowie zwei weitere in einem Kanal der Reckfuhrbeschaufelung (p-S-RFB1 und
2 siehe Abb. 4.2d1). Die Einbausituation aller Messstellen ist wandb endig, so
dass megliche Stremungsein usse minimiert werden. Ferner ergibt sich aus der
Einbausituation, dass die Drucksensoren den statischen Druck messen. Die pie-
zoresistiven Drucksensoren werden mit Breckenverstarkern von Endevko Typ
4430A betrieben. Die piezoelektrischen Drucksensoren sil an Ladungsverstar-
ker von Kistler Typ 5011 angeschlossen.

Auf der Rotorseite be nden sich f unf DMS auf der Deckscheibe des Laufrades
(DMS1 bis 5; siehe Abb. 4.2e) sowie zwei piezoresistive Miniatur-Drucksensoren,
welche die Druckschwankungen in der Deckscheibenkaviit bzgl. des Rotorbe-
zugssystems messend-R-DK1 und 2; siehe Abb. 4.2b). In der Variante | der
Instrumentierung existieren erg anzend zwei Drucksensoren gleichen Typs, welche
die Druckschwankungen in einem Kanal des Laufrades detektieren (p-R-LA1 und
2). In der Variante Il sind diese beiden Messstellen durch zwei Drucksensoren auf
der Radscheibe ersetzt, welche die Druckschwankungen in de Radscheibenkavi-
tat bzgl. des Rotor-Bezugssystems messenf-R-RK1 und 2; siehe Abb. 4.2a).

Die Drucksensoren auf dem Laufrad sind in kleine Nuten auf Rad- und Deck-
scheibe geklebt. Die Drucksensorenp-R-LA1 und 2 werden mit der Sensormem-

LEine Fotogra e der Sensoren inklusive R uckf mhrbeschaufelung ist aus konstruktiven Gr en-
den nicht m eglich.
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p-S-RR1,2
p-R-LAL

p-S-DK1,2,3

p-R-DK1

p-R-DK2

p-S-LD

Abbildung 4.1.: Ubersicht der schnellen Messtechnik

bran nach unten in diese Nuten eingebracht. Bohrungen durch die Deckscheibe
ermeglichen eine wandbeindige Positionierung der Sensormembran im Schaufelka-
nalinneren. Anschlie end werden die Nuten mit Klebermasse aufgefullt und mit
Blechen abgedeckt. Die Bleche sind in Abbildung 4.2b zu sehen. Abbildung 4.3
zeigt das Laufrad im teilinstrumentierten Zustand. Die Nut en fer die Drucksenso-
ren sowie eine Bohrung zum Laufradkanal sind zu erkennen. Die Einbausituation
aller Drucksensoren auf dem Laufrad ist aufgrund der Nuten n ahezu wandben-
dig, so dass Stemungsbeein ussungen minimiert werden. Die Sensoren messn
den statischen Druck. Eine Ubersicht eiber alle Druckmessstellen und Dehnungs-
messstreifen inklusive der relevanten Positionsangaben und Bezeichnungen ist in
den Tabellen 4.1 und 4.2 zu nden. Die radialen Positionen sind bez mglich des
Laufradaustrittsdurchmessers D, normiert. Positionen bzw. Abst ande in Um-
fangsrichtung sind in Grad angegeben.

Daten ebertragung
Die Sensoren auf der Rotorseite werden mittels 10-Kanal PCM?2-Telemetrie der
Firma Manner mit Spannung versorgt. Des Weiteren wubertr agt die Telemetrie

2Pulse Code Modulation : Eine Methode der digitalen Datenkonvertierung und - wbertragung
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(a) Drucksensoren - Radscheibe

(c) Drucksensoren - Deckscheibenkavit — at/Ringraum  (d) Drucksensoren - R wckf ehrbe-
schaufelung

(e) Dehnungsmessstreifen - Deckscheibe

Abbildung 4.2.: Fotos der schnellen Messtechnik
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| Sensorart | Bezeichnung | Position
Drucksensor p-R-DK1 radiale Position: 0;92D,
(piezoresistiv), Laufraddeckscheibe
Kulite LE-47-35 Messort: Deckscheibenkavitat
siehe p-R-DK2 radiale Position: 0; 63D,
Abb. 4.2 4a, b Abstand in Umfangsrichtung zu
p-R-DK1 : 26;7
siehep-R-DK1 (Punkt 2, 3)
p-R-LA1 radiale Position: 0; 87D,
(Variante 1) Umfangsposition: Mitte Laufradkanal
Laufraddeckscheibe
Messort: Laufradkanal
p-R-LA2 radiale Position: 0; 69D »
(Variante 1) siehep-R-LA1 (Punkt 2 bis 4)
p-R-RK1 radiale und Umfangsposition wie
(Varinate 11) p-R-DK1
Radscheibe
Messort: Radscheibenkavitat
p-R-RK2 radiale und Umfangsposition wie
(Varinate 1) p-R-DK2
siehep-R-RK1 (Punkt 2, 3)
DMS DMS1  his radiale Position (DMS1 - 3): 0;94D,
DMS5 radiale Position (DMS4 - 5): 0;83D»
siehe DMS1 - 3: appliziert in Umfangsrichtung
Abb. 4.2 e des Laufrades
DMS4 - 5: appliziert in radialer Richtung

Tabelle 4.1.:schnelle Messtechnik - Laufrad




66 4. Messtechnik
| Sensorart Bezeichnung | Position
Drucksensor p-S-DK1 radiale Position: 0;97D»
(piezoresistiv), Messort: Deckscheibenkavitat
Kulite
XTL-123-B-190
p-S-DK2 Abstand in Umfangsrichtung zu
siehe p-S-DK1: 29;0
Abb. 4.2 ¢ siehe p-S-DK1
p-S-DK3 Abstand in Umfangsrichtung zu
p-S-DK1: 137;0
siehe p-S-DK1
p-S-LD radiale Position: 0; 59D,
deckscheibenseitige Labyrinthdichtung
gleiche Umfangsposition wie p-S-DK1
Drucksensor p-S-RR1 radiale Position: 1;43D»
(piezoelektrisch), Messort: Ringraum
Kistler 603B
siehe p-S-RR2 Abstand in Umfangsrichtung zu
Abb. 4.2 ¢ p-S-RR1: 41,0
siehe p-S-RR1
Drucksensor p-S-RFB1 radiale Position: 1;4D»
(piezoelektrisch), Messort: Reickfethrbeschaufelung
Kistler 601A
siehe p-S-RFB2 radiale Position: 1;13D;
Abb. 4.2d Messort: Reckfehrbeschaufelung

Tabelle 4.2.: schnelle Druckmesstechnik - Stator
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Deckscheibe Kabeldurchfurung

[

Nuten, vorbereitet fiir Druck-
sensor p-R-LA1 bzw. 2

Bohrung zum Laufradkanal

Abbildung 4.3.: Foto des Laufrades im teilinstrumentierten Zustand

die Signale vom Rotor- in das Statorsystem und dient als Signalverstarker. Die
Au esung des in der Telemetrieeinheit verwendeten AD-Wandlers ist 12 bit. Vor
der Digitalisierung der Signale werden diese tiefpassge ltert. Die Grenzfrequenz
betragt 40 kHz.

Die Sensorkabel der auf der Deckscheibe angebrachten Sensen werden durch
Bohrungen in den Schaufeln auf die Radscheibenseite gefhrt. Auf dieser gelan-
gen alle Kabel radial nach innen zur Welle in einen dafur konstruierten Stecker-
ring (siehe oberes Foto in Abb. 4.4). Ein weiterer Steckerring bildet das Gegen-
steick und beinhaltet die Sensorsignalverstarker sowie die Sendeeinheit des Tele-
metriesystems. Das untere Foto in Abbildung 4.4 zeigt diesen Steckerring. Sowohl
die Daten- als auch die Energiesbertragungsspur sind zu erkennen. Durch Ein-
fuhrung der Steckverbindungen sind Telemetriesystem und Rotorsensorik kon-
struktiv entkoppelt. Die Telemetrie kann auf diese Weise f ur verschiedene Mess-
aufgaben eingesetzt werden.

Datenaufzeichnung

Die Aufzeichnung der Signale der schnellen Messtechnik erblgt eiber zwei Daten-
erfassungssysteme; einen 16-Kanal OR38 Analysator der Fima Oros sowie einer
12-Kanal USB-Messkarte der Firma Goldammer (USB Basic Serie G0S-1034-4).
Die Aufzeichnung der einzelnen Kanale ndet simultan statt. Die Au  esungen
des OR38 Analysators und der Goldammer Messkarte sind 24 bzw 16 bit. Die
eingestellten Abtastraten fs betragen jeweils 51,2 kHz. Der OR38 Analysator
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Steckerring
(Laufradseite)

Sensorkabel

Bohrung

Radscheibe

Steckerring
(Telemetrieseite)

Energiespur

Datenspur

Sensorsignalverstéarker

Abbildung 4.4.: Steckerring und Telemetrie-Sendeeinheit

besitzt einen Anti-Aliasing Filter 2. Die e ektive Bandbreite der Signale wird auf

0;43% der Abtastfrequenz beschmnkt. Alias-E ekte 4 werden auf diese Weise
ausgeschlossen. Die Goldammer Messkarte besitzt keinen Tefpass Iter. Ein Test

mit zwei verschiedenen Abtastraten (fs =51;2 kHz und fs = 100 kHz) w ahrend
des Verdichterbetriebes bei maximaler Drehzahl zeigte keinen Unterschied bzgl.
der aufgezeichneten Signale, wobei mit einer Abtastfrequenz von 100 kHz Fre-
quenzen bis zu 50 kHz aufgebst werden kennen. Alias-E ekte sind daher h echst
unwahrscheinlich, da die aufgezeichneten Signale nahezu &ine Signalanteile ber
15 kHz besa en. Beide Messwertsysteme sindeber einen Synchronisationskanal

3Eine Anti-Aliasing Filter ist ein Tiefpass lter und begren zt die Bandbreite eines Signals.

4 Alias-E ekte treten bei Nichtbeachtung des Nyquist-Shann on-Abtasttheorems auf. Durch
die zu geringe Abtastung werden Frequenzanteile des Signal s, die oberhalb der halben Ab-
tastfrequenz liegen, im zeitdiskreten Signal als niederfr equentere Anteile dargestellt. Das

Ursprungssignal kann nicht reproduziert werden [ 94].
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miteinander synchronisiert. Alle Sensoren der Rotorseite sowie die Drucksenso-
ren aus dem Radseitenraum und dem Ringraum sind an den OR38 argeschlossen.
Die Drucksensoren in der Reckfeihrbeschaufelung werden mittels der Goldammer
Messkarte aufgezeichnet.

Positionierung der Drucksensoren

Die Anordnung der Druckmessstellen erfolgte auf die oben beschriebene Wei-
se, um Druckschwankungen aufgrund der Laufrad/Leitrad-In teraktion sowie auf-
grund akustischer Resonanzen an verschiedenen Positionenm Verdichter zu un-
tersuchen. Mittels der unterschiedlichen Position entlan g des Stemungsweges
kann des Weiteren die Ausbreitung von Druckmustern untersu cht werden. Fer-
ner kann im Falle einer akustischen Resonanz der angeregte kustische Mode mit
Hilfe der von den unterschiedlichen Drucksensoren detektierten Druckschwan-
kungsamplituden (und den Ergebnissen der Akustik-FEA) ide nti ziert werden.
Drucksensoren mit gleicher radialer Position und untersch iedlichen Umfangsposi-
tionen dienen zur Auswertung von Phasenverschiebungen bzw zur Bestimmung
der Modenordnung von Druckmustern. Wie in sp ateren Kapiteln gezeigt wird, er-
meglichen die Signale der Drucksensoren aus dem Rotorbezugg/stem eine deut-
lich einfachere Verkneipfung von detektierten Druckpeaks und angeregten akusti-
schen Moden. Die identische Anordnung der jeweils zwei Drudksensoren auf Rad-
und Deckscheibe erneglicht ferner die Untersuchung der Kopplungseigenschaf-
ten von angeregten akustischen Moden. Mit Hilfe der applizi erten DMS kennen
die Anregungen des Laufrades aufgrund detektierter Druckschwankungen stu-
diert werden. Des Weiteren werden anhand der DMS-Signale Eigenschaften des
Laufrades wie die Dampfung und die Eigenfrequenzen untersucht.

Positionierung der DMS

Die Positionierung der DMS erfolgte aufbauend auf den Ergebnissen der in Ka-
pitel 3.3 beschriebenen HRA des Laufrades. Eine Messung der Dehnunge am
Ort der maximalen Dehnungen ist aus Applikationsgr einden nicht meglich (siehe
Abb. 3.6). Aus diesem Grund sind die DMS auf der Deckscheibe appliziert.

Die Positionen der DMS sind den Orten der maximalen Dehnungen in Umfangs-
bzw. radialer Richtung auf der Laufraddeckscheibe angepast. Da diese Orte ab-
hangig von der Schwingungsform sind, kann eine optimale Postionierung nur
bezuglich einer Schwingungsform erfolgen. Fur die Eigenschwingungsformen des
Laufrades ohne Schwingungsknoten in Umfangsrichtung (ns; = 0) variieren die
Orte maximaler Dehnung jedoch minimal (bzgl. der radialen P osition). Die maxi-
malen Dehnungen in Umfangsrichtung treten am Au endurchme sser des Laufra-
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des auf. Aus Applikationsgr enden werden die DMS (DMSL1 - 3), die die Dehnun-
gen in Umfangsrichtung messen, jedoch leicht abweichend ad dem Durchmesser
0; 94D, angebracht. Die maximalen Dehnungen in radialer Richtung t reten ab-
hangig von der angeregten Eigenschwingungsform bei einem Duchmesser von
0;8 0;85D; auf. Dementsprechend ist die radiale Position der radial ausgerich-
teten DMS (DMS4 - 5) mit 0; 83D, gewshlt.

Abbildung 4.5 zeigt das Ergebnis der HRA am Beispiel der Anregung des Struk-
turmodes ms = 4. Die Dehnungen in radialer sowie in Umfangsrichtung auf

der Deckscheibe des Laufrades sind farblich dargestellt. Oe radialen Positionen
der DMS sind gekennzeichnet. Die Umfangspositionen der DMS sind so gewahlt,
dass von denDMS1 bis 3 ein DMS mittig mber einem Schaufelkanal angebracht
ist (DMS2) und zwei DMS die Umfangspositionen zweier benachbarter Laufrad-
schaufeln aufweisen PMS1 und 3). Die Positionen der radial messenden DMS
sind analog gewahlt. DMS4 ist mber einer Laufradschaufel angebracht, DMS5
mittig eber einem Schaufelkanal. Der Abstand zwischenDMS1, 2 und 3 sowie
zwischen DMS4 und 5 betragt jeweils 10,6 °.

| |
> min max * min

(a) Dehnungen in radialer Richtung (b) Dehnungen in Umfangsrichtung

Abbildung 4.5.: Positionierung der DMS mittels HRA - maximal auftretende De h-
nungen in radialer und Umfangsrichtung f ur die Eigenschwin-
gungsform mg = 4

5Nach dem aktuellen Stand des Wissens k  ennten die Umfangspositionen der DMS optimiert

werden. Die Orte maximaler Dehnungen in der Deckscheibe be nden sich nichtin H ehe einer
Schaufel oder einer Laufradkanalmitte, sondern wie aus Abb ildung 3.7 ersichtlich, saugseitig
der auf die Deckscheibe projizierten Schaufeln. Diese Info rmation war zum Zeitpunkt der

Applizierung noch nicht verf  ugbar.
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Mittels der durchgef eihrten Harmonic Response Rechnungen (siehe Kap.3.3) ken-
nen anhand gemessener Dehnungen die maximal im Bauteil auftetenden Deh-
nungen sowie die daraus resultierenden Spannungen abgesatzt werden. Dies
geschieht, indem anhand berechneter Dehnungsverteilunge im Laufrad Umrech-
nungsfaktoren zwischen den Dehnungen auf der Deckscheibedm Messort) und
den maximalen Dehnungen im Laufrad (siehe Abb. 3.6) bestimmt werden.

In Tabelle 4.3 sind exemplarisch fur die Anregung der Eigenschwingungsform
ms = 4 die berechneten maximalen von-Mises Dehnungen sowie dieberechne-
ten Dehnungen in Umfangsrichtung am Messort der DMS1 bis 3 verglichen. Alle
Werte sind auf den maximalen von-Mises Wert bezogen und stellen somit die Um-
rechnungsfaktoren dar.

Aus Tabelle 4.3 ist ersichtlich, dass die maximalen Spannungen im Bauteil je
nach Messstelle um den Faktor 10 bis 20 eher sind als die tatsachlich gemes-
senen. Dies gilt unter der Annahme einer idealen Geometrie. In der Realit at
kennen vorhandene Nicht-Perfektionen dazu fehren, dass die angeregten Lauf-
radschwingungsformen nicht rotieren. Dehnungen treten in diesem Fall unter
Umstanden stark ortsgebunden in bestimmten Bereichen des Laufrades auf. Da
Nicht-Perfektionen in der HRA nicht ber wcksichtigt sind, kann im Falle nicht
rotierender Knotendurchmesser keine Abschatzung der maximalen Dehnungen
anhand der gemessenen Werte erfolgen.

Mat max :von  Mises max - Deckscheibe,| max - Deckscheibe, Um-
Umfangsposition  einer | fangsposition entspricht
Schaufel der Kanalmitte
(DMS1 und 3) (DMS2)

4 1 0; 05 0;1

Tabelle 4.3.: Vergleich der maximalen von-Mises Dehnungen im Bauteil mit den
Dehnungen an den Messorten

4.1.2. Langsame Messtechnik

Die langsame Messtechnik umfasst eine Vielzahl von Temperaur- und Druck-
entnahmemessstellen. Diese dienen unter anderem der Besthmung des Verdich-
terbetriebspunktes, der Berechnung der Schallgeschwindgkeit sowie der Unter-
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suchung des Kernrotationsfaktors in den Radseitenraumen. Ferner kennen mit
Hilfe der langsamen Messtechnik Aussagereiber die Symmetrie der Stremung an
verschiedenen Positionen des Verdichters getro en werden Im Folgenden werden
lediglich die fur diese Arbeit relevanten Messstellen beschrieben.

Zur Bestimmung der Schallgeschwindigkeit sind sieben Thermoelemente des Typs
K (NiCr-Ni) in den Radseitenr aumen installiert worden. Vier be nden sich in
der Radscheiben-, drei in der Deckscheibenkaviit. Die radialen Positionen sind
in Abb. 4.6a zu erkennen.

Des Weiteren be nden sich in den Radseitenraumen 15 Druckentnahmestellen
zur Messung der radialen Druckverteilung. Acht Druckentna hmestellen be nden
sich in der Radscheibenkavitat, sieben in der Deckscheibenkavitat. Die Positio-
nen der Entnahmestellen sind in Abb. 4.6b zu erkennen. Die Entnahmestellen
sind wandbeindig und messen somit den statischen Druck am Entnahmeort. Der
radiale Abstand zwischen zwei Messstellen ist meglichst gleichmaig gewahilt.
Aufgrund konstruktiver Gegebenheiten ist dies nicht immer meglich.

N

(a) Thermoelemente Radseitenraum (b) Druckentnahmestellen - Radseitenraum

Abbildung 4.6.: Langsame Messtechnik - Radseitenaume
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Zur Auswertung der Umfangssymmetrie der Str emung in der Maschine dienen
in jedem dritten Kanal des Eintrittsleitapparats angebrac hte Pitotsonden sowie
jeweils acht gleichmaig wber dem Umfang verteilte Druckentnahmestellen im

Ringraum und hinter der R wuckfehrbeschaufelung. Die Positionen entlang des
Stremungsweges im Verdichter sind in Abb. 4.7 gezeigt.

Ringraum

Eintrittsleitapparat

N\
b")u/. Fy \

hinter den
Rickfihrschaufeln

I mumj |6

> ald A ‘- ””I '|
T e mﬂi( i ”J
T 7 [ ‘r

Abbildung 4.7.: Symmetriemessstellen

Alle Druckentnahmestellen sind auf ein Scanivalve-System vom Typ DSA3218

gefuhrt, das simultan die an den Entnahmestellen anliegenden Drecke misst und

digitalisiert. Die Au esung betragt 16 bit. Die in den Radseitenraumen gemes-
senen Dricke werden mit 15 Hz abgetastet. Beziglich der ebrigen Messstellen

betragt die Abtastrate 1 Hz.

Die Aufzeichnung der digitalen Drucksignale sowie die Digitalisierung und Auf-
zeichnung der analogen Temperatursignale erfolgt mit Hilf e einer Datenerfas-
sungseinheit (DAU) der Firma M+P International. Der Analog /Digital-Wandler
besitzt eine Au esung von 16 bit.

Die Drehzahl des Verdichters wird mittels eines Drehzahlsensors (Keyphasors)
bestimmt. Die Aufzeichnung des Drehzahlsensorsignals erblgt sowohl mber die
M+P DAU als auch wber den OR38 Analysator und dient neben der Bestim-
mung der Verdichterdrehzahl zur Synchronisation von langs amer und schneller
Messtechnik.
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4.2. Messgenauigkeit

Im Folgenden wird die Messgenauigkeit der einzelnen Komporenten der Mess-
ketten diskutiert. Dabei wird die Messtechnik wieder in sch nelle und langsame
Instrumentierung unterschieden.

4.2.1. Schnelle Messtechnik

Da in den Auswertungen zu einem gro en Teil Schwankungsgre en betrachtet

werden, wird die Genauigkeit der schnellen Messtechnik bzd. einer zeitlichen

Genauigkeit und einer Amplitudengenauigkeit beurteilt. D ie zeitliche Genauig-
keit gibt an, wie exakt der zeitliche Verlauf einer Schwanku ngsgre e gemessen
wird, die Amplitudengenauigkeit wie exakt die gemessenen Amplituden eines
harmonischen Vorgangs wiedergegeben werden.

Die relevanten Herstellerangaben bzgl. der Messgenauigk& der verschiedenen
Drucksensoren sind in Tabelle 4.4 zusammengefasst. In den durchgedihrten Ver-
suchen werden Signalanteile bis zu einer Frequenz von 20 kHzausgewertet. Die
Eigenfrequenzen der verwendeten Drucksensoren sind mindstens um den Fak-
tor sieben heher [95], [96], so dass die gemessenen Frequenzen nicht durch die
Messkette verfalscht werden. Das Messen der Schaufelfrequenz in den Drucki-
gnalen der verschiedenen Sensoren whrend des Verdichterbetriebes bestigt
diese Aussage. Die aus der Drehzahl und der Anzahl der Laufral- bzw. Leitrad-
schaufeln berechnete Schaufelfrequenz stimmt, unablangig von der Drehzahl des
Verdichters, exakt mit der mittels der verschiedenen Druck sensoren gemessenen
Schaufelfrequenz uberein. Die zeitliche Genauigkeit der gesamten Druckmess
ketten, bestehend aus Drucksensor, Versarker, Datenerfassungseinheit und, im
Falle der rotierenden Drucksensoren, Telemetrie, ist daher sehr gut. Eine fur die
Auswertungen relevante Abweichung konnte nicht festgestellt werden.

Die Angaben der Hersteller zur Linearit &t und Hysterese der Drucksensoren sind
fur eine Aussage bzgl. der Amplitudengenauigkeit unzureichend. Bei einem Mess-
bereichsende von mindestens 35 bar ergeben sichuf alle Drucksensoren absolute
Fehler in der Gr e enordnung von einigen hundert Millibar. Damit w erde der Feh-
ler in der Gr e enordnung der gemessenen Druckschwankungen liegen odediese
sogar mbertre en. Eine genauere Aussage uber den auftretenden Amplitudenfeh-

ler ist daher zwingend notwendig. Da die zeitliche Genauigkeit durch die hohen
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Bezeichnung Eigenfrequenz Linearit at Hysteresefehler
Kulite LE-47-35 > 700 kHz 0; 5% FSO
Kulite XTL-123-B-190 > 175 kHz 0; 5% FSO
Kistler 603B 400 kHz 1% FSO -
Kistler 601A 150 kHz 0; 5% FSO -

Tabelle 4.4.: Linearit at, Hysterese und Eigenfrequenzen der Drucksensoren 95],
[96]

Eigenfrequenzen der Drucksensoren gegeben ist, wird im Fojenden angenommen,
dass Aussageruber die Amplitudengenauigkeit hochfrequenter Vorg ange aus sta-
tion aren Tests abgeleitet werden kennen. Zunachst folgt eine kurze theoretische

Betrachtung zur Linearit at und Hysterese.

Linearit at

Da die zu messenden Druckschwankungen deutlich kleiner sird als der Gleich-
anteil, wird angenommen, dass der Linearitatsfehler nicht relevant f ur die Am-
plitudengenauigkeit ist. Dies soll anhand eines Beispiels erlautert werden: Abbil-

dung 4.8 zeigt anschaulich den auftretenden Linearit atsfehler bei der Umrech-
nung einer gemessenen Spannung in Druck. Ist die Druckschwakung klein im

Vergleich zum mittleren Druckniveau, kann der Fehler aufgr und der Abweichung

der Regressionsgerade vom tatechlichen Verlauf der Umrechnungskurve Span-
nung/Druck fur den Bereich zwischen dem unteren und oberen Scheitelwert
(pmin UNd pmax in Abb. 4.8) der Druckschwankung als konstant angenommen
werden. Dieser Fehler ist der tatsachlich vorhandenen Druckschwankung eberla-
gert. Trotz des Fehlers stimmt die gemessene Amplitude der Druckschwankung
mit der tats achlichen wberein, da sich die Amplitude aus der halben Dierenz

der Scheitelwerte berechnet. Der vorhandene Fehler aufgrund einer nicht perfek-
ten Linearit at der Sensoren wird eliminiert. Dieser Sachverhalt ist im u nteren
Diagramm von Abbildung 4.8 veranschaulicht.

Hysterese

Ein piezoresistiver Drucksensor misst abhangig davon, ob ein zu messendes Druck-
niveau p; ausgehend von einem oheren oder niedrigeren Druck eingestellt wird,
unterschiedliche Drecke, obwohl der physikalische Druck in beiden Fallen iden-
tisch ist. Elastische Nachwirkungen der Membran und margin ale Verformungen
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Abbildung 4.8.: Linearit at

von Gehause oder anderen Sensorkomponenten sind die Ursache daf. Dieser
Fehler wird als Hysteresefehler bezeichnet. Abbildung 4.9 veranschaulicht den
Messfehler aufgrund der Hysterese. Da die zu messenden Drucschwankungen
jedoch um Gre enordnungen kleiner sind als das mittlere Druckniveau, w ird ana-
log zum vorherigen Abschnitt der Messfehler aufgrund der Hy sterese zwischen
dem unteren und oberen Scheitelwert einer Druckschwankung als konstant an-
genommen. Wie bereits oben beschrieben, wird ausgehend vordieser Annahme
davon ausgegangen, dass der Hysteresefehler bzgl. der gersgenen Amplitude
einer Druckschwankung nicht relevant ist.

Empirische Untersuchung zur Messgenauigkeit

Da eine rein theoretische Betrachtung der Amplitudengenau igkeit der Druckmess-
ketten nicht zufriedenstellend ist, sind die unterschiedl ichen Druckmessketten
im Kalibrierlabor der Siemens AG detailliert untersucht wo rden. Exemplarisch

wird die Untersuchung fer einen Drucksensor vom Typ LE-47-35 beschrieben.
Der Miniaturdrucksensor wird in einem Druckbeh alter an ein hochgenaues Kol-
benmanometer angeschlossen. Die Signalaufzeichnung erfgt analog zum realen

Versuchsaufbau eber die PCM-Telemetrie und das Datenerfassungssystem OR3.
Um die Amplitudengenauigkeit der gesamten Messkette zu beurteilen, werden
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Abbildung 4.9.: Hysterese

aufeinanderfolgend Dreicke eingestellt, die minimal voneinander verschieden sird:
Eine quasistatische Druckschwankung wird simuliert. Die D i erenz der eingestell-
ten Drecke entspricht der Gre enordnung der minimalen in den Auswertungen
berucksichtigten Druckschwankungen. Das eingestellte mittl ere Druckniveau ent-
spricht mit 20 bar dem Druckniveau im Verdichter bei einem Gr o teil der Versu-
che. Bei jedem eingestellten Druck wird das Signal mit einer Abtastrate von 51 ;2
kHz aufgezeichnet. Jeweils 32768 diskrete Werte des aufgezichneten Signals wer-
den in den Frequenzbereich transformiert und der Gleichant eil im Amplituden-
spektrum ermittelt. Dieser Vorgang wird f wr drei unterschiedliche Temperaturen
(20 C,50 C, 80 C) des Druckbehalters bzw. des darin be ndlichen Gases und
des Drucksensors wiederholt. Diese Temperaturen decken ugefahr den Tempera-
turbereich ab, den die Drucksensoren wahrend des Verdichterbetriebs erfahren.
Die auf diesem Weg ermittelten relativen Abweichungen bzgl. der Amplitude
der Druckschwankung betragen 37%. Dieses Ergebnis gilt natirlich zun echst
nur fer die simulierte Druckschwankung und ist nicht repr asentativ fer jegliche
auftretenden Druckschwankungen im Versuchsstand. Ferner kennen die Abwei-
chungen von Drucksensor zu Drucksensor verschieden sein. As diesem Grund
wird die Amplitudengenauigkeit der gesamten Messkette (Mi niaturdrucksensor
LE47 -> Telemetrie -> Datenerfassungseinheit OR38) mit 60% abgesclatzt.
Dieser Wert bezieht sich auf die minimale Amplitude von Druc kschwankungen,
die in den Auswertungen bereicksichtigt werden. Druckschwankungen mit h eherer
Amplitude werden dementsprechend mit einer besseren Genaugkeit detektiert.
Ferner belegen die Tests, dass die Temperatur keinen relevaten Ein uss auf die
Amplitudengenauigkeit hat.

Testaufbauten analog zum obigen zeigen, dass die maximalenMessunsicherhei-



78 4, Messtechnik

ten der mbrigen Druckmessketten (Drucksensor XTL-123-B-190 -> Signalverstar-
ker Endevko -> Datenerfassungseinheit OR38; Drucksensor 601A bzw. 603B >
Ladungsverstarker 5011 > Datenerfassungseinheit OR38 bzw. Goldammer USB-
Messkarte) mit  25% abgesclatzt werden kennen.

Die Genauigkeit der Messkette LE47 -> Telemetrie -> OR38 ist schlechter als
die der mbrigen Messketten. Ursache dakir kann der Drucksensor selbst oder das
Telemetriesystem sein.

Die auf dem Laufrad applizierten Drucksensoren unterliegen zwei weiteren Fehler-
ein wussen, die im zuvor beschriebenen Testaufbau nicht bemcksichtigt worden
sind. Da die Drucksensoren mechanisch mit dem Laufrad verbunden sind, kennen
Dehnungen der Laufradstruktur zu einer Verstimmung der Mes sbreicken fehren.
Ferner sind die Drucksensoren infolge der Laufradrotation Fliehkr aften ausge-
setzt. Dies wird im Folgenden diskutiert:

Pseudodruck aufgrund von Laufraddehnungen

Die Gre enordnung der Pseudodruck-Signalanteile aufgrund von B auteildehnun-
gen und einer dadurch hervorgerufenen Verstimmung der Mesdrecke wird mit
Hilfe einer Testapplikation abgeschatzt. Ein Miniaturdrucksensor wird auf einen
Biegebalken neben einem DMS appliziert, so dass Drucksensound DMS n ahe-
rungsweise gleichen Dehnungen ausgesetzt sind. Die Messkien sind analog zum
tatsachlichen Versuchsaufbau gewahlt: DMS und Drucksensor sind eber das Tele-
metriesystem an die Datenerfassungseinheit OR38 angesctdssen. Beide Karale
werden simultan aufgezeichnet, wahrend der Biegebalken quasistatisch verformt
wird ®. Aufgrund der quasistatischen Verformungen werden an den Ober achen
des Balkens keine realen Druckschwankungen initiiert. Gemessene Druclanderun-
gen sind somit nur durch den fehlerhaften Ein uss der Balken dehnung begrindet.
Unter Ber mcksichtigung der Umrechnungskoe zienten der Sensoren und der Ver-
starkungsfaktoren der Telemetrieeinheit folgt, dass pro 1 m=m Dehnung ein
Pseudo-Druck von weniger als Q 05 mbar gemessen wird. Dieser Wert ist um
Gre enordnungen kleiner als die zu messenden Druckschwankurgen. Folglich ist
der fehlerhafte Ein uss aufgrund der Laufraddehnung zu ver nachlassigen.

Fliehkraftein uss
Zentrifugalkr afte wirken auf die Sensormembran und beein ussen die Charakte-
ristik des Drucksensors insofern, dass der O set verandert wird. Zentrifugalkr afte

6Eine quasistatische Verformung ist eine Verformung mit min imaler Verfomungsgeschwindig-
keit.
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wirken sich somit nur bezeglich des Gleichanteils des gemessenen Drucks fehler-
haft aus und sind fur die Amplitudengenauigkeit irrelevant [ 97].

DMS

Die Amplitudengenauigkeit der DMS wird durch die Toleranz d er Dehnungs-
emp ndlichkeit (K-Faktor) beschrieben. Der K-Faktor der e ingesetzten DMS be-
sitzt f wr den im Versuchsstand relevanten Temperaturbereich eine maximale Tole-
ranz von ca. 2% [98]. Fehlerein wsse durch die Klebung der DMS werden mittels
eines Testaufbaus abgeschtzt. Dazu wird ein DMS in identischer Vorgehenswei-
se zur Applikation auf dem Laufrad auf einen d ennen Biegebalken geklebt. Der
Biegebalken wird an einer Seite fest eingespannt und durch éne am anderen
Ende des Balkens angreifende Kraft F verformt. Die theoretische Dehnung des
Balkens in Abhangigkeit des Abstandes zwischen DMS und Kraftangri spunk t
| ergibt sich analytisch zu

61 F

0= g g (4.2)
wobei h und b die Hehe bzw. Breite des Balkens und E das Elastizit atsmodul
sind. Der auf dem Balken angebrachte DMS wird an einen DMS-Kanal der Tele-
metrie angeschlossen. Die Ausgangsspannung der Telemetd wird mittels OR38
Analysator aufgezeichnet. Der gesamte Messaufbau ist anabg zum Aufbau im
Verdichter gewahlt, so dass die gesamte Messkette becksichtigt wird. Die an-
greifende Kraft F wird variiert und die gemessenen Dehnungen werden mit den
berechneten Werten verglichen, um die relativen Abweichungen zu bestimmen.
Die maximale, ermittelte Abweichung betr agt 4;2%. Da die berechneten Werte
nicht exakt den tats achlichen Dehnungen im Bauteil entsprechen (z.B. aufgrund
leichter Abweichung der Balkengeometrie von einem idealen Balken), stellt dieser
Wert lediglich einen Anhaltspunkt f er die Genauigkeit dar. Um eine m egliche Ab-
weichung des berechneten Wertes von den tat&chlichen (unbekannten) Dehnun-
gen zu bemcksichtigen, wird der maximale Messfehler der gesamten Messkette
mit 6% abgeschatzt.

Die zeitliche Genauigkeit der DMS bzw. der gesamten Messkete wird mittels
eines weiteren Testaufbaus untersucht. Der fertig instrum entierte L aufer wird
mittels Impulshammer zu Schwingungen in seinen Eigenfrequenzen angeregt. Die
Signale der DMS werdeneuber die Telemetrie am OR38 aufgezeichnet. Erganzend
ist ein Beschleunigungsaufnehmer auf dem Laufrad angebratt, dessen Signal si-
multan aufgezeichnet wird. Die Signale der DMS und des BescHeunigungssensors
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werden in den Frequenzbereich transformiert und die gemesnen Eigenfrequen-
zen verglichen. Die Frequenzau esung betragt 1 Hz. Im Rahmen dieser Au esung
sind keine Unterschiede zwischen den mittels DMS und Beschkeunigungsaufneh-
mer gemessenen Eigenfrequenzen aufgetreten.

Da in den zuvor beschriebenen Testaufbauten die gesamten Measketten unter-
sucht worden sind, werden die Genauigkeiten der Signalvergarker und Datener-
fassungseinheiten lediglich zur Vollstandigkeit zusammenfassend aufgedihrt.

Signalverst arker

Die Signalverstarkung der piezoresistiven Drucksensoren auf der Statorséte er-
folgt wie oben beschrieben uber Breckenverstarker der Firma Endevko Typ

4430A. Die Versorgungsspannung der Sensoren wird mit einer Toleranz von
0; 01% geliefert. Der kombinierte Fehler bzgl. der eingesteliten Verstarkung be-
tragt 0; 115% FSO P9]. Beide Fehler wirken sich linear auf die Ausgangsspannung
am Breuckenverstarker und damit auf die gemessenen Druckschwankungsamplitu-
den aus. Die Amplitudengenauigkeit ist daher deutlich exak ter als die der Druck-
sensoren selber. Der Fehler aufgrund der Brickenverstarker kann vernachleassigt
werden.

Die Ladungsverstarker der Firma Kistler vom Typ 5011 besitzen eine Gesamtge-
nauigkeit von 1% bezogen auf das am Ladungsvergirker eingestellte Messbe-
reichsende P6]. Dieser Fehler geht linear in die Ausgangsspannung des Ladings-
verstarkers und damit in die gemessenen Druckschwankungsampliuden ein.

Datenerfassungseinheiten

Der OR38 Analysator besitzt eine Au esung von 24 bit. Die vom Hersteller an-
gegebene Gesamtgenauigkeit betagt 0; 05 dB [100]. Diese Genauigkeit bezieht
sich laut Hersteller auf die Amplitude einer am OR38 Signale ingang anliegenden
harmonischen Schwankung. Da die Bestimmung der Amplituden von uktuieren-
den Drucken und Dehnungen in den Auswertungen mittels Transformation der
Messdaten in den Frequenzbereich geschieht, wird dieser Faler zu einem gro en
Teil ausgemittelt. Die Ergebnisse eines Testaufbaus besttigen diese Aussage.
Mittels Signalgenerator werden Eingangssignale in Form eines Sinus am OR38
simuliert. Die Frequenz des Sinus variiert zwischen 1 kHz und 20 kHz, die Am-
plitude betr agt 5 mV. Analog zu den Auswertungen der Versuche am Verdichter,
betragt die Abtastrate 51 kHz. 32768 diskrete Werte werden in den Frequenz-
bereich transformiert. Die gemessenen Amplituden werden jeweils mit den am
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Signalgenerator eingestellten Amplituden verglichen. Di e relativen Abweichun-
gen betragen weniger als 2%, wobei die Unsicherheit des Sigalgenerators darin
enthalten ist.

Die Goldammer USB-Messkarte besitzt eine Au esung von 16 bit. Die kombinier-
te Genauigkeit der Messkarte (Quantisierungsfehler, Nichtlinearit at, Stufungsfeh-
ler) betragt 7 LSB bzw. 2;14 mV [101]. Unter Ber ucksichtung der Umrech-
nungskoe zienten Spannung/Messgre e der Drucksensoren in der Reickfehrbe-
schaufelung ergeben sich Fehler in der Gp enordnung von  0; 21 mbar. Dieser
Fehler ist vernachlassigbar.

Daten ebertragung

Die 10-Kanal PCM-Telemetrie besitzt eine Au esung von 12 bit. Der Ausgangs-
spannungsbereich der Telemetrie ist auf 10 Volt eingestellt. Daraus ergibt sich
ein maximaler Quantisierungsfehler von 2; 44 mV. Mit Ber ucksichtigung der Um-
rechnungskoe zienten Spannung/Messgre e der auf dem Laufrad be ndlichen
Druckaufnehmer und Dehnungsmessstreifen ergeben sich Feler, die bei erster Be-
trachtung in der Gr ® enordnung von m eglichen zu detektierenden Phanomenen
liegen. Die Au esung der Telemetrie ware daher nicht ausreichend. Aufgrund
des in Kapitel 4.3 beschriebenen E ektes, wird durch das Vorhandensein von
normalverteiltem, wei em 7 Rauschen in den zu digitalisierenden Signalen die ef-
fektive Au esung von Analog/Digital-Wandlern um bis zu 4 bit gesteiger t. Fur
eine detaillierte Betrachtung wird auf das Kapitel 4.3 bzw. auf eine zu diesem
Thema verfasste Vere entlichung [ 87] verwiesen.

Des Weiteren muss dastbertragungsverhalten der Telemetrie ber eicksichtigt wer-
den. Die Ubertragungsfunktion der Telemetrie ist exemplarisch f ur einen Kanal
in Abb. 4.10 gezeigt. Das Diagramm zeigt das Verhaltnis aus Ausgangs- und Ein-
gangsspannung Ua, Ue) der Telemetrie bezogen auf den Soll-Vers®rkungswert
in Abh angigkeit von der Frequenz. Die Grenzfrequenz des Tiefpasdters bei 40
kHz ist deutlich durch den Abfall der Ausgangsspannung zu erkennen. Bis 20
kHz (betrachteter Bereich in den Auswertungen) ist die ©bertragung der Signa-
le durch den Tiefpass Iter der Telemetrie minimal beein us st. Die gemessene
Verstarkung der Telemetrie-Einheit in Abh angigkeit von der Frequenz ist in den
Auswertungen berecksichtigt.

"Wei es Rauschen ist Rauschen mit einer von der Frequenz unab hangigen Leistungsdichte
[102].
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Abbildung 4.10.: Ubertragungsfunktion der Telemetrie

4.2.2. Langsame Messtechnik

Die Genauigkeit der Thermoelemente des Typs K ist nach DIN IE C 584 besser als

1, 5 K. Die Genauigkeit der M+P DAU bzgl. Thermoelementen ist la ut Herstel-
ler mit 1 K angegeben [103], so dass sich mittels der Summe der Fehlerquadrate
eine maximale, absolute Ungenauigkeit der Messkette von

p —
1;52+12 1;8K 4.2)

ergibt. Der Quantisierungsfehler durch die Digitalisieru ng der Temperatursignale
ist aufgrund der hohen Au esung der DAU von 16 bit vernachl assigbar.

Die relative Genauigkeit der Scanivalve-Systeme ist vom Hersteller mit  0; 05%
FSO® angegeben 104]. Da 35 bar - Scanivalve-Module verwendet werden, be-
tr agt der absolute Fehler 17;5 mbar. Da in den durchgefehrten Versuchen eine
meglichst exakte Bestimmung des Verdichterwirkungsgrades nicht im Fokus der

Untersuchungen steht, ist dieser Fehler bzgl. der Bestimmung des Verdichterbe-
triebspunktes nicht relevant.

4.2.3. Zusammenfassung

In Tabelle 4.5 sind die Genauigkeiten bzgl. der verschiedenen Messaufgabn zu-
sammengefasst. Dabei sind jeweils die gesamten MessketteiSensor, Verstarker,
Datenerfassungseinheit, Dateneibertragung) ber ecksichtigt.

8 Full Scale Output (Messbereichsende)
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Messaufgabe abgescratzter, maximaler
Fehler der Messkette

Druckamplituden (Rotorseite) 60%*

Druckamplituden (Statorseite) 25%*

Dehnungsamplituden 6%

Druck (langsame Messtechnik) 17;5 mbar

Temperatur 18K

Tabelle 4.5.: Zusammenfassung der kombinierten Genauigkeiten der gesarten
Messketten bzgl. der verschiedenen Messaufgaben (*bezogeauf die
minimale Druckschwankungsamplitude, die in den Auswertun gen
berecksichtigt wird)

4.3. Dithering

Druckschwankungen in einem Hochdruck-Verdichter bzgl. des Rotorsystems zu
messen ist nicht trivial. Neben der Wahl eines geeigneten Drucksensors, der so-
wohl eine hohe Druckklasse besitzt, als auch die um Gm® enordnungen kleine-
ren Druckschwankungen zuverlassig misst, sind an die Daterebertragung hohe
Anforderungen gestellt. Erfolgt die Daten ubertragung digital und interessiert
neben den Druckschwankungen auch der Gleichanteil des Druds, benetigt der
Analog/Digital-Wandler (AD-Wandler) der Daten wbertragung eine hohe Dyna-
mik.

Das im Versuchsaufbau verwendete Telemetriesystem besitz eine Au esung von
12 bit. Der maximale Druck pmax im Versuchsstand betragt 60 bar. Minimale
Druckschwankungen, hervorgerufen durch akustische Moden, sind unter anderem
Bestandteile der Auswertungen dieser Arbeit. Diese Druckschwankungen besit-
zen zum Teil Amplituden in der Gr © enordnung einiger Millibar. Damit sowohl
die hohen Gleichanteile von bis zu 60 bar als auch die Schwankingen mit mini-
malen Amplituden pmin aufgelost werden kennen, beretigt der AD-Wandler des
Ubertragungssystems eine hohe Dynamik von mindestens 20 log(Pmax =pmin ) =
82 dB. Lediglich AD-Wandler mit einer Au esung 14 bit erfullen diese An-
forderungen. Digitale Telemetrie Systeme zur simultanen Ubertragung mehrerer
zeitlich hochau esender Karmale besa en zum Zeitpunkt der Instrumentierung
des Verdichters maximal 12 bit. Dennoch ermeglicht das verwendete Telemetrie-
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system die Ubertragung minimaler Druckschwankungen als auch der um Gr o-
enordnungen gre eren Gleichanteile. Das Phanomen, das dies ernoglicht, wird
als Dithering bezeichnet. Dithering ist eine Technik, die die Au esung eines AD-
Wandlers erheht, indem zu dem zu digitalisierenden Signal vor der Digita lisierung
eine geringe Menge Rauschen Dither ) addiert wird.

Dithering ndet in der Digitalisierung von Fernsehbildern sowie Spra chaufnah-
men seit Jahrzehnten Anwendung. In den frehen Fenfziger Jahren untersuchte
Goodall [105] die Reproduzierbarkeit von Fernsehbildern, die mittels e ines 5 bit
AD-Wandlers digitalisiert worden sind. Goodall erkannte, dass das Hinzugeben
von Dither vor der Digitalisierung st erende Konture ekte abschw acht. Obwohl
die digitalisierten Bilder mehr Rauschen enthielten, zogen die meisten von Goo-
dall befragten Probanden die Resultate mit Dither denen ohne vor. Einige Jahre
spater fuhrte Roberts [106] Untersuchungen zur Vermeidung von Konture ekten
durch. Roberts fand heraus, dass die Au esung von Fernsehbildern zur PCM-
Ubertragung von 7 bit auf 3 bit pro Bild reduziert werden kann , wenn zum Si-
gnal zuvor pseudo-zuilliges Rauschen addiert wird. Schuchman [LO7] untersuch-
te den E ekt von Dither auf das Quantisierungsrauschen. Der optimale Dither ist
Rauschen mit einer gleichme igen Wahrscheinlichkeitsfunktion, deren Breite der
Au esung des AD-Wandlers gleicht. Jayant und Rabiner [ 108] setzten das Phano-
men Dithering bei der Digitalisierung von Sprachsignalen ein und fanden heraus,
dass die Methode bei AD-Wandlern mit einer Au esung unter 6 bit sehr netz-
lich ist. Vanderkooy und Lipshitz [ 109] untersuchten die Vorteile von zu Signalen
hinzugefegten Dither in Bezug auf das Quantisierungsrauschen. So genannte har-
monische Sw®rungen werden abgeschwcht und Signalanteile, die unterhalb der
Au esung des AD-Wandlers liegen, werden aufgebst. Melkonian [110] fasste die
verschiedenen Vorteile, zu einem Signal Dither hinzuzufeigen, zusammen. Die
verschiedenen Aspekte sind experimentell untersucht.

Eine Durchsicht der vorhandenen Literatur zeigt, dass das P hanomen Dithering
ausgiebig untersucht wurde. Der Anwendungsschwerpunkt liegt allerdings im
Bereich der Audio- und Bildbearbeitung. Dem Autor ist keine Literaturstelle be-
kannt, die das Thema Dithering im Bereich der Messtechnik behandelt. Daher
wird in diesem Kapitel untersucht, inwiefern Dithering im Bereich der Messwert-
erfassung genutzt werden kann. Im ersten Teil des Kapitels wird das Phanomen
anschaulich beschrieben. Der zweite Teil enthalt eine ausfehrliche Parameterstu-
die, die das Potential bzw. die Grenzen der Technik Dithering o enlegt. Der
Bezug der gewonnenen Erkenntnisse auf die in dieser Arbeit hematisierte Mess-
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aufgabe sowie eine experimentelle Veri kation der gewonnenen Erkenntnisse bil-
den den dritten Abschnitt dieses Kapitels.

4.3.1. Theoretische Betrachtung

Dithering ist eine Methode die Au esung eines AD-Wandlers zu verbessern, in-
dem einem Signal vor der Digitalisierung Rauschen hinzugefugt wird. Der Digi-
talisierungsprozess kann im Allgemeinen in zwei Schritte unterteilt werden: dem
sampling and hold - Schritt sowie dem Quantisierungsschritt [ 94]. Der maximale
Fehler eines Samples aufgrund der Quantisierung betmgt 0;5 LSB (Least Si-
gni cant Bit ). Schwankungen mit einer Amplitude kleiner als  0;5 LSB werden
von einem AD-Wandler theoretisch nicht aufgel est.

Abbildung 4.11a zeigt zur Veranschaulichung ein sinus®rmiges Signal U(t). Die
Amplitude betr agt 0; 1 LSB. Dieses Signal wird im Folgenden als Nutzsignal be-
zeichnet. Im linken Bild ist die analoge Form des Signals dargestellt. Die harmo-
nische Schwingung ist deutlich zu erkennen. Das mittlere Bild zeigt die digitali-
sierte Form des Signals. Da die Amplitude des Sinus kleiner ds 0; 5 LSB ist, sind
die digitalen Samples konstant Null. Im rechten Bild wird da s Amplitudenspek-
trum des digitalen Signals dargestellt. Kein Peak ist sicht bar. Die ursprenglich
im Analogsignal enthaltenen Informationen sind aufgrund d er Digitalisierung im
digitalen Signal nicht mehr vorhanden.

In Abbildung 4.11b ist ein Rauschsignal dargestellt. Das Rauschsignal bestét
aus normalverteiltem, wei em Rauschen mit einer Standarda bweichung von 0; 6
LSB bzw. mit einem Peak-to-Peak Abstand von ca. 4 LSB (Der Peak-to-Peak
Wert entspricht dem Sechs- bis Achtfachen der Standardabweichung [94]). Die
Darstellungsformen entsprechen der obigen Beschreibung.Wie erwartet, ist im
Amplitudenspektrum kein diskreter Peak zu erkennen, sondern breitbandiges
Rauschen. Der Rauschlevel ist mber dem gesamten Frequenzbereich konstant
und somit frequenzunabheangig (De nition des wei en Rauschens).

Abbildung 4.11c zeigt das Summensignal aus Nutz- und Rauschsignal. Da die
Amplitude des Nutzsignals minimal ist, sind sowohl die anal ogen als auch die
digitalen Formen des Rausch- und Summensignals nahezu idetisch. Im Ampli-
tudenspektrum des digitalen Summensignals ist jedoch ein diskreter Peak bei der
Frequenz des Nutzsignals sichtbar. Die Hohe des Peaks entspricht nahezu exakt
der Amplitude des Nutzsignals. Der Informationsgehalt des digitalen Signals ist
durch die Addition von Rauschen gesteigert worden.
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Abbildung 4.11.: Gegeruberstellung des Nutz-, Rausch- und Summensignals;
links: analoge Form des Signals; Mitte: digitalisierte For m des
Signals; rechts: Amplitudenspektrum des digitalisierten Signals

Zur anschaulichen Erklarung des Phanomens zeigt Abbildung 4.12 die Di erenz

aus digitalisiertem Summen- und Rauschsignal (Di erenzsi gnal) im Vergleich

zum analogen Nutzsignal. Das Di erenzsignal und somit auch das Summensignal
enthalten die Informationen des Nutzsignals. In den Zeitsp annen, in denen das
Nutzsignal positiv bzw. negativ ist, nehmen einige Samples des Di erenzsignals
den Wert +0 ;5 LSB bzw. 0;5LSB an, wodurch die Frequenz des Nutzsignals
abgebildet ist. Je nach Amplitude des Nutzsignals variiert die Anzahl der Samp-
les, die pro halber Periode des Sinus die Werte 0;5 LSB annehmen. Durch eine
statistische Auswertung (Darstellung des Signals im Frequ enzbereich) kann auf
die Originalamplitude des Nutzsignals geschlussfolgert werden. Die Informatio-
nen des Nutzsignals sind somit im digitalen Summensignal erthalten. F ur die

gleichen Informationen wird jedoch eine gre ere Menge an Daten bzw. eine lan-
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gere Zeitspanne des Signals beetigt. Eine Periode des Signals ist im Allgemeinen
nicht ausreichend, um die urspreingliche Amplitude des Nutzsignals zu bestim-

men.
1 — digitales Summensignal
| abzuglich des Rauschens
1 analoges Nutzsignal

Zeit

U/LSB
o

Abbildung 4.12.: Vergleich des analogen Nutzsignals und des digitalen Summae-
signals abziglich des Rauschens

4.3.2. Parameterstudie

Zur Beurteilung des Potentials von Dithering wird eine Parameterstudie auf
Basis synthetisch erzeugter Signale mittels eines MATLAB- Programms durchge-
fuhrt.

Das Nutzsignal besteht aus einem reinen Sinus mit de nierter Frequenz und Am-
plitude. Das Rauschsignal besteht aus normalverteiltem, wei em Rauschen mit
einer bestimmten Standardabweichung . Das Summensignal stellt die Summe
beider Signale dar. Diese synthetischen Signale repesentieren die Analogsignale,
obwohl diese von digitaler Form sind. Die Au esung der Signale wird jedoch
lediglich durch die Rechnergenauigkeit beschmnkt und ist daher um Gr © enord-
nungen heher als die konventioneller AD-Wandler (maximal 24 bit). D ie Signale
werden im Folgenden trotz des digitalen Charakters als analog bezeichnet. Das
analoge Summensignal wird unter der Annahme einer bestimmten Au esung di-
gitalisiert. Jeweils N diskrete Werte (Samplezahl) des analogen und digitalen
Summensignals werden fouriertransformiert und bzgl. der A mplitude des Sinus
verglichen und die relativen Abweichungen bestimmt. Als Re ferenzwert wird die
programmintern vorgegebene Amplitude des Nutzsignals de niert. Da das syn-
thetisch erzeugte Rauschsignal trotz de nierter Standard abweichung zufalligen
Charakters ist, unterliegen die berechneten Abweichungen Schwankungen. Um
reprasentative Ergebnisse zu erhalten, werden pro Parametersdz (Amplitude
und Frequenz des Sinus, Standardabweichung des RauschensAnzahl diskreter
Werte) 100 Rechnungen durchgekihrt und der Mittelwert der Absolutwerte der
Abweichungen gebildet. Sowohl die Standardabweichung desRauschens als auch
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die Amplitude des Sinus werden auf die Au esung des virtuellen AD-Wandlers
bezogen. Die Frequenz wird mittels der virtuellen Abtastra te fs normiert.

Ein uss der Standardabweichung

Abbildung 4.13 zeigt die relativen, mittleren Abweichungen des digitalen und
analogen Summensignals bzgl. des Referenzwerteaf unterschiedliche Standard-
abweichungen des im Summensignal enthaltenen Rauschens. 2 Amplitude des
Sinus betragt 0; 1 LSB. Die Frequenz entspricht 10% der Abtastrate. 32768 diskre-
te Werte werden in den Frequenzbereich transformiert (N = 32768). Die besten
Resultate werden mit einer Standardabweichung von 0; 5 LSB erreicht. Die relati-
ven Abweichungen des digitalen und analogen Summensignaldetragen in diesem
Fall ca. 4%. Unterschreitet die Standardabweichung diesen Wert, steigen die re-
lativen Abweichungen des digitalen Summensignals stark an. Die Abweichungen
resultieren ma geblich aus der Quantisierung des Signals (das analoge Summen-
signal stimmt gut mit dem Referenzwert wuberein). Die Standardabweichung des
Rauschens ist nicht ausreichend und das Plenomen Dithering funktioniert nicht.
Standardabweichungen gre er als 0; 5 LSB fuhren zu leicht ansteigenden Abwei-
chungen des digitalen Summensignals. Diese sind nicht in de Quantisierung,
sondern ausschlie lich durch das Rauschen begeindet (der relative Fehler vom
analogen und digitalen Summensignal ist nahezu identisch).

Eine gewisse Menge an Rauschen im Analogsignal ist notwendj, damit Infor-
mationen unterhalb der Au esung des AD-Wandlers im Digitalsignal vorhanden
sind. Andererseits begrenzt das Rauschen die Genauigkeit @s Summensignals
bzgl. des Referenzwertes.

100 T T T T T T T

2 gob ——v—— analoges Summensignal | |
a ——8— digitales Summensignal
c
2 60 2u gefinges | Abweichung ausschlieRlich
£ 0 : -Rauschen | aufgrund des Rauschens -
2 AV - . . . : . ;
< ol o : > ‘s=1/21SB: |
I 1 1 ‘ «— geringste Abweichung

0 : 7 v Y |

10 20 30 40 50 60 70 80 90 100

s /LSBin %

Abbildung 4.13.: Mittlere, relative Abweichung des analogen und digitalen S um-
mensignals vom Referenzwert in Abhangigkeit von der Standard-
abweichung des Rauschsignals{ =0;1 fs, N =32768)
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Ein uss der Frequenz des Nutzsignals

Die obigen Ergebnisse sind nahezu unablangig von der Frequenz des Sinussi-
gnals. Eine Variation der Frequenz des Sinus zwischen der mhimal im Ampli-
tudenspektrum au esbaren Frequenz €min = fs=N [111]) und der durch das
Nyquist-Shannon-Kriterium begrenzten, maximalen Freque nz (fmax = 0;5fs)
zeigt, dass die Abweichung um maximal einen Frequenzpunkt eber dem gesam-
ten Frequenzbereich variiert. Die Standardabweichung in d en Berechnungen be-
tragt 0; 5 LSB. Die Amplitude des Sinus gleicht 0; 1 LSB. Jeweils 32768 diskrete
Werte der erzeugten Signale werden fouriertransformiert.

Dieses Ergebnis resultiert aus der Tatsache, dass normalveteiltes wei es Rau-
schen zum Nutzsignal addiert wird. Die Verwendung von Rauschen mit einer
von der Frequenz abhangigen Leistungsdichte fehrt zu einer frequenzabhangi-
gen Abweichung des digitalen Summensignals vom Referenzwe. Im Falle rea-
ler Signale, die durch Summen unendlich vieler trigonometrischer Funktionen
beschrieben werden lennen, werden die einzelnen Signalanteile unterschiedlit
stark verfalscht. Dies fuhrt dazu, dass die ursprengliche Relation der einzelnen
Signalanteile im digitalen Signal nicht mehr vorhanden ist . Das digitale Signal
weicht unter Umst anden erheblich von dem analogen Signal ab.

Ein uss der Signall ange bzw. der Anzahl an Samples
Die durchschnittliche Rauschh ehe im Amplitudenspektrum des digitalen Sum-
mensignals ist eine Funktion der Standardabweichung des Rauschens und der zu-
grundeliegenden Anzahl diskreter Werte. Die Rauschhehe wiederum beein usst
die Genauigkeit des Summensignals bzgl. des Referenzwerte Der Ein uss der
Standardabweichung auf die Genauigkeit ist bereits diskutiert worden. Im Fol-
genden wird der Ein uss der Samplezahl betrachtet.
Die Rauschhehe kann far normalverteiltes Rauschen mittels des Parseval Theo-
rems’ abgesctatzt werden. Fur reelle, diskrete Signale lautet das Theorem

1 e L e

N X 43)
wobei x(n) die reellen, diskreten Werte im Zeitbereich und X (k) die zugeherigen
komplexen Werte im Frequenzbereich sind. Unter der Annahme, dass es sich bei

°Die Leistung eines Signals ist im Frequenz- und Zeitbereich identisch [ 112].
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dem Signal um normalverteiltes Rauschen handelt, gleicht die linke Seite der
Gleichung per De nition dem Quadrat der Standardabweichun g
X
1 x(n)?= % (4.4)
n=1
Die in einem Amplitudenspektrum dargestellten Werte  berechnen sich aus den
komplexen Fourierkoe zienten nach der Gleichung

_ 5 IX(K).
=2 N (4.5)
Einsetzen der Gleichungen4.4 und 4.5 in Gleichung 4.3 fuhrt zu
. _ X,
4 k=1
2 1
= ~— N 2
) 4
4 2
2 = —y 4.
) = (4.6)

wobei 2 der quadratische Mittelwert von ist. Unter der Annahme, dass der
guadratische Mittelwert dem arithmetischen Mittelwert zu m Quadrat ahnelt
(2 2), folgt aus Gleichung 4.6 die mittlere Rauschhehe in einem Ampli-
tudenspektrum zu
2

GN) i~ (4.7)
Der Rauschlevel in einem Amplitudenspektrum ist somit umge kehrt proportio-
nal zur Wurzel aus der Anzahl der dem Amplitudenspektrum zug runde liegenden
diskreten Werte. Der Rauschlevel bestimmt, wie oben beschrieben, die Abwei-
chung des digitalen Summensignals vom Referenzwert, so das diese ebenfalls
eine Funktion der Samplezahl ist.

Abbildung 4.14 zeigt exemplarisch die Abweichungen des digitalen Summensg
gnals vom Referenzwert fur unterschiedliche Samplezahlen. Die Amplitude des
Nutzsignal betragt 0; 1 LSB, die Standardabweichung des Rauschens 05 LSB.
Die Frequenz entspricht 10% der Abtastfrequenz. Die Darstellung ist doppello-
garithmisch. Ferner sind fur vier verschiedene Samplezahlen exemplarisch die
Amplitudenspektren des digitalen Summensignals gezeigt.
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Abbildung 4.14.:links: mittlere, relative Abweichung des digitalen Summen si-
gnals vom Referenzwert in Abhangigkeit von der Samplezahl;
rechts: vier exemplarisch ausgewahlte Amplitudenspektren f wr
unterschiedliche Samplezahlen f =0;1 fs, =0;5LSB)

Mit sinkender Samplezahl bzw. steigendem Rauschlevel wachst die relative Ab-
weichung. So sind zum Beispiel ca. 6000 Samples @tig um eine relative Genau-
igkeit kleiner 10% zu erreichen. Wird die Anzahl der diskret en Werte weiter
reduziert, steigt die Abweichung stark an. Im Amplitudensp ektrum ist durch
den steigenden Rauschlevel kein diskreter Peak mehr zu erkenen (siehe Abb.
4.14a und b - der schwarze Pfeil deutet an, wo ein Peak zu erwarten ist). Die
rote Linie gibt den nach Gleichung 4.7 abgesctatzten Rauschpegel an. Ab einem
Rauschpegel von ca. 20 30% der Amplitude des Nutzsignals ist das Au nden
des diskreten Peaks im Amplitudenspektrum nicht mehr m eglich. Erst bei einer
Erhehung der diskreten Werte auf 4096 ist der diskrete Peak im Am plituden-
spektrum sichtbar. Dieser ist allerdings mit erheblichen U nsicherheiten versehen
(siehe Abb.4.14b). Ein guter Signal/Rauschabstand sowie eine daraus resultie-
rende gute Genauigkeit wird fer die gegebenen Parameter &ér eine Samplezahl
gre er 16364 erreicht (siehe Abb.4.14a).

Aufbauend auf die gewonnenen Erkenntnisse wird die Anzahl der diskreten Wer-
te in den Auswertungen zu den Versuchen am Verdichter auf 32768 bzw. 40000
gesetzt (siehe hierzu Kap.5.2).
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4.3.3. Anwendung der Ergebnisse auf die konkrete Messaufgabe

Um die Ergebnisse der Parameterstudie zu veri zieren und di e Anwendbarkeit
der erlangten Erkenntnisse auf die konkrete Messaufgabe zuuntersuchen, wird
mittels eines Signalgenerators ein Sinussignal mit de nierter Amplitude und
Frequenz erzeugt. Der erste Ausgang des Signalgenerators wd direkt an die
Datenerfassungseinheit OR38 angeschlossen. Der zweite Asgang ist mit einem
Eingang der 10-Kanal PCM-Telemetrie verbunden. Der zugeh erige Ausgang der
Telemetrie ist auf einen weiteren Eingang der Datenerfassungseinheit gelegt. Bei-
de Kanale werden simultan aufgezeichnet, wahrend die Amplitude des erzeugten
Signals variiert wird. Das Signal des Kanals, der direkt an d en OR38 angeschlos-
sen ist, wird als Referenzsignal de niert. Dieser Kanal wir d lediglich durch die
Au esung der Datenerfassungseinheit bescheinkt. Diese ist mit 24 bit um Gr o-
enordnungen heher als die der Telemetrie (12 bit). Das Signal, das uber die
Telemetrie gesendet wird, ist als Testsignal bezeichnet. Im Folgenden wird die
Amplitude des generierten Signals bzgl. der Au esung der Telemetrie angegeben.
Abbildung 4.15 zeigt schematisch den Versuchsaufbau.

Referenzsignal

v

G Datenerfassungseinheit
~ OR38 (24bit)

‘@ Testsignal

Telemetriesystem (12bit)

Abbildung 4.15.: Versuchsaufbau zum Thema Dithering

Im ersten Schritt wird das in beiden Signalen be ndliche Rau schen (ohne Si-
nus) aufgezeichnet. Das Rauschen wird den Signalen nicht kinstlich hinzugefugt,

sondern ist durch den Signalgenerator, die Verkabelung sowe das Telemetriesys-
tem vorhanden. Zur Bestimmung der Eigenschaften des Rausctens werden die
Rauschsignale mit synthetisch erzeugtem, normalverteilt em Rauschen mit Hilfe

von Histogrammen?® verglichen.

Abbildung 4.16 zeigt die Histogramme der Rauschsignale beider Messkaale so-
wie die Histogramme der keinstlich erzeugten Vergleichssignale. Die Standard-
abweichung des synthetischen Rauschens wird jeweils so varert, dass die Hau-
gkeitsverteilungen von synthetischen und gemessenen Sighalen nahezueberein-

10 Dje Darstellung der H  au gkeitsverteilung wird Histogramm genannt.
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stimmen. Auf diese Weise wird die Standardabweichung der gemessenen Rausch-
signale bestimmt. Wie aus Abbildung 4.16 ersichtlich, ist das in den Messkanalen
vorhandene Rauschen in guter Neaherung normalverteilt. Die H au gkeitsvertei-
lung gleicht der Gaussverteilung. Die Standardabweichungen des Rauschens im
Referenz- bzw. Testsignal betragen Q07 LSB bzw. 0;8 LSB. Folglich wird der
Gro teil des Rauschens im Telemetriesystem generiert; ob vor oder nach der
Digitalisierung des Signals kann zunechst nicht unterschieden werden. Um die
Ubertragbarkeit der gewonnenen Erkenntnisse auf den realen Versuchsaufbau zu
gewmhrleisten, wird der Signalgenerator zeitweise durch einen Drucksensor LE47
bzw. einen DMS ersetzt, um die gesamten Messketten abzubilden. Die Standard-
abweichung des Rauschensndert sich in Abh angigkeit des verwendeten Sensors
um 0;2 LSB, die Form der Hau gkeitsverteilung bleibt jedoch normalverteilt.

= =
Q Q
v v
= =
2 2
> >
] ©
I I

Abweichung Abweichung

(a) links: synthetisches, normalverteiltes (b) links: synthetisches, normalverteiltes
Rauschen (= 0; 07 LSB); rechts: Referenz- Rauschen (= 0; 8 LSB); rechts: Testsignal
signal

Abbildung 4.16.: Vergleich der gemessenen Rauschsignale zu synthetisch eeng-
tem, normalverteiltem Rauschen

Im zweiten Schritt wird die Amplitude des generierten Sinus signals schrittweise
zwischen Q05 und 0;5 LSB variiert und die Signale beider Kan ale werden si-
multan aufgezeichnet. Um einen reprasentativen Vergleich von theoretisch und
experimentell ermittelten Daten zu erreichen, werden pro e ingestellter Amplitu-
de und Kanal 100 Datensatze a 32768 diskreter Werte aufgezeichnet. Mittels
Amplitudenspektrum werden die gemessenen Amplituden des Snussignals be-
stimmt und die Abweichungen zwischen Test- und Referenzsignal ermittelt. Die
Betr age der Abweichungen werden analog zum Vorgehen bei der Paraneterstudie
gemittelt.
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Abbildung 4.17 zeigt die experimentell ermittelten Abweichungen im Vergl eich zu
den mittels MATLAB-Parameterstudie ermittelten Werten f  wr verschiedene Am-
plituden des Sinussignals. Die Frequenz des Sinus betagt in diesem Fall 10% der
Abtastrate. Die Standardabweichung des synthetischen Rauschens ist der zuvor
bestimmten Standardabweichung des Rauschens im Testsign& angeglichen und
betragt 0; 8 LSB. Die experimentell ermittelten Abweichungen sind um m aximal
einen Prozentpunkt heher als die mittels MATLAB-Programm prognostizierten
Abweichungen und stimmen somit gut mit diesen wuberein. Leicht hehere Abwei-
chungen resultieren meglicherweise aus der geringen Abweichung des Rauschens
im Testsignal von perfekt normalverteiltem Rauschen. Ein S inussignal mit ei-
ner Amplitude von z.B. 0 ;05 LSB wird vom AD-Wandler aufgel est, obwohl die
Amplitude 20 mal kleiner als die Au esung des Wandlers ist. Die Dynamik des
AD-Wandlers wird in diesem Fall um ca. 3 bit gesteigert.
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Abbildung 4.17.: Vergleich der rechnerisch und experimentell ermittelten r elati-
ven Abweichungen fur verschiedene Amplituden des Sinussignals
( =0;8LSB,f =0;1 fs)

Reckwirkend wird geschlussfolgert, dass das Rauschen im Tetsignal vor der
Digitalisierung des Signals durch den AD-Wandler der Telem etrie vorhanden ist.
Ohne das Vorhandensein des Rauschens wde das Phanomen Dithering nicht
funktionieren (siehe Abb. 4.13) und experimentell und per MATLAB-Programm
ermittelte Ergebnisse erheblich voneinander abweichen.

Eine Variation der Frequenz des Sinussignals (bei konstanter Amplitude von 0 ; 1
LSB) zeigt des Weiteren, dass das Ergebnis von der Frequenz é@s Sinus unab-
hangig ist. Dies bestatigt eine weitere Erkenntnis aus der Parameterstudie und
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ist von grundlegender Wichtigkeit: Die Amplitudengenauig keit der auf dem Lauf-
rad be ndlichen Sensoren ist in Kapitel 4.2.1 inklusive der gesamten Messkette
behandelt. Der dort bestimmte Fehler beinhaltet somit den i n diesem Abschnitt
diskutierten Fehler aufgrund der Quanti zierung bzw. aufg rund des im Signal be-
ndlichen Rauschens. Mit Hilfe des hier beschriebenen Testaufbaus ist jetzt die
Unabhangigkeit dieses Fehlers von der Frequenz des Signals aufgeigt worden.
Wie oben beschrieben, ist dies Grundvoraussetzung daéir, dass die digitalisier-
ten Signale nicht bzgl. der Relationen der einzelnen Signakomponenten von den
analogen Versionen abweichen.

4.3.4. Genauigkeit bzgl. der Phasenbestimmung

Der Fehler aufgrund der Quantisierung eines Analogsignals bzw. aufgrund von
im Signal vorhandenem Rauschen ist bereits bzgl. der Amplitude eines reinen
Sinussignals untersucht worden. Da Phasenauswertungen elenfalls Inhalt der in
dieser Arbeit vorgestellten Untersuchungen sind, wird in d iesem Abschnitt die
Unsicherheit bzgl. des Phasenwinkels eins Sinussignals tematisiert.

Die Untersuchung ist analog zu der in Kapitel 4.3.2 beschriebenen Vorgehenswei-
se mit Hilfe eines MATLAB-Programms durchgef whrt worden. Das Nutzsignal
besteht aus einem reinen Sinus mit de nierter Frequenz, Amp litude und Pha-
se. Das Rauschsignal besteht aus normalverteiltem, wei em Rauschen mit einer
bestimmten Standardabweichung. Die Summe beider Signale gellt das Summen-
signal dar. Im vorigen Abschnitt ist die Standardabweichun g des Rauschens sr
die Experimente mit 0;8 0; 2 LSB abgeschatzt worden. Aus diesem Grund wird
die Standardabweichung des Rauschens mit 10 LSB deklariert, um bzgl. der kon-
kreten Messaufgabe aussagelaftige Ergebnisse zu erhalten.

Abbildung 4.18 zeigt die absoluten mittleren Abweichungen des digitalen Sum-
mensignals vom Referenzwert #ir verschiedene Amplituden des Sinussignals. Der
Referenzwert wird durch die programminterne Vorgabe der Ph ase des Nutzsi-
gnals de niert. Das Ergebnis ist unabh angig von der Frequenz des Sinus. Da
die absoluten Abweichungen angegeben sind, ist der Absolutvert der Phase (der

Referenzwert) ebenfalls nicht relevant. Neben den mittler en Abweichungen sind

die minimalen und maximalen Abweichungen aus den 100 durchgefehrten Rech-

nungen dargestellt. Die maximalen Abweichungen werden in den Auswertungen

berucksichtigt.
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Abbildung 4.18.: Absolute Abweichung der Phase des digitalen Summensignals

vom Referenzwert fer verschiedene Amplituden des Sinussignals
( =1;0LSB,f =0;1 fs, N =32768)

4.3.5. Zusammenfassung

Im Folgenden werden die in diesem Kapitel gewonnenen Erkenrtnisse zusammen-
fassend aufgefihrt. Die Erkenntnisse sind in allgemeine und bzgl. der konk reten
Messaufgabe spezi sche Punkte unterteilt.

Allgemeine Erkenntnisse:

Schwankungen unterhalb der Au esungsgrenze von AD-Wandlern werden
dessen ungeachtet vom AD-Wandler aufgebst, wenn im analogen Signal
normalverteiltes wei es Rauschen mit einer Standardabwei chung 0;5
LSB vorhanden ist.

Frequenzunabhengige Ergebnisse werden erzielt, wenn das Rauschen nor-
malverteilt und die Leistungsdichte des Rauschens frequerzunabheangig ist.

Eine gewisse Standardabweichung des Rauschens istetig, damit das Ph &-
nomen Dithering funktioniert. Andererseits begrenzt das Rauschen die mi-
nimal au esbaren Schwankungen. Der beste Kompromiss wird #ir Rau-
schen mit einer Standardabweichung von 0,5 LSB erzielt.

Eine Anzahl von mehr als 16384 diskreten Werten ist notwendig, um einen
akzeptablen Signal/Rauschabstand im Amplitudenspektrum zu erreichen.
Dieser Wert gilt f ur eine Amplitude des Nutzsignals von 0; 1 LSB und einer
Standardabweichung des Rauschens von 05 LSB
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Spezi sche Erkenntnisse bzgl. der Messaufgabe:

Mit dem am Ausgang der Telemetrie gemessenen Rauschen kannri erster
Naherung (unter Ber ucksichtigung der Verstarkung der Telemetrie) auf das
Rauschen vor dem AD-Wandler der Telemetrie geschlossen weden.

Das in den Signalen be ndliche Rauschen wird (automatisch) genutzt und
ermeglicht die Au esung von Schwankungsgp en, die unterhalb der Auf-
lesung des AD-Wandlers der Telemetrie liegen.

Da das Rauschen in guter Naherung normalverteilt ist, sind die digitalisier-
ten Signale nicht (relevant) bzgl. der Relation der einzeln en Signalanteile
verfalscht.

Der fehlerhafte Ein uss aufgrund des in den Signalen be ndl ichen Rau-
schens bzw. aufgrund der Quantisierung der Analogsignale curch den AD-
Wandler der Telemetrie ist mit der experimentellen Betrach tung der Mess-
genauigkeit der gesamten Messketten in Kapitel 4.2.1 abgedeckt.






KAPITEL D

Experimentelle Ergebnisse

In diesem Kapitel werden experimentelle Ergebnisse vorgesellt. Zun achst wird

die Methode der Signalverarbeitung bzw. der Datenselektion beschrieben. Gra-
phische Darstellungsformen, die in den verschiedenen Ausvertungen Anwendung

nden, werden vorgestellt. Die Abh angigkeit der Druckschwankungen im Ver-
dichter von verschiedenen Ein ussgre en wird theoretisch hergeleitet und expe-
rimentell veri ziert. Ausgehend von diesen grundlegenden Erkenntnissen werden
die Darstellungsformen experimenteller Daten in eine dimensionslose Formeber-
fuhrt. Dies ist ein erster Schritt, gewonnene Erkenntnisse auf andere Verdichter

zu ebertragen.

Der Hauptteil des Kapitels unterteilt sich in zwei Teile. Di e Anregung der Lauf-
radstruktur durch rotierende Druckmuster stellt den erste n Teil dar. Die Lauf-

raddeampfung sowie die Eigenschaften der angeregten Eigenschwigungsformen
des Laufrades (rotierende Knotendurchmesser oder nicht?)werden in diesem Zu-
sammenhang untersucht.

Der zweite Teil stellt den ersten Schritt dar, Laufradanreg ungen durch akusti-
sche Moden zu untersuchen bzw. zu quanti zieren. Akustisch e Moden werden als
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eine e ektive Anregungsquelle bzgl. Laufradschwingungen angenommen (verglei-
che Abb. 3.11a und 3.4 oben). Ein grundlegendes Wisseneber die Eigenschaften
dieser Moden ist daher notwendig, um Resonanzanregungen de Laufrades zu
vermeiden. In dieser Arbeit richtet sich das Hauptaugenmer k auf die Detektion
akustischer Moden in einer Hochdruckumgebung sowie auf denEin uss der Rad-
seitenraumstremung bzgl. der akustischen Eigenfrequenzen. Aus messtechischer
Sicht sind hydrodynamische Druckschwankungen® und akustische Druckschwan-
kungen nicht zu unterscheiden, besitzen jedoch grundlegerd verschiedene Eigen-
schaften, was die Ausbreitung und Dampfung betre en (siehe Kapitel 5.5.3). Des
Weiteren zeigen die Experimente, dass der Ein uss der Schalgeschwindigkeit auf
beide Arten der Druckschwankungen in einem Verdichter der selbe ist. Dies er-
schwert den experimentellen Nachweis akustischer Moden.

5.1. Formale Konventionen zur Darstellung experimenteller
Ergebnisse

Im Folgenden wird eine Vielzahl von experimentell ermittel ten Gre en graphisch
dargestellt, fur die die folgenden Konventionen eingefehrt werden. Sind die in ei-
nem Diagramm dargestellten Gre en auf den maximalen im Diagramm vorkom-
menden Wert normiert, werden diese mit einer hochgestellten Raute versehen
(z.B.: p*). Messunsicherheiten (siehe Kapitel 4.2) werden durch Balken in den
jeweiligen Diagrammen kenntlich gemacht (siehe z.B. Abb. 5.4). Die Balkenl ange
reprasentiert die Spanne zwischen dem maximal und minimal meglichen Wert.
Der tatsachliche Wert kann sowohl in positive als auch negative Richtung um
maximal der halben Balkenlange vom dargestellten Messwert abweichen.

5.2. Signalverarbeitung - Methodik der Datenauswertung

Wie in Kapitel 3.5 beschrieben, werden die Signale der verschiedenen Messdte
len wahrend der Versuchslaufe kontinuierlich aufgezeichnet. Im Anschluss eines
Versuchslaufs bzw. einer Versuchsreihe werden die Messdan der langsamen

! Als hydrodynamische Druckschwankungen werden Druckschwa nkungen bezeichnet, die auch
in inkompressiblen Medien auftreten k eonnen und deren Ausbreitungsgeschwindigkeit von der
Schallgeschwindigkeit verschieden ist.
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und schnellen Messtechnik synchronisiert, was eine Verkrepfung von gemesse-
nen Schwankungsgm® en mit Zustandsgr ® en im Verdichter erm eglicht.

Abbildung 5.1 zeigt zusammenfassend den Weg von der Datenerfassung zur gr
phischen Darstellung der Messdaten. Die Daten der schnellm Messtechnik, im
Folgenden als schnelle Messdaten bezeichnet, werden mit Hfe des Drehzahlrohsi-
gnals rotorsynchron resamplet?. Diese Prozedur wird hau g als Order Tracking
bezeichnet und wirkt dem Verschmieren drehzahlabhangiger Signalanteile ent-
geger’. Die resampleten Signale besitzen pro Umdrehung des Laufrades eine
konstante Anzahl diskreter Werte, welche unabh engig von der Drehzahl des Ver-
dichters ist. Die Anzahl der diskreten Werte betr agt in diesem Fall 200, so dass
nach dem Nyquist-Shannon-Kriterium Drehzahlharmonische bis zur hundertsten
Ordnung aufgelest werden kennen.

Die resampleten Daten werden mittels des van-Hann Fensters gefenstert und fou-
riertransformiert (STFT: Short Time Fourier Transformation bzw. gefensterte
Fouriertransformation). Jeweils 200 Umdrehungen des Verdichters bzw. 40000
diskrete Werte stellen ein Zeitfenster dar. Durch die hohe A nzahl diskreter Wer-
te wird ein guter Signal/Rauschabstand erreicht (siehe Kap . 4.3.2). Durch das
van-Hann Fenster werden Sprungstellen im Signal vermieden, die zu einer Verfal-
schung der Fourierkoe zienten f whren (Gibbsches Phanomen) [111]. Die einzel-
nen Fenster eberlappen sich zu 75%, um Datenverluste aufgrund der Fensterung
auszuschlie en [111].

Aufgrund des durchgefuhrten Order Trackings sind die aus der Fouriertransfor-
mation berechneten Frequenzen auf die Drehzahl des Verdichers und nicht auf
die Zeit bezogen. Auf die Drehzahl bezogene Frequenzen weren durch einen
Stern an der Variablen gekennzeichnet. Da im Folgenden die drehzahlharmo-
nische Anregung des Laufrades bzw. akustischer Moden betrahtet wird, sind
lediglich die ganzzahligen bezogenen Frequenzen von Integsse. Diese werden als
Drehzahlordnung oder Drehzahlharmonische bezeichnet.

Die graphische Darstellung der Amplitude eines drehzahlharmonischen Anteils
einer Schwankungsge e (Druck oder Dehnung) wuber der Drehzahl bzw. der Um-
fangsmachzahl des Verdichters wird im Folgenden als EO-Diagramm (EO: engine

2Der englische Begri  to resample wird synonym zu Umrechnung des diskreten Signals auf

neue Steutzstellen verwendet. Die Umrechnung erfolgt mittels Interpolation d er urspr ungli-
chen Werte auf die neuen St wtzstellen.

3Das Verschmieren entsteht durch die Transformation drehza hlabh angiger Signalanteile in
den Frequenzbereich. Innerhalb des transformierten Zeitb ereichs des Signals sind die Fre-
guenzen nicht konstant, was zu einer Verbreiterung bzw. ein em Verschmieren der Peaks im

Amplitundenspektrum f  whrt.
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schnelle langsame
Messdaten Messdaten
rotorsynchrones o thermodynamische
Resampling, Berechnungen
Datenreduzierung, (BWRS-Gleichung)
STFT STET
Fourierkoeff. Fourierkoeff. energetische Grol3en,
F(Nga ) F(Ngparf) Zustandsgrt')rsen
EO- EO- Phasen- Spektrogramm/
Spektrogramm Dlagramm dlagramm Wasserfalldiagramm

Abbildung 5.1.: Verarbeitung und Selektion der Messdaten - von der Datenerfas-
sung zur graphischen Darstellung

order) bezeichnet. Anschaulich entspricht das der Einhellenden einer Drehzahl-
harmonischen in einem Wasserfalldiagramm. Dies ist in Abbildung 5.2 anschau-
lich dargestellt. Die Abbildung zeigt auf der linken Seite e in Wasserfalldiagramm
fur eine beliebige Schwankungsge e. Die Amplitude der Schwankungsgr e e ist
eber der Drehzahl des Verdichters und der Frequenz aufgetragen. Drehzahlharmo-
nische Schwankungen sind im Wasserfalldiagramm durch einen linear steigenden
Verlauf erkennbar. Exemplarisch ist hier die Drehzahlharm onischef R =22 her-
ausgegri en und markiert. Die rechte Seite zeigt das EO-Dia gramm dieses dreh-
zahlharmonischen Anteils. Das Diagramm wird daher auch als 22EO-Diagramm
bezeichnet. Die dargestellten Drehzahlbereiche sind in béden Diagrammen iden-
tisch. Der Verlauf im EO-Diagramm entspricht der Einh wllenden der Drehzahl-
harmonischenf R = 22 im Wasserfalldiagramm. Die Zusammenfassung mehrerer
EO-Diagramme in einem Farbplot wird als EO-Spektrogramm (s iehe z.B. Abb.
5.24) bezeichnet.
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Einhillende

22EO-Diagramm

Amplitude

Amplitude

Frequenz

Drehzahl Drehzahl

Abbildung 5.2.: EO-Diagramm

Aus Grenden der Anschaulichkeit werden im Folgenden vereinzelt D aten genutzt,
die nicht rotorsynchron resamplet worden sind. In diesem Fall umfasst ein Zeit-
fenster 32768 diskrete Werte. Die Darstellung der Daten erfolgt in diesem Fall
in konventionellen Wasserfalldiagrammen.

Die langsamen Messdaten werden, wie oben beschrieben, mit dn schnellen Mess-
daten synchronisiert und dienen neben der Bestimmung des Veadichterbetriebs-
punktes, zur Berechnung der Schallgeschwindigkeit im Verdichter, zur Untersu-
chung der Stremung in den Radseitenraumen sowie zur Beurteilung der Um-
fangssymmetrie im Verdichter (siehe Kap. 5.6). Des Weiteren werden einzelne
Messgm® en zur normierten Darstellung von Druckschwankungen gen utzt (sie-
he Kap. 5.3). Die Berechnung der thermodynamischen Zustandsgre en an den
verschiedenen Bilanzierungsebenen im Verdichter erfolgt mit Hilfe der BWRS-
Gleichung®.

5.3. Ein ussgr © en bez uglich der Druckschwankungen im
Verdichter

In diesem Abschnitt werden zunechst auf rein theoretischer Basis die Druck-
schwankungen in einem Verdichter mit Zustandsgre en bzw. mit dimensions-
losen Kennziern des Verdichters verkn upft. Die auf diese Weise hergeleiteten
Zusammenhange werden anhand experimenteller Daten eberpreft.

“Die BWRS-Gleichung ist eine Gleichung zur Beschreibung des Zustands realer Gase. Die
Gleichung ist nach den Entwicklern Benedict, Webb, Rubin un d Starling benannt.
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5.3.1. Theoretische Betrachtung

Die Hauptquelle drehzahlharmonischer, hydrodynamischer Druckschwankungen
sind die Nachlaufdellen der Laufradbeschaufelung und die Interaktion dieser mit
station aren Komponenten wie den Statorbeschaufelungen. Die Interaktion zweier
Schaufelreihen aufgrund ihrer Potentialfelder wird verna chlassigt. Potentialfelder
klingen sehr schnell ab, so dass angenommen wird, dass diesenter Ber eicksichti-
gung typischer Abstande zweier Schaufelreihen ér die Interaktion von geringer
Bedeutung sind. Nachlaufdellen sind Geschwindigkeitsdefekte im Nachlauf von
umstremten Schaufeln. Die Ausma e der Nachlaufdellen sind unter anderem ab-
hangig vom Geschwindigkeitsniveau v der Stremung im Verdichter. Aus der An-
nahme, dass sich Druckschwankungen mit Geschwindigkeitsshwankungen eber
die mittlere Dichte am Schwankungsort verkn epfen lassen, folgt, dass die aus
dem Geschwindigkeitsdefekt resultierenden Druckschwankungen ebenfalls pro-
portional zum Geschwindigkeitsniveau sind:

P VA (5.1)

wobei p° die Amplitude der Druckschwankung und  die mittlere Dichte am Ort
der Druckschwankung sind®. Die Druckschwankungen sind proportional zu einem
dynamischen Druck, wobei die mittlere Dichte am Ort der Druc kschwankung im
Allgemeinen nicht bekannt ist.

Das Geschwindigkeitsniveau v im Verdichter steht uber die Stremungskinematik
(Geschwindigkeitsdreieck) in einer bestimmten Relation z ur Umfangsgeschwin-
digkeit u, am Laufradaustritt. Diese Relation ist im Allgemeinen nich t bekannt,
kann jedoch fur ahnliche Betriebszustande des Verdichters als konstant angenom-
men werden. Ahnlichkeit zwischen Betriebspunkten besteht, wenn die di mensi-
onslosen Geschwindigkeitsdreiecke am Ein- und Austritt des Laufrades gleich
sind. Neben Geometrieparametern werden die Geschwindigkétsdreiecke durch
die Dichterelation zwischen Ein- und Austritt des Verdicht ers sowie durch die
Durch usszi er ® de niert. F ur ahnliche Betriebszustande des Verdichters folgt
somit aus Gleichung 5.1, dass die Druckschwankungen proportional zu einem

5 Amplituden von Schwankungsgr ~ © en werden mit einem Hochkomma hinter der Variablen

kenntlich gemacht. In Amplitudenspektren, EO-Diagrammen bzw. -Spektrogrammen sowie
Wasserfalldiagrammen ist die Amplitude einer bestimmten S chwankungsgr e e aufgetragen.
In diesen Diagrammen ist daher die Ordinatenbeschriftung m it einem Hochkomma versehen.

¢ p=4 \=(u; D )
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dynamischen Druck sind, welcher mittels der Umfangsgeschwindigkeit des Lauf-
rades gebildet wird:

p°_  ui (5.2)

Durch Verwenden der Umfangsgeschwindigkeit lassen sich de Druckschwankun-
gen mit der Energieumsetzung der Stufe verkneipfen: Die dimensionslose Kenn-
Zier
=Y
& = ug (5-3)
wird als Druckzi er bezeichnet und beschreibt die Energieu msetzung im Verdich-
ter. Die polytrope Str emungsarbeit y der gesamten Stufe #tir kompressible Fluide
(unter der Annahme perfekter Gase’) berechnet sich zu
" L #

y=—7 » R Ta % N (5.4)
wobei der Isentropenexponent, , der polytrope Wirkungsgrad, R; die individu-
elle Gaskonstante, Ty; die Totaltemperatur am Verdichtereintritt und  pu Sowie
ps die Totaldr eicke am Ein- und Austritt des Verdichters sind [ 113]%. Wird Glei-
chung 5.3 in Gleichung 5.2 eingesetzt und die Stremungsarbeit mit Hilfe von
Gleichung 5.4 eliminiert, folgt

" . #
0 p P8 P .
— — R T — 1: 5.5
p _ 1 q) i t1 ptl ( )
Gleichung 5.5 kann mittels des idealen Gasgesetzes zu
" ) #
P_pu — e Pe Py (5.6)

t 1 @ Pt
umgeformt werden. Das Druckverhaltnis des Verdichters ist eine Funktion di-

mensionsloser Kennzi ern und folgt aus Gleichung 5.4 mit Gleichung 5.3 und
der De nition der Umfangsmachzahl

_ uz

M2: -
Y Ri Tu

c
N[N

" perfekte Gase sind ideale Gase mit konstanten kalorischen S towerten R, cy und cp.
8Der Saug- und der Druckstutzen sind hier als Ein- und Ausgang des Verdichters de niert.
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Zu

J
1

%= ( 1) E® M1 (5.7)

°

wobei M die Umfangsmachzahl ist, die aus der Umfangsgeschwindigké& u, und
der am Eintritt des Verdichters herrschenden Schallgeschwindigkeit gebildet wird.
Gleichung 5.7 in Gleichung 5.6 eingesetzt fuhrt schlie lich zu

PP_pn — M (5.8)
t1

Die Druckschwankungen im Verdichter sind f er einen bestimmten Betrachtungs-
punkt proportional zum Eintrittsdruck  pu, dem Isentropenexponenten , dem
Quadrat der Umfangsmachzahl M, sowie dem Quotienten aus der mittleren Dich-
te am Ort der Druckschwankung und der Dichte am Verdichtereintritt . Der
Betrachtungspunkt ist durch eine bestimmte ertliche Position im Verdichter so-
wie durch einen bestimmten Betriebspunkt des Verdichters ¢ harakterisiert.
Das Dichteverhaltnis zwischen Ein- und Austritt des Verdichters folgt aus Glei-
chung 5.7 und dem Zusammenhang zwischen dem Druck- und Dichteverhaltnis
fur adiabate Zustandsenderungen

8 _ P
t1 B Pt1
zu
_p
e A VIS (5.9)
t1 p

Folglich ist das Dichteverh altnis zwischen Ein- und Austritt eine Funktion der
Umfangsmachzahl M, dem Isentropenexponenten , dem polytropen Wirkungs-
grad , und der Druckzier q,. Ausgehend davon wird angenommen, dass das
Dichteverh altnis in Gleichung 5.8 ebenfalls eine Funktion dieser Kennzi ern ist
und sich analog zum Dichteverhaltnis zwischen Ein- und Austritt des Verdichters
verhalt. Ist dieses fer zwei Betriebspunkte gleich, wird daher angenommen, dass
der Quotient aus der mittleren Dichte am Ort der Druckschwan kung und der
Dichte am Verdichtereintritt ebenfalls konstant ist.

Sind zwei Betriebspunkte ahnlich, kann anhand der obigen Uberlegungen von
den auftretenden Druckschwankungen bei einem Betriebspunkt auf die Druck-
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schwankungen wahrend des anderen Betriebspunktes geschlossen werden. Be
Weiteren folgt, dass unter der Annahme konstanter dimensio nsloser Kennzi ern
(Mu, , p, @) Druckschwankungen direkt proportional zum Eintrittsdru  ck des
Verdichters sind. Dies wird in der Arbeit von Kammerer f wr niedrige Dr ucke mit
bis zu ungefhr einem bar bestatigt [ 114].

5.3.2. Experimentelle Betrachtung

Zur YUberprufung der im vorherigen Abschnitt hergeleiteten Abh angigkeiten der
Druckschwankungen im Verdichter werden im Folgenden vier H ochlaufe mit un-
terschiedlichen Ansaugdreicken (run-up09, 06, 16, 17) sowie funf Hochlaufe mit
unterschiedlichen Gaszusammensetzungen iun-up43-47) verglichen. Die Hoch-
laufe run-up09, 06, 16, 17 verlaufen an der Schluckgrenze des Verdichters, die
Hochlaufe run-up43-47 durch die Kennfeldmitte (analog zu den exemplarisch

dargestellten Hochlaufen in Abb. 3.12). Die Start- und Enddrehzahlen betragen

5000 bzw. 15000 rpm. Durch Variation des Ansaugdrucks wird nicht allein das

Druckniveau sondern auch die Schallgeschwindigkeit im Verdichter und damit die

Umfangsmachzahl geringfugig variiert. Eine Variation der Gaszusammensetzung

fuhrt zu einer deutlichen Anderung der Schallgeschwindigkeit und des Isentro-
penexponenten.

Zur exemplarischen Gegeruberstellung der verschiedenen Hochkufe dient der
der Schaufelfrequenz zuge®rige drehzahlharmonische Anteil der Druckschwan-
kungen (17: Drehzahlharmonische), gemessen vom Drucksensomp-S-DK2 (ver-
gleiche Tab. 4.2).

In Abbildung 5.3a sind die Druckamplituden w ehrend der Hochlaufe mit unter-
schiedlichen Ansaugdrecken eber der Drehzahl dargestellt (EO-Diagramm). Die
Druckamplituden sind mittels des maximalen Wertes aller vi er Hochlaufe nor-
miert. Der Eintrittsdruck variiert zwischen 1 ;3 bar und 30; 9 bar. Deutlich zu
erkennen ist, dass die Druckschwankungen mit steigendem Arsaugdruck zuneh-
men, wobei der qualitative Verlauf ahnlich bleibt. Aufgrund unterschiedlicher
Schallgeschwindigkeiten und den daraus resultierenden urerschiedlichen Um-
fangsmachzahlen (bei gleicher Drehzahl) sind die Verlaufe beziglich der Abszisse
zueinander verschoben. Der zackige Verlauf resultiert aus akustischen Resonan-
zen und wird in Kapitel 5.7 thematisiert.

Abbildung 5.3b zeigt analog die Druckamplituden w ehrend der Hochlaufe mit
unterschiedlichen Gaszusammensetzungen. Das Gasgemisctvird mittels des He-
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liumanteils angegeben. Dieser betmgt in den funf Hochlaufen zwischen 33% und
90%. Die andere Gaskomponente ist Sticksto . Die Verl aufe der Druckamplitu-
den weisen auf den ersten Blick keine Ahnlichkeit auf. Erst bei genauerer Be-
trachtung der Graphen f allt auf, dass diese aufgrund der unterschiedlichen Um-
fangsmachzahlen lediglich zueinander verschoben sind. Dé Korrektheit der im
Abschnitt 5.3.1 hergeleiteten Zusammenhange wird im Folgenden anhand einer
normierten Darstellung der Amplitudenverl aufe eberpreft.

1r p,, = 30,9 bar ]
08} Py = 24,1 bar i
o6l Py = 5,9 bar |
® p,, = 1,3 bar
S t1
04fF -
02f } 1
0
5000 10000 15000
Nopait 1N TPM
(a) unterschiedliche Eintrittsdr ucke (run-up09, 06, 16, 17 )
1 _ 4
— Xy " 33%
08F — XHe =58%
X, =73%
* 06} L 1
et — Xy " 83%
0,4 X = 90% ’/\\-
¥ 2 ™
02f - ‘</

(b) unterschiedliche Gasgemische (  run-up43-47 )

Abbildung 5.3.: Vergleich der Druckschwankungen im Verdichter bei a) unter -
schiedlichen Eintrittsdr ecken und b) unterschiedlichen Gasgemi-
schen mittels 17EO-Diagramm des Drucksensorsp-S-DK2
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Variation des Eintrittsdrucks

Abbildung 5.4 zeigt das normierte 17EO-Diagramm der Hochlaufe run-up09, 06,
16, 17 sowie die relevanten dimensionslosen Kennziern. Die Amplituden der
Druckschwankungen sind eber der Umfangsmachzahl M, des Verdichters darge-
stellt. Die verschiedenen Hochlaufe werden auf diese Weise jeweils bei gleicher
Umfangsmachzahl verglichen. Die Amplituden der Druckschw ankungen sind auf-
bauend auf Gleichung 5.8 mit Hilfe des Eintrittsdrucks und des Isentropenexpo-
nenten normiert. Ferner sind alle Graphen in Abbildung 5.4 auf den maximalen,
dargestellten Wert im jeweiligen Diagramm bezogen.

Die Verlaufe der Durch usszi ern sind nicht dargestellt, da die im V ersuchs-
stand verwendeten Messblenden lediglich #ir eine normative Bestimmung des
Massenstroms bei einem Druckniveau von ca. 20 bar (100% Sti&sto ) ausge-
wahlt worden sind. Bei kleineren Ansaugdreicken und den daraus resultierenden
geringeren Massenstemen treten gro e Messfehler auf, die einen sinnvollen Ver-
gleich der Durch usszi ern unm eglich machen. Jedoch ist der Volumenstrom bei
konstanter Drosselklappenstellung und Verdichtereintri ttstemperatur n aherungs-
weise eine reine Funktion der Drehzahl, so dass die Volumeng eme und damit
die tatsachlichen Durch usszi ern der Hochl aufe als nahezu konstant angenom-
men werden (im Gegensatz zu den fehlerhaften Messwerten).

Aus Abbildung 5.4e ist ersichtlich, dass die Dichteverhaltnisse zwischen Verdich-
terein- und austritt f wr drei der vier Hochl aufe (5;9 bar, 24; 1 bar und 30; 9 bar
Ansaugdruck), trotz der unterschiedlichen Verl aufe der Druckzi er und des po-
lytropen Wirkungsgrads (siehe Abb. 5.4c und d), nahezu deckungsgleich sind.
Basierend auf der Annahme nahezu gleicher Durch usszi ern und den beinahe
identischen Dichteverhaltnissen wird geschlussfolgert, dass ér gleiche Umfangs-
machzahlen Ahnlichkeit zwischen diesen drei Hochlaufen herrscht. Ferner wird
angenommen, dass sich die Quotienten aus der mittleren Dichte am Ort der
Druckschwankung und der Dichte am Verdichtereintritt (sie he Gl. 5.8) ahnlich
wie die in Abbildung 5.4e dargestellten Dichteverhaltnisse verhalten und sich
folglich fur die drei Hochlaufe nur marginal unterscheiden. In diesem Fall sind
die Druckschwankungen fur eine bestimmte Umfangsmachzahl direkt proportio-
nal zum Eintrittsdruck und dem Isentropenexponenten (sieh e Gl. 5.8).

Dies wird durch die Verl aufe in Abbildung 5.4a bestatigt. Obwohl die tats ach-
lichen Druckschwankungen in den vier Hochlaufen um Gre enordnungen von-
einander verschieden sind, stimmen die normierten Amplitu denverlaufe sehr gut
eberein. Lediglich der Hochlauf mit dem geringsten Ansaugd ruck weicht st arker
von den anderen Hochklufen ab. Ein meglicher Grund dafer ist, dass die Ahn-
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Abbildung 5.4.:a) Vergleich der normierten Druckschwankungen im Verdicht er

bei unterschiedlichen Ansaugdreicken (run-up09, 06, 16, 17) mit-
tels 17EO-Diagramm des Drucksensorsp-S-DK2 ; b)- e) Vergleich
der relevanten dimensionslosen Kennzi ern
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lichkeit zwischen diesem und denwbrigen drei Hochlaufen nicht gegeben ist. Dies
ist anhand des abweichenden Dichteverhaltnisses zwischen Ein- und Austritt er-
sichtlich (siehe Abb. 5.4e). Ferner sind die Druckschwankungen im Verdichter bei
einem Eintrittsdruck von 1 ;3 bar sehr niedrig, so dass Messfehler einen gro en
Ein uss besitzen (siehe dazu in Abb. 5.4a die Angabe zur Messunsicherheit).
Die Isentropenexponenten der Gasgemische der vier Hochhufe unterscheiden sich
minimal. Aus diesem Grund ist der Ein uss auf die Druckschwa nkungen geringer
als der Messfehler. Folglich fuhrt eine alleinige Normierung der Druckamplituden
mit Hilfe des Eintrittsdrucks ebenfalls zu einer guten UYbereinstimmung der Ver-
laufe.

An dieser Stelle sei angemerkt, dass die Schwankungen in deVerlaufen der nor-
mierten Kennzi ern der einzelnen Hochl aufe daraus resultieren, dass die Hoch-
laufe an der Schluckgrenze gelegen sind. Die Absolutwerte de Druckzi er und
des Wirkungsgrads sind daher sehr niedrig, so dass geringe &wankungen der
zu Grunde liegenden Messgp en zu gro en Schwankungen in den graphischen
Darstellungen der dimensionslosen Kennzi ern fehren. Bei Hochlaufen in der
Kennfeldmitte ist dies nicht der Fall (siehe Abb. 5.5b-e).

Variation der Gaszusammensetzung

Abbildung 5.5 zeigt das 17EO-Diagramm der Hochlaufe run-up43-47 sowie die
relevanten Kennzi ern. Analog zu Abbildung 5.4 erfolgt die Darstellung der mit-
tels Eintrittsdruck und Isentropenexponenten normierten Druckamplituden eber
der Machzahl. Die dargestellten Werte sind bzgl. der maximal vorkommenden
Werte normiert.

Sowohl die Druckzi ern als auch die polytropen Wirkungsgra de weichen vonein-
ander ab (siehe5.5c und d). Die Abweichungen gleichen sich jedoch im Hinblick
auf die Dichteverhaltnisse zwischen Ein- und Austritt gegenseitig aus, so dass
letztere in guter N @herung eibereinstimmen (siehe Abb. 5.5e).

Die Verlaufe der Durch usszi ern der Hochl aufe run-up43-47 sind in Abbildung
5.6 dargestellt. Wie oben erwahnt, sind die Massenstreme nicht normativ be-
stimmt und mit erheblichen Messfehlern behaftet. Da die Mas senstreme der
Hochlaufe run-up43-47 bei konstanter Umfangsmachzahl jedoch lediglich um
den Faktor zwei variieren, sind die Messfehler aller Hochlaufe in der gleichen Gre-
enordnung. Ein Vergleich der Durch usszi ern ohne Betrac htung der absoluten
Werte ist daher trotz Messfehler sinnvoll. Die maximale, re lative Abweichung der
Durch usszi ern betr agt ca. 3%. Folglich besteht zwischen den #inf Hochlaufen
fur eine bestimmte Umfangsmachzahl in guter N aherung Ahnlichkeit. Nach Glei-
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Abbildung 5.5.:a) Vergleich der normierten Druckschwankungen im Verdicht er
bei unterschiedlichen Gasgemischen (un-up43-47) mittels 17EO-
Diagramm des Drucksensorsp-S-DK2 ; b)- e) Vergleich der rele-
vanten dimensionslosen Kennzi ern
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chung 5.8 ist aus diesem Grund zu erwarten, dass die normierten Druckverlaufe
ebereinstimmen.

Dies wird in Abbildung 5.5a bestatigt. Die normierten Druckverl aufe liegen in
guter Naherung ubereinander. Angemerkt werden muss, dass der Ein uss des
Isentropenexponenten erneut in der Gre enordnung der Messunsicherheit liegt.
Die Abh angigkeit der Druckschwankungen von diesem kann daher nicht mit ab-
schlie ender Gewissheit experimentell bewiesen werden.

Abbildung 5.6.: Vergleich der Durch usszi ern der Hochl aufe run-up43-47

Die theoretische Betrachtung der Ein ussgr ® en bzgl. der Druckschwankungen

im Verdichter gilt zun achst fur hydrodynamische Druckschwankungen und Au-
erachtlassung akustischer Phanomene. Die experimentelle Betrachtung zeigt
jedoch, dass die Ein ussgre en ebenfalls fur Peaks in den Verlaufen der dreh-
zahlharmonischen Druckanteile bestehen (siehe Abb.5.4 und 5.5). Diese Peaks
sind, wie in Kapitel 5.7 gezeigt wird, in akustischen Resonanzen begundet. Auf

empirischem Wege zeigt sich, dass die Ein ussg® en nicht lediglich f ur hydrody-

namische, sondern auch #rr akustische Druckschwankungen gelten. Wie spater

gezeigt wird, ist eine Trennung beider Druckschwankungsarten aus messtechni-
scher Sicht ohnehin nicht meglich.

Die Erkenntnisse aus der Betrachtung der Ein ussgr © en bzgl. der Druckschwan-
kungen im Verdichter k ennen wie folgt zusammengefasst werden:

Theoretisch und empirisch ermittelte Ein ussgr e en bzgl. der Druckschwan-
kungen im Verdichter stimmen wberein. Dies beswtigt die theoretisch her-
geleiteten Zusammenhange.

Die Druckschwankungen hangen unter der Annahme gleicher Stremungs-
bedingungen (gleiche Geschwindigkeitsdreiecke am Ein- urd Austritt des
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Laufrades) und konstanter Umfangsmachzahl direkt vom Eint rittsdruck
des Verdichters ab.

Der Ein uss des Isentropenexponenten auf die Druckschwankungen kann
aufgrund der Messunsicherheit nicht mit abschlie ender Ge wissheit nach-
gewiesen werden.

5.4. Reproduzierbarkeit der Messergebnisse

In diesem Abschnitt wird die Reproduzierbarkeit der Messun gen betrachtet.
Nicht reproduzierbare Messergebnisse lassen auf stochasche Messfehler oder
nicht ber ucksichtigte Ein ussgr © en schlie en. Sind Messergebnisse reproduzier-
bar, kennen umgekehrt Messfehler nicht ausgeschlossen werden,alsystematische
Fehler ebenfalls reproduzierbar sind. Relevante, stochadische Ein wusse loennen
jedoch auf diesem Wege ausgeschlossen werden.

Reproduzierbarkeit der Druckmessungen

Die Reproduzierbarkeit der Druckmessungen ist mit der experimentellen Betrach-
tung der Ein ussgr ® en in Kapitel 5.3 nachgewiesen. EineUberfehrung gemes-
sener Druckschwankungen (bei unterschiedlichen Randbedingungen) in eine nor-
mierte, sich eberdeckende Darstellung ist nur meglich, wenn die Druckschwan-
kungen im Verdichter reproduzierbar sind. An dieser Stelle sei jedoch angemerkt,
dass die Reproduzierbarkeit der Signale von auf dem Rotor bendlichen Sensoren
schlechter ist. Diese Tatsache folgt zum Teil direkt aus der gre eren Messunsi-
cherheit der Messketten LE47 -> Telemetrie -> OR38.

Abbildung 5.7 zeigt zum Vergleich exemplarisch jeweils die Amplituden eines
drehzahlharmonischen Anteils der Druckschwankungen bzgl. des Stator- und Ro-
torsystems. Beide Hochlaufe (run-up25 und 34) verlaufen an der Schluckgrenze
des Verdichters unter nahezu identischen Randbedingungen Um geringe Unter-
schiede bzgl. der Randbedingungen zu beucksichtigen, ist die Darstellung in

normierter Form gew ahlt. Das linke EO-Diagramm zeigt die mittels Drucksen-

sor p-R-DK1 erfasste Amplitude des drehzahlharmonischen Anteils & = 30.
Im rechten Diagramm ist die Amplitude des Anteils ;S = 17, gemessen von
dem Drucksensor p-S-DK1, dargestellt.

Die beiden bzgl. des Statorsystems gemessenen Amplitudengrlaufe sind nahezu
deckungsgleich. Die Messung ist im Rahmen der Messunsichdmeit vollst andig
reproduzierbar.
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Abbildung 5.7.: Reproduzierbarkeit der Druckschwankungen a) gemessen im Ro-
torsystem b) gemessen im Statorsystem

Die Amplitudenverl aufe bzgl. des Rotorsystems sind ebenfalls in guter Naherung

reproduzierbar. Allerdings ist die Ubereinstimmung beider Verl aufe geringer. Die
gre eren Abweichungen resultieren aus den gre eren Messunsicherheiten der auf
dem Laufrad applizierten Sensoren (siehe Tab.4.5). Diese sind in der Dateneber-
tragung der Signale vom Rotor- ins Statorsystem begreindet. Die Spannungsver-
sorgung der Rotorsensoren erfolgteber die Telemetrie und ist geregelt. Geringe

Schwankungen sind jedoch nicht vollstandig auszuschlie en und megliche Ursa-
che fur eine schlechtere Reproduzierbarkeit. Eine weitere Ursache fur leicht ab-

weichende Verlaufe ist der hehere Rauschanteil aufgrund der Signakibertragung

in den Signalen der Rotorsensoren. Dieser Rauschanteil erneglicht zum einen

die Au esung von Druckschwankungen mit geringen Amplituden, beein usst je-

doch zum anderen die Genauigkeit (siehe Kap.4.3). Da das Rauschen zuglligen

Charakters ist, werden gemessene Druckschwankungen von Mesung zu Messung
unterschiedlich verfalscht, was eine geringe Abweichung von Druckmessungen bei
gleichen Randbedingungen zur Folge hat.

Der in Abbildung 5.7a deutlich erkennbare Peak bei einer Umfangsmachzahl
von ca. 0; 72 ist in einer akustischen Resonanz begendet. Fer Details zu diesem

Thema wird auf Kapitel 5.7 verwiesen.

Reproduzierbarkeit der Dehnungsmessungen

Im Folgenden wird die Reproduzierbarkeit der mittels DMS ge messenen Lauf-
raddehnungen im Falle einer Resonanzanregung betrachtet. Die Hintergr ende
einer solchen Anregung werden in Kapitel 5.5.1 erlautert. Die Diagramme in
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Abbildung 5.8 zeigen die Dehnungsamplituden aufgrund der erzwungenen Arre-
gung des Laufrades mit der 3Q bzw. 22: Drehzahlharmonischen fer zwei verschie-
dene Hochlaufe (run-up26 und 27). Die zugrundeliegenden Daten sind mittels
des Dehnungsmessstreifen®MS2 gemessen worden. Beide Hoctdufe verlaufen
durch die Kennfeldmitte und nden unter nahezu gleichen Ran dbedingungen
statt. Die Messunsicherheiten sind bezeglich der Dehnung zum Zeitpunkt der
Resonanz angegeben. Bei Drehzahlen von ca. 8200 rpm (siehe Bb. 5.8a) bzw.
13800 rpm (siehe Abb. 5.8b) werden die Eigenmoden des Laufrades mit vier
bzw. funf Knotendurchmessern in Resonanz angeregt. Die gemessesn Dehnun-
gen im Resonanzfall weichen um 57% bzw. 1;2% voneinander ab. Der relative
Messfehler wird in Kapitel 4.2 mit < 6% angegeben. Folglich sind die Deh-
nungsamplituden im Rahmen der Messgenauigkeit reproduzierbar.

' M’e'ss;' V ; o IR Mess-
unsicherheit: L | i unsichérheit I
T 05 ‘
0 : 0 ‘ ‘ ‘
7500 8000 8500 1,3 1,4 1,5
Nopat N FPM Ny o 1N TPM
(a) 30EO-Diagramm -  DMS2 (b) 22EO-Diagramm -  DMS2

Abbildung 5.8.: Reproduzierbarkeit der Dehnungsamplituden im Fall einer R eso-
nanz; Anregung der Struktureigenschwingungsform a) mg = 4
und b) mg =5

5.5. Laufrad/Leitrad-Interaktion

Die Stremungsstruktur in Umfangsrichtung ist in einem Verdichter hochgradig
ungleichma ig. Schaufelreihen initiieren sowohl in stromauf- als au ch stromab-
warts liegender Richtung Stremungsungleichma igkeiten. Zum einen wirkt das

durch Schaufeln erzeugte Potentialfeld in Form von Drucksc hwankungen auf
stromaufwarts liegende Schaufelreihen. Zum anderen ist das Geschwidigkeits-
feld im Nachlauf einer Schaufelreihe nicht konstant. Aufgr und der Verdr angungs-
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wirkung der einzelnen Schaufeln sowie Reibungse ekten an den Schaufelober-

achen entstehen im Nachlauf der Schaufeln Geschwindigkeisdefekte, die als
Nachlaufdelle bezeichnet werden. Selbst bei angenommeneiPotentialstr emung
entsteht ein schaufelgebundenes Kraft- bzw. Druckfeld, da der Druck eber ei-
nem Schaufelkanal nicht konstant ist [ 115]. Das mber dem Umfang nicht konstan-
te Geschwindigkeitsfeld (bzw. Druckfeld) wirkt auf die str omabwarts liegenden
Schaufeln.

Interaktion des Laufrades mit einem Leitrad

Im Folgenden werden eine rotierende Schaufelreihe (Laufrad) sowie eine statio-
nare Schaufelreihe (Leitrad) betrachtet. Das Leitrad sei st romabwarts des Lauf-
rades gelegen. Diese Annahme dient zur einfacheren Beschibung. Fer den um-
gekehrten Fall gelten analoge Uberlegungen. Schon bei rein hydrodynamischer
Betrachtung (bzw. unter Vernachl assigung akustischer Pranomene) interagieren
das im Nachlauf des Laufrades be ndliche Druckfeld und das D ruckfeld, das
stromaufwarts der Leitradschaufeln existiert. Diese Interaktion wi rd als hydrody-
namisch® bezeichnet und kann durch eine Amplitudenmodulation beide r Druck-
muster beschrieben werden. Mathematisch entspricht dies eéner Multiplikation
beider Druckmuster. Das durch die rotierenden Laufradschaufeln initiierte Druck-

feld lasst sich durch eine Uberlagerung von Druckmustern der Form
h
pP(;t)=cos | B ( !Sar t] (5.10)

beschreiben, wobeiB die Anzahl der Laufradschaufeln, die Umfangsposition
und ! 5.4 die Rotationsgeschwindigkeit des Laufrades bzw. der Welle sind. Die
Variable j stellt einen harmonischen Index dar (j =1;2;3; :::). Hochgestellte Indi-
ces geben das Bezugssystem an (S: Statorbezugssystem, R: Robezugssystem).
Im Folgenden wird die Drehzahl, die Rotationsgeschwindigk eit und die Frequenz
des Rotors ausschlie lich bzgl. des Statorsystems angegebn: NS« = Nshat ,
' Sa = shats foar = fshar - Anschaulich beschreibt Gleichung 5.10 Druck-
muster mit Anzahlen von Druckb auchen, die der Anzahl der Laufradschaufeln
oder Vielfachen gleichen und sich mit der Geschwindigkeit des Laufrades fort-
bewegen. Das Druckfeld aufgrund des Leitrades kann durch ene Summe von
Druckmustern der Form

pe( Y=cos(k V ) (5.11)
9Der Ausdruck hydrodynamisch deutet an, dass die Kompressib ilit at des Mediums f wr die-
se Art der Interaktion nicht relevant ist. Damit ist nicht ge meint, dass diese Interaktion

ausschlie lich in inkompressiblen Medien auftritt.
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beschrieben werden, wobeiV die Anzahl der Leitradschaufeln und k =1;2;3;::
ein harmonischer Index ist. Da zunachst eine rein qualitative Betrachtung vor-

genommen wird, sind die Amplituden der Druckfelder sowie der Gleichanteil

nicht relevant. Aus diesem Grund werden die Gleichanteile vernachlassigt und
die Amplituden gleich eins gesetzt. Des Weiteren beein ussen die Phasenwinkel
der Druckfelder die folgenden Betrachtungen nicht, so dass diese zu Gunsten
einer kompakteren Darstellung vernachlassigt werden.

Nach obiger Beschreibung folgt aus der Multiplikation beid er Druckverteilungen

die aus der Interaktion resultierende Druckverteilung. Da s Produkt der Gleichun-
gen 5.10 und 5.11 ergibt sich nach einigen Umformungen und dem Gebrauch
trigonometrischer Zusammenhange zu

pm (;t) = cos mrs — ot mit (5.12)
mrs = jJ B+k V;
j = 0;1,23;:::und
k = 3 2 1,0;1;2 3.

Folglich besteht das aus der Interaktion resultierende Dru ckfeld aus einer Viel-
zahl von Druckmustern mit diskreten Anzahlen von Druckb auchen mts (Um-
fangsordnung) und de nierten Phasengeschwindigkeiten. Die Phasengeschwin-
digkeiten sind im Allgemeinen von der Rotationsgeschwindi gkeit des Laufrades
! shat Verschieden und lassen sich aus Gleichunds.12 ablesen zu

I Fsipn = lm—TS ! shat (5.13)
Die Anzahl der Druckb auche mts der verschiedenen Druckmuster folgt direkt
aus der Anzahl der Lauf- und Leitradschaufeln. Druckmuster mit einer negativen
Phasengeschwindigkeit ! ?S;ph bzw. einer negativen Umfangsordnung mrs rotie-
ren entgegen der Laufradrichtung. Druckmuster, die aus Gleichung 5.12mit j =0
folgen, resultieren nicht aus der Interaktion des Laufrade s mit den Statorschau-
feln, sondern aus der reinen Potentialwirkung der Statorre ihe. Diese Druckmuster
sind ortsfest und rotieren nicht.
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Plausibilisierung mit Hilfe einer Str emungssimulation
Eine instation are CFD'°-Simulation des in dieser Arbeit betrachteten Versuchs-
stands bestigt die obigen Aussagen [83], [116]. Abbildung 5.9a zeigt eine Mo-
mentaufnahme der berechneten Druckverteilung auf der Radscheibe des Laufra-
des. Das nach Gleichung5.12 fundamentale!! Druckmuster mit sieben Druckb au-
chen (mts = B Vpi =17 10 = 7) ist deutlich zu erkennen. Ferner belegt eine
modale Zerlegung der Druckverteilung in Umfangsrichtung a m au eren Radius
der Radscheibe, dass weitere nach Gleichund.12 berechenbare Druckmuster vor-
handen sind (siehe Abb. 5.9b). Die Drehrichtung der Druckmuster wird dabei
nicht ber eicksichtigt, so dass lediglich die Betrage der Modenordnungen betrach-
tet werden. Aus der modalen Zerlegung ist ersichtlich, dass die berechneten
Druckschwankungen im Radseitenraum durch die Interaktion des Laufrades mit
den Di usorschaufeln dominiert werden. Druckmuster, die a us der Interaktion
des Laufrades mit den Reckfehrschaufeln oder dem Eintrittsleitradapparat re-
sultieren, sind in Abbildung 5.9b zu vernachlassigen.

=1, =0, *j=1, =2,

k=1 ky=1 ko=-2  ky=-3

Druckamplitude

Prin Modale Ordnung
(a) Momentaufnahme der Druckvertei- (b) Modale Zerlegung der Druckverteilung
lung am au eren Radius der Radscheibe

Abbildung 5.9.: Druckverteilung auf der Radscheibe [83]

10 computational Fluid Dynamics

1 pas Druckmuster mit einer Anzahl an Druckb auchen mts = B Vpji wird als fundamen-
tal bezeichnet. Aufgrund des geringen Abstands von Laufrad und Diusor besitzt dieses
Druckmuster die gr o te Amplitude.
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®berlagerung von akustischen und hydrodynamischen Drucks chwan-
kungen

Tyler und Sofrin [ 4€] leiteten den Zusammenhang in Gleichung 5.12 bereits An-
fang der Siebziger Jahre her. Die Art der Herleitung ist jedo ch ganzlich anders.
Tyler und Sofrin nahmen Druck- bzw. Schallquellen auf den Vo rderkanten der
Leitradschaufeln an und wberlagerten diese unter Berecksichtigung der durch
die Anzahl der Lauf- und Leitradschaufeln gegebenen Phasemeziehungen. Phy-
sikalisch kann diese als akustisch bezeichnete Interaktion der Schaufelreihen wie
folgt beschrieben werden: Das durch die Laufradschaufeln ezeugte nicht konstan-
te Geschwindigkeitsfeld tri t auf die Statorschaufeln. Au fgrund der Rotation des
Geschwindigkeitsfeldes wirkt auf die Statorschaufeln eine instationare Kraft. In-
station are auf Schaufeln wirkende Krafte stellen Dipolschallquellen dar [14], [58].
Die Statorschaufeln initiieren Druckschwankungen, deren Frequenzen denen der
instation aren Kr afte gleichen. Diese breiten sich sowohl stromauf- als auchstrom-
abwarts aus und tre en zum Teil auf die Laufradschaufeln. Dort w erden diese
sowohl re ektiert als auch absorbiert.

Analog wirkt das Potentialfeld der Statorschaufeln auf die Laufradschaufeln.
Durch die Rotation des Laufrades erfahren diese einen zeitich schwankenden
Druck. Auf die Schaufeln wirkt somit ebenfalls eine instati onare Kraft. Analog
zur obigen Beschreibung #hrt dies zu einer Schallerzeugung. Der initiierte Schall
trit zum Teil auf die Statorschaufeln und wird dort re ekti  ert bzw. absorbiert.
Laufradschaufeln und Statorschaufeln interagieren.

Messtechnisch sind hydrodynamische und akustische Intersktionen nicht streng
voneinander trennbar. Aus beiden Interaktionsarten resul tieren Druckmuster, die
bzgl. Frequenz und Umfangsordnung identisch sind. Eine Abhandlung zu akus-
tischen und hydrodynamischen Druckschwankungen (Schall bzw. Pseudoschall)
ist von K eltzsch [117] verfasst worden. Keltzsch schreibt zum Thema Messung
von Wechseldmricken in einer instation aren Stremung:

Der gemessene Druck beinhaltet alle Typen von Druckfeldern die
in dem betre enden Stremungsbereich wirken, also die Druckschwan-
kungen der turbulenten Stremung, die Nahfelddruckschwankungen akus-
tischer Quellen und die durch diese unmittelbar in dem betrachteten
Bereich erzeugten Schalldeicke.

Die Druckmuster werden im Folgenden unabhangig ihrer Natur unter dem Begri
Tyler/Sofrin-Moden (TSM) zusammengefasst.
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Interaktion des Laufrades mit mehreren Leitr adern
Existieren, wie im vorliegenden Versuchsstand, drei Leitr ader, ergeben sich die
Umfangsordnungen der verschiedenen Druckmuster zu

MTs = ] B + ki Vi (5.14)
i=1

ki = = 3 2 1,0;1;2;3;::

wobei V; die Schaufelzahlen der verschiedenen Leitader sind [85]. Die Frequenz
eines Druckmusters bzgl. des Statorbezugssystems folgt as dem Produkt der
jeweiligen Modenordnung mts und der Phasengeschwindigkeit ! ?S;ph unter Zu-
hilfenahme der Gleichung 5.13 zu

I3 !

M:j B ﬂ:j B fsnat (5.15)

frs =
Ts = Mrts 2 2

und ist unabh angig von der Modenordnung identisch zur Schaufelfrequenz oder
einer Harmonischen dieser. Die Frequenz bzgl. des Rotorsytems berechnet sich
aus der Di erenz der Phasengeschwindigkeit des Druckmusters ! ?s;ph und der
Rotationsgeschwindigkeit des Laufrades! spait  unter Berecksichtigung von Glei-
chung 5.15 zu

1S 1

o= T8 ms =j( B mrs) fawj  (516)
Wird der Ausdruck in Klammern negativ, folgen daraus negati ve Frequenzen. Da
aus messtechnischer Sicht nicht zwischen positiven und neativen Frequenzen un-
terschieden werden kann, werden im Folgenden per Konvention die Betrage der
Frequenzen betrachtet. Aus diesem Grund sind in Gleichung 5.16 (sowie in ei-
nigen folgenden Gleichungen) Betragsstriche einge#ihrt worden. Aus Gr enden
der Ubersichtlichkeit wird auf Betragsstriche bei den Frequen zvariablen verzich-
tet. Die Angabe der Drehrichtung des Druckmusters durch das Vorzeichen der
Modenordnung bleibt bestehen.

Mit Hilfe von Gleichung 5.14 kann Gleichung 5.16 umgeformt werden zu

x3
f7s = | Ki Vi fshatt J: (5.17)

i=1

Die Frequenzen bzgl. des Rotorsystems ergeben sich somit asi Linearkombina-
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tionen der verschiedenen Leitschaufelzahlen. Im Allgemeinen wird angenommen,
dass Integerwerte gre er drei in der Praxis keine Relevanz besitzen [48].

Die durch die Druckmuster hervorgerufenen drehzahlharmonischen Anteile der
Druckschwankung ergeben sich durch Einfuhrung einer auf die Drehzahl bezoge-
nen Frequenz. Diese folgt aus der Division der dimensionshéafteten Frequenz
und der Frequenz des Rotors fsharr Und wird mit einem hochgestellten Stern
kenntlich gemacht:

f= (5.18)

f shaft

Mit Gleichung 5.18 folgen aus den Gleichungen5.15 und 5.16 bzw. 5.17 die
auf die Drehzahl bezogenen Frequenzen bzw. drehzahlharmoischen Anteile der
TSM bzgl. des Stator- und Rotorbezugssystems zu

frs=j B (5.19)

und

frs =ji B mrsj=] ki Vij: (5.20)

Aus der Gleichung 5.19 folgt, dass alle Druckmuster, die sich nach Gleichung
5.14 unter Annahme eines konstanten ersten Terms ergeben, gleibe Frequen-
zen bzgl. des Statorsystems besitzen (unablengig von der Drehzahl). Analog
folgt aus Gleichung 5.20, dass die Frequenzen aller Druckmuster, die sich nach
Gleichung 5.14 unter Annahme eines konstanten zweiten Terms berechnen, bal.
des Rotorsystems identisch sind. Die drehzahlharmonischen Anteile gemessener
Druckschwankungen resultieren somit jeweils aus einer Uberlagerung verschie-
dener Druckmuster. Folglich stellen die in EO-Diagrammen d argestellten Werte
nicht die Amplitude eines einzelnen Druckmusters dar, sondern die Amplitude,
die aus derWUberlagerung mehrerer Druckmuster am Ort der Messung resultiert.
Beispiel: Die Amplituden des Druckanteils mit Schaufelfre quenz, gemessen bzgl.
des Statorsystems (Vergleiche u.a. Abbildung 5.3), reprasentieren die Summe
aller Druckmuster, die sich nach Gleichung 5.14 mit j = 1 berechnen. Auch
wenn Harmonische der Leitrader gre er der zweiten Ordnung vernachl assigt wer-
den (jkij 3), existieren (bei rein mathematischer Betrachtung) Hund erte von
Druckmustern mit gleicher Frequenz.
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Die drehzahlharmonischen Anteile der Druckschwankungen bzgl. des Rotorsys-
tems setzen sich aus einer deutlich geringeren Anzahl von Duckmustern zusam-
men. Werden wieder Harmonische gm er der zweiten Ordnung vernachl assigt
( 3), stellt jeder drehzahlharmonische Anteil der Druckschw ankungen die
Summe dreier Druckmuster dar (siehe GIl. 5.14 mit k; = const.). Aus messtech-
nischer Sicht werden somit unabhangig vom Bezugssystem zu jeder ZeitUber-
lagerungen mehrerer Druckmuster gemessen. Eine Aussagelber die Amplitude
eines einzelnen Musters ist nicht meglich.

Eine Identi kation von akustischen Eigenmoden ist aufgrun d der deutlich ge-
ringeren Anzahl der Druckmuster mit gleicher Frequenz ledi glich mittels der
Druckmessungen im Rotorsystem meglich (siehe Kap. 5.7).

Experimentelle Validierung

Aus Gleichung 5.20 folgen unter Berecksichtigung der gegebenen Schaufelzah-
len der verschiedenen Leitrader (siehe Tabelle 3.2) die drehzahlharmonischen
Anteile der Druckschwankungen bzgl. des Rotorsystems fur die gegebenen Ver-
suchsstandparameter. Zur Evaluierung der aufgefehrten Uberlegungen zeigt Ab-
bildung 5.10 exemplarisch die drehzahlharmonischen Anteile der Druckschwan-
kungen in der Deckscheibenkavitat bzgl. des Rotorsystems fur zwei verschiedene
Hochlaufe. Die zugrundeliegenden Messdaten stammen vom Drucksasor p-R-
DK1. Die Anteile sind jeweils uber den gesamten Hochlauf gemittelt. Eintritts-
druck und -temperatur des Verdichters sowie die Gaszusammensetzung sind bei
beiden Hochlaufen nahezu identisch. Die Hochlaufe unterscheiden sich lediglich
durch die Stellung der Drosselklappe. Hochlauf run-up34 verlauft an der Schluck-
grenze, wohingegen Hochlaufrun-up12 in der Kennfeldmitte des Verdichters ge-
legen ist. Die drehzahlharmonischen Anteile sind auf den maximalen Wert des
Hochlaufs an der Schluckgrenze bezogen. Dieser Wert wird a p% deklariert.
Die Darstellung erfolgt jeweils in doppelter Ausf whrung, um sowohl einen Ge-
samteberblick als auch Detailinformation zu vermitteln.

Die drehzahlharmonischen Druckanteile des Hochlaufs run-up34 sind in den Ab-
bildungen 5.10a und b gezeigt. Die Anteile aufgrund der Interaktion von Lau frad-
und Di usorschaufeln bzw. aufgrund der Potentialwirkung d er Diusorschau-
feln dominieren aufgrund des geringen Abstandes der Schauélreihen die Druck-
schwankungen ¢ R = kpr Voir = 10;20; 30:::). Mit steigender Ordnung der be-
trachteten Harmonischen nehmen die Amplituden n aherungsweise exponentiell
ab. Drehzahlharmonische Anteile, die sich aus Integerwerten gre er vier ergeben
(kpit > 4), sind nahezu nicht vorhanden. Neben den dominanten Komponen-
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Abbildung 5.10.: Gemittelte, drehzahlharmonische Anteile der Druckschwan kung
bzgl. des Rotorsystems #ir zwei verschiedene Hochaufe

ten aufgrund der Laufrad/Di usor-Interaktion sind weiter e Anteile zu erkennen.
Diese sind in der vergre erten Darstellung in Abbildung 5.10b deutlich sichtbar
und berechnen sich zu einem gro en Teil aus Linearkombination der Leitschau-
felzahlen (z.B.: f+& = 22 mit keea =0, kot = 0, kreg = 1; f& = 18 mit
keta =1, kor =0, kepg = 0; f1& =32 mit keea =0, kor =1, krrs = 1;
ng = 28 mit kELA = 1, kDif = 1, kRFB =0 ) Der Grund f ur die deutliche
Detektion des 22er-Anteils, trotz der gro en Entfernung zw ischen Laufrad und
Reckfuhrschaufeln, ist Thema des Kapitels 5.5.3. Anteile, die sich fur kgea > 1
bzw. krre > 1 ergeben, sind nicht bzw. marginal vorhanden. Des Weiteren sind
ungerade Drehzahlharmonische im Allgemeinen weniger vorhanden, da Linear-
kombinationen aus den geraden Schaufelzahlen der Leitader ebenfalls gerade
sind. Unsymmetrien u.a. hervorgerufen durch geringe Unwuchten des Rotors
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oder das Einlaufgehause des Verdichters sind megliche Greinde dafur, dass diese
dennoch in geringen Ma en vorhanden sind. Ungeachtet dessen bestatigen die
Abbildungen 5.10a und b die Gleichung 5.16.

In den Abbildungen 5.10c und d ist analog die Zerlegung der Druckschwankun-
gen fur den Hochlauf run-upl2 dargestellt. Die Druckschwankungen sind im
Allgemeinen deutlich geringer als an der Schluckgrenze. Die Amplitude des do-
minanten Anteils f{& = 10 betr agt lediglich ca. 50% der Amplitude an der
Schluckgrenze. Hohere Harmonische verschwinden nahezu vollsandig. Das Am-
plitudenspektrum wirkt deutlich ,aufgeraumten. Der Grund f wr die heheren
Druckschwankungen an der Schluckgrenze sind die Fehlanstemungen der Lauf-
und Leitradpro le. Dies f whrt zu einer ,Vergre erung\ der Nachlaufdellen und

einer daraus resultierenden swrkeren Interaktion der Schaufelreihen.

Entgegen des Trends ist der Anteil f+& = 32 um den Faktor vier angestiegen und
besitzt nahezu die gleiche Gm® enordnung wie der dominante Anteil & = 10.
Grund hierf ur ist eine akustische Resonanz, die lediglich bei Hochkufen in der
Kennfeldmitte im Drehzahlregelbereich des Verdichters gelegen ist. Fur Details
wird auf Kapitel 5.7 verwiesen.

Zusammenfassung
Die Erkenntnisse dieses Kapitels konnen wie folgt zusammengefasst werden:

Aufgrund der Interaktion der Lauf- und Leitradschaufeln ro tieren Druck-
muster im Verdichter. Die Modenordnungen der Druckmuster r esultieren
aus den Schaufelzahlen des Laufrades und der Leitader. Die Umfangsge-
schwindigkeiten der Druckmuster sind im Allgemeinen von de r Rotations-
geschwindigkeit des Laufrades verschieden.

Die Druckmuster stellen eine ©berlagerung von akustischen und hydro-
dynamischen Druckschwankungen dar. Akustische und hydrodynamische
Druckschwankungen sind messtechnisch nicht zu unterscheden.

Bezeglich des Statorsystems besitzen alle Druckmuster die Sclaufelfre-
guenz bzw. Harmonische dieser.

Bezuglich des Rotorsystems ergeben sich die Frequenzen der Drakmuster
aus Linearkombinationen der Schaufelzahlen der verschiednen Leitrader.
Eine Aussageeber die Amplitude eines einzelnen Druckmusters kann somit
weder mittels Druckmessungen im Rotor- noch im Statorsystem erfolgen.
Messtechnisch wird immer eine Summe von Druckmustern erfasst.
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Die Zerlegung gemessener Druckschwankungen bzgl. des Rotgystems in
die harmonischen Anteile bestatigt, dass die verschiedenen Anteile sich
aus Linearkombinationen der Statorschaufelzahlen ergeben. Die Anteile auf-
grund der Interaktion des Laufrades mit den Di usorschaufe In dominieren
die Druckschwankungen. Druckschwankungen aufgrund vom Laufrad weit
entfernter Schaufelreihen sind jedoch nicht zu vernachlassigen und detek-
tierbar.

Drehzahlharmonische Anteile der Druckschwankungen, die sich nach Glei-
chung 5.20 fur harmonische Indiceskeia > 1 bzw. kres > 1 sowiekpr > 4
ergeben, sind nicht bzw. mit marginalen Amplituden vorhand en. Diese Aus-
sage gilt allerdings nur fer die mittleren Druckschwankungen. Wie in Ka-
pitel 5.7 gezeigt wird, werden im Falle einer akustischen Resonanz awh
Druckschwankungen aufgrund der heheren Harmonischen der entfernten
Leitr ader detektiert.

Die Druckschwankungen sind an der Schluckgrenze gm er als in der Kenn-
feldmitte. Dies resultiert aus der Fehlanstr emung der Schaufelpro le und
den dadurch hervorgerufenen gm eren Nachlaufdellen.

5.5.1. Anregung der Laufradstruktur

Rotierende Druckmuster (TSM) im Verdichter regen das Laufr ad zu erzwunge-
nen Schwingungen an. Wie in Abschnitt 2.4 beschrieben (und in Kapitel 3.3
mittels FEA best atigt), erfolgt eine e ektive Energie wbertragung zwischen Fluid
und Laufrad, wenn Druckmuster und Eigenschwingungsform di e gleiche Moden-
ordnung besitzen bzw. wenn die Modenordnung des Druckmuste's in der modalen
Zerlegung der Laufradeigenschwingungsform vorhanden ist Dieser Aussage liegt
die Annahme zugrunde, dass die Anregung durch die aus den Driwckschwankun-
gen auf Rad- und Deckscheibe resultierende Kraft erfolgt (siehe Kapitel 2.4).
Unter der Annahme, dass das Laufrad zu Beginn der Interaktio n nicht schwingt,
fuhrt (im Falle der Formgleichheit von Druckmuster und Struk turmode) das
Fluid dem Laufrad Energie zu. Entspricht des Weiteren die an regende Frequenz
f R einer zur Modenordnung zugeherigen Eigenfrequenz des Laufradesf s, wird



5.5. Laufrad/Leitrad-Interaktion 127

das Laufrad in Resonanz angeregt?. Die Resonanzbedingungen lennen, wie folgt,
zusammenfassend formuliert werden:

a) Frequenzgleichheit: f& = 15 ; (5.21)
b) Formgleichheit: Mgt = Mrs: (5.22)

Prognostizierte Resonanzstellen

In Tabelle 5.1 sind exemplarisch fur die vorliegenden Versuchsstandparameter
Resonanzstellen im Drehzahlregelbereich des Verdichtersaufgefehrt. Die Eigen-
schwingungsformen werden analog zu den in Kapitel 3.2 eingefehrten Konventio-
nen nach der jeweiligen Hauptkomponente bzgl. der Modenordnung bezeichnet.
Die Tabelle wird anhand der ersten Zeile erklart: Aus der Interaktion des Lauf-
rades mit den Di usorschaufeln ( krrs = 0, keta = 0) resultiert nach Gleichung
514 mit j =1 und kpif = 2 ein Druckmuster mit drei Druckb auchen, welches
entgegen der Laufradrichtung rotiert. Die dimensionslose Frequenz des Musters
bzgl. des Rotorsystems folgt aus Gleichung5.20 zu f+& = jkpi  Voir j = 20. Die
Eigenfrequenz einer Laufradeigenschwingungsform, dererModenordnung der des
TSMs gleicht, betr agt 2771 Hz. Die zur Eigenfrequenz zugelorige Eigenschwin-
gungsform besitzt keine in Umfangsrichtung verlaufenden K notenlinien (ns = 0).
Die Eigenfrequenz der Struktur basiert auf der experimente llen Modalanalyse.

mrs Mist Nst i Koit Krrs KeLa fTsR fst in Hz rlshaft ires

in rpm

3 3 0 1 2 0 0 20 2771 8313

4 4 0 2 3 0 0 30 3987 7974

2 2 1 2 1 0 32 6743 12643

8 8 0 2 2 1 0 42 9738 13911

5 5 0 1 0 1 0 22 5034 13729

6 6 0 2 1 0 1 28 5992 12840

6 6 0 2 4 0 0 40 5992 8988

Tabelle 5.1.: Anregung der Laufradstruktur durch TSM: Exemplarisch aufg efuhr-
te Resonanzstellen

12 Eigenfrequenzen des Laufrades werden immer bzgl. des Rotor systems angegeben (fSRt =
fst )
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Aus der Frequenz des TSMs und der Struktureigenfrequenz folgt die Drehzahl,
bei der das Laufrad in Resonanz angeregt wird (Resonanzdrelzahl):

Nshatt res = 60 fs; = 8313 rpm: (5.23)
fTS
Die ersten beiden in Tabelle 5.1 aufgefuhrten Resonanzen (Zeile 1 und 2) resultie-
ren aus der Interaktion von Laufrad- und Di usorschaufeln, die ubrigen aus der
Interaktion des Laufrades mit den R eckfehrschaufeln oder zwei verschiedenen
Leitr adern.

Eine Anregung des Laufrades durch das Potentialfeld der Di usorschaufeln er-
folgt fur die gegebenen Versuchsparameter bei Drehzahlen (bezelmet als kriti-

sche Drehzahlen - siehe Kap.2.7) weit oberhalb der maximalen Drehzahl des

Verdichters: Bei gegebener Di usorschaufelzahl Vpis ist Resonanzbedingung b)
erfullt, wenn

mst = kpit  Vbif :
Die Anregungsfrequenzen folgen aus Gleichung5.20 zu
fr& = jkoirt | Voir fsnat

und sind im gesamten Drehzahlregelbereich deutlich geringer als die aufgrund der
hohen Modenordnungen hochfrequenten Struktureigenfrequenzen. Beispiel: Re-
sonanzbedingung b) ist fur einen Strukturmode mit der Modenordnung ms: = 10
erfullt ( kpir = 1). Die Eigenfrequenz dieses Modes betmgt ca. 10400 Hz. Die An-
regungsfrequenz folgt nach Gleichung5.20 zu f+& = 10. Die Resonanzdrehzahl
berechnet sich nach Gleichung5.23 zu 62400 rpm und liegt somit deutlich au er-
halb des Drehzahlregelbereichs des Verdichters.

Des Weiteren ndet keine Resonanz des Laufrades durch den fundamentalen
TSM mit mys = 7 im Drehzahlregelbereich des Verdichters statt: Die Eige n-
frequenz der Struktureigenschwingungsform mg = 7 betr agt 6860 Hz. Die An-
regungsfrequenz berechnet sich nach Gleichung5.20 erneut zu f+& = 10. Die
Resonanzdrehzahl folgt mittels Gleichung 5.23 zu 41160 rpm.

An dieser Stelle sei angemerkt, dass die Vorstellung, dass m einziges Druckmus-
ter im Falle der Resonanz die Struktur anregt, nicht korrekt ist. Die Laufradschau-
felzahl beein usst sowohl die Formen der im Verdichter roti erenden Druckmuster
als auch der Struktureigenschwingungen.
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Die Abhangigkeit der Modenordnungen der Druckmuster von der Schaufelzahl
des Laufrades ist mit Gleichung 5.14 beschrieben. In Kapitel 5.5 wird bereits
erklart, dass diverse Druckmuster bzgl. des Rotorbezugssystens die gleiche Fre-
quenz besitzen. Nach Gleichung 5.14 unterscheiden sich die Modenordnungen
dieser Druckmuster um die Laufradschaufelzahl B bzw. Vielfache dieser (der
zweite Term in Gleichung 5.14 ist fur de nierte Frequenzen bzgl. des Rotorsys-
tems konstant).

Der Ein uss der Laufradschaufelzahl auf die Eigenschwingu ngsformen des Lauf-
rades ist in Kapitel 3.2 anhand der modalen Zerlegung von Struktureigenmoden
belegt. Die verschiedenen modalen Komponenten einer Eigeschwingungsform
hangen ebenfalls von der Schaufelzahl des Laufrades ab und sd unter anderem
um j B voneinander verschieden (siehe Gleichung3.2 bzw. Abbildung 3.4).
Folglich unterscheiden sich sowohl die Modenordnungen der Druckmuster mit
gleicher Frequenzf+& als auch die Komponenten der Eigenschwingungsformen
des Laufrades um die Laufradschaufelzahl und Vielfache dieser. Im Falle einer
Resonanz regen somit zeitgleich mehrere Druckmuster die Laifradstruktur an,
bzw. dampfen diese. Da die Druckmuster messtechnisch nicht unterschieden
werden, ist ein Aussage dawber, welche Muster dampfend bzw. anregend wir-
ken, nicht meglich. Beispiel: Werden die harmonischen Indices der Leitrader mit
kpit = Kketa =0 und krre = 1 gewahlt, folgen nach Gleichung 5.14 Druck-
muster mit den Modenordnungen mys = 5, 12, 29 usw., die nach Gleichung
5.20 alle die Frequenz f{& = 22 besitzen. Da alle Modenordnungen modalen
Komponenten der Eigenschwingungsform mg = 5 des Laufrades entsprechen
(siehe Abb. 3.4), sind im Falle der Frequenzgleichheit fur alle Druckmuster die
Resonanzbedingungen endllt.

Experimentelle Validierung

Abbildung 5.11 zeigt zu den ersten vier in Tabelle 5.1 aufgefuhrten Beispielen

die experimentell ermittelten Resonanzen. Die Wasserfalldiagramme beinhalten

die mittels DMS2 erfassten Dehnungsamplituden des Laufrades. Die zugrunde
liegenden Daten stammen von einem Hochlauf an der Schluckgenze (fun-up06).
Der Eintrittsdruck betr agt 24 bar. Die dargestellten Drehzahlbereiche umfassen
jeweils 2000 rpm, wobei die Bereiche so gewhlt sind, dass die Resonanzdrehzahl
mittig liegt. Die Frequenzbereiche umfassen 1000 Hz. Die Dehnungsamplituden

sind auf die maximale Dehnungsamplitude der Laufradeigenschwingungsform

mg = 3 normiert. Dieser Wert ist mit 2, bezeichnet. Die in den Diagrammen

schrag verlaufenden Linien stellen erzwungene Anregungen des laufrades durch
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Abbildung 5.11.: Detektierte Dehnungsamplituden im Resonanzfall f er verschie-
dene Laufradeigenschwingungsformen dargestellt in Wassefall-
diagrammen

drehzahlharmonische Druckschwankungen, den TSM, dar. Linien, die bei einer
konstanten Frequenz verlaufen, reprasentieren Eigenfrequenzen des Laufrades,
wobei einige Eigenfrequenzeneber den gesamten dargestellten Drehzahlbereich
(z.B. in Abb. 5.11c bei ca. 6900 Hz) und andere nur im Falle der Resonanz er-
kennbar sind (z.B. in Abb. 5.11b). Ferner sind die in Tabelle 5.1 aufgefehrten
berechneten Resonanzdrehzahlen in Form roter Linien eingaragen.

Wie aus Diagramm 5.11a ersichtlich, stimmt die vorhergesagte Resonanzdreh-
zahl der Struktureigenschwingungsform mg = 3 mit der experimentell ermittel-
ten nahezu exakt eberein. Der experimentell ermittelte Wert weicht um 0 ;5%
vom vorhergesagten Wert ab. Eine Anregung der Struktur erfo Igt lediglich mit
der 20: Drehzahlharmonischen. Dies besatigt die Aussage, dass beide Resonanz-
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bedingungen erfillt sein meussen (siehe GI.5.21 und 5.22): Die anderen dreh-
zahlharmonischen Anteile wie z.B. f ® = 18 oder f ® = 22 resultieren nach
Gleichung 5.14 aus Druckmustern mit Modenordnungen ungleich drei, so dass
die zweite Resonanzbedingung nicht erkillt ist. Die Gleichheit von anregender
Frequenz und Eigenfrequenz ist nicht ausreichend. Im Vergleich zu den Reso-
nanzpeaks in den Abbildungen 5.11b bis d ist der zur Eigenschwingungsform
mit drei Knotendurchmessern zugeherige Peak deutlich breiter. Folglich ist die
Eigenschwingungsform nach Abbildung 3.3 und Gleichung 3.1 deutlich starker
gedampft als die wbrigen drei angeregten Eigenmoden des Laufrades. Diesiber-
rascht, da die Dampfungen bei Umgebungsdruck der Eigenschwingungsformen
mit drei bzw. vier Knotendurchmessern gleiche Gr e enordnungen besitzen (ver-
gleiche Tab. 3.3). Warum die D ampfungen beider Eigenmoden sich vahrend des
Verdichterbetriebs um eine Gr e enordnung unterscheiden, konnte im Rahmen
der Untersuchungen nicht beantwortet werden. Die D ampfung der Eigenmoden
durch das umgebende Fluid (aerodynamische Dampfung) wird in Kapitel 5.5.4
thematisiert.

In Abbildung 5.11b ist die Resonanz des Eigenmodesns; = 4 gezeigt. Die experi-
mentell bestimmte Resonanzdrehzahl ist um 1; 3% gre er als die berechnete und
stimmt somit gut mit der Vorhersage wberein. Eine Anregung der Eigenschwin-
gungsform mit Drehzahlharmonischen ungleich 30 ndet nich t statt, was erneut
die Resonanzbedingung der Formgleichheit bestigt.

Wie oben beschrieben, ist der Resonanzpeak deutlich schmadr als der in Abbil-
dung 5.11a abgebildete. Trotz der daraus ersichtlichen geringeren Dampfung sind
die detektierten Dehnungsamplituden f er beide Resonanzen nahezu gleich. Aus
Gleichung 2.7 geht hervor, dass im Falle der Resonanz des Eigenmodesns; = 3
die Anregung gre er sein muss, um trotz h eherer Dampfung gleiche Dehnungs-
amplituden hervorzurufen. Dies stimmt mit der im vorherige n Kapitel erlangten
Erkenntnis wuberein: In beiden Fallen resultieren die anregenden Druckmuster
aus der Interaktion des Laufrades und der Di usorschaufeln . Das Druckmuster
mys = 4 ergibt sich jedoch unter Zuhilfenahme h eherer harmonischer Indices
(j =2, kpit = 3) als das Druckmuster mts = 3 (j =1, kpir = 2). Wie zu-
vor gezeigt wurde, nehmen die drehzahlharmonischen Anteile der Druckschwan-
kungen und somit das Anregungspotential mit steigenden Indices ab (siehe Abb.
5.10).

Ein Vergleich der Dehnungsamplituden zweier Resonanzen ig allerdings nur be-
grenzt sinnvoll. Je nach angeregter Eigenschwingungsformkennen die Dehnun-
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gen im Messort von den maximalen Dehnungen mehr oder minder aweichen.
Lediglich wenn die angeregten Eigenschwingungsformen roteren, kennen mittels

der HRA die maximalen Bauteildehnungen abgeschatzt und verglichen werden.

Im Falle feststehender Knotenlinien sind die gemessenen Dénungen keine Funk-
tion der relativen Position der DMS bzgl. der Schaufeln (wel che bei der Betrach-
tung eines DMS gleich ist), sondern eine Funktion der Umfangsposition und

der Eigenschwingungsform. Da die Lagen der Knotendurchmesser unterschiedli-
cher Eigenmoden verschieden sind, kann auch unter Zuhilferahme der Harmonic

Response Rechnungen kein sinnvoller Vergleich der Resonanzamplituden vorge-
nommen werden. Ob sich im Fall der verschiedenen Resonanzenotierende oder
bzgl. des Rotorsystems ortsfeste Eigenmoden ausbilden, wid in Kapitel 5.5.2
untersucht.

Abbildung 5.11c zeigt zwei Resonanzstellen. In beiden Rllen erfolgt die Anre-
gung des Laufrades durch die 32 Drehzahlharmonische. Ferner stimmen beide
Resonanzdrehzahlen in guter Naherung mit der berechneten Drehzahl uberein.
Die Abweichungen betragen 1;2% bzw. 0;3%. Eine Zuordnung, welcher Peak
in der Resonanz des in Tabelle5.1 aufgefehrten Eigenmodes mit mg = 2 und
ns = 1 begrundet ist, kann nicht erfolgen. Unabh angig davon wird bestatigt,
dass die Vorhersage korrekt ist. Eine relevante Anregung durch andere Drehzahl-
harmonische ndet nicht statt. Die Dehnungsamplituden sin d deutlich geringer
als der Referenzwert. Aufgrund der an die geringen Amplitud en angepassten
Skalierung des Wasserfalldiagramms erscheinen alle dargstellten erzwungenen
Schwingungen deutlicher als in den ubrigen Diagrammen. Die absoluten Ampli-
tuden sind jedoch in der gleichen Gre enordnung wie die in den Abbildungen
5.11a, b und d dargestellten. Die Anregung erfolgt durch ein Druc kmuster, das
durch die Interaktion des Laufrades mit der Diusor- und R wuckfehrbeschaufe-
lung existiert (siehe Tab. 5.1, dritte Zeile).

Anhand dieses Beispiels ist gezeigt, dass auch weit entferte Leitgitter bzgl. der
Laufradanregung relevant sind. Dies bestatigen die in Kapitel 2.7 aufgefuhrten
Aussagen von Joppa p1] und Richards et al. [75]. Des Weiteren ist gezeigt, dass
eine Anregung unabhengig von der Anzahl von in Umfangsrichtung verlaufenden
Knotenlinien erfolgt. Die E ektivit at der Anregung wird jedoch f er Eigenmoden
mit ng > 0 geringer erwartet, was neben einer geringeren Anregungstarke eine
Erkl arung fur die geringeren Dehnungsamplituden sein kennte.

In Kapitel 5.5.3 wird auf die Interaktion des Laufrades mit entfernten Leitr adern
eingegangen.
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Abbildung 5.11d zeigt die Resonanz des Eigenmodes mit acht Knotendurchmes
sern. Die Anregung erfolgt mit der 42: Drehzahlharmonischen. Experimentell
und rechnerisch bestimmte Resonanzdrehzahlen stimmen nalezu exakt mber-
ein. Die relative Abweichung betr agt 0; 1%. Obwohl das Druckmuster aus einer
Interaktion von Laufrad-, Diusor- und R wuckfuhrschaufeln resultiert, sind die
Dehnungsamplituden gre er als in den ubrigen betrachteten Fallen. Die geringe
Dampfung des Eigenmodes ist Grund fir die hohen Amplituden und f ehrt zu
einem nahezu diskreten Peak im Wasserfalldiagramm. Neben cer Anregung mit
der 42: Drehzahlharmonischen sind Resonanzen mit der 40 und 43: Drehzahl-
harmonischen erkennbar. Wie in Kapitel 3.2 beschrieben bzw. in Abbildung 3.4
dargestellt, nehmen die modalen Nebenkomponenten der Eig&schwingungsfor-
men schon bei perfekt angenommenem Laufrad mit steigender Modenordnung
zu. Ferner werden diese durch die in der Praxis vorhandene Nicht-Perfektion des
Laufrades gre er [7]. Dies fuhrt dazu, dass die Eigenschwingungsform mit acht
Knotendurchmessern auch durch Druckmuster, deren Modenordnung von acht
verschieden ist, in Resonanz angeregt wird.

Die geringen Abweichungen zwischen berechneten und experentell ermittelten
Resonanzdrehzahlen sind durch verschiedene E ekte begendet. Aufgrund der
bei Rotation wirkenden Fliehkraft versteift sich das Laufr ad, was zu einer Steige-
rung der Eigenfrequenzen im Vergleich zum ruhenden Laufrad fehrt. Durch die
im Vergleich zur Umgebungstemperatur erh ehte Temperatur im Verdichter steigt
die Elastizit at des Laufrades. Folglich sinken die Eigenfrequenzen mit deigender
Temperatur. Des Weiteren werden zur Berechnung der Resonaredrehzahlen die
Eigenfrequenzen des Laufrades genutzt, die bei atmosplrischen Bedingungen
im nicht eingebauten Zustand bestimmt worden sind. Diese weichen, wie in Ka-
pitel 5.5.4 gezeigt wird, von den Eigenfrequenzen des Laufrades im eingbauten
Zustand abhangig vom im Verdichter herrschenden Druck ab.

Mit Hilfe der mittels HRA abgesch atzten Umrechnungsfaktoren zwischen maxi-
maler und gemessener Bauteildehnung sind ér die Resonanzstellen die maxima-
len Spannungen berechnet worden. Diese sinddr alle Resonanzstellen gering, so
dass die Dauerfestigkeit des Laufrades nicht geghrdet ist. Allerdings muss be-
recksichtigt werden, dass die Umrechnung auf der Annahme rotierender Knoten-
durchmesser beruht. Wie in Kapitel 5.5.2 gezeigt wird, ist diese Annahme nicht
fur alle Eigenschwingungsformen gultig. Im Falle ortsfester Eigenschwingungs-
formen kann keine zuverlassige Aussageiber die maximalen Bauteilspannungen
wehrend der Resonanz getro en werden.
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Zusammenfassung

In diesem Kapitel ist die Anregung des Laufrades durch rotie rende Druckmuster
nachgewiesen worden. Die gewonnenen Erkenntnisse sind im &lgenden zusam-
mengefasst:

Experimentell bestimmte und vorhergesagte Resonanzdrehzahlen stimmen
in guter N aherung eberein. Die Abweichungen betragen 1; 3%.

Resonanzen treten auf, wenn Form- und Frequenzgleichheit avischen Druck-
muster und Eigenschwingungsform des Laufrades gegeben sid.

Das Laufrad wird aufgrund der Interaktion des Laufrades mit entfernten
Leitr adern wie z.B. der Reckfuhrbeschaufelung angeregt.

Die Anteile der modalen Nebenkomponenten nehmen mit steigender Mo-
denordnung der Laufradeigenschwingungsformen zu. Folglich ist die Reso-
nanzanregung dieser Eigenformen durch mehr als eine Drehzalharmoni-
sche meglich.

Anregungen des Laufrades durch TSM, die sich far einen harmonischen
Index kpit gre er drei ergeben, sind detektierbar (hier nicht gezeigt). Die
Dehnungsamplituden sind allerdings marginal. Dies bestatigt die Aussage
von Kushner [48]. Eine Anregung des Laufrades durch TSM, die aus der
Interaktion des Laufrades mit den R eckfehrschaufeln bzw. den Eintritts-
leitschaufeln resultieren, erfolgt lediglich f eir harmonische Indices gleich eins
(kEL/.\ =1 und kRFB = 1)

Die gemessenen Dehnungen besitzen ausnahmslos niedrige Apfituden.

Mittels der in Tabelle 4.3 aufgefuhrten Faktoren werden die maximalen

Dehnungen im Laufrad abgeschatzt. Diese Dehnungen sind ebenfalls gering,
so dass die Lebensdauer des Laufrades nicht beein usst wird Der Abschat-
zung der maximalen Dehnungen liegt jedoch die Annahme zugrunde, dass
die Knotendurchmesser der Eigenschwingungsformen rotieren. Diese An-
nahme tri t, wie im folgenden Kapitel gezeigt wird, im Allge meinen nicht
zu. Da die bestimmten von-Mises Dehnungen allerdings deutlich geringer
als die fur die Lebensdauer des Laufrades kritischen Werte sind, wird davon

ausgegangen, dass detektierte Resonanzen nicht bauteilg@hrdend sind.
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5.5.2. Rotierende oder ortsfeste Knotendurchmesser

In diesem Abschnitt wird untersucht, ob w ahrend einer Resonanz Struktureigen-
schwingungsformen beaglich des Laufrades rotieren oder ortsfest sind. Da die
anregenden Druckmuster rotieren, wird im Falle eines Laufr ades ohne Imperfek-
tion erwartet, dass die Eigenschwingungsformen ebenfallsrotierenden Charakters
sind. Vorhandene Imperfektionen des Laufrades kennen jedoch dazu #hren, dass
Eigenschwingungsformen bzgl. des Laufrades ortsfeste Kntendurchmesserposi-
tionen besitzen (siehe Kap. 2.3). Auch bei rotierender Anregung bilden sich dann
keine rotierenden Eigenschwingungsformen aus.

Die Kenntnis uber die Eigenschaften der Knotendurchmesser ist wichtig, um zu
beurteilen, ob gemessene Dehnungen remsentativ sind. Ortsfeste Knotendurch-
messer lassen auf Imperfektionen des Laufrades schlie enBauteildehnungen und
-spannungen treten unter Umstanden stark ortsgebunden auf und sind daher an-
spruchsvoll zu detektieren. Aus gemessenen Dehnungen kanmicht ohne weiteres
auf die maximalen Bauteildehnungen geschlossen werden. ImFalle rotierender
Eigenschwingungsformen ist dahingegen (abgesehen von deradialen Position) le-
diglich die relative Umfangsposition der DMS bzgl. der Lauf radschaufeln relevant
(siehe Kap. 3.3). Mittels HRA k ennen die maximalen Dehnungen abgeschtzt
und die Gefahrdung des Bauteils beurteilt werden.

Zur Beurteilung, ob Knotendurchmesser einer Eigenschwingungsform rotieren
oder nicht, werden gemessene Dehnungsamplituden vonDMS1 und 3 fur ver-
schiedene Resonanzen verglichen. Beide DMS besitzen die giche relative Posi-
tion bzgl. der Laufradschaufeln. Im Falle rotierender Knot endurchmesser erfah-
ren somit beide DMS zeitversetzt die gleichen Dehnungen®. Der Zeitversatz
ergibt sich aus dem Abstand der beiden DMS und der Phasengeshwindigkeit
der jeweiligen Laufradeigenschwingungsform und ist fur alle Resonanzen deut-
lich geringer als eine Millisekunde. Die in EO-Diagrammen zugrundeliegenden
Daten werden mittels gefensterter Fouriertransformation erzeugt. Die Signalver-
laufe von DMS1 und 3 sind bzgl. jedes Zeitfensters bis auf den Zeitversatz iden-
tisch. Wie in Kapitel 5.2 beschrieben, umfasst jedes Zeitfenster 200 Umdrehungen
des Laufrades und ist somit um Gre enordnungen gre er als der marginale Zeit-

13 |m Falle rotierender Knoten ist die Schwingungsamplitude v on Rad- oder Deckscheibe f wur ei-
ne bestimmte radiale Position (nahezu) unabh angig von der Umfangsposition. Dahingegen
sind die gemessenen Dehnungsamplituden in der Rad- oder Dec kscheibe auch bei rotieren-
den Knotendurchmessern abh  angig von der relativen Messposition bzgl. der Laufradscha u-
feln (siehe Kap. 3.3). Nur bei gleicher relativer Position erfahren beide DMS ze itversetzt
die gleichen Dehnungen.
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versatz. Aus diesem Grund ist dieser bzgl. der ermittelten D ehnungsamplituden
nicht relevant und zu vernachl assigen.

Sind die von DMS1 und 3 gemessenen Dehnungsamplituden im Rahmen der
Messgenauigkeit gleich, wird somit geschlussfolgert, das die Knotendurchmesser
der angeregten Eigenschwingungsform rotieren. Ein Beweisstellt diese Auswerte-
methode streng genommen nicht dar. Auch im Falle ortsfester Knotendurchmes-
ser kennen beide DMS gleiche Dehnungsamplituden messen (vergliehe Abb. 3.7).
Dieses Szenario ist unwahrscheinlich, so dass im Folgenderbei gleichen gemes-
senen Dehnungsamplituden von rotierenden Knotendurchmessern ausgegangen
wird.

In Abbildung 5.12 sind die von DMS1 und 3 gemessenen Dehnungsamplituden
fur acht Resonanzen dargestellt. Die Darstellung erfolgt in EO-Diagrammen. Die

Dehnungsamplituden sind jeweils auf den maximalen Wert im D iagramm nor-

miert. Der maximale Messfehler ist wie zuvor durch Balken in den Diagrammen

kenntlich gemacht (Auf die Bezeichnung der Balken ist aus Pl atzgrenden verzich-
tet worden). Die Messdaten stammen von verschiedenen Hochkufen, wobei der
Eintrittsdruck nahezu konstant 20 bar betr agt. Sowohl die Gaszusammensetzung
als auch die Stellung der Drosselklappe variieren:

Hochlauf run-up25 verlauft an der Schluckgrenze des Verdichters. Der Verdich-
ter wird mit Sticksto betrieben. Hochlauf  run-up40 verlauft ebenfalls an der

Schluckgrenze, die Gaszusammensetzung unterscheidet sitjedoch von run-up25.
Das Gas setzt sich in diesem Fall aus 69% Sticksto und 31% Helium zusammen.
Hochlauf run-up27 verlauft in der Kennfeldmitte des Verdichters. Das Gas be-

steht wie bei Hochlauf run-up25 aus reinem Sticksto .

Die Abbildungen 5.12a und b zeigen die Dehnungsamplituden far Resonanzen
der Eigenschwingungsformen mit vier bzw. funf Knotendurchmessern (siehe Zeile
zwei und funf in Tabelle 5.1) wahrend des Hochlaufsrun-up25. Die gemessenen
Amplituden beider DMS stimmen f wr beide Eigenschwingungsformen im Rah-
men der Messgenauigkeiteberein. Folglich rotieren die angeregten Eigenschwin-
gungsformen bzgl. des Laufrades. Die Drehrichtung der Knotendurchmesser folgt
aus den jeweiligen anregenden Druckmustern, so dass der Eignmode mg = 4

in Drehrichtung und der Eigenmode mg = 5 entgegen der Drehrichtung des

Laufrades rotieren.

Die Abbildungen 5.12f und g zeigen analog die gemessenen Dehnungsamplitu-
den fur beide Resonanzen vehrend des Hochlaufs in der Kennfeldmitte. Die
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Abbildung 5.12.: Vergleich der gemessenen Dehnungsamplituden vorDMS1 und
3 im Falle verschiedener Resonanzstellen. Die Dehnungsampt
tuden sind in EO-Diagrammen dargestellt; a)-d) Hochlauf run-
up25, e) Hochlauf run-up40, f)-h) Hochlauf run-up27
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gemessenen Amplituden beider DMS sind analog zur obigen Fesstellung iden-
tisch. Unabhangig von der Lage des Hochlaufs im Verdichterkennfeld stelen sich
rotierende Knotendurchmesser fer die Eigenmoden mgt =4 und mg =5 ein.

In den Abbildungen 5.12c und d sind die Dehnungsamplituden fur Resonanzen
des Eigenmodesms; = 6 dargestellt. Die zugrundeliegenden Messdaten stammen
vom Hochlauf run-up25. Sowohl das Druckmuster mys = 6, das in Laufraddreh-
richtung rotiert, als auch das Druckmuster mit mys = 6, das entgegen der
Laufraddrehrichtung rotiert, regen das Laufrad im Drehzah Iregelbereich des Ver-
dichters in Resonanz an (siehe die letzten beiden Zeilen in Tabelle 5.1). Da die
Druckmuster unterschiedliche Frequenzen bzgl. des Rotorsystems besitzen, n-
den die Anregungen bei unterschiedlichen Drehzahlen statt. Abbildung 5.12c
zeigt die Dehnungsamplituden aufgrund der Anregung durch d as Druckmuster
mrs = 6. Die Messwerte von DMS1 und 3 weichen deutlich voneinander ab.
Folglich rotieren die Knotendurchmesser des Eigenmodes ntcht. In Abbildung
5.12d sind die gemessenen Dehnungsamplituden aufgrund der Anrgung durch
das Druckmuster mrs = 6 dargestellt. Die Messwerte stimmen in guter N ahe-
rung eberein, was auf rotierende Knotendurchmesser schlie en lasst.

Obwohl die angeregte Struktureigenform in beiden Fallen dieselbe ist, ergeben
sich deutliche Unterschiede bzgl. der Eigenschaften der Knotendurchmesser. Der
Ein uss der Drehrichtung des anregenden Druckmusters auf die Eigenschaften
der Knotendurchmesser wird als nicht relevant erachtet, so dass die Unterschiede
in den unterschiedlichen Betriebspunkten des Verdichters begrendet sein mes-
sen.

Abbildung 5.12e zeigt analog zu Abbildung 5.12d die Dehnungsamplituden auf-
grund der Anregung durch das Druckmuster mts = 6. Die Messdaten stammen
von dem Versuchslaufrun-up40. DMS3 detektiert keine Dehnungen im Falle der
Resonanz. Die gemessen Dehnungsamplituden voidDMS1 und 3 sind daher ganz-
lich verschieden. Demzufolge rotieren die Knotendurchmesser des Eigenmodes
nicht. Dies bestatigt die Abh angigkeit der Eigenschaften des Eigenmodeans; = 6
vom Betriebspunkt des Verdichters. Letzterer ist aufgrund der unterschiedlichen
Gaszusammensetzungen der Hocldufe run-up25 und 40 fur beide Resonanzstel-
len verschieden. Rotierende bzw. ortsfeste Knotendurchmesser sind somit nicht
lediglich eine Eigenschaft einer Laufradeigenschwingungsform, sondern werden
ebenfalls durch den Betriebspunkt bzw. das umgebende Fluid beein usst.

In Abbildung 5.12h sind die Dehnungen fur die Resonanz der Eigenschwingungs-
form mit acht Knotendurchmessern gezeigt (siehe Zeile vier in Tab. 5.1). Die Da-
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ten stammen vom Hochlauf run-up27. Sowohl DMS1 als auchDMS3 detektieren
im Bereich der prognostizierten Drehzahl zwei Peaks. Wie in vorangegangen Ka-
piteln beschrieben, teilen sich Eigenschwingungsformen aifgrund von Imperfek-
tion in zwei formgleiche Eigenmoden mit marginal unterschi edlichen Frequenzen
auf. Im Falle der zuvor diskutierten Resonanzen ist dieser E ekt messtechnisch
nicht au esbar, da aufgrund der heheren Dampfungen der Eigenmoden und der
geringen Frequenzsplittings jeweils beide Resonanzpeakserschmelzen. Dahinge-
gen sind aufgrund der geringen Dampfung des Eigenmodesmg = 8 beide Peaks
sichtbar. Die von DMS1 und 3 gemessenen Dehnungen unterscheiden sich deut-
lich. Bezuglich des niederfrequenteren Eigenmodes sind die gemessen Dehnun-
gen von DMS3 gre er. Der h eherfrequente Eigenmode wird dahingegen deutlich
von DMS1 erfasst. Folglich besitzen die Knotendurchmesser beider Egenschwin-
gungsformen feste Positionen bzgl. des Laufrades.

Die Resonanzen der Struktureigenmodenms = 3 und mg = 2, die in den Ab-
bildungen 5.11 dargestellt sind, werden von DMS1 und 3 nicht oder nur mit
minimalen Amplituden erfasst. Dies ist in den Umfangsposit ionen der DMS be-
grendet. Da die DMS die gleichen Umfangspositionen wie zwei Laufradschaufeln
besitzen, sind die zu erwartenden Dehnungen in der Decksch&e nach Abbil-
dung 3.7 gering. Eine Auswertung bzgl. der Eigenschaft der Knotendu rchmesser
ist daher fur diese Eigenschwingungsformen nicht meglich.

Die Erkenntnisse dieses Abschnitts lauten zusammengefass

Der Betriebspunkt des Verdichters beein usst die Eigensch aften von Struk-
tureigenmoden. So stellen sich ablangig vom Betriebspunkt f eir den Eigen-
mode mg = 6 rotierende oder ortsfeste Knotendurchmesser ein.

Die Eigenschwingungsformenms =4 und msg = 5 besitzen fur diesen Ver-
suchsstand unabhangig vom Betriebspunkt rotierende Knotendurchmesser.

Ein direkt ersichtlicher Zusammenhang zwischen Frequenzsplitting und der
Ausbildung rotierender oder ortsfester Knotendurchmesser ist nicht vorhan-
den. So rotieren die Eigenschwingungsformen mit den Modenadnungen
vier und fenf, obwohl das Frequenzsplitting bzgl. dieser Eigenmoden he-
her ist als bzgl. der Eigenschwingungsform mg = 8 (vergleiche Tab. 3.3).
Diese Eigenform ist jedoch im Falle der Resonanz ortsfest bgl. der Lauf-
radstruktur. Dies belegt, dass neben dem Frequenzsplitting andere Ein-
ussgre en wie die Dampfung des jeweiligen Eigenmodes existieren. Kel-
lerer und Stetter [ 13] de nierten bereits als Kenngr e e zur Beurteilung, ob
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rotierende oder ortsfeste Knotendurchmesser eintreten, den Quotient aus
Frequenzsplitting und D ampfung. Fur den realen Verdichter scheinen wei-
tere Ein ussgr ® en zu existieren, so dass dieser einfache Zusammenhang
nicht bestatigt wird.

5.5.3. Ein uss der Di usorbeschaufelung

Der Ein uss der Di usorschaufeln bzgl. der Laufrad/Leitra d-Interaktion ist zu
Beginn des Kapitels 5.5 bereits qualitativ beschrieben worden. Aufgrund der ge-
ringen Entfernung zwischen Laufrad- und Di usorschaufeln dominieren die aus
dieser Interaktion resultierenden Druckmuster die drehza hlharmonischen Druck-
schwankungen (siehe Abbildung 5.10). Wird der beschaufelte Diusor durch
einen unbeschaufelten Di usor ersetzt, entfallen diese dominanten Anteile, die
bzgl. des Rotorsystems durch die Frequenzenf+& = jkpi Vpir j charakterisiert
sind.

In diesem Abschnitt wird der Ein uss der Di usorbeschaufel ung auf die Druck-
schwankungen im Verdichter mittels Vergleich zweier Hochl aufe (run-up34 und
run-up22) quantitativ untersucht. Beide Hochl aufe verlaufen an der Schluckgren-
ze des Verdichters. Die Eintrittsdr eicke sind nahezu identisch und betragen 20 3
bzw. 20; 0 bar. Das Gas besteht in beiden Fallen aus reinem Sticksto . Hochlauf
run-up34 erfolgt mit beschaufeltem, Hochlauf run-up22 mit unbeschaufeltem
Di usor. Aufgrund von Sensorausf allen wahrend des Hochlaufsrun-up22 liegen
keine Druckmessdaten bzgl. des Rotorsystems vor. Ein Vergkich wird daher an-
hand der Druckschwankungen bzgl. des Statorsystems vorgeommen. Wie zuvor
beschrieben, besitzen alle Druckmuster bzgl. des Statorsystems die Schaufelfre-
quenz bzw. Harmonische dieser {1$ = j B). Zum Vergleich wird exemplarisch
der zur Schaufelfrequenz zugelerige Anteil verglichen.

Abbildung 5.13 zeigt die 17EO-Diagramme fur beide Hochlaufe und zwei ver-
schiedene Messpositionen. Die Messpositionen be nden si im Ringraum (im
Fall des beschaufelten Di usors unmittelbar stromabw arts der Di usorschaufeln;
Sensor:p-S-RR1) und in einem Kanal der R mckfehrbeschaufelung nahe der Ein-
trittskante ( p-S-RFB1). Aus Abbildung 5.13ist direkt ersichtlich, dass die Druck-
schwankungen sowohl im Ringraum als auch in der Reckfehrbeschaufelung im
Falle des beschaufelten Diusors erheblich gre er sind. Die mittleren gemesse-
nen Amplituden nehmen aufgrund der Di usorschaufeln um den Faktor 18 im
Ringraum und um den Faktor 20 in der R uckfehrbeschaufelung zu. Dies ist zum
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einen in der direkten Interaktion von Laufrad und Di usor be grendet. Zum an-
deren beein usst, wie im Folgenden gezeigt wird, die Di uso rbeschaufelung die
Interaktion des Laufrades mit entfernten Leitr adern wie den Reckfeihrschaufeln.

15 15
beschaufelt
unbeschaufelt

beschaufelt
unbeschaufelt

0 P s s PO A o
03 04 05 06 07 03 04 05 06 07
M M

u u
(a) 17EO-Diagramm -  p-S-RR1 (b) 17EO-Diagramm -  p-S-RFB1

Abbildung 5.13.: Vergleich der Druckschwankungen mit und ohne beschaufeltem
Di usor anhand des drehzahlharmonischen Anteils f S = 17
(Darstellung in normierten EO-Diagrammen) a) Druckschwan -
kungen im Ringraum; Abstand zum Laufradaustritt: 0 ;215D
b) Druckschwankungen in einem Kanal der R uckfuhrbeschau-
felung nahe der Eintrittskante; Abstand zum Laufradaustri tt:
0; 624D,

Die Druckmuster, die aus der Interaktion des Laufrades mit L eitr adern entstehen,
sind sowohl hydrodynamischen als auch akustischen Charaktrs (siehe Kap.5.5).
Obwohl die Druckmuster sich messtechnisch nicht unterscheiden, besitzen die
den Interaktionen zugrundeliegenden Phanomene unterschiedliche Eigenschaften
bzgl. der Ausbreitung. So zeigt eine instationare CFD Simulation des Versuchs-
standes, dass die aus der Interaktion der Schaufelreihen reultierenden Druck-
muster exponentiell mit der Entfernung vom Entstehungsort abklingen [116]. Ob-
wohl Stremungssimulationsprogramme theoretisch fahig sind akustische E ekte

aufzulesen, wird aufgrund des relativ groben Gitters (bzgl. akust ischer Ma st a-
be) angenommen, dass die berechneten Druckschwankungen hgrodynamischen



142 5. Experimentelle Ergebnisse

Charakters sind. Folglich sind bei au er Acht lassen akusti scher E ekte die In-
teraktionen zwischen weit entfernten Schaufelreihen aufgrund des beschriebenen
Abklingverhaltens weniger relevant. Dies bestatigt die modale Zerlegung der be-
rechneten Druckverteilung in Abbildung 5.9b. Druckmuster, die aus der Interak-
tion des Laufrades mit den Ruckfuhr- bzw. Eintrittsleitradschaufeln resultieren,
sind kaum vorhanden. Akustische Moden hingegen sind geringer gedampft, so
dass eine Interaktion entfernter Schaufelreinen meglich ist.

Wie bereits beschrieben, resultieren aus den uktuierenden Kr aften, die auf die
Di usorschaufeln wirken, Dipolschallquellen. Aus der Uberlagerung der Schall-
guellen entstehen Druckmuster mit Modenordnungen, die aus Gleichung 5.14 mit
keea = kres = O folgen. Wird der harmonische Index des Di usors ebenfall s
gleich Null gesetzt (kpir = 0), folgen akustische Muster mit der Modenordnung
mts = j B, die mit gleicher Geschwindigkeit wie das Laufrad rotieren . Diese
interagieren wiederum mit weiteren Leitr adern, wie den Reickfeihrschaufeln. Aus
diesen Interaktionen resultieren Druckmuster, die bei rei n mathematischer Be-
trachtung auch ohne Di usorschaufeln im Verdichter existi eren werden*. Auf-
grund der geringen Dampfung der akustischen Druckmuster werden die oben
beschriebenen Interaktionen starker angenommen als die direkte Interaktion des
Laufrades mit entfernten Leitr adern.

Abbildung 5.14 zeigt die von DMS2 gemessenen Dehnungsamplituden #r die
Resonanz der Laufradeigenschwingungsformmg: =5 im Falle des beschaufelten
und unbeschaufelten Di usors. Die Dehnungsamplituden sin d auf den maxima-
len Wert im Diagramm normiert. Die Anregung erfolgt durch ei n Druckmuster

mit der Modenordnung mts = 5 und der Frequenz f:& = 22, das mathe-
matisch betrachtet aus der reinen Interaktion des Laufrade s mit den Reckfehr-
schaufeln entsteht (mts = ] B + kree Vree = 17 22 = 5). Trotz dieses

Sachverhalts sind die Dehnungsamplituden um den Faktor vier heher, wenn der
Verdichter mit beschaufeltem Di usor betrieben wird. Folg lich ist das anregende
Druckmuster im Falle des beschaufelten Diusors ebenfalls gre er. Dies besta-
tigt die oben beschriebene These: Der Diusor agiert als Schallquelle. Die aus
der Laufrad/Di usor-Interaktion resultierenden Druckmu ster interagieren mit

entfernten Leitr adern starker als die schneller abklingenden Nachlaufdellen des
Laufrades. Folglich wird das Laufrad im Falle der Resonanz starker angeregt,
ungeachtet dessen, ob das anregende Druckmuster bei rein mdoematischer Be-
trachtung auch ohne Di usorschaufeln existent ist. Der in A bbildung 5.14 darge-

14 Mit Gleichung  5.14 wird nicht unterschieden, ob ein harmonischer Index gleich Null gesetzt
wird oder die zugeh erige Schaufelreihe nicht existent ist.



5.5. Laufrad/Leitrad-Interaktion 143

stellte Resonanzpeak wahrend des Hochlaufsrun-up34 stellt somit die Dehnungs-
amplituden des Laufrades dar, die gre tenteils in der Anregung durch akustische
Druckschwankungen begrendet sind.

l - m
beschaufelt
N unbeschaufelt
w 05} 1
O - h ~ e~
1.3 1.35 1.4 1.45 15
N oare N TPM X 104

Abbildung 5.14.: Vergleich der Dehnungsamplituden weahrend der Resonanz der
Laufradeigenschwingungsform mg = 5 fer zwei Hochlaufe mit
und ohne beschaufeltem Di usor. Die Dehnungsamplituden si nd
in EO-Diagrammen dargestellt.

Neben den unterschiedlichen Dehnungsamplituden fllt auf, dass die Breiten der

Resonanzpeaks deutlich voneinander abweichen. Diesdsst auf eine unterschied-
liche Dampfung schlie en. Die Anderung der Dampfung hat zwei megliche Ur-
sachen. Zum einen lennen die gre eren Schwingungsamplituden die D ampfung

beein ussen. Dies weirde ein nichtlineares Verhalten der Struktur implizieren .

Zum anderen kennten die unterschiedlichen Stremungsverhaltnisse mit und oh-

ne Di usorschaufeln zu einer unterschiedlich gro en aerod ynamischen Dampfung

fuhren. Da der mittlere Druck im Verdichter jedoch f wr beide Hochlaufe nahezu
identisch ist, wird diese M eglichkeit als unwahrscheinlich erachtet.

Der geringe Unterschied der Resonanzfrequenzen in Abbildung 5.14 von 0; 2% ist
in unterschiedlichen Temperaturen des Laufrades begrindet. Bei Hochlauf run-
up34 ist die Temperatur des Laufrades geringfeigig heher, was zu einer geringen
Reduzierung der Eigenfrequenzen #hrt.

Zusammengefasst:

Die drehzahlharmonischen Druckschwankungen im Verdichter sind um ca.
den Faktor 20 kleiner, wenn der Di usor unbeschaufelt ist.
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Neben den drehzahlharmonischen Anteilen der Druckschwankung, die di-
rekt aus der Laufrad/Di usor-Interaktion resultieren ( f1& = jkpir  Voit j),
beein ussen die Di usorschaufeln Interaktionen des Laufr ades mit entfern-
ten Schaufelreihen. Druckmuster, die nach Formel 5.14 auch ohne Di usor-
schaufeln existent sind, besitzen mit beschaufeltem Di us or gre ere Ampli-
tuden. Dies fuhrt im Resonanzfall zu einer starkeren Anregung und heheren
detektierten Dehnungsamplituden.

5.5.4. Kopplung des Laufrades und des umgebenden Fluids

Zur Untersuchung des Ein usses des das Laufrad umgebenden Ruids auf die
Eigenschaften der Laufradeigenschwingungsformen (Dampfung, Eigenfrequenz)
wird der Verdichter bei unterschiedlichen Eintrittsdr wcken betrieben und die
Start- bzw. Enddrehzahl so gewehlt, dass die Resonanzdrehzahl der jeweiligen
Eigenschwingungsform mittig im Drehzahlbereich gelegen ist. Im Folgenden wer-
den die Erkenntnisse anhand der Resonanz der Laufradeigenshwingungsform
ms = 5 vorgestellt (Zeile 5 in Tabelle 5.1). Die Start- und Enddrehzahl der Hoch-
laufe sind 13500 bzw. 14500 rpm. Die Ansaugdeicke betragen 21, 7 bar, 11; 2 bar,
6; 7 bar und 3;0 bar. Die Hochlaufe besitzen die Bezeichnungenrun-up402, 404,
406 und 408.

Die unterschiedlichen Ansaugdreicke fuhren bei konstanter Eintrittstemperatur
zu unterschiedlichen Schallgeschwindigkeiten im Verdichter wahrend der Hoch-
laufe. Wie in Kapitel 5.3.2 bereits gezeigt, verschieben sich die Verhufe einer
drehzahlharmonischen Druckschwankung mit steigender Schallgeschwindigkeit
zu heheren Drehzahlen. Dies #hrt dazu, dass fur die zunachst konstant ange-
nommene Resonanzdrehzahl die Stemungszus®nde im Verdichter f ur Hochlaufe
unterschiedlichen Druckniveaus verschieden sind. Um diesem E ekt entgegenzu-
wirken, wird die Eintrittstemperatur der vier Hochl aufe jeweils so eingestellt,
dass die Schallgeschwindigkeit #ir alle Hochlaufe nahezu konstant ist (relative
Schwankungsbreite der Schallgeschwindigkeit: < 0; 2%).

Das in Abbildung 5.15 dargestellte EO-Diagramm zeigt die Amplitude des dreh-
zahlharmonischen Anteils f R = 22 fur die vier Hochl aufe. Die Messdaten stam-
men von DMS2. Die Abszisse zeigt die Anregungsfrequenz aufgrund des drb-
zahlharmonischen Anteils der Druckschwankungen mit f R = 22 bezogen auf die
jeweilige Resonanzfrequend# s der Hochlaufe. Die Resonanzamplituden sind mit
dem maximalen Wert im Diagramm normiert. Obwohl die Eintrit tsdrecke (und
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somit die Druckschwankungen bzw. das Anregungspotential - siehe Kap. 5.3.2)
um den Faktor sieben variieren, besitzen die Resonanzpeaksdie gleiche Gre-
enordnung und unterscheiden sich um maximal 26%. Grund daf ur ist die mit
steigendem Druckniveau gre er werdende aerodynamische Dampfung®®. Nach
Gleichung 2.7 ist bei linearem?®® Verhalten des schwingenden Systems die Re-
sonanzamplitude naherungsweise proportional zum Quotienten aus anregender
Kraft und D ampfung (siehe Gl. 2.7 mit 1). Da die Druckschwankungen im
Verdichter und damit das Anregungspotential linear mit dem Eintrittsdruck stei-
gen (siehe GI. 5.8), folgt daraus, dass die Dampfung ebenfalls naherungsweise
linear mit dem Eintrittsdruck steigt.

1 p,=3,0 bar
0,8 pﬂ=6,7 bar
pll=11,2 bar
s 06 p,=217 bar ||
04+t
0,2
0

0,99 0,995 1 1,005 1,01
flf
res

Abbildung 5.15.: Resonanzpeaks der Laufradeigenschwingungsformmg = 5 fur
unterschiedliche Druckniveaus

Nach der Methode der Halbwertsbreite kann die modale Dampfung einer Ei-
genschwingungsform mittels der Peakbreite in der Frequency Response Function
(FRF) bestimmt werden (siehe Kap. 3.2). Da sich die FRF aus dem Quotien-
ten aus Schwingungsantwort und Anregung ergibt und die Anre gung hier nicht
bekannt ist, kann die D ampfung lediglich direkt aus den in Abbildung 5.15 dar-
gestellten Verlaufen mittels Gleichung 3.1 abgeschatzt werden®’. Dieser Abschat-
zung liegt die Annahme zugrunde, dass die Anregung im Zeitraum der Resonanz
annahernd konstant ist.

15 Als aerodynamische D ampfung wird die D ampfung bezeichnet, die durch das das Laufrad
umgebende Fluid hervorgerufen wird.

16 Dje D ampfung der Struktur ist unabh  angig von den Schwingungsamplituden.

17 Die Schwingungsanregung erfolgt durch den TSM mit der Moden ordnung mrts = 5. Wie
bereits beschrieben, werden stets  Uberlagerungen mehrerer Druckmuster gemessen, so dass
die Amplitude eines einzelnen Druckmusters nicht bestimmt werden kann.
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Abbildung 5.16a zeigt die berechneten Dampfungswerte in Abhangigkeit der
Fluiddichte am Verdichtereintritt. Die D ampfung steigt mit steigendem Druck
und der damit verbundenen Steigerung der Fluiddichte linear an. Der Quoti-
ent aus Anregung und Dampfung bleibt unabh angig vom Druckniveau konstant.
Dies besmtigt die Erkenntnisse von Kammerer und Abhari [ 31], dass sich ab
einem Druckniveau von einem bar Anregungskrafte und aerodynamische Damp-
fung gegenseitig aufheben. Das maximale Druckniveau in denUntersuchungen
von Kammerer und Abhari betrug allerdings ca. 1 bar, so dass eine Aussageeber
die aerodynamische Dampfung bei heheren Dreicken nicht getro en wurde.

Das im vorliegenden Fall die aerodynamische Dampfung ma geblich durch die
Dichte des Mediums und nicht durch die dynamische Viskosit at beein usst wird,
ist daran erkennbar, dass sich die Viskositat des Gases im untersuchten Druck-
bereich lediglich um 1; 3 % andert und somit nahezu konstant ist.

Ein Erkl arungsansatz kann aufbauend auf Untersuchungeneuber die aerodyna-
mische Dampfung eines einfachen Fadenpendels gegeben werden. Aufgnd der
Schwingbewegung wird das Fadenpendel von dem ruhend angenmmenen um-
gebenden Fluid umstremt. Auf das Pendel wirkt eine Widerstandskraft, die zu
einer Dampfung der Schwingung feihrt. Ist die Umstr emung des Pendels laminar
sind die Scherspannungen im Fluid und damit die dampfende Widerstandskraft
proportional zur dynamischen Viskosit at des Fluids. Eine solche Dampfung wird
auch als viskose Dampfung bezeichnet. Dieser Zusammenhang wurde zuerst von
Stoke 1851 entdeckt und wird auch als Stokes Gesetz bezeichet.

Besitzt dahingegen die Umstremung des Pendels turbulenten Charakter, sind
die Scherspannungen in der Stemung proportional zur Fluiddichte [ 118]. Die
dampfende Widerstandskraft wird somit ebenfalls durch die D ichte des Fluids
und nicht wie im laminaren Fall durch die Viskosit at bestimmt. Da die Str emung
im Verdichter hochgradig turbulent ist, beein usst somit d ie Dichte die aerody-
namische Dampfung des Laufrades. Dies ist in &bereinstimmung mit den zuvor
gezeigten Versuchsergebnissen.

Ferner ist in Abbildung 5.16a die mittels Modalanalyse bestimmte modale D amp-
fung eingetragen (siehe Tab. 3.3). Bei der Modalanalyse befand sich das Laufrad
auf der Welle und war aus dem Verdichter ausgebaut. Das Laufrad war daher
nicht von den Radseitenraumen umgeben. Au allig ist, dass dieser Wert deutlich
vom zuvor beschriebenen linearen Verlauf abweicht und soga gre er als beim
Hochlauf mit einem Eintrittsdruck von 11 ;2 bar ist. Dieser Trend ist abh angig
von der betrachteten Eigenschwingungsform. So nimmt die Dampfung des Ei-
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Abbildung 5.16.: Ein uss des Druckniveaus auf die Resonanzfrequenz und Damp-
fung der Laufradeigenschwingungsform mg =5

genmodesmg = 3 fur einen Hochlauf mit einem Ansaugdruck von 3 bar um

den Faktor fenf im Vergleich zu atmosph arischen Bedingungen zu, wahrend die
Dampfung des hier betrachteten Eigenmodes um raherungsweise den Faktor drei
abnimmt (vergleiche die D ampfungswerte bei pyn = 3 bar und atmosph arischen
Bedingungen). Dies legt die Vermutung nahe, dass das Laufrad und die Gasker-
per in den Radseitenraumen ein gekoppeltes System bilden. Dies wird durch die
Betrachtung der Resonanzfrequenz bestigt.

Abbildung 5.16b zeigt die Resonanzfrequenz der Eigenschwingungsforrms; =5
in Abh angigkeit der Fluiddichte am Verdichtereintritt. Die Freq uenz nimmt im
betrachteten Bereich durchschnittlich um ca. 1 ;6 Hz=(kg=m?®) zu, wobei der Ver-
lauf nicht linear zu sein scheint. Dieser Trend ist ebenfall s abhangig von der be-
trachteten Eigenschwingungsform. Wird die Resonanz des Eigenmodesmg = 3
betrachtet, nimmt die Eigenfrequenz mit steigender Fluidd ichte ab. Einen Erkl a-
rungsansatz liefern Magara und Narita [ 34]: Die Eigenfrequenzen des von ihnen
untersuchten gekoppelten Systems, bestehend aus einer niat rotierenden Scheibe
und dem umgebenden Fluid, nehmen mit steigendem Umgebungsduck und den
damit verbundenen steigenden Fluiddichten zu, wenn das Fluid und das Laufrad
gegenphasig schwingen. In Phase schwingende Eigenformenired dahingegen da-
durch gekennzeichnet, dass die zugebrigen Eigenfrequenzen mit steigendem Um-
gebungsdruck abnehmen. Die Zu- bzw. Abnahme der Eigenfreqienzen ist nach
Magara und Narita nicht linear. Die hier aufgef whrten Auswertungen stimmen
mit den Aussagen von Magara und Narita eberein, wobei mber die Phasenlage
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zwischen Fluid und Struktur keine Aussage getro en werden k ann. Ungeachtet
dessen belegen die Auswertungen, dass das Laufrad mit steignder Dichte des
umgebenden Fluids nicht mehr gesondert betrachtet werden kann. Laufrad und
umgebendes Fluid bilden ein gekoppeltes System. Des Weiteen folgt aus den obi-
gen Betrachtungen, dass Resonanzdrehzahlen nicht durch dé Struktureigenfre-
guenzen sondern durch die Eigenfrequenzen des gekoppelte®ystems bestimmt
werden.

An dieser Stelle sei angemerkt, dass aufgrund der unterschédlichen Resonanz-
frequenzen bzw. Resonanzdrehzahlen die S®mungsbedingungen zum Zeitpunkt
der Resonanz #ir die vier Hochl aufe verschieden sind: Die Umfangsmachzahl des
Verdichters ist lediglich f ur eine Resonanzfrequenz konstant eingestellt worden.
Die daraus leicht unterschiedlichen Stremungszus®nde zum Zeitpunkt der Reso-
nanz, sind vermutlich der Grund f ur die unterschiedlich hohen Resonanzpeaks
in Abbildung 5.15.

5.6. Radseitenraumstremung

Die Radseitenraumstremung besitzt bzgl. der Resonanzdrehzahlen von akusti-
schen Eigenmoden erheblichen Ein uss (siehe Kap.5.7). Die unterschiedlichen
Stremungsregime, die in Radseitenmumen auftreten kennen, sind in Kapitel 2.6
beschrieben. Je nach axialem Abstand zwischen Laufrad und Gehause sowie der
Umfangsreynoldszahl und der Durchstremung bildet sich ein Kernbereich aus
(Stremungsregime V) oder die Grenzschichten wachsen zusammen(Stremungs-
regime I1).

Im Folgenden werden die Stremungsverheltnisse in den Radseitenraumen des Ver-
suchsstandes untersucht. Grundlage dieser Untersuchung #éhd Druckmessungen
in den Radseitenraumen. Mittels der in Abbildung 4.6b dargestellten Druckent-
nahmestellen werden #ir verschiedene Betriebspunkte des Verdichters die radia-
len Druckverteilungen in den Radseitenr aumen gemessen. Jeweils 150 Messwerte
werden gemittelt. Zuvor durchgef whrte Untersuchungen haben gezeigt, dass auf
diese Weise ein bestneglicher Kompromiss zwischen zeitlicher Au esung der ra-
dialen Druckverteilung (bei Hochl aufen des Verdichters) und Genauigkeit der
Druckmesswerte erreicht wird. Eine gre ere Anzahl von Messwerten erheht die
Genauigkeit marginal, verschlechtert jedoch im Gegenzug die zeitliche Au esung.
Das prinzipielle Vorgehen sowie grundlegende Eigenschafen der Stremungen in
den Radseitenraumen werden exemplarisch an zwei Betriebspunkten des Verdch-
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ters beschrieben. Die Betriebspunkte liegen an der Schluclgrenze bzw. in der
Kennfeldmitte des Verdichters. Der Ansaugdruck sowie die D rehzahl betragen
in beiden Fallen 20 bar bzw. 13000 rpm. Der Verdichter wird mit beschauf eltem
Di usor betrieben.

Str emungssymmetrie

Um sicher zu stellen, dass gemessene Druckverteilungen remsentativ sind, wird
zuvor die Stremungssymmetrie in Umfangsrichtung betrachtet. Dies geschieht
durch mber dem Umfang verteilte Druckentnahmestellen, die an ver schiedenen
Stremungspositionen im Verdichter angebracht sind (siehe Abb. 4.7). Abbildung
5.17 zeigt die Druckverteilungen in Umfangsrichtung an zwei ver schiedenen Mess-
positionen fer die beiden Betriebspunkte (die dritte in Abbildung 4.7 dargestellte
Position im Ringraum des Verdichters ist aus konstruktiven Grenden lediglich
im Falle des unbeschaufelten Di usors verfugbar). Die Dr eicke sind auf den Ein-
trittsdruck des Verdichters bezogen. Ferner sind die relat iven Abweichungen der
Messstellen von ihrem gemeinsamen Mittelwert dargestellt.

Die maximalen Abweichungen betragen an beiden Messpositicnen und fur beide
Betriebspunkte ungefahr ein Prozent, so dass die Stemung in Unfangsrichtung
nahezu symmetrisch ist. Folglich sind die an einer Umfangsposition gemessenen
radialen Druckverteilungen repr asentativ.

Radiale Verteilung des Drucks und des Kernrotationsfaktor S
Abbildung 5.18a zeigt die Druckverteilungen fur beide Betriebspunkte in der
Deckscheibenkavitat. Zur Bestimmung des Kernrotationsfaktors nach Gleichun g
2.15 werden die gemessenen Druckverteilungen durch Funktionender Art

p(r)=a r’+c¢ (5.24)

approximiert. Dies birgt den Vorteil, dass keine Unstetigk eitsstellen in den Kern-
rotationsfaktorverl aufen auftreten. Wie aus Abbildung 5.18a ersichtlich, stimmen
die approximierten Druckverteilungen gut mit den gemessenen Werten eberein.
Aus den approximierten Verl aufen folgen mit Gleichung 2.15 und unter der An-
nahme getrennter Grenzschichten (Stremungsregime V) die radialen Verl aufe
der Kernrotationsfaktoren. Diese sind in Abbildung 5.18b dargestellt, wobei die
Werte auf den maximalen im Diagramm vorkommenden Wert  max bezogen sind.
Zur Beurteilung der Durchstr emungsrichtung werden die statischen Dreicke im
Eintrittsleitapparat (ELA) sowie am  &u eren Radius der Kavit at verglichen. Die-
se Messstellen entsprechen in erster Mherung den Dreicken am Ein- und Austritt
der Kavit at. Die Dr eicke im ELA sind auf den Druck am &u eren Radius der Ka-



150 5. Experimentelle Ergebnisse

1,06
toal . |~ B —ELA 16 |- 8 —ELA
a — % — hinter RFB a — % — hinter RFB
o o 1,4 :
= 1,02 o = B . SRV SO
o o
¥l o %0 L2f
0 100 200 300 0 100 200 300
Umfangsposition in grad Umfangsposition in grad
(a) Schluckgrenze (b) Kennfeldmitte
2s 2 2s 2
3 c 3 c
< .= . . . < .= i . .
S0 - 1 : : : % : ] S0 - 1 > l’Z‘ : E\l : P
2 e T % -1 TN AV SN W
8g 0p /XU AN Ny 25 0 NN
< £ Fo* =y o < £ §£ 7 \ NV
S | X T T 2S 0 * Y §
0 100 200 300 0 100 200 300
Umfangsposition in grad Umfangsposition in grad
(c) Schluckgrenze (d) Kennfeldmitte

Abbildung 5.17.: Druckverteilung in Umfangsrichtung f wr zwei verschiedene Posi-
tionen im Verdichter und zwei unterschiedliche Betriebspu nkte

vit &t bezogen. Wie aus Abbildung 5.18c ersichtlich, sind diese unabhangig vom
betrachteten Betriebspunkt kleiner als eins, so dass die Kavit at zentripetal durch-
stremt wird. Der Leckagestrom gelangt somit unmittelbar hinte r dem Laufrad-
austritt in die Kavit &t und besitzt einen hohen Drall. Bei potentialtheoretisch er
Betrachtung gilt die Drallerhaltung der Str emung [23]:

cu(r) r=1(r) r* =const (5.25)
) (r) 'shat r>  =const.; (5.26)

wobei r die radiale Position und cy(r) bzw. ! (r) die Umfangskomponente der
Geschwindigkeit bzw. die Rotationsgeschwindigkeit der Stremung an der radia-
len Position r sind. Folglich nimmt mit kleiner werdender radialer Positi on die
Umfangskomponente der Stremungsgeschwindigkeit zu und der Kernrotations-
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O Messung Kennfeldmitte
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(a) Druckverteilung (Deckscheibenkavit at) (b) Kernrotationsfaktor (c) Deckscheiben-
(Deckscheibenkavit  at) kavit at
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(d) Druckverteilung (Radscheibenkavit at) (e) Kernrotationsfaktor (f)  Radscheiben-
(Radscheibenkavit at) kavit at

Abbildung 5.18.: Radiale Verteilung des Drucks und des Kernrotationsfaktor s in
der Rad- und Deckscheibenkavitat fer zwei Betriebspunkte

faktor steigt. Dieser Trend ist in Abbildung 5.18b trotz vorhandener Dissipation
zu erkennen.

Aufgrund des an der Schluckgrenze g® eren Massenstroms des Verdichters rich-
tet sich die Stremung am Laufradaustritt auf und die Umfangskomponente ¢y,
der aus dem Laufrad austretenden Stremung ist geringer als in der Kennfeldmitte
(siehe Abbildung 5.19). Demzufolge ist der Drall der in die Kavit at eintretenden
Leckagestromung an der Schluckgrenze ebenfalls geringer als in der Kenfeld-
mitte. Dies bestatigt Abbildung 5.18b fur die hier betrachteten Betriebspunkte.
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Der Kernrotationsfaktor in der Deckscheibenkavit at ist wahrend des Verdichter-
betriebs in der Kennfeldmitte um ca. 20% h eher als wahrend des Betriebs an der
Schluckgrenze (unabhangig von der betrachteten radialen Position). Neben dem
heheren Drall der in die Kavit at eintretenden Str emung ist der Leckagestrom in
der Kennfeldmitte aufgrund der h eheren Druckdi erenz wber der Kavit at gre er
(siehe Abb. 5.18c).

Kennfeldmitte

Schluckgrenze

Schaufeln

Abbildung 5.19.: Geschwindigkeitsdreiecke am Laufradaustritt f er zwei unter-
schiedliche Betriebspunkte unter der Annahme eines konstanten
und schaufelkongruenten Abstremwinkels

Abbildung 5.18d zeigt die Druckverteilungen beider Betriebspunkte in der Rad-
scheibenkavitat. Die approximierten Druckverteilungen stimmen erneut g ut mit

den gemessenen Wertenuberein (die Druckentnahmestelle bei r = 0;93D; ist
aufgrund von Leckagen von den Auswertungen ausgeschlossen Zur Beurteilung

der Durchstr emungsrichtung werden die statischen Dreicke am au eren Radius
der Kavit at und stromabw arts der Reckfuhrschaufeln hinter der 90 -Umlenkung
betrachtet. Die Druckmesswerte hinter der R uckfehrbeschaufelung sind analog
zur Deckscheibenkavitat auf den Druck am &u eren Radius der Radscheiben-
kavit &t bezogen. Die Werte sind in Abbildung 5.18f aufgefuhrt. Abh engig vom
Betriebspunkt des Verdichters variiert die Durchstr emungsrichtung der Radschei-
benkavitat: Nahe der Schluckgrenze thren hohe Stremungsgeschwindigkeiten
und Sto verluste in beiden Leitr adern (Diusor und R eckfehrschaufeln) zu ei-
nem Druckabfall. Der Druck hinter den R weckfehrschaufeln ist geringer als am
Laufradaustritt ( p=p(r2) < 1), so dass die Stemungsrichtung zentripetal ist.

In der Kennfeldmitte in der N ahe des Auslegungspunktes sind die Stemungs-
geschwindigkeiten und die Sto verluste geringer. Dynamis cher Druck wird in
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den Leitradern in statischen Druck umgewandelt. Folglich ist dieser hinter der
Reckfehrbeschaufelung gm er als am Laufradaustritt ( p=p(rz) > 1). Die Rad-
scheibenkavitat wird somit in der Kennfeldmitte zentrifugal durchstr emt. Die in
die Kavit at eintretende Stremung besitzt eine geringe Umfangsgeschwindigkeit,
da der Stremung ein Gro teil des Dralls durch die R eckfehrschaufeln entzogen
wurde. Dem Fluid wird somit nach der Durchstr emung der Labyrinthdichtung
durch die rotierende Radscheibe Drall wbertragen. Folglich nimmt der Drall der
Stremung mit steigender radialer Komponente zu. Je nach Zunahme des Dralls
steigt unter Umst anden trotz gre er werdender radialer Position ebenfalls der
Kernrotationsfaktor 8. Dies ist bei dem hier betrachteten Betriebspunkt der Fall:
Der Kernrotationsfaktor nimmt vom inneren zum au eren Radius der Kavit at
zu (siehe Abb. 5.18e).

Fur den Betriebspunkt an der Schluckgrenze ahnelt der radiale Verlauf des Kern-
rotationsfaktor in der Radscheibenkavit et dem Verlauf in der Deckscheibenkavi-
tat: Der Kernrotationsfaktor nimmt kontinuierlich vom  &u eren zum inneren
Radius zu.

Der grundlegende Unterschied der Stremungscharakteristik in der Radscheiben-
kavit at in Abh angigkeit vom Betriebspunkt ist ebenfalls bei Betrachtung der
radialen Druckverl aufe ersichtlich. In der Kennfeldmitte ergibt sich ein nach un-
ten gebeugter Kurvenverlauf. An der Schluckgrenze ist der Druckverlauf ana-
log zu den Verlaufen in der Deckscheibenkavitat nach oben gebeugt (siehe Abb.
5.18d).

Klassi zierung der Str emungszust ande nach Daily und Nece

Da fur den Betriebspunkt an der Schluckgrenze beide Radseitenmume zentripe-
tal durchstr emt werden, sind nahezu gleiche Kernrotationsfaktoren am &u eren

Radius der Kavit aten erwartet worden. Die aus den approximierten Druckverl au-
fen bestimmten Werte weichen jedoch um 11; 6% voneinander ab (vergleiche Abb.
5.18b) und e)). Ein m eglicher Grund fur die unterschiedlichen Werte k ennen zu-
sammengewachsene Grenzschichten in der Radscheibenkawit sein. Gleichung
2.15 zur Berechnung des Kernrotationsfaktors ware in diesem Fall nicht gultig.

In diesem Fall existiert kein Kernbereich und Schubspannungen messen in der
gesamten Kavitat berecksichtigt werden.

Zur genaueren Beurteilung wird versucht, die Str emungen in den Radseitenmu-

18 Da der Drall proportional zum Produkt aus Umfangskomponent e der Str emungsgeschwin-
digkeit und radialer Position ist, kann dieser mit gr o er werdender radialer Position zuneh-
men, auch dann, wenn die Umfangskomponente der Str emungsgeschwindigkeit abnimmt
(siehe GIl. 5.25).
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men einem Stremungsregime nach Daily und Nece zuzuordnen. Die Umfangs-
reynoldszahlen (siehe Gl.2.14) in den Kavit aten betragen fer die Hochlaufe mit
einem Eintrittsdruck von 20 bar zwischen 2 10" und 6 10°. Aus der Geometrie
folgen die dimensionslosen axialen BreitenG der Deck- und Radscheibenkavitat.
Da die Breiten der Kavit aten nicht konstant eber der radialen Erstreckung sind,
existiert pro Kavit at ein minimaler und maximaler Wert. Diese Daten sind in
das Diagramm nach Daily und Nece eingetragen (siehe Abb.5.20).

[ Deckscheibenkavitat -
[ Radscheibenkavitét |

0,07
0,06
0,05

G 004}
003}
0,02
0,01

0,00 -
10° 10* 10° 10° 10’ 10°
Re,

Abbildung 5.20.: Einordnung der Stremung in den Radseitenraumen nach Daily
und Nece 24]

Aus Abbildung 5.20ist ersichtlich, dass die Stremung nach Daily und Nece hoch-
gradig turbulent ist. Ferner werden in der Deckscheibenkav itat aufgrund der

gre eren Breite getrennte Grenzschichten erwartet (Str emungsregime V), wohin-
gegen die Prognose bzgl. der Radscheibenkaviit vom jeweiligen Betriebspunkt

abhangt.

Die Stremung in der Radscheibenkavitat be ndet sich im ©bergangsbereich
von Stremungsregime Il und IV. Ferner beruht die Lage der Grenze fur hohe
Reynoldszahlen zwischen den Stemungsregimen IIl und IV lediglich auf einer

Extrapolation und ist nicht experimentell validiert. Ob si ch weahrend des Ver-
dichterbetriebes in der Radscheibenkavitat getrennte Grenzschichten ausbilden,
ist daher fraglich. CFD-Simulationen der Radscheibenkavi tat fer verschiedene
Betriebspunkte bestatigen, dass abhangig von der radialen Position und des Be-
triebspunktes die Grenzschichten sowohl getrennt als auch verschmolzen auftre-
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ten kennen.

Bestimmung der Kernrotationsfaktoren w ahrend eines Hochlaufs

Analog zum obigen Vorgehen werden #ir Hochlaufe des Verdichters die Kern-
rotationsfaktoren in Abh angigkeit von der Drehzahl und der radialen Position
mittels der gemessenen radialen Druckverkufe ermittelt. Wie oben beschrieben,
werden jeweils 150 Messdaten gemittelt. Wahrend der Aufnahme dieser Mess-
daten andert sich die Drehzahl des Verdichters um ca. 80 rpm. Innerhalb dieser
Drehzahlspanne sind die Anderungen der radialen Druckverl aufe minimal und
kennen vernachlassigt werden.

Vorab durchgefuhrte Tests belegen, dass die bestimmten Kernrotationsfaktoren
unabhengig davon, ob die zugrundeliegenden Druckverteilungen bei stationarem
oder quasistationarem (Hochlaufversuche) Betrieb des Verdichters gemessenwor-
den sind, uwbereinstimmen. Die fur einen Hochlauf ermittelten Kernrotationsfak-
toren sind eine Funktion der radialen Position und der Drehz ahl. Diese auf ex-
perimentellem Weg bestimmten Kernrotationsfaktoren ie en direkt in die Aus-
wertungen bzgl. akustischer Resonanzen ein (siehe Abb.5.22).

5.7. Akustische Resonanzen

In Kapitel 3.4 sind die mittels FEA berechneten akustischen Eigenmoden fer
die Versuchsstandgeometrie vorgestellt worden. Innerhalb aller berechneten Ei-
genmoden existieren Eigenmoden, die sich lediglichuber die Radseitenraume
erstrecken. Diese lokalen Eigenmodenahneln bzgl. der Form den Eigenmoden
des Laufrades.

Wird der Gask erper in den Radseitenraumen wahrend des Verdichterbetriebes
mit einer Frequenz zu Schwingungen angeregt, die einer akusischen Eigenfre-
quenz gleicht, antwortet dieser mit uberhehten Schwingungsamplituden (Druck-
schwankungen). Der Gaskerper be ndet sich in Resonanz. Die erzwungene Schwin-
gungsform des Gaslerpers ahnelt dem zur Eigenfrequenz zugelerigen akusti-
schen Eigenmode. Daher wird im Folgenden auch von der Anregung eines akusti-
schen Eigenmodes gesprochen, obwohl die erzwungene Schwgnng nicht zwangs-
weise vollstandig mit dem akustischen Eigenmode ebereinstimmt. Die angeregte
erzwungene Schwingungsform wird als akustischer Mode (Mode: Schwingungs-
form; nicht zu verwechseln mit Eigenmode: Eigenschwingungsform) bezeichnet.
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Gleicht ein akustischer Mode einer Laufradeigenschwingungsform bzgl. der Fre-
quenz und der Form (mac = mg), wird dieser als e ektive Anregungsquelle
fur Laufradschwingungen angenommen. Um die Anregung der Struktur durch
akustische Moden zu untersuchen, muss zumchst verstanden werden, wann und
wie diese im Verdichter angeregt werden. Grundlage fur Folgeuntersuchungen ist
des Weiteren der experimentelle Nachweis, dass akustischeResonanzen in den
Radseitenraumen wahrend des Verdichterbetriebs auftreten.

In diesem Kapitel wird zun achst ein Anregungsmodell vorgestellt, das die An-
regung akustischer Moden durch TSM beschreibt und mittels d essen Resonanz-
drehzahlen bzw. Resonanzmachzahlen prognostiziert werd@. Im Anschluss wird
der experimentelle Nachweis des Anregungsmodells erbrach Der essentielle Ein-
uss der Radseitenraumstr emung auf die akustischen Moden wird beschrieben.
Des Weiteren wird untersucht, ob die akustischen Moden gekoppelt in Rad- und
Deckscheibenkavitat auftreten oder separat jeweils in einer Kavit at. Der Fokus
liegt dabei auf der Anregung akustischer Eigenmoden, die kene in Umfangstrich-
tung verlaufenden Knotenlinien besitzen (nac = 0).

Aufgrund der Ahnlichkeit akustischer und struktureller Eigenschwingu ngsformen
wird eine Anregung akustischer Eigenmoden durch TSM erwart et, wenn die Ei-
genfrequenz eines akustischen Eigenmodes der Frequenz d&sSMs bzgl. des glei-
chen Bezugssystems entspricht und die Modenordnung des TSM der des zur Ei-
genfrequenz zuget@rigen akustischen Eigenmodes gleicht (analog zur Anregurg
des Laufrades durch TSM):

a) Frequenzgleichheit: 5. = f7s = j B fehat ; (5.27)
b) Formgleichheit: Mac = MTs: (5.28)

Die erste Resonanzbedingung ist somit erkillt, wenn die Schaufelfrequenz oder
eine Harmonische dieser einer akustischen Eigenfrequenz bgl. des Statorsystems
gleicht.

Die Berechnung der akustischen Eigenmoden ist unter der Annahme eines ruhen-
den Fluids erfolgt (siehe Kap. 3.4). Wie in den Kapiteln 2.6 und 5.6 thematisiert,
ist die Stremung in den Radseitenraumen jedoch keineswegs in Ruhe. Unter der
Annahme, dass in den Radseitenmumen die Stremungsform IV vorliegt, besitzt
die Stremung einen Kernbereich, der abhangig von der radialen Position mit einer
bestimmten durch den Kernrotationsfaktor de nierten Gesc hwindigkeit rotiert.
Obwohl die Rotationsgeschwindigkeit eiber dem Radius nicht konstant ist (siehe
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Abb. 5.18), wird der Kernbereich zun achst als rotierender Festkerper idealisiert
und als akustisches Bezugssystem de niert (siehe Abb.5.21).

N\

akustisches Bezugssystem
(hochgestellter Index: A)

Rotorbezugssystem
(hochgestellter Index: R)

Statorbezugssystem
(hochgestellter Index: S)

Abbildung 5.21.: Bezugssysteme

Innerhalb dieses Bezugssystems (A: akustisches Bezugssyam) sind die akus-
tischen Eigenmoden durch ihre EigenfrequenzenfZ de niert. Diese Eigenfre-
quenzen entsprechen den mittels FEA berechneten Eigenfrequenzen. Wird ein
akustischer Eigenmode angeregt, nimmt ein mit dem akustischen Bezugssystem
rotierender Beobachter diese Frequenzen wabhr.
Analog zu den Struktureigenschwingungsformen perfekter Scheiben ist die Aus-
richtung der in radialer Richtung verlaufenden Knotenlini en der akustischen
Eigenmoden abhangig von den Anfangsbedingungen. Im Falle einer kontinuier-
lichen (erzwungenen) Anregung durch einen rotierenden TSM wird angenom-
men, dass die Knotenlinien des akustischen Modes ebenfallsotieren. Aus die-
sem Grund kennen akustische Moden wie die TSM als rotierende Druckmuster
beschrieben werden, die eine durch die Eigenfrequenz de nerte Phasengeschwin-
digkeit

A _2 A

I eoh = 2
ac;ph Mac (5 9)

besitzen, wobei m,. die Modenordnung des akustischen Modes ist. Das Vorzei-
chen der Modenordnung de niert die Drehrichtung. Positive Moden rotieren in
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die gleiche Richtung wie das Laufrad, negative entgegen der Laufraddrehrich-
tung.

Die Phasengeschwindigkeit bzgl. des Statorsystems folgt ais der Summe der Pha-
sengeschwindigkeit bzgl. des akustischen Bezugssystems Qc;ph und der Rotati-
onsgeschwindigkeit des Fluides! 5 (konvektiver Anteil) bzw. des Bezugssystems
zu

! a?c;ph = Qc;ph + 1 E: (5.30)

Die Eigenfrequenz eines akustischen Eigenmodes bzgl. dest&orsystems resul-
tiert aus dem Produkt aus Phasengeschwindigkeit !§c;ph und Modenordnung
Mag:
1S

fo= 5% Ma (5.31)
Mit Hilfe der Gleichungen 5.29 und 5.30 sowie des per De nition vorhandenen Zu-
sammenhangs zwischen Kernrotationsfaktor und Rotationsgeschwindigkeit des
akustischen Bezugssystems

_ 'R
! shaft
wird Gleichung 5.31 umgeformt zu
]
fo= lg”’;i“f( Mac = fae + Mac f shatt (5.32)

Einsetzen von Gleichung 5.32 in Gleichung 5.27 liefert die Drehzahlen f snat :res
bei denen eine akustische Eigenfrequenz der Schaufelfreqenz oder Vielfachen
dieser gleicht und folglich die erste Resonanzbedingung efullt ist:

fao = fs
) f;\c*' Mac fshat = ] B fshatt
fA
, f . = - ac 5.33
shaft ;res j B Mac ( )

Die akustischen Eigenfrequenzen sind direkt proportional zur Schallgeschwindig-
keit. Die in der FEA de nierte Schallgeschwindigkeit area weicht im Allgemei-
nen von der in den Radseitenraumen des Verdichters vorherrschenden Schallge-
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schwindigkeit ars ab. Um diesen E ekt zu ber wcksichtigen, wird Gleichung 5.33
erweitert zu

f . - f :c ars
shaft ;res J B Mac area
fshaft:res D2 - D2 faﬁ; (5 34)
' ars area ] B mg '

Die linke Seite entspricht einer Umfangsmachzahl des Verdichters. Diese Um-
fangsmachzahl unterscheidet sich von der in Kapitel 5.3.1 de nierten und wird
durch den Index ,RS\ (RS: Radseitenraum) kenntlich gemacht. Aus Gleichung
5.34 folgt somit

D> fa

M, rs- = . .
u;RS;res area ] B Mac (5 35)

Die Umfangsmachzahlen, bei denen die erste Resonanzbedingng erfellt ist (siehe

Gl. 5.27), werden als Resonanzmachzahlen bezeichnet. Diese Resonamachzah-
len sind, wie aus Gleichung 5.35 ersichtlich, abhangig vom Kernrotationsfaktor.

Somit sind diese keine reine Funktion der akustischen Eigerfrequenzenf 2 und

der Schaufelzahlen. Wie in Kapitel 5.6 geschildert, andert sich der Kernrotati-

onsfaktor in Abh angigkeit vom Betriebspunkt des Verdichters, so dass fur unter-
schiedlich eingestellte Drosselklappenstellungen auch ki konstant angenomme-
ner akustischer EigenfrequenzfZ und Schallgeschwindigkeit ars verschiedene
Resonanzmachzahlen resultieren. Der Ein uss des Kernrotationsfaktors auf die

Resonanzmachzahlen steigt, wie aus Gleichung5.35 ersichtlich, mit gr e er wer-
dendem Betrag der Modenordnung mauc.

Abbildung 5.22 zeigt schematisch das Vorgehen zur Bestimmung der Resonanz
machzahlen mittels langsamer Messdaten und Gleichung 5.35: Die zugrunde-
liegenden Messdaten stammen von Hochhufen des Verdichters. Mittels der in
den Radseitenraumen be ndlichen Thermoelemente (siehe Abb. 4.6a) werden
die Temperaturen in den Radseitenraumen gemessen. Die sieben Messwerte aus
Rad- und Deckscheibenkavitat werden gemittelt. Aus der gemittelten Tempera-
tur und dem mittleren Druck wird unter Ber ecksichtigung des Realgasverhaltens
die mittlere Schallgeschwindigkeit in den Radseitenr aumen in Abhangigkeit von
der Drehzahl bestimmt. Diese dient zur Umrechnung der Verdi chterdrehzahl in
die Umfangsmachzahl M y:rs .

Wie in Kapitel 5.6 beschrieben, wird aus den Druckmessdaten aus Rad- und
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Messungen
diskreter Druckverlauf Temperaturen in den
P, Nga) Radseitenraumen T(n,..)
Approximation _ Mittelwert- Mittelwertbildung,
p(r)=ar’+c bildung Realgasdatenbank
v
kontinuierlicher Schallgeschwindigkeit in den
Druckverlauf p(r,n..) Radseitenrdumen ags(Ny...)
Gleichgewicht Y
Kernrotationsfaktor
HE Mygrs)

Fehlerabschatzung Mess- und Berechnungs-
"I unsicherheiten

Akustik - FEA Eigenfrequenzen der akus-
tischen Moden, radiale
Positionen der Maxima

U (Faemao Mugs es) < Resonanzmachzahlen M

h 4
v

Berechnung der Resonanz-
machzahlen (Startwert:! =0,5)

u,RS,res

Abbildung 5.22.: Schematisch dargestelltes Vorgehen zur Bestimmung der Res-
nanzmachzahlen
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Deckscheibenkavitat der radiale Druckverlauf in Abh angigkeit von der Drehzahl
bestimmt. Die gemessenen Druckverkufe werden nach Gleichung 5.24 appro-
ximiert. Aus den approximierten Verl aufen werden die Kernrotationsfaktoren
ermittelt, welche eine Funktion der radialen Position und d er Drehzahl bzw. Um-
fangsmachzahl sind.

Aufgrund der Abh angigkeit des Kernrotationsfaktors von der Umfangsmachzahl
ist eine direkte Bestimmung der Resonanzmachzahlen nach Geichung 5.35 nicht
meglich. Die Berechnung erfolgt iterativ f ur einen Startwert des Kernrotations-
faktors von 0;5. Da der Kernrotationsfaktor entgegen der zun achst getro enen
Annahme fur einen bestimmten Betriebspunkt nicht konstant ist, sond ern von
der radialen Position in der Rad- bzw. Deckscheibenkavit &t abhangt, ergibt sich
die Frage nach dem richtigen bzw. sinnvollen mittleren Wert des Kernrotations-
faktors fer die Umrechnung der akustischen Eigenfrequenzen ins Stabrbezugssys-
tem (siehe Gl. 5.32) bzw. fur die Bestimmung der Resonanzmachzahlen (siehe Gl.
5.35). In den Auswertungen hat sich gezeigt, dass die Kernrotati onsfaktoren an
den radialen Positionen der akustischen Druckmaxima zu guten Ubereinstimmun-
gen zwischen vorhergesagten und tat&chlichen Resonanzmachzahlendihren. Die
Positionen der Maxima werden anhand der mittels FEA berechn eten akustischen
Eigenmoden bestimmt. So wird z.B. zur Berechnung der Resonanzmachzahl des
Eigenmodesm,. = 16 (bzgl. der Radscheibenkavitat) der Kernrotationsfaktor
an der in Abbildung 5.30b kenntlich gemachten Stelle rac.max genutzt.

Zum Zeitpunkt der Resonanz gleicht die Eigenfrequenz des jeneiligen akustischen
Eigenmodes der Schaufelfrequenz oder einer Vielfachen diger:

f.o=j B: (5.36)

Die Frequenz bzgl. des Rotorsystems folgt aus der Di erenz der Phasengeschwin-
digkeit des jeweiligen akustischen Modes bzgl. des Statorlezugssystems! §C;ph

und der Rotationsgeschwindigkeit des Laufrades ! shart zU
!
fR — ! zfc;ph ! shaft m
ac 2 ac

= jfasc Mac T shatt ]

= j(j B mac) fshatj;



162 5. Experimentelle Ergebnisse

bzw. auf die Drehzahl bezogen:
facR =ji B mgj: (5.37)

Wie in Kapitel 5.5 bereits beschrieben, existieren aus messtechnischer Sittkeine
negativen Frequenzen. Aus diesem Grund sind die Betragsstiche in den obigen
Gleichungen eingekihrt worden. Auf die Betragsstriche bei den Frequenzvaria-
blen wird analog zur Konvention bzgl. der TSM verzichtet.

Unter Ber mcksichtigung der zweiten Resonanzbedingung fnac = mrs) resultiert
aus Gleichung 5.37 mit Gleichung 5.14, dass die auf die Drehzahl bezogenen
akustischen Eigenfrequenzen bzgl. des Rotorsystems zum Zigpunkt der Reso-
nanz Linearkombinationen der Leitradschaufelzahlen entsprechen:

x3
fao =i B Maj=jj B msj=] ki Vij: (5.38)
i=1
Des Weiteren folgt aus den Gleichungen 5.36 und 5.37 mit Gleichung 5.14, dass
aus der Dierenz bzw. Summe der dimensionslosen Frequenzendie Modenord-
nung des in Resonanz be ndlichen akustischen Modes bestimnt werden kann.
Die Nicht-Eindeutigkeit resultiert daraus, dass experime ntell lediglich die Betr &-
ge der Frequenzen bestimmt werden. Aus diesem Grund existigen bei gegebenen
gemessenen Frequenzen bzgl. des Stator- und Rotorbezugssyems jeweils zwei
megliche Modenordnungen:

fac + fac = Mac (5.39)
bzw.
facs facR = Mac: (5.40)

Gleichung 5.39 fuhrt zu sehr hohen Modenordnungen, die aufgrund der daraus re-
sultierenden hohen Eigenfrequenzen der akustischen Eigemoden nicht im Dreh-
zahlregelbereich des Verdichters angeregt werden und sontifer den hier betrach-
teten Versuchsaufbau ausgeschlossen werden énnen. Folglich stellt Gleichung

5.40 eine Meglichkeit dar, auf experimentellem Wege die Modenordnung eines in
Resonanz be ndlichen akustischen Modes zu bestimmen.

Da die TSM die Anregungsquelle der akustischen Moden darstdlen, unterschei-
den sich zum Zeitpunkt der Resonanz die aus der Laufrad/Leit rad-Interaktion re-
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sultierenden Druckschwankungen bzgl. der Frequenz nicht von den Druckschwan-
kungen aufgrund des angeregten akustischen Eigenmodes. Guessene Druck-
schwankungen stellen somit eineUberlagerung beider E ekte dar.

Die in der Interaktion von Laufrad und Leitrad begr endeten Druckschwankun-
gen sind abhangig vom Betriebspunkt des Verdichters. W ahrend eines Hochlaufs
andern sich die Drehzahl des Verdichters und damit die Stremungsverhaltnis-
se im Verdichter kontinuierlich. Eine sprunghafte Anderung des Betriebspunktes
ndet nicht statt. Ohne akustische Resonanz ist daher ein st etig di erenzierbarer
Verlauf (ohne Peaks) der drehzahlharmonischen Anteile der Druckschwankungen
im Verdichter zu erwarten.

Akustische Resonanzen hingegen werden bei einer bestimmta Drehzahl ange-
regt. Je nach Dampfung folgt daraus ein mehr oder weniger diskreter Peak bei
dieser Resonanzmachzahl. Dies ermglicht trotz der ®berlagerung beider E ekte
die Identi zierung von akustischen Moden in Drucksignalen .

5.7.1. Experimenteller Nachweis

Mit Hilfe der Gleichungen 5.35 und 5.38 kennen, basierend auf den langsamen
Messdaten, den berechneten akustischen Eigenfrequenzen nd dem im vorheri-

gen Kapitel vorgestellten Anregungsmodell, Ubersichtsdiagramme erstellt wer-

den, die alle theoretisch im Drehzahlregelbereich des Verdchters vorhandenen

Resonanzstellen enthalten.

Da die Resonanzmachzahlen vom Kernrotationsfaktor abhangen, sind diese Dia-
gramme Hochlauf-spezi sch. Aufgrund der im Allgemeinen un terschiedlichen

Kernrotationsfaktoren in Rad- und Deckscheibenkavit at wird des Weiteren an-

gegeben, #r welche Kavit at das jeweilige Diagramm gilt. Da, wie sp ater gezeigt

wird, die akustischen Moden separat in der Rad- bzw. Deckscheibenkavitat auf-

treten und somit nicht gekoppelt sind, werden zur Vorhersag e der Resonanzmach-
zahlen die Eigenfrequenzen basierend auf derentkoppelten Rechengebieten ge-
nutzt (siehe Kapitel 3.4). Dabei unterliegen, wie in Kapitel 3.4 beschrieben, die
Eigenfrequenzen der akustischen Moden mit einer Modenordrung kleiner fenf

aufgrund der lokalen Begrenzung des Rechengebietes hohen kigenauigkeiten.
Des Weiteren sind die Eigenfrequenzen akustischer Moden mf Modenordnun-

gen g er 16 per Extrapolation bestimmt worden. Die Extrapolati on basiert

auf den Frequenzen der akustischen Modenm,. = 10 bis 16. Die Steigung der

Eigenfrequenzen mit wachsender Modenordnung kann #ir Moden mit Modenord-
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nungen gre er neun als linear angenommen werden. Der Grund dafer ist, dass
die lokalen Extrema der Besselfunktionen gre er neun einen nahezu konstanten
Abstand besitzen (siehe dazu Kap. 2.5.2).

In den Diagrammen sind die Frequenzen der akustischen Modenbzgl. des Rotor-
systems im Falle der Resonanzeber den Resonanzmachzahlen dargestellt. Dies
ermeglicht einen direkten Vergleich zwischen Experiment und T heorie®.

Abbildung 5.23 zeigt exemplarisch ein Ubersichtsdiagramm fer einen Hochlauf
in der Kennfeldmitte ( run-up29) fur die Deckscheibenkavitat. Anregungen durch
die dritte Harmonische oder h eher sind vernachlassigt (  3). Die steigenden As-
te zeigen die prognostizierten Resonanzmachzahlen negatier akustischer Moden,
die sinkenden Aste die der positiven Moden.
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Abbildung 5.23.: Ubersicht eber die theoretisch innerhalb des Drehzahlregelbe-
reichs vorhandenen akustischen Resonanzen in der Decksche
benkavitat fur einen Hochlauf in der Kennfeldmitte ( run-up29)

Fur jede vorhergesagte Resonanzmachzahl ist mittels zweiersenkrechter Balken
die Vorhersagegenauigkeit resultierend aus Mess- und Berehnungsunsicherhei-

19 Da, wie aus Gleichung 5.36 ersichtlich, alle akustischen Eigenfrequenzen im Falle de r Re-
sonanz der Schaufelfrequenz bzw. Vielfacher dieser gleich en, ist eine Identi zierung akusti-
scher Moden basierend auf Messdaten aus dem Statorbezugssy stem nahezu unm eglich. Der
Gro teil der Auswertungen basiert daher auf Messdaten aus d em Rotorsystem.



5.7. Akustische Resonanzen 165

ten angegeben. Die Unsicherheiten sind ablngig von der Modenordnung des
jeweiligen akustischen Modes. Eine austihrliche Abhandlung zu diesem Thema
ist im Anhang A zu nden.

Die dargestellten maximalen Berechnungsfehler bzgl. der Resonanzmachzahlen
berecksichtigen nicht m egliche Unsicherheiten aufgrund der dem Anregungsmo-
dell zugrundeliegenden Annahmen:

Die Stremung in den Radseitenraumen wird als Festkerperrotation ideali-
siert.

Der Kernrotationsfaktor wird unter der Annahme des radiale n Gleichge-
wichts bestimmt (siehe Gl. 2.15).

Vier Resonanzen sind exemplarisch herausgegri en. Diese denen im weiteren
Verlauf des Kapitels zu detaillierten Auswertungen und wer den im Folgenden
kurz beschrieben:

Eine Anregung des akustischen Modes mit der Modenordnung mye = 7

durch die Schaufelfrequenz (.S = 17) wird bei einer Umfangsmachzahl

von 0; 749 erwartet. Wahrend der Resonanz besitzt der akustische Mode
bzgl. des Rotorsystems die auf die Drehzahl bezogene Frequez f.»} =

10. Der anregende TSM folgt aus der Interaktion des Laufrades mit der
Di usorbeschaufelung (nach Gleichung 5.14 mit j = 1, kpy = 1 und
keta = kree = 0).

Bei einer Umfangsmachzahl von 0 713 wird die Anregung des akustischen
Modes mit der Modenordnung ma. = 15 vorhergesagt. Der Mode ro-
tiert entgegen der Laufraddrehrichtung. Die Anregung erfo Igt durch die

Schaufelfrequenz ¢, = 17). Die Frequenz bzgl. des Rotorsystems betragt
fat = 32. Aus der Interaktion des Laufrades mit den Di usor- und R eick-
fuhrschaufeln resultiert der anregende TSM (nach Gleichung 5.14mit j =1,

kDif = 1 und kRFB = 1 und ELA = 0)

Die Anregung des akustischen Modesm,. = 16 durch die erste Har-
monische der Schaufelfrequenz {,;° = 34) wird bei einer Umfangsmach-
zahl von 0; 453 prognostiziert. Die Frequenz bzgl. des Rotorsystems be
tragt f, & = 50. Der anregende TSM entsteht durch die Interaktion des

Laufrades mit der Di usorbeschaufelung (nach Gleichung 5.14 mit j = 2,
kDif = 5(') und kRFB =0 und ELA :0).



166 5. Experimentelle Ergebnisse

Das vierte Beispiel umfasst die Anregung des akustischen Males mit der
Umfangsordnung myc =  37. Die Anregung erfolgt durch die zweite Har-
monische der Schaufelfrequenz, so dass die Frequenzen degastischen Mo-
des bzgl. des Stator- bzw. Rotorbezugssystemsf,& = 51 bzw. f, & = 88

betragen. Der anregende TSM ist nur unter Ber eicksichtigung hoher harmo-
nischer Indices nach Gleichung5.14 ableitbar: z.B. j =3, kpif = keta =0

und kRFB = 4(') oderj = 3, kDif = 7('), kEL/.\ = 1 und kRFB =0

oderj =3, kpit = 3,keea = 2 und kgeg = 1). Wie bereits in Ka-
pitel 5.5.3 beschrieben bedeutetkpir = 0 nicht, dass die Di usorschaufeln

nicht als Schallquellen dienen und die Interaktion des Laufrades mit ande-
ren Leitr adern wie den Eintrittsleit- und R wckfehrschaufeln ,verstarkenl.
Lediglich bei rein mathematischer Betrachtung existiert d er TSM mit der

Modenordnung msc = 37 unabhangig davon, ob der Di usor beschaufelt
oder unbeschaufelt ausgedihrt ist.

Vergleich prognostizierter und experimentell ermittelte r Resonanz-
machzahlen mittels EO-Spektrogramm

Bevor auf diese vier akustischen Resonanzen detailliert engegangen wird, ndet
ein , globalen Vergleich von experimentell und theoretisch erm ittelten Resonanz-
machzahlen statt. Dazu werden die experimentellen Daten der auf dem Rotor
applizierten Drucksensoren in EO-Spektrogrammen dargestellt. Ein solches Dia-
gramm fasst mehrere EO-Diagramme in einem Diagramm zusammen.
Abbildung 5.24 zeigt ein EO-Spektrogramm fur die Deckscheibenkavitat und
einen Hochlauf in der Kennfeldmitte ( run-up29). Die zugrundeliegenden Daten
stammen von dem Drucksensorp-R-DK1 . Die drehzahlharmonischen Anteile der
gemessenen Druckschwankung sind farblicheber der Umfangsmachzahl des Ver-
dichters dargestellt. Die Umfangsmachzahl ist mit Hilfe de r mittleren Schallge-
schwindigkeit in den Radseitenraumen gebildet, um eine direkte Vergleichbarkeit
von experimentellen Daten und vorhergesagten Resonanzmabzahlen zu gewahr-
leisten (siehe GI. 5.35). Jede Zeile des Diagramms beschreibt den Verlauf eines be-
stimmten drehzahlharmonischen Anteils f er den gesamten Hochlauf und enthalt
somit die gleichen Informationen wie ein EO-Diagramm. Vor d er Zusammenfh-
rung der einzelnen EO-Diagramme werden diese jeweils bzgl.ihres maximalen
Wertes normiert. Unterschreitet dieser maximale Wert eine n de nierten Schei-
telwert, ndet die Normierung bzgl. dieses Scheitelwertes und nicht bzgl. des
maximalen Wertes statt. Aufgrund der Normierung sind sowoh | Peaks in den
hohen als auch in den niedrigen drehzahlharmonischen Anteien sichtbar. Ferner
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Abbildung 5.24.: EO-Spektrogramm basierend auf Messdaten von dem Drucksensr p-R-DK1 fer die Deckschei-
benkavitat und einen Hochlauf in der Kennfeldmitte ( run-up29)
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wird durch die Einf mhrung eines Scheitelwertes vermieden, dass drehzahlharroni-
sche Anteile mit marginalen Druckschwankungen und ohne jegliche Peaks als rote
Line (rot: maximale Druckschwankungen; siehe Farbskalierung in Abb. 5.24) dar-
gestellt werden. Aufgrund der Normierung sind die in den EO- Spektrogrammen
dargestellten Amplituden nur innerhalb einer Drehzahlhar monischen (Zeile) ver-
gleichbar.

Vorteile dieser Darstellungsart sind die direkte Vergleic hbarkeit von experimen-
tell ermittelten und prognostizierten Resonanzstellen sowie die Meglichkeit, den
Ein uss des Kernrotationsfaktors bzgl. der Resonanzmachzahlen unmittelbar zu
erkennen. Die Farbskala ist so gewahlt, dass akustische Resonanzen, je nach Am-
plitude, als grener, blauer oder roter Bereich sichtbar sind. Des Weiteren sind
analog zu Abbildung 5.23 die prognostizierten Resonanzmachzahlen in das Dia-
gramm eingetragen. Abbildung 5.24 zeigt somit die gleichen Informationen wie
Abbildung 5.23, wobei erganzend die experimentellen Daten hinterlegt sind.

Wie aus Abbildung 5.24 ersichtlich, treten bei einer Vielzahl der prognostizier-
ten Machzahlen akustische Resonanzen auf. Vor allem die Anregungen der akus-
tischen Moden mit negativer Modenordnung (steigende Aste) sind deutlich zu
erkennen (siehe die drei Bespiele in der Mitte von Abb. 5.24). Die experimentell
ermittelten Resonanzmachzahlen stimmen gut mit den progno stizierten Werten
eberein. Eine detaillierte Betrachtung der Abweichungen ndet im Anschluss
an die globalen Auswertungen anhand der vier exemplarisch herausgegri enen
akustischen Resonanzen statt.

Die Grunde dafer, dass einige akustische Resonanzen nicht detektiert weden,
bzw. die Anregung des akustischen Modes aus Abbildung5.24 nicht ersichtlich
ist, sind:

Abbildung 5.25 zeigt fur Hochlaufe an der Schluckgrenze bzw. in der Kenn-
feldmitte die zur Schaufelfrequenz und Harmonischen zugeherigen mittle-

ren Druckschwankungen (analog zu Abbildung 5.10). Die Messdaten stam-
men von dem Drucksensorp-S-DK1. Die Amplituden sind auf den maxima-

len Wert beider Diagramme normiert. Dieser Wert wird als p2; bezeichnet.
Die Amplituden der Druckschwankungen nehmen mit steigendem harmo-
nischem Index exponentiell ab. Aus diesem Grund besitzen alustische Mo-
den, welche durch eine Harmonische der Schaufelfrequenz ageregt werden,
im Allgemeinen geringere Amplituden als die durch die Schaufelfrequenz
angeregten Moden. Daher sind diese lediglich im hochfrequaten Bereich

zu erkennen, wo die mittleren Druckschwankungen minimal sind. Dies im-
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pliziert, dass Resonanzpeaks positiver Moden, die bzgl. ds Rotorsystems
(bei gleicher betragsma iger Modenordnung) niederfrequenter als negative
Moden sind, aufgrund heherer mittlerer Druckschwankungen im niederfre-
guenten Bereich nicht detektierbar sind.

In Kapitel 5.3.1ist hergeleitet, dass die aus der Laufrad/ Leitrad-Interak tion
resultierenden Druckschwankungen mit steigender Umfangsmachzahl des
Verdichters gre er werden (siehe Gl. 5.8). Da diese die Anregung der akus-
tischen Moden darstellen, folgt daraus im Umkehrschluss, dass das An-
regungspotential bei geringen Umfangsmachzahlen niedrigist. Dies fuhrt

dazu, dass Resonanzen, die bei geringen Umfangsmachzahleerwartet wer-

den, ebenfalls geringe Amplituden besitzen und nicht eindeutig bzw. gar

nicht detektiert werden.

1 1
- l_l___—_' - |:I:|
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17 34 51 17 34 51

Drehzahlordnung bzw. 'S Drehzahlordnung bzw. 'S

pl ! plref
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(a) Hochlauf run-up29 (Kennfeldmitte) (b) Hochlauf run-up34 (Schluckgrenze)

Abbildung 5.25.: Gemittelte, drehzahlharmonische Anteile der Druckschwan kun-
gen im Radseitenraum bzgl. des Statorbezugssystems (gemesen
von Drucksensor p-S-DK1)

Aus Abbildung 5.24 ist weiterhin ersichtlich, dass akustische Resonanzen, we
aufgrund der zweiten Resonanzbedingung gena Gleichung 5.28 erwartet, vor
allem in den geradzahligen drehzahlharmonischen Anteilen auftreten (siehe Gl.
5.38). Dies ist unter anderem im Machzahlbereich von 0; 3 bis 0;5 anhand der
angeregten akustischen Modenm,. = 10 bis 18 (f R = 44 bis 52) zu er-
kennen. Die akustischen Moden msc = 10, 12 und 14 sind zur besseren
Orientierung in 5.24 markiert. Innerhalb der Druckamplitudenverl aufe der unge-
raden drehzahlharmonischen Anteile sind keine Resonanzenzu erkennen.
Dennoch sind vereinzelt Resonanzpeaks zu nden, #r die die zweite Resonanzbe-
dingung auf den ersten Blick nicht erf ullt ist. So wird z.B. bei einer Umfangsmach-
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zahlvon M ,.rs = 0; 67 ein akustischer Mode durch die Schaufelfrequenz angeregy
der im Falle der Resonanz bzgl. des Rotorsystems die Frequer f R = 31 besitzt.
Folglich ist nach Gleichung 5.40 die Modenordnung des Eigenmodes gleich 14.
Nach Gleichung 5.14 existiert fur j = 1 und den gegebenen Schaufelzahlen des
Laufrades und der Leitr ader kein TSM mit dieser Modenordnung. Aufgrund m eg-
licher Sterungen bzw. Unsymmetrien eber dem Umfang des Verdichters existie-
ren in der Realit at jedoch weitere TSM, die sich nicht bei reiner Betrachtung der
Schaufelzahlen ergeben. Dies bestigt Abbildung 5.10. Die ungeraden drehzahl-
harmonischen Anteile sind mithilfe der TSM nach Gleichung 5.14 nicht erkl arbar.
Diese Anteile besitzen minimale Amplituden, welche jedoch zur Anregung eines
akustischen Eigenmodes auszureichen scheinen. Die resuktrenden Druckschwan-
kungsamplituden im Falle einer akustischen Resonanz sind daher ebenfalls gering.
Aufgrund der oben beschriebenen Normierung der einzelnen dehzahlharmoni-
schen Anteile ist dies in Abbildung 5.24 nicht zu erkennen. So entspricht der
Peak aufgrund der Resonanz des akustischen Eigenmodesna,. = 14 lediglich
12% der Amplitude des akustischen Modesma. = 15 (f R =32), der bei ahn-
licher Machzahl durch die Schaufelfrequenz angeregt wird.

Des Weiteren existiert eine Vielzahl von weiteren Druckpeaks (grene, blaue und
rote Bereiche), die nicht prognostiziert worden sind. Dies e sind zum gro en Teil
in der Anregung akustischer Eigenmoden mit Knotenlinien in  Umfangsrichtung
begrendet (nac > 0), die nicht Inhalt dieser Arbeit sind. Ferner werden durch die
separate Normierung der einzelnen Harmonischen Anteile etenfalls stochastische
E ekte mit geringen Amplituden verst arkt dargestellt.

Ein uss der Radseitenraumstr emung bzgl. der Resonanzmachzahlen

Der Fehler, der folgt, wenn die Stremung in den Radseitenraumen bei der Vorher-
sage der Resonanzmachzahlen nicht bescksichtigt wird, ist in Abbildung 5.26
verdeutlicht. Die experimentellen Daten entsprechen denen aus Abbildung 5.24.
Die prognostizierten Drehzahlen gelten jedoch (im Gegensdz zu Abb. 5.24) fur
einen Kernrotationsfaktor von Null, also unter Vernachl assigung der Stemung
in den Radseitenraumen. Deutliche Abweichungen zwischen vorhergesagten uml
experimentell ermittelten Resonanzstellen sind die Folge. Ohne Bereicksichtigung
der Radseitenraumstremung wird keine Ubereinstimmung zwischen Experiment
und Theorie erzielt. Je nach Modenordnung betragen die Abweichungen zwi-
schen vorhergesagten und experimentell ermittelten Resoranzmachzahlen deut-
lich mehr als 20%. Fer drei Resonanzen sind die Abweichungen in Abbildung
5.26 graphisch dargestellt.
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Abbildung 5.26.: EO-Spektrogramm basierend auf Messdaten von Drucksensorp-
R-DK1 fur die Deckscheibenkavitat und einen Hochlauf in der
Kennfeldmitte ( run-up29) (prognostizierte Werte gelten unter
Vernachlassigung der Radseitenraumst®mung)

Der Ein uss des Kernrotationsfaktors kann ferner durch ein en Vergleich der Reso-
nanzmachzahlen zweier Hochtwufe belegt werden. Abbildung 5.27 zeigt zwei EO-
Spektrogramme basierend auf den Messdaten von Drucksensop-R-DK1 . Da der

Ein uss des Kernrotationsfaktors bzgl. der Resonanzmachzahlen mit gr e er wer-

dender (betragsma iger) Modenordnung der akustischen Moden steigt (siehe GI.

5.35), wird der Ein uss anhand akustischer Resonanzen hoher Modenordnung

untersucht. Aus diesem Grund sind lediglich die drehzahlharmonischen Antei-

le gre er 40 dargestellt. Abbildung 5.27a zeigt das EO-Spektrogramm fur den

Hochlauf run-up29 und entspricht somit einem Teilbereich von Abbildung 5.24.

In Abbildung 5.27b ist analog das EO-Spektrogramm fur einen Hochlauf an der

Schluckgrenze (un-up34) dargestellt. Die Skalierungen der Abszissen der EO-
Spektrogramme sind zum Zweck der besseren Vergleichbarkdiidentisch gewahlt.

Wie fur den Hochlauf in der Kennfeldmitte stimmen f ur Hochlauf run-up34 pro-
gnostizierte und experimentell ermittelte Resonanzmachzahlen gut eberein.

Aus Gleichung 5.35 ist ersichtlich, dass sich fur negative Moden mit steigendem

Kernrotationsfaktor die Resonanzmachzahlen zu kleineren Werten verschieben.
Dies besmtigt sich bei einem Vergleich von Abbildung 5.27a und b. Da der Kern-
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(b) Hochlauf an der Schluckgrenze ( run-up34 )

Abbildung 5.27.: Vergleich der drehzahlharmonischen Anteile (40 bis 90) der
Druckschwankungen in der Deckscheibenkavitat fer zwei Hoch-
laufe an der Schluckgrenze und der Kennfeldmitte basierend af
Messdaten von Drucksensorp-R-DK1
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rotationsfaktor der Deckscheibenkavit &t in der Kennfeldmitte gr e er ist als an
der Schluckgrenze (siehe Abb.5.18b), sind die experimentell ermittelten Reso-
nanzmachzahlen der dargestellten akustischen Resonanzerfear den Hochlauf in
der Kennfeldmitte niedriger als f ur den Hochlauf an der Schluckgrenze. Dies wird
an zwei Beispielen beschrieben:

1. Die Resonanzmachzahl des akustischen Modesn,. = 37 (f R = 88)
betragt fur den Hochlauf run  up29 G; 561 und fur den Hochlauf run  up34
0; 582. Dies entspricht einer relativen Anderung von 3; 7%.

2. Die Resonanzmachzahlen des akustischen Modesn,. = 16 (f R = 50)
betragen fur die Hochlaufe 0,433 bzw. G 450. Die Anderung betr agt somit
3; 9%.

Der Ein uss m eglicher unterschiedlicher Schallgeschwindigkeiten beibeiden Hoch-
laufen wird durch das Betrachten der Resonanzmachzahlen augjeschlossen. Fer-
ner ist in beiden Diagrammen die Deckscheibenkavitat betrachtet, so dass die
Geometrie und damit die akustischen Eigenfrequenzenf & unverandert sind. Le-
diglich die Kernrotationsfaktoren beider Hochl aufe sind verschieden und somit
Ursache fur die unterschiedlichen Resonanzmachzahlen (vergleicheexemplarisch
die radiale Verteilung des Kernrotationsfaktors in der Dec kscheibenkavitat ferr ei-
ne Drehzahl von 13000 rpm und zwei verschiedene Betriebspurkte in Abb. 5.18b).
Eine Verschiebung der aus den Resonanzpeaks ableitbaren akstischen Eigenfre-
guenzen bzgl. des Rotorsystems ist ohne Bewicksichtigung des Kernrotationsfak-
tors nicht m eglich. Dies bestatigt neben der klaren Aussage in Abbildung 5.26,
dass die Radseitenraumst®mung zur Prognose von Resonanzstellen unvermeid-
lich berucksichtigt werden muss.

Kopplung der akustischen Moden

Zur Untersuchung, ob die akustischen Moden gekoppelt oder sparat in den
Radseitenraumen auftreten, ist in Abbildung 5.28 das EO-Spektrogramm fer
die Radscheibenkavitat dargestellt. Die zugrundeliegenden experimentellen Da-
ten stammen von dem Drucksensor p-R-RK1 wahrend des Hochlaufsrun-up29.
Neben den prognostizierten Resonanzmachzahlen sind eine élzahl von experi-
mentell ermittelten Resonanzstellen der Deckscheibenkavt at durch Pluszeichen
kenntlich gemacht (vergleiche Abb. 5.24). Dies ermeglicht einen direkten Ver-
gleich der Resonanzmachzahlen der Rad- und Deckscheibenkait at.

Neben einer meist guten Ubereinstimmung der vorhergesagten und tatsachlich
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detektierten Resonanzmachzahlen (insbesondere #r die akustischen Moden ho-
her Modenordnung) ist zu erkennen, dass die Resonanzen im Algemeinen nicht
zeitgleich in beiden Kavit aten auftreten. Die Resonanzmachzahlen in der Deck-
scheibenkavitat sind geringer als in der Radscheibenkavitat. Folglich treten die
angeregten akustischen Moden nicht gekoppelt eber Rad- und Deckscheibenka-
vit &t auf. Exemplarisch ist dies an vier Beispielen (mac =7, 16, 22und 37)
in Abbildung 5.28 gezeigt.

Allerdings zeigt sich in spateren Detailauswertungen, dass nicht pauschal von ge-
koppelten oder entkoppelten Moden gesprochen werden kann.Vereinzelt liefern
die Auswertungen keine eindeutige Aussage. Ablangig von der betrachteten Re-
sonanz treten zum Teil geringe Druckschwankungen in der Radscheibenkavitat
auf, wenn eine Resonanz auf der Deckscheibenseite vorliegind umgekehrt. Die-
se minimalen Druckschwankungen sind in EO-Spektrogrammen nicht sichtbar.
Dennoch deuten die Auswertungen im Allgemeinen darauf hin, dass die in den
Spektrogrammen sichtbaren Druckpeaks in Resonanzen entkg@pelter Moden be-
grendet sind. Als Konsequenz werden zur Prognose der Resonanmachzahlen
die akustischen Eigenfrequenzen basierend auf dementkoppelten Rechengebiet
genutzt (vergl. Kap. 3.4).

Die berechneten Eigenfrequenzen der akustischen Eigenmodn in Rad- und Deck-
scheibenkavitat unterscheiden sich bei gleicher Modenordnung nur geringfegig.
Insbesondere bei Moden mit hoher Modenordnung ist der Unterschied zu ver-
nachlassigen. Die unterschiedlichen Resonanzmachzahlen sind aher ma geblich
in den unterschiedlichen Kernrotationsfaktoren beider Ra dseitenraume begmrin-
det (vergleiche Abb. 5.18b und e). So fehrt der in der Deckscheibenkavit at hehere
Kernrotationsfaktor zu den in Abbildung 5.28 ersichtlichen niedrigeren Resonanz-
machzahlen der negativen Eigenmoden auf der Deckscheibenseite.

Der Ein uss des Kernrotationsfaktors ist nur bei nahezu ide ntischer Eigenfre-
guenz der betrachteten akustischen Eigenmoden in Rad- und Deckscheibenkavi-
tat anhand der Resonanzmachzahlen ersichtlich. So éhrt im Falle der Resonanz
des akustischen Eigenmodesm,. = 7 (f R = 10) bei einer Umfangsmachzahl von
ca. 0, 7 die deutlich hehere Eigenfrequenz der akustischen Eigenschwingungsfan
auf der Radscheibenseite dazu, dass die Resonanzmachzahhider Radscheiben-
kavit &t trotz geringeren Kernrotationsfaktors gr e er ist 2°. Ferner ist der Ein uss
des Kernrotationsfaktors auf die Resonanzmachzahl geringer als fur die Moden
hoher Modenordnung (siehe GI. 5.35).

2 Fur positive Eigenmoden verschieben sich mit sinkendem Kern rotationsfaktor die Reso-
nanzmachzahlen zu geringeren Werten (siehe Gl. 5.35)
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Die berechneten akustischen Eigenmoden erstrecken sich, ve in Kapitel 3.4 be-
schrieben, wber Rad- und Deckscheibe. In der Berechnung ist die Stremung in

den Radseitenraumen nicht berecksichtigt. Aufgrund dieser Tatsache und der

separat auftretenden Resonanzen im Experiment wird die Stremung als Ursa-
che fur die Entkopplung von Rad- und Deckscheibenkavit at angenommen. Aus
diesem Grund wird von einer stremungsbedingten Entkopplung gesprochen.

Exemplarische Detailauswertungen

Die Detailauswertungen der zu Beginn dieses Kapitels beschriebenen akustischen
Moden ndet anhand der in den Abbildungen 5.29 und 5.31 bis 5.33 dargestell-
ten Messergebnisse statt. Diese stammen vom bereits beschebenen Hochlauf
in der Kennfeldmitte ( run-up29). Die Abbildungen umfassen jeweils sechs EO-
Diagramme der Sensorenp-R-DK1, p-R-DK2, p-R-RK1, p-R-RK2, p-R-LA1 %
und p-S-DK1. Diese beinhalten je nach Bezugssystem des jeweiligen Sewss
(Rotor- oder Statorbezugssystem) den Amplitudenverlauf d es drehzahlharmoni-
schen Anteils der Druckschwankungen in dem der Resonanzpes des zu ana-
lysierenden akustischen Eigenmodes erwartet wird. Folglich sind in Abbildung
5.29, welche zur Analyse der Resonanz des akustischen Modes,c = 16 dient,
die 50EO-Diagramme der Rotorsensoren und das 34EO-Diagranm des Sensors
im Verdichtergeh ause dargestellt. Die Amplituden sind mittels eines Referenz-
wertes normiert. Dieser ergibt sich aus der mittleren von Dr ucksensor p-S-RK1
gemessenen Amplitude des drehzahlharmonischen Anteilsf ® = 10 wahrend des
gesamten Hochlaufs. Der Referenzwert beschreibt somit dieauf das Laufrad wir-
kenden Druckschwankungen aufgrund der Di usorbeschaufelung. Dieser Anteil
der Druckschwankungen ist, wie aus Abbildung 5.10 ersichtlich, der dominan-
te Anteil. Dies erm eglicht einen direkten Vergleich der aus der Interaktion vo n
Laufrad und Di usor resultierenden Druckschwankungen und der Amplituden
der akustischen Resonanzen. Des Weiteren sind in den EO-Digrammen die pro-
gnostizierten Resonanzmachzahlen mit und ohne Beticksichtigung des Kernro-
tationsfaktors mittels roter bzw. blauer Linie kenntlich g emacht. Zum Vergleich
der Diagramme untereinander ist die Position des Peaks im EO-Diagramm des
Sensorsp-R-DK1 in den wbrigen Diagrammen grau hinterlegt.

2! Die Daten von Sensor p-R-LA1 sind lediglich bei der Instrumentierungsvariante | verf ug-
bar und stammen von dem Hochlauf run-upl2 . Sowohl die Randbedingungen als auch die
Positionen im Kennfeld der Hochl  aufe run-up29 und run-upl2 sind nahezu identisch. Mi-
nimale Unterschiede in den Randbedingungen werden durch di e normierte Darstellung be-
recksichtigt. Ferner ist bereits gezeigt worden, dass die Me ssergebnisse reproduzierbar sind.
Aus diesem Grund k ennen die gemessenen Daten beider Hochl aufe zu einer kombinierten
Auswertung herangezogen werden.
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Ferner schlie en die Abbildungen ein Phasen- und Koh erenzdiagramm ein. Das
Phasendiagramm zeigt den Verlauf des Phasenwinkels bzgl. @&s relevanten dreh-
zahlharmonischen Anteils zwischen den Drucksensorenp-R-DK1 und p-R-RK1.
Beide besitzen die gleiche radiale als auch die gleiche Umfagsposition, wobei der
Sensorp-R-DK1 in der Deckscheibenkavitat und p-R-RK1 in der Radscheiben-
kavit at gelegen ist (siehe Abb. 4.1 bzw. Tab. 4.1). Der Phasenwinkel beschreibt
folglich den Phasenunterschied zwischen Rad- und Deckschi#enkavit at. Wird
angenommen, dass zum Zeitpunkt der Resonanz der akustischeMode den be-
trachteten drehzahlharmonischen Anteil der Druckschwank ung dominiert, kann
anhand des Phasenwinkels auf Eigenschaften des akustische Eigenmodes ge-
schlossen werden. Dieser wird mittels der Kreuzkorrelationsfunktion beider Si-
gnale berechnet. Im Koharenzdiagramm ist der Verlauf der Koh arenz bzgl. des
betrachteten drehzahlharmonischen Anteils abgebildet. D ie Koharenz beschreibt
die lineare Abhangigkeit zweier Signale. Hangen zwei Signale bzgl. einer Frequenz
vollstandig voneinander ab, nimmt die Koh arenz den Wert eins an. Fur Grund-
lagen zum Thema der Signalverarbeitung wird auf Ho mann [ 111] verwiesen.
Eine detaillierte und anschauliche Beschreibung zu den Themen Koharenz und
Kreuzkorrelation ist in Shiavi [ 119] zu nden. Im Rahmen der hier beschriebenen
Auswertungen wird die Koh arenz zur Beurteilung genutzt, ob eine Resonanz in
beiden Kavit aten simultan auftritt. Ferner besitzt der berechnete Phas enwinkel
keine Aussagekraft, wenn die Koharenz kleiner als ca. Q 99 ist. Die Druckschwan-
kungen sind in diesem Fall an mindestens einer der beiden Mesposition stochas-
tischen Charakters, so dass der Phasenwinkel beliebige Wete annimmt.

Mit Hilfe der EO-Diagramme der verschiedenen Sensoren kanndie ertliche Aus-
dehnung des angeregten akustischen Eigenmodes untersuchtind mit den berech-
neten Eigenmoden (siehe Kap. 3.4) verglichen werden. Ferner kann durch einen
Vergleich der Frequenzen des akustischen Modes bzgl. des Ror- und Statorsys-
tems mittels Gleichung 5.40 die Modenordnung bestimmt werden. Anhand der
Phasen- und Koharenzdiagramme wird untersucht, ob die angeregten akustischen
Moden separat in einem der beiden Radseitenaume auftreten oder simultan in
beiden.

Zu Abbildung  5.29 - Analyse der vorhergesagten Resonanz des akus-
tischen Eigenmodes m = 16

Im EO-Diagramm des Sensorsp-R-DK1 ist bei einer Umfangsmachzahl von ca.
0; 43 ein Peak zu erkennen (siehe Markierung 1). Die prognostizierte Resonanz-
machzahl betragt 0; 45. Berechneter und experimentell bestimmter Wert weichen
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um 4% voneinander ab. Die Abweichung ist minimal gr e er als der eingezeichne-
te Fehlerbalken. Grund dafur kennen Unsicherheiten im Anregungsmodell sein,
welche bei der Bestimmung der Unsicherheiten bzgl. der Resmanzmachzahlen
nicht ber eicksichtigt sind (siehe Kap. A): Wie zuvor beschrieben, werden zur Be-
stimmung der Resonanzmachzahlen adquate Kernrotationsfaktoren ben etigt,
um die akustischen Eigenfrequenzen vom akustischen ins rutende Bezugssystem
umzurechnen (siehe Gl. 5.35). In den vorliegenden Auswertungen werden zur
Umrechnung die Kernrotationsfaktoren an den radialen Positionen der akusti-
schen Druckmaxima genutzt (siehe rac;max in Abb. 5.30b). Dies fuhrt im Allge-
meinen zu einer guten Ubereinstimmung von prognostizierten und experimentell
bestimmten Resonanzmachzahlen. Die Bestimmung vonr ac:max ist aufgrund des
beschmnkten Rechengebietes bei der Berechnung der akustischen Eenmoden
(siehe Kap. 3.4) ebenfalls mit Unsicherheiten belegt, die zu der hier leicht gre-
eren Abweichung fehren kennen. Unabhengig davon ist die bereinstimmung
von prognostizierter und experimentell bestimmter Resona nzmachzahl gut. Da-
hingegen fihrt eine Nichtber eicksichtigung der Radseitenraumstremung zu einer
berechneten Resonanzmachzahl von 056 (siehe blaue Linie) bzw. zu einer Ab-
weichung von 30%.

Ferner ist die theoretische Au esegrenze des AD-Wandlers der Telemetrie ein-
gezeichnet (1=2 LSB, siehe Kap. 4.3). Ohne Rauschen in den Signalen vor der
Digitalisierung durch den AD-Wandler der Telemetrie w are der Peak im digi-
talisierten Signal nicht vorhanden. Dies belegt noch einmal die Relevanz des
PhanomensDithering bzgl. der in dieser Arbeit vorgestellten Ergebnisse.

In der Radscheibenkavitat tritt die Resonanz bei My.rs = 0;45 auf (siehe Mar-
kierung 2 im EO-Diagramm vom Drucksensor p-R-RK1). Die beiden Peaks
treten somit bei unterschiedlichen Machzahlen auf. Folgli ch handelt es sich nicht
um einen uber beide Kavit aten gekoppelten akustischen Eigenmode, sondern um
zwei entkoppelte Moden. Allerdings sind zum Zeitpunkt der m aximalen Peaks in
der jeweiligen anderen Kavitat minimale Peaks zu erkennen. Eine vollstandige
Entkopplung von Rad- und Deckscheibenkavit at tritt demzufolge nicht auf. Dies
ist ebenfalls anhand des Koharenzverlaufs zu erkennen. Bei einer vollsendigen
Entkopplung w erde die Koharenz nicht Werte von ca. 0; 99 annehmen. Anhand
des Phasendiagramms kann die Phasenverschiebungeir beide Resonanzmachzah-
len bestimmt werden. Diese betragt in beiden Fallen nahezu Null. Druckschwan-
kungen in Rad- und Deckscheibenkavitat sind in Phase. Folglich resultieren die
Peaks nicht aus der Anregung akustischer Eigenmoden mit axialem Knoten (ver-
gleiche Abbildung 3.11).
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Abbildung 5.30.: Momentaufnahme der Druckverteilung von berechneten lokal en
akustischen Eigenmoden: radiale Position der Druckmaxima im
Verhaltnis zu den Messpositionen der im Versuchsstand appli-
zierten Drucksensoren

Abbildung 5.30b zeigt analog zu Abbildung 3.11 Momentaufnahmen der berech-
neten Druckverteilung der akustischen Eigenmoden m,. = 16 fur die Rad- und
Deckscheibenkavitat. Die Ergebnisse basieren auf denentkoppelten Rechengebie-
ten. Dabei zeigen rote Flachen Orte hoher Druckschwankungen an. Grene Berei-
che kennzeichnen Orte mit vernachlassigbaren Druckschwankungen. Ferner sind
die Messpositionen der Drucksensoren skizziert. Aus dieseDarstellung ist ersicht-
lich, dass die Detektion der akustischen Moden mit hoher Mod enordnung ledig-
lich mittels der am au eren Radius der Kavit at be ndlichen Drucksensoren m eg-
lich ist. Dies bestatigen die experimentellen Ergebnisse. In den EO-Diagrammen
der Drucksensorenp-R-DK2 und p-R-RK2 sind keine Peaks bei den zuvor ermit-
telten Resonanzmachzahlen von Q43 bzw. 0,45 zu erkennen (Peaks bei loheren
Machzahlen resultieren aus der Anregung akustischer Eigermoden mit nayc > 0).
Ferner werden die Resonanzen nicht in den Laufradkanalen detektiert. Dies be-
legt das EO-Diagramm des Sensorsp-R-LA1, in dem kein Peak vorhanden ist.
Die angeregten akustischen Moden auf Deck- und Radscheibeseite sind dem-
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zufolge auf die Kavitaten beschmnkt. Folglich bestatigen die experimentellen
Daten, dass der betrachtete Peak in der Anregung eines lokakn akustischen Mo-
des begrindet ist.

Die Bestimmung der Modenordnung des angeregten Modes erfoyt durch einen
Vergleich der dimensionslosen Frequenzen des akustischeModes im Falle der Re-
sonanz bzgl. des Stator- und Rotorsystems. In der Deckschebenkavitat werden
die Druckschwankungen bzgl. beider Bezugssysteme gemesse Wie im 34EO-
Diagramm von Drucksensor p-S-DK1 ersichtlich, tritt simultan ein Peak bzgl.
des Statorsystems auf (siehe Markierungen 1 und 3). Somit erfolgt die Anre-
gung des zu analysierenden Modes, wie prognostiziert, durt die erste Harmoni-
sche der Schaufelfrequenz ( = 2, f S = 34). Demzufolge ist die Modenordnung
des angeregten akustischen Eigenmodes nach Gleichun$.40 myc =  16.

Neben dem identi zierten Peak existieren eine Vielzahl wei terer Peaks im EO-
Diagramm des Sensorsp-S-DK1. Diese sind in den Anregungen verschiedener
akustischer Moden begrundet. Wie aus Abbildung 5.24 ersichtlich, wird eine
Schar von akustischen Moden im Drehzahlregelbereich des Vedichters durch die
erste Harmonische der Schaufelfrequenz angeregt. So restieren z.B. die Peaks
unmittelbar rechts des markierten Peaks aus Resonanzen derakustischen Eigen-
moden mit den Umfangsordnungen myc = 18, 20, 22 usw. (siehe Markie-
rung 4).

Die Amplitude des angeregten Eigenmodes betmgt im Resonanzfall je nach Mess-
position zwischen 12 und 20% des Referenzwertes. Dabei musbeachtet werden,
dass die dargestellten Verlaufe, wie zuvor beschrieben, die Summe verschiedener
Druckmuster darstellen. Im Falle der Resonanz wird jedoch d avon ausgegangen,
dass die Druckschwankungen bzgl. des Rotorsystems durch da in Resonanz
be ndlichen akustischen Eigenmode dominiert werden. Bezeglich des Statorsys-
tems kann diese Annahme aufgrund der Vielzahl der Druckmuster mit gleicher
Frequenz nicht getro en werden. Durch die WUberlagerung kann die Resonanzam-
plitude deutlich von der im Rotorsystem gemessenen abweichen.

Anhand der Auswertungen kann geschlussfolgert werden, das die betrachte-
ten Peaks durch die Anregung der akustischen Moden mit der Modenordnung
ma. = 16 hervorgerufen werden. Ferner beshtigt sich, dass die angeregten
Moden auf die separaten Radseitenmume begrenzt sind. Die prognostizierten
Resonanzmachzahlen stimmen gut mit den tatsechlichen eberein, wenn die Rad-
seitenraumstremung bereicksichtigt wird. Eine Vernachl assigung dieser @hrt zu
erheblichen Abweichungen.
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Zu Abbildung 5.31 - Analyse der vorhergesagten Resonanz des akus-
tischen Eigenmodes m . = 37

Analog zu Abbildung 5.29 zeigt Abbildung 5.31 die relevanten Messdaten zur
Analyse der Resonanz des akustischen Eigenmodesn,c = 37. Da der Reso-
nanzpeak bzgl. des Rotorsystems im Verlauf des drehzahlhamonischen Anteils
88 erwartet wird, sind die zugeherigen EO-Diagramme der auf dem Laufrad be-
ndlichen Sensoren dargestellt. Im EO-Diagramm des Sensors p-R-DK1 tritt bei
einer Machzahl von 0; 56 ein Peak auf (siehe Markierung 1). Die prognostizierte
Machzahl von 0; 57 weicht lediglich um 2; 3% von der experimentell bestimmten
ab. Eine Vernachlassigung des Kernrotationsfaktors fethrt dahingegen zu einer be-
rechneten Resonanzmachzahl von 079 und zu einer Abweichung von 41%. Diese
Machzahl liegt au erhalb des Bereichs in dem der Verdichter betrieben worden
ist und wird daher nicht graphisch dargestellt.

Die Resonanzmachzahl auf der Radscheibenseite be#igt 0; 57 (siehe Markierung
2). Diese stimmt ebenfalls mit dem prognostizierten Wert gut wuberein. Die Ab-
weichung betragt 2; 1%. Wie anhand der unterschiedlichen Resonanzmachzahlen
in Rad- und Deckscheibenkavitat ersichtlich ist, sind die angeregten Eigenmo-
den nicht gekoppelt. Dies bestatigt der Koh arenzverlauf, der nicht mber 0; 98
steigt. Aufgrund der endlichen Breite der Resonanzpeaks eberschneiden sich die
Resonanzmachzahlen minimal, was zu einer Ertohung der Koharenz bis auf ca.
0; 97 fuhrt, jedoch nicht in der Kopplung der Moden begr mndet ist. Da die Peaks
nicht simultan in Rad- und Deckscheibenkavit at auftreten, ist der Phasenwinkel
beliebig und enthalt keine weiteren Informationen.

Wie zuvor beschrieben, sind Resonanzen akustischer Moden rit hohen Moden-
ordnungen lediglich durch die am au eren Radius der Kavit aten be ndlichen
Sensoren detektierbar. Dies besatigt sich anhand der EO-Diagramme der Sen-
soren p-R-DK2 und p-R-RK2. Bei den zuvor bestimmten Resonanzmachzahlen
treten keine Peaks auf.

Ferner wird der lokale Charakter der akustischen Eigenmoden dadurch bestatigt,
dass die Resonanz nicht im Laufradkanal detektiert wird (si ehe EO-Diagramm
des Sensomp-R-LAL ).

Die Modenordnung des angeregten akustischen Eigenmodes wid anhand dessen
Frequenz im Falle der Resonanz bzgl. des Stator- und Rotorsystems bestimmit.
Wie aus dem 51EO-Diagramm von Sensorp-S-DK1 ersichtlich (siehe Markierung
3), erfolgt die Anregung des Modes, wie erwartet, durch die zweite Harmonische
der Schaufelfrequenz { = 3, f S = 51). Die Modenordnung folgt nach Gleichung
540zu 37.
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Au allig ist, dass die Resonanzamplituden ungefhr der der akustischen Moden
mac = 16 entsprechen bzw. diese minimalubersteigen. Dies ist erstaunlich, da
das anregende Druckmuster sich nur unter Zuhilfenahme hoher harmonischer In-
dices und vom Laufrad weit entfernter Leitr ader erklaren lasst. Au erdem ndet
die Anregung durch die dritte Harmonische der Schaufelfrequenz statt. Des Wei-
teren ist nicht erwartet worden, Druckschwankungen mit Amp lituden, die bis zu
20% des Referenzwertes entsprechen, im Frequenzbereich delich wber 14 kHz
zu detektieren.

Anhand der Auswertung ist belegt, dass der betrachtete Peak in der Anregung
des akustischen Eigenmodesn,c = 37 begrindet ist. Ferner bestatigt sich, dass
die angeregten Moden jeweils auf einen Radseitenraum besctankt sind. Die vor-
hergesagten Resonanzmachzahlen stimmen im Rahmen der Bemhnungs- und
Messgenauigkeit mit den tatsachlichen uberein.

Zu Abbildung  5.32 - Analyse der vorhergesagten Resonanz des akus-

tischen Eigenmodes m = 15
Abbildung 5.32 zeigt die zur Auswertung der Resonanz des akustischen Eigen
modes myc = 15 relevanten Messdaten. Da der Resonanzpeak bzgl. des Ro-

torsystems im Verlauf des drehzahlharmonischen Anteils 32 erwartet wird, sind
die zugehorigen EO-Diagramme der auf dem Laufrad be ndlichen Sensoren dar-
gestellt. Im EO-Diagramm des Sensors p-R-DK1 ist ein Peak bei einer Um-
fangsmachzahl von Q 70 klar zu erkennen (siehe Markierung 1). Die vorausge-
sagte Resonanzmachzahl ist lediglich geringtigig heher und betragt O; 71. Die
Abweichung betreagt folglich 1;8%. Ohne Benrucksichtigung der Radseitenraum-
stremung liegt die berechnete Resonanzmachzahl au erhalb desDrehzahlregel-
bereichs des Verdichters bei einer Umfangsmachzahl von 106. Die Abweichung
betragt in diesem Fall eber 50%.

Im Gegensatz zu den bereits analysierten Peaks erstreckt sth der hier betrachtete
Peak uber einen gro en Machzahlbereich und steigt auf ca. 250% des Referenz-
wertes an. Die Amplitude dieser Resonanz besitzt somit die gleiche Gre enord-
nung wie die Druckschwankungen, die direkt aus der Di usorb eschaufelung re-
sultieren. Dies ist beachtlich, da die Anregung des akustischen Modes aus der
Interaktion des Laufrades mit den Diusor- und den weit entf ernten Reckfehr-
schaufeln resultiert.Druckschwankungen mit solchen Ampl ituden kennen unter
Umstanden zu erheblichen Laufradschwingungen gihren. In der konventionellen
Betrachtung der Laufradanregung ohne die Bereicksichtung akustischer Resonan-
zen weirde eine Anregung des Laufrades durch die 32ste Drehzahlhamonische
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fur die gegebenen Versuchsstandparameter als nicht relevah erachtet werden.
Die Resonanzmachzahl in der Radscheibenkaviit betragt ca. 0; 69 (siehe Mar-
kierung 2) und weicht deutlich von dem berechneten Wert ab. Die experi men-
tell bestimmte Resonanzmachzahl ist trotz des ermittelten , geringeren Kernro-
tationsfaktors in der Radscheibenkavit at geringer als in der Deckscheibenkavi-
tat. Wie zuvor beschrieben, fehrt ein geringerer Kernrotationsfaktor bei akusti-
schen Eigenmoden mit negativer Ordnung zu heheren prognostizierten Resonanz-
machzahlen. Somit weichen die experimentellen Daten von den Erwartungen ab,
was anhand der hohen Abweichung von 11 6% ersichtlich ist. Da der Peak am
oberen Ende des Drehzahlregelbereichs des Verdichters geben ist, kann nicht
ausgeschlossen werden, dass das eigentliche Maximum des Bks oberhalb von
Mu:rs = 0;7 liegt. Des Weiteren kennten Unsicherheiten in der Bestimmung des
Kernrotationsfaktors aufgrund der auf der Radscheibenseite be ndlichen Wucht-
nut des Laufrades und der damit verbundenen axialen Verengung des Radseiten-
raums Grund fur die Abweichung sein. Diese Vermutungen lassen sich alledings
nicht experimentell veri zieren.

Ferner ist eine Aussageewber die Kopplungseigenschaften des angeregten Eigen-
modes bzw. der angeregten Eigenmoden schwer zu tre en. Aufgund der gro en
Breiten der Peaks scheinen diese simultan aufzutreten, obwohl die Maxima bei
leicht unterschiedlichen Machzahlen auftreten. Dies bestatigt der Koh arenzver-
lauf, der nahezu uber der gesamten Breite des Peaks gleich eins ist. Dabeidsst
der Phasenwinkel erkennen, dass Rad- und Deckscheibenka¢mt in Phase sind.
Lediglich im Bereich der maximalen Machzahl scheint der Pha senwinkel abzufal-
len (siehe Markierung 3). Ob Rad- und Deckscheibenseite gekoppelt sind oder
zwei entkoppelte Moden nahezu simultan auftreten und sich somit ein beliebiger
Phasenwinkel einstellt, kann nicht beantwortet werden.

Erneut bestatigt sich, dass akustische Moden hoher Umfangsordnung nidit bzw.
schlecht von den Sensorerp-R-DK2 und p-R-RK2 detektiert werden k ennen. In
den zugehorigen EO-Diagrammen sind lediglich Peaks mit geringer Amp litude zu
erkennen. Dies zeigt, dass die Maxima des angeregten akustichen Eigenmodes
am au eren Radius der Kavit at lokalisiert sind. Nach Abbildung 5.30 entspricht
das dem Ergebnis der Akustik-FEM Rechnung.

In den Laufradkan alen wird die Resonanz nicht detektiert, was anhand des EO-
Diagramms des Sensorp-R-LA1 ersichtlich ist. Es handelt sich somit um einen
lokalen akustischen Mode bzw. um zwei lokale akustische Moden.

Auf die Modenordnung wird anhand der Frequenzen des Modes bzl. des Stator-
und Rotorsystems geschlossen. Wie im EO-Diagramm des Senss p-S-DK1 er-
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sichtlich, wird die Resonanz zeitgleich im ruhenden System im Verlauf des dreh-
zahlharmonischen Anteils f S = 17 detektiert (siehe Markierungen 1 und 4).
Die Anregung erfolgt, wie vorhergesagt, durch die Schaufeffrequenz. Die Moden-
ordnung folgt nach Gleichung 5.40 zu 15.

Die Auswertungen zeigen, dass der betrachtete Peak in der Arregung des akus-
tischen Eigenmodesm,. = 15 begrindet ist. Nicht beantwortet werden kann,
ob der Mode ge- oder entkoppelt in den Radseitenmumen auftritt. Die Druck-
schwankungen in Rad- und Deckscheibenkavitt sind dessen ungeachtet nicht
um 180 phasenverschoben. Ein gekoppelter Mode mit axialem Knoten in He-
he des Laufradaustritts kann aus diesem Grund ausgeschlosen werden (vergl.
Abbildung 3.11). Des Weiteren stimmen bzgl. der Deckscheibenseite berechete
und tats achliche Resonanzmachzahlen gutiberein. Die Abweichung auf der Rad-
scheibenseite von 116% kann nicht mit abschlie ender Sicherheit erkl art werden.
Unabheangig davon ist auch hier belegt, dass der Kernrotationsfaktor ber eicksich-
tigt werden muss. Andernfalls sind Abweichung von eber 50% die Folge. An
dieser Stelle wird betont, dass die Amplituden der akustischen Resonanz 250%
des Referenzwertes entsprechen.

Zu Abbildung 5.33 - Analyse der vorhergesagten Resonanz des akus-
tischen Eigenmodes m 5 = 7

Analog zur obigen Vorgehensweise zeigt Abbildung 5.33 die fur die Auswertung
der akustischen Resonanzm,. = 7 relevanten experimentellen Daten. Die Anre-
gung des akustischen Eigenmodes erfolgt nach dem Anregung®odell durch die
Schaufelfrequenz, so dass zum Zeitpunkt der Resonanz der alistische Mode bzgl.
des Rotorsystems die dimensionslose Frequenf R =10 besitzt. Daher sind die
10EO-Diagramme der auf dem Laufrad be ndlichen Sensoren dargestellt. Bei
einer Machzahl von 0; 69 ist ein Peak im EO-Diagramm des Sensorsp-R-DK1
ersichtlich (siehe Markierung 1). Die prognostizierte Resonanzmachzahl betragt
0; 75 und weicht um 8; 2% von der experimentell ermittelten Machzahl ab. Wird
der Kernrotationsfaktor vernachl assigt, ist die berechnete Machzahl um 17 4%
zu niedrig. Die Abweichung bzgl. der Deckscheibenkavitat ist hier deutlich h eher
als in den zuvor analysierten Beispielen. Eine megliche Erklarung ist die radiale
Erstreckung akustischer Moden mit niedriger Modenordnung . Wie aus Abbil-
dung 5.30a ersichtlich, erstrecken sich diese in radialer Richtung eber nahezu die
gesamten Radseitenaume. Moden hoher Modenordnung sind dahingegen, wie be-
reits gesehen, amau eren Radius der Kavit aten lokalisiert. Des Weiteren ist in
Abbildung 5.18 gezeigt, dass der Kernrotationsfaktor nicht konstant eber den ra-
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dialen Erstreckungen der Kavit aten ist. Dies erschwert die Wabhl eines sinnvollen
Kernrotationsfaktors zur Berechnung der Resonanzmachzahl eines akustischen
Modes mit niedriger Modenordnung. Eine gute ®bereinstimmung von berechne-
ter und tats achlicher Resonanzmachzabhl ist in diesem Beispiel jedoch ach unter
Berucksichtigung dieser Unscharfe nicht zu erreichen.

Eine weitere megliche Erklarung fur die Abweichung ist, dass der eigentlich Reso-
nanzpeak au erhalb des Drehzahlregelbereichs des Verdicliers folgt. Im Rahmen
dieser Arbeit konnte der Grund f ur die Abweichungen nicht abschlie end gekl art
werden.

Ein Vergleich der Resonanzmachzahlen in Rad- und Deckschebenkavitat zeigt,
dass der angeregte akustische Mode nicheiber beide Kavit aten gekoppelt ist. Der
hier betrachtete drehzahlharmonische Anteil der Drucksch wankungen (f R = 10)
resultiert aus der Interaktion des Laufrades mit den Diuso rschaufeln. Diese In-
teraktion stellt die st arkste Interaktion im Verdichter dar. Aus diesem Grund
detektieren beide Sensoren p-R-DK1 und p-R-DK2 ) diesen Anteil nahezu eber
dem gesamten Drehzahlbereich. Dies ist ebenfalls an der Komrenz zu sehen, die
ab einer Machzahl von ca. 0,38 nahezu konstant den Wert eins annimmt. Die
Phase zwischen Rad- und Deckscheibenkaviét ist ausgenommen zum Zeitpunkt
der Resonanz gleich Null. Zum Zeitpunkt der Resonanz wechst der Phasenwin-
kel auf ca. 1;8rad an (siehe Markierung 2). Anhand des Phasenverlaufs ist
ersichtlich, dass sich die dominante Ursache der Druckschwankungen ab einer
Umfangsmachzahl von ca Q68 andert. Fer Machzahlen kleiner 0; 68 resultiert
die dargestellte Amplitude des drehzahlharmonischen Anteils f R = 10 aus der
Interaktion des Laufrades mit dem Diusor und der reinen Pot entialwirkung
der Di usorschaufeln. Aus diesem Grund sind die Druckschwa nkungen in beiden
Kavit aten nicht phasenverschoben. Ab einer Machzahl von Q 68 bildet sich die
Resonanz auf der Deckscheibenseite und leicht versetzt aufder Radscheibensei-
te aus (siehe Markierungen 1 und 3). Die akustischen Moden sind entkoppelt
und durch die leichte ®berschneidung aufgrund der Peakbreiten stellt sich ein
beliebiger Phasenwinkel ein (siehe Markierung 2). Aufgrund der gr e eren radia-
len Erstreckung des akustischen Eigenmodesm,c = 7 (siehe Abb. 5.30a) ist der
akustische Mode nach der Theorie durch alle in den Radseiterraumen positio-
nierten Drucksensoren detektierbar. Dies bestatigt sich anhand experimenteller
Daten: In den EO-Diagrammen der Sensoren p-R-DK2 und p-R-RK2 sind bei
den zuvor ermittelten Resonanzmachzahlen ebenfalls Peakszu erkennen (siehe
Markierungen 4 und 5). Dies ermeglicht die Ermittlung der Modenordnung
aus dem Phasenwinkel zwischen den Sensorep-R-DK1 und 2 bzw. p-R-RK1
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und 2.

Die Ermittlung der Modenordnung aus dem Vergleich der Frequ enzen des akus-
tischen Modes bzgl. des Stator- und Rotorbezugssystems isteine weitere Meg-
lichkeit. Da die Resonanzen der akustischen Modenma. = 15 und my = 7
bei nahezu identischer Machzahl auftreten, zeigt das 17EO-Diagramm des Sen-
sors p-s-DK1 die Druckschwankungsamplituden, die aus der ®berlagerung bei-
der Resonanzen resultieren. Die Uberlagerung fehrt dazu, dass die maximalen
Amplituden bei einer Umfangsmachzahl von 0; 7 auftreten und nicht wie im Ro-
torsystem bei 0;69 (siehe Markierungen 1 und 6). Dessen ungeachtet, folgt
die Modenordnung mittels Gleichung 5.40 zu 7. Die im Anschluss an diesem Ab-
schnitt aufgefehrte Phasenauswertung besttigt diese Aussage.

Entgegen der Erwartungen, dass die Peaks durch die Anregungn lokaler Ei-
genmoden hervorgerufen werden, werden die Druckschwankumgen ebenfalls vom
Sensorp-R-LA1 detektiert, der innerhalb eines Laufradkanals appliziert ist. Dies
ist meglicherweise ein Hinweis darauf, dass die hier betrachteen Resonanzpeaks
nicht durch die erzwungene Anregung der lokalen akustischen Moden mit m,c =
7 hervorgerufen werden. Diese Resonanzen liegen unter Uma&inden, wie progno-
stiziert, au erhalb des Drehzahlregelbereichs des Verdichters.

Die Amplituden im Falle der Resonanz sind, wie erwartet, hoc h, da die Anregung
durch das fundamentale Druckmuster mts = 7 erfolgt (j =1 und kpt = 1 -
siehe Abbildung 5.9) und betragen je nach Messposition bis zu 400% des Refe-
renzwertes.

Wie zuvor beschrieben, kann aus der gemessenen Phase zwidten den Sensoren
p-R-DK1 und 2 bzw. p-R-RK1 und 2 bzgl. der betrachteten Drehzahlharmoni-
schen und dem geometrischen Abstand in Umfangsrichtung beider Sensoren
die Modenordnung bestimmt werden. Die Modenordnung folgt z u

m= —: (5.41)

Gleichung 5.41 wird auch in der Bestimmung der Anzahl von Stall-Zellen beim
Auftreten rotierender Abl esungen in einem Verdichter verwendet und resultiert
direkt aus der zeitlichen Verz egerung mit der ein Druckmuster beide Sensoren
passiert [41]. Gleichung 5.41 beruht auf der Annahme, dass die Druckschwankun-
gen durch ein rotierendes Druckmuster mit der Phasengeschwindigkeit ! pn =
f=m hervorgerufen werden. Des Weiteren fhrt Gleichung 5.41 lediglich zu sinn-
vollen Ergebnissen, wenn die Druckschwankungen aus einem mzigen Druckmus-
ter resultieren und der Abstand der einzelnen Druckb auche gm er als der Ab-
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stand der Sensoren ist. Die erste Bedingung ist, wie bereits beschrieben, bzgl.
der drehzahlharmonischen Druckschwankungen nicht gegebe. Im Falle der Re-
sonanz wird jedoch davon ausgegangen, dass der in Resonanzebndliche akus-
tische Eigenmode die Druckschwankungen dominiert. Die zweite Bedingung ist

fur den hier betrachteten Fall erf wllt. Der Abstand der Sensoren betr agt 26;7 .
Der Abstand der Druckb auche folgt fer mac =7 zu 360=7 =51;4 .

Da die Rotationsgeschwindigkeit des Druckmusters mit sieben Druckbauchen
nach Gleichung 5.13 bzgl. des Statorsystems gm er ist als die Rotationsgeschwin-
digkeit des Laufrades, passiert ein Druckbauch zunaechst den rotierenden Druck-
sensorp-R-DK1 bzw. p-R-RK1 (siehe dazu Abbildung 4.1), so dass ein positiver
Phasenwinkel erwartet wird.

Abbildung 5.34 zeigt das Phasendiagramm #ir die Sensorenp-R-DK1 und 2 bzgl.
des relevanten drehzahlharmonischen Anteils sowie das zugherige Koharenzdia-
gramm. Ab einer Umfangsmachzahl von ca. 0, 55 sinkt die Koh arenz nicht unter
den Wert 0; 99. Der Phasenwinkel ist somit fur Machzahlen oberhalb 0; 55 nicht
stochastischen Charakters und kann zur Bestimmung der Modenordnung genutzt
werden. Da der Phasenwinkel sich aus dem Real- und Imagirarteil der komple-
xen Kreuzkorrelationskoe zienten berechnet, liegt diese r unabhangig von der
tatsechlichen Phasendi erenz zwischen . Da der tatsachlich vorhandene Pha-
senwinkel dieser Einschmnkung nicht unterliegt, kann dieser vom berechneten
Wertum 2 | abweichen, wobeil =0;1;2;::: ist.

Der Phasenwinkel betragt zum Zeitpunkt der Resonanz (My.rs = 0;69) 2;95
rad. Wird dieser Wert mittels Additionvon2 ~ umgerechnet, folgt der Phasenwin-
kel zu 3;33 rad. Die nach Gleichung 5.41 berechenbare Modenordnung betmgt
7;15. Dieser Wert stimmt mit dem erwarteten Wert von sieben gut eberein.
Abweichungen resultieren dadurch, dass die betrachteten drehzahlharmonischen
Druckschwankungen aus der Summe mehrerer Druckmuster resttieren.

Die obigen Auswertungen belegen, dass bei Machzahlen von 069 bzw. G, 71 Re-
sonanzen auftreten. Dies ist zum einen an den Peaks in den EObiagrammen der
Sensorenp-R-DK1 und p-R-RK1 und zum anderen am Verlauf des Phasenwin-
kels zu erkennen. Die Modenordnung des angeregten Modes be#gt sieben. Nicht
geklart werden kann, warum die prognostizierte Resonanzmachzahl deutlich von
der tatsachlichen abweicht. Ferner ist widersprechlich, dass in den Laufradkane-
len erhebliche Druckschwankungen detektiert werden, obwohl die Anregung eines
lokalen akustischen Modes erwartet worden ist.
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Abbildung 5.34.: Phasen- und Koharenzdiagramme fur die Sensoren p-R-DK1
und p-R-DK2 bzgl. des drehzahlharmonischen Anteilsf R =10

Zusammenfassung
Die Erkenntnisse dieses Kapitels lassen sich wie folgt zusenmenfassen:

Die basierend auf dem Anregungsmodell berechneten Resonammachzahlen
stimmen im Allgemeinen gut mit den experimentell ermittelt en wmberein.

Der Ein uss des Kernrotationsfaktors auf die Resonanzmach zahlen ist expe-
rimentell eindeutig belegt. Eine Vernachl assigung der Radseitenraumstm®-
mung fehrt zu erheblichen Abweichungen zwischen den prognostizierten
und tats eachlichen Resonanzmachzahlen.

Die akustischen Resonanzen treten zum Gro teil nicht simul tan in den
Radseitenraumen auf. Folglich sind die angeregten akustischen Eigenno-
den auf einen Radseitenraum beschankt und treten nicht gekoppelt wber
beide Kavit aten auf.

In Einzelfallen kann keine Aussage eber die Kopplung erfolgen, da die
Resonanzen nahezu zeitgleich auftreten. Da der Phasenwinkl in diesen
Fallen einen scheinbar beliebigen Wert annimmt, wird von ein er zufalli-
gen Gleichzeitigkeit ausgegangen. Ungeachtet dieser Undoarfe bzgl. der
Auswertungen handelt es sich nicht um gekoppelte akustische Moden mit
einem axialen Knoten in Hehe des Laufradaustritts.
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Der Phasenwinkel ist unabhangig von der betrachteten Resonanz ungleich
180 .

Die Druckamplituden besitzen im Resonanzfall in Einzelf allen die gleiche
Gre enordnung wie die Druckschwankungen, die aus der direkten Lauf-
rad/Di usor - Interaktion resultieren.

Die Gultigkeit des Anregungsmodells kann fer akustische Moden niedri-
ger Modenordnung mac < 10 nicht eindeutig belegt werden. Dies zeigt die
Auswertung zur Resonanz des akustischen Eigenmodesn,. = 7. M egliche
Grunde dafur sind:

i) Die Frequenzen der akustischen Moden sind vergleichsweisegering. Die
Resonanzpeaks werden somit in den niedrigeren drehzahlhamonischen An-
teilen erwartet, wo das mittlere Druckniveau h eher als im hochfrequenten
Bereich ist.

ii) Die Resonanzmachzahlen der akustischen Modenm,. = 5; 3 und
3 sind kleiner als 0;4. Auch die Detektion akustischer Resonanzen mit
hohen Modenordnungen ist bei Machzahlen kleiner G 4 schwierig, da die
Resonanzamplituden in diesen Fallen marginal sind.

iii) Aufgrund eines nicht konstanten Kernrotationsfaktors wber der radia-
len Erstreckung der Kavit aten werden die akustischen Moden niedriger
Modenordnung meglicherweise ,verzerrt (siehe Kap. 5.7.2), da diese sich
eber die gesamte Kavitat erstrecken.

Die in den vorherigen Abschnitten nachgewiesene Kopplung des Laufrades
und des umgebenden Fluides konnte im Rahmen der Akustikauswertung
nicht festgestellt werden. Die Unterschiede der akustischen Eigenfrequen-
zen und der Eigenfrequenzen des gekoppelten Systems weiclhebei dem
hier betrachteten Druckniveau von ungefahr 20 bar minimal voneinander
ab (vergleiche den Ein uss der Kopplung auf die Resonanzdrehzahlen der
Laufradstruktur in Kap. 5.5.4). Dieser Unterschied ist geringer als die Vor-
hersageunsicherheit der Resonanzmachzahlen und daher nitt erkennbar.

5.7.2. Anmerkung zum Anregungsmodell

Zur Berechnung der Resonanzmachzahlen wird die akustischeEigenfrequenz bzgl.
des Statorbezugssystems beatigt. Dazu wird die Kernstr emung in den Radsei-
tenraumen als Festkerper idealisiert und als akustisches Bezugssystem de niet.
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Dieser Festkerper rotiert mit einer durch den Kernrotationsfaktor de n  ierten Ge-
schwindigkeit. Die Umrechnung der Eigenfrequenz vom akustischen ins Stator-
system erfolgt mittels der Addition der Phasengeschwindig keiten des akustischen
Modes und der Rotationsgeschwindigkeit des akustischen Bezugssystems (siehe
Gl. 5.30).

Auswertungen zum Kernrotationsfaktor haben jedoch gezeigt, dass dieser keines
wegs konstant mber der radialen Erstreckung der Radseitenraume ist und somit
die Idealisierung der Stremung als Festkerper nicht uneingeschrankt gilt. Ferner

ist eine anschauliche Vorstellung eines akustischen Modesinnerhalb der Radsei-
tenraumstr emung bei nicht konstantem Kernrotationsfaktor schwer m eglich. Die
Phasengeschwindigkeit der akustischen Moden bzgl. des Sttorsystems waren bei
Berecksichtigung des radialen Verlaufs des Kernrotationsfak tors nach Gleichung
5.30 ebenfalls eine Funktion des Radius. Der akustische Mode wirde abheangig
von der radialen Position unterschiedlich schnell rotiere n und ware nach wenigen
Periodendauern T = 1=f% verzerrt. Dementgegen haben die experimentellen
Ergebnisse gezeigt, dass sich das im vorherigen Kapitel beshriebene Anregungs-
modell als sinnvoll herausstellt, ungeachtet dessen, dasseine anschauliche Vor-
stellung der Ereignisse im Resonanzfall nicht meglich ist. Des Weiteren kann

anhand der Experimente widerlegt werden, dass die akustisthhen Eigenfrequen-
zen eine Funktion des Radius sind. Abbildung 5.35 zeigt die 30EO-Diagramme

der Sensorenp-R-DK1 und 2 fur einen Hochlauf an der Schluckgrenze. Die
radiale Position beider Sensoren ist deutlich voneinander verschieden. Dennoch
detektieren beide Sensoren die Resonanz des akustischen genmodesms. = 13
bei identischer Umfangsmachzahl von G, 671 bzw. 0 672. Der Unterschied ist zu

vernachlassigen.

5.7.3. Ein uss der Verdichterbeschleunigung auf Resonanz en

In Kapitel 3.5 ist die maximal zul assige Beschleunigung des Verdichters abge-
schatzt, um eine vollst andige Ausbildung von Strukturresonanzen beim quasista-
tischen Betrieb des Verdichters zu gewshrleisten. Bezeiglich akustischer Resonan-
zen existiert kein Richtwert f ur die Anderungsrate der Anregungsfrequenz. Aus
diesem Grund werden akustische Resonanzen, nachdem die Remanzmachzah-
len aufgrund vorheriger Hochlaufe bekannt sind, stationar angefahren. Die auf
diese Weise ermittelten Druckschwankungsamplituden werden mit denen, die per
Hochlaufversuch ermittelt worden sind, verglichen. Die mi ttels beider Betriebs-
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p-R-DK1 - 30EO
B S . M\/\/

p-R-DK2 - 30EO

0,3 0,4 0,5 0,6 0,7
Mu,RS
Abbildung 5.35.: Vergleich der 30EO-Diagramme der Sensorenp-R-DK1 und p-
R-DK2 fur einen Hochlauf an der Schluckgrenze fun-up34)

arten (statisch und quasistatisch) gemessenen Amplituden weichen unabhangig
vom angeregten Eigenmode um weniger als 10% voneinander abDa diese Abwei-
chung geringer als die Messgenauigkeit ist, kann ein #ir die Auswertung relevanter

Ein uss nicht festgestellt werden.
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Zusammenfassung und Ausblick

Zur Untersuchung aeroakustischer und aeroelastischer E ekte in einem Hoch-
druck-Radialverdichter ist ein Versuchsstand mit einer Vi elzahl zeitlich hochauf-
lesender Sensoren ausgestattet worden. Mittels der erlangen Messdaten sind
sowohl strukturelle als auch akustische Resonanzen im Kenrfeld des Verdich-
ters detektiert und Ein ussgr e en identi ziert worden. Mit Hilfe konventioneller
Sensoren, die Informationen mber den Betriebspunkt, die Schallgeschwindigkeit
und den Kernrotationsfaktor in den Radseitenr aumen lieferten, sowie durchge-
fuhrter theoretischer Arbeiten (Str emungssimulationen, Finite-Elemente Rech-
nungen der Struktur und der Akustik) konnten mittels eines A nregungsmodells
Resonanzmachzahlen vorhergesagt und experimentell besitigt werden. Ferner
ist durch die Identi zierung von Ein ussgr e en ein erster Schritt getan, um ge-
wonnene Erkenntnisse auf andere Radialverdichter zu ebertragen. Die erlangten
Erkenntnisse zu den verschiedenen Themengebieten leistersomit einen Beitrag
zur schwingungs- und larmarmen Auslegung von Radialverdichtern.
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6. Zusammenfassung und Ausblick

6.1.

Zusammenfassung

Im Folgenden sind die wichtigsten Erkenntnisse zusammenfassend aufgetihrt:

Die Druckschwankungen in einem Verdichter sind fur &hnliche Betriebs-
zustande des Verdichters und einer konstanten ertlichen Betrachtungsposi-
tion direkt proportional zu dem Eintrittsdruck, dem Isentr openexponenten
und dem Quadrat der Umfangsmachzahl. Gilt zwischen zwei Betriebspunk-
ten Ahnlichkeit, kann folglich anhand der Druckschwankungen w ahrend des
einen Betriebspunktes auf die Druckschwankungen wahrend des anderen
Betriebspunktes geschlossen werden. Ferner zeigen die Exgrimente, dass
die Resonanzamplituden akustischer Eigenmoden den gleicken Abhangig-
keiten folgen.

Druckschwankungen im Verdichter sind im Allgemeinen h eher, wenn der
Verdichter vom Auslegungspunkt entfernt betrieben wird. D ies ist in der
Fehlanstremung der Schaufelpro le sowie den daraus resultierenden ge-
eren Nachlaufdellen und st arkeren Interaktionen der Schaufelreihen be-
greindet.

Aus den Laufrad/Leitrad-Interaktionen resultieren Druck muster, die so-
wohl hydrodynamischer als auch akustischer Natur sind. Diese sind aus
messtechnischer Sicht nicht zu unterscheiden. Die Druckmuster werden als
Tyler/Sofrin-Moden bezeichnet.

Die Modenordnungen der TSM folgen aus den Schaufelzahlen ds Laufra-
des und der Leitrader. Bezuglich des Statorsystems gleichen die Frequenzen
aller Druckmuster der Schaufelfrequenz oder einer Vielfachen dieser. Die
Frequenzen bzgl. des Rotorsystems ergeben sich aus Lineadmbinationen

der Schaufelzahlen der Leitrader. Die aus der Interaktion des Laufrades

und der Di usorbeschaufelung resultierenden TSM dominier en die Druck-
schwankungen.

Eine Anregung des Laufrades durch einen TSM erfolgt, wenn die Frequenz
des TSMs einer Eigenfrequenz des Laufrades entspricht und de Moden-
ordnung des anregenden TSMs einer modalen Komponente der aauregen-
den Struktureigenform gleicht. Je dominanter die modale Ko mponente der
Struktur ist, desto e ektiver ist die Anregung.

Anregungen des Laufrades durch TSM, die sich fur harmonische Indices
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gre er drei ergeben, sind detektierbar, besitzen jedoch marginale Amplitu-
den. Keiner der im Experiment detektierten Anregungen des L aufrades sind
bauteilgefahrdend. Eine Anregung des Laufrades durch den fundamentalen
TSM ndet innerhalb des Drehzahlbereichs des Verdichters n icht statt.

Je nach Laufradeigenschwingungsform und Betriebspunkt des Verdichters
bilden sich im Resonanzfall rotierende oder ortsfeste Knotendurchmesser
bzgl. des Laufrades aus.

Die drehzahlharmonischen Druckschwankungen im Verdichter sind um ca.
den Faktor 20 gre er, wenn der Verdichter mit beschaufeltem Di usor be-

trieben wird. Neben den drehzahlharmonischen Anteilen der Druckschwan-
kung, die direkt aus der Laufrad/Di usor-Interaktion resu ltieren (f{& =
jkoir  Vbit j), beein ussen die Di usorschaufeln Interaktionen des Lau fra-
des mit weiteren Schaufelreihen wie der Reckfehrbeschaufelung. Die Di u-
sorschaufeln agieren als Schallquelle und,verstarken\ diese Interaktionen.
Dies fuhrt dazu, dass Druckmuster, die nach Formel 5.14 auch ohne Di u-
sorschaufeln existent sind, beim Betrieb des Verdichters mit beschaufeltem
Di usor gr ® ere Amplituden besitzen als mit schaufellosem Di usor.

Die Dehnungsamplituden des Laufrades nehmen im Falle einer Resonanz
nicht, wie zun achst erwartet, mit steigendem Eintrittsdruck und den dami t
verbundenen heheren Druckschwankungen zu. Die aerodynamische amp-
fung der Struktur durch das umgebende Medium scheint im glei chen Ma
wie das Anregungspotential zu steigen, so dass nahezu unabhangig vom
Eintrittsdruck a&hnliche Dehnungsamplituden resultieren.

Neben der Beein ussung der Dampfung der Struktur endern sich in Ab-
hangigkeit vom Eintrittsdruck und der damit verbundenen Gas dichte die
Resonanzfrequenzen bzw. Resonanzdrehzahlen, bei denen daLaufrad zu
eberhehten Schwingungen angeregt wird. Ob diese mit gre er werdender
Gasdichte steigen oder sinken, hangt von der jeweiligen Eigenschwingungs-
form ab.

Die beiden zuletzt aufgefehrten Punkte lassen darauf schlie en, dass das
Laufrad und das umgebende Fluid ein gekoppeltes System bilden. Im Hin-
blick auf Hochdruck-Anwendungen, bei denen der Eintrittsd ruck mehrere
hundert bar betr agt, ist eine gekoppelte Betrachtung von Struktur und
Fluid unvermeidlich, da sonst prognostizierte und tats achliche Resonanz-
stellen erheblich voneinander abweichen lennen.
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Akustische Resonanzen sind (soweit dem Autor bekannt) zum ersten Mal

in einem Hochdruck-Radialverdichter detektiert und ident i ziert worden.

Die Detektion ist mit konventionellen Drucksensoren m eglich. Die Anre-
gung der akustischen Moden erfolgt, wenn die akustische Eignfrequenz
bzgl. des Statorsystems der Schaufelfrequenz oder einer der Vielfachen

gleicht und der anregende TSM die gleiche Umfangsordnung wie der anzure-
gende akustische Eigenmode besitzt. Bei der Umrechnung derakustischen
Eigenfrequenzen ins Statorbezugssystem spielt die Stemung in den Rad-
seitenraumen bzw. der Kernrotationsfaktor eine wichtige Rolle. Wi rd der

Kernrotationsfaktor vernachl assigt, weichen berechnete und experimentell
ermittelte Resonanzmachzahlen erheblich voneinander ab.

Die detektierten akustischen Eigenmoden treten separat in einem der bei-
den Radseitenraume auf. Akustische Eigenmoden, die simultan in beiden
Radseitenraumen auftreten und einen axialen Knoten in H ehe des Lauf-
radaustritts besitzen, sind nicht detektiert worden, obgl eich diese Ergebnis
der akustischen Eigenwertberechnung waren. Akustische Eigenmoden mit
einem axialen Knoten werrden aufgrund der hohen Druckdi erenz zwischen
Rad- und Deckscheibenkavitat eine erhehte potentielle Gefahr fur die Lauf-
radstruktur darstellen.

Da die Druckamplituden im Falle der hier gemessenen akustischen Reso-
nanzen zum Teil die gleiche Gre enordnung besitzen wie die Druckschwan-
kungen, die aus der direkten Interaktion der Diusorschauf eln und des
Laufrades resultieren, werden diese als relevante Anregumysquelle #ir Lauf-
radschwingungen mit unter Umst anden bauteilgefahrdenden Amplituden
angesehen.

6.2. Ausblick

In zukenftigen Arbeiten gilt es, die Interaktion und Kopplung des Laufrades
und des Fluides in den Radseitenmumen zu untersuchen. Wie in der Arbeit von

Magara und Narita [ 34] gezeigt und in der vorliegenden Arbeit fur einen realen
Verdichter best atigt worden ist, k ennen Laufrader, die von Fluiden hoher Dichte
umgeben sind, nicht separat betrachtet werden. Fluid und St ruktur bilden ein

gekoppeltes System, dessen Eigenfrequenzen zum Teil deuth von denen der
entkoppelten Systeme abweichen. Ferner ist der Nachweisuber das Auftreten
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akustischer Moden in den Radseitenraumen des Verdichters erbracht sowie der

Ein uss der Radseitenraumstr emung auf die Resonanzdrehzahlen belegt worden.
Diese Erkenntnisse sind erste Schritte, um die komplexen dynamischen Vorgange

in einem Hochdruck-Verdichter zu verstehen.

Durch das erlangte Wissen sind weitere Fragestellungen enstanden, die an einem

komplexen Gebilde wie einem Hochdruck-Radialverdichter schwerlich beantwor-

tet werden kennen. Grund dafer sind die Verkn eipfungen verschiedener Ein uss-

gre en und der Anregungspotentiale bzgl. der Akustik- und Str ukturresonanzen.

Zwei Beispiele sind im Folgenden exemplarisch aufgeéihrt:

Das Anregungspotential bzgl. Laufradschwingungen in Form von Druck-
schwankungen kann zwar durch Variation des Eintrittsdruck s variiert wer-
den, jedoch wird zeitgleich zum einen die Schallgeschwindgkeit im Ver-
dichter und somit der Str emungszustand vemndert und zum anderen die
aerodynamische Dampfung des Laufrades variiert. Dies erschwert die Iden-
ti kation von Ein ussgr e en bzgl. der Laufradanregung bzw. bzgl. der aero-
dynamischen Dampfung

Die Anregung akustischer Moden erfolgt durch Druckmuster, die aus Lauf-
rad/Leitrad-Interaktionen resultieren. Eine Anregung is t folglich ohne die
Rotation des Laufrades und der daraus resultierenden Radsétenraumstr e-
mung nicht meglich. Letztere beein usst jedoch die akustischen Moden.
Eine sukzessive Untersuchung dieses Ein usses ist nicht meglich.

Experimentelle Folgeuntersuchungen sollten somit auf einer Entkopplung der
Anregungspotentiale und der Ein ussgr ® en beruhen.

Das gekoppelte System Laufrad/Radseitenr aume stellt ein komplexes Gebilde
dar, das durch die Eigenschaften des Fluides, des Laufradesind der Stremung in
den Radseitenraumen und damit dem Betriebspunkt des Verdichters beein us st
wird. Zusammengefasst rucken die folgenden Punkte bzw. Fragestellungen in den
Fokus kommender Untersuchungen:

Bestimmung von Ein ussgr © en bzgl. der D ampfung und der Eigenfrequen-
zen des gekoppelten Systems

Welchen Ein uss haben die Radseitenraumstremung sowie die Laufradro-
tation auf die Eigenschaften des gekoppelten Systems?

Untersuchung der Anregung des Laufrades durch akustische Egenmoden:
Kann aufgrund der Kopplung des Laufrades und des umgebendenFluides
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von einer Anregung des Laufrades durch akustische Eigenmoan gespro-
chen werden? Was geschieht, wenn eine Laufradeigenschwingngsform bzgl.
Form und Frequenz mit einem akustischen Mode ubereinstimmt? Welchen

Ein uss h atte dies auf die Kopplung und die D ampfung des gekoppelten
Systems?



ANHANG A

Unsicherheiten in der Bestimmung der
Resonanzmachzahlen

In diesem Abschnitt wird die Genauigkeit untersucht mit der Resonanzmachzah-
len nach Gleichungen 5.35 berechnet werden. Dies geschieht unter der Annah-
me, dass die in Kapitel 5.7 beschriebene Modellvorstellung der Anregung von

akustischen Moden durch TSM gultig ist. Dies impliziert, dass Gleichung 2.15

Gultigkeit besitzt und somit in den Radseitenr aumen genma Abbildung 5.20

Stremungsform 1V vorliegt. Dabei werden Mess- und Berechnungsunsicherhei-
ten berucksichtigt. Unsicherheiten aufgrund des eber die radiale Erstreckung der

Kavit aten konstant angenommenen Kernrotationsfaktors sind in d er folgenden

Betrachtung nicht enthalten.

Die in diesem Kapitel verwendete Notation hat nur innerhalb dieses Kapitels
Gultigkeit. Eine zu ermittelnde Gr o e y, welche vonn unabhangigen Messge en
bzw. berechneten Gre en gema der Funktion y = f (X1;X2;:::; Xn) abhangt, wird
durch den Mess- bzw. Berechnungsfehler jeder einzelnen Go e verfalscht [120].
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Der absolute Fehler y ergibt sich aus den einzelnen, absoluten Fehlern x; der
unabhangigen Gre en zu

v
u

&n 2
t % Xi (A1)

Die Resonanzmachzahl stellt die zu ermittelnde Gre e dar, die von der Schallge-
schwindigkeit ars, der mittels FEA bestimmten akustischen Eigenfrequenz 24
und dem Kernrotationsfaktor abhangt. Die relative Genauigkeit der berech-
neten akustischen Eigenfrequenzen f2L=f4 ist in Kapitel 3.4 kleiner 3% abge-
schatzt worden. Die Genauigkeit der Schallgeschwindigkeit wird im folgenden

Abschnitt bestimmit.

Schallgeschwindigkeit
Die Schallgeschwindigkeit idealer Gase berechnet sich zu

a= " TR T (A.2)
mit dem Isentropenexponenten , der individuellen Gaskonstanten R; und der
Temperatur T. Sowohl der Isentropenexponent als auch die spezi sche Gakon-
stante werden mit Hilfe einer Realgasdatenbank unter Angab e der Gaszusam-
mensetzung, der Temperatur und des Drucks bestimmt. Die Unsicherheiten sind
minimal und werden vernachl assigt. Der maximale, absolute Fehler der Schallge-
schwindigkeit folgt daher nach Gleichung A.1 zu
s

@a T 2 _ @a
@T @T

a= T; (A.3)
wobei T der maximale, absolute Temperaturmessfehler ist. Daraus folgt die
relative Abweichung der Schallgeschwindigkeit zu
a_1 T

— =z A4

a 2 T (A4)
Mit einer Minimaltemperatur im Versuchsstand von Tmin = 273 K und dem
maximalen, absoluten Temperaturmessfehler von T = 1;8K (siehe Tabelle
4.5) ergibt sich ein maximaler, relativer Fehler der Schallgeschwindigkeit von

a=a= 0;33%.
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Kernrotationsfaktor
Der Kernrotationsfaktor wird nach Gleichung 2.15 bestimmt. Die absolute Ab-
weichung folgt nach Gleichung A.1 zu

E @ e’ @ 2
_ p .
= ) %: @r + @ ; (A.5)

wobei der fehlerhafte Ein uss aufgrund des Messfehlers bzd. der Verdichterdreh-
zahl marginal ist und vernachl assigt wird. Die partielle Ableitung des Drucks
nach dem Radius wird als eine Ein ussgre e behandelt. Der maximale relative
Fehler ergibt sich durch Einsetzten der partiellen Ableitu ngen und durch Division
von Gleichung A.5 durch den Kernrotationsfaktor  zu

j— r .
— = o + — (A.6)
@r

Gradient der radialen Druckverteilung

Die Genauigkeit mit der der Gradient des radialen Druckverl aufs bestimmt wird,
ist abhangig von der Gute mit der der radiale Druckverlauf approximiert wird.
Zur Abschatzung wird die Standardabweichung der Druckmesswerte vom ap-
proximierten radialen Druckverlauf bestimmt. Die maximal e in den Versuchen
auftretende Standardabweichung sei ) . Der maximale Fehler bzgl. des Gra-
dienten wird mit Hilfe der Annahme abgesch atzt, dass benachbarte Messwerte
maximal um 2 ,; voneinander abweichen. Wird dieser Wert ins Verh altnis ge-
setzt zu der minimal gemessenen Druckdi erenz zweier benathbarter Messstellen,
folgt daraus die relative Genauigkeit bzgl. der Druckdi er enz. Aus dieser kann
mit Hilfe des bekannten Abstandes zwischen zwei Messpositbnen der maximale
relative Fehler des Druckgradienten abgeschatzt werden. In den durchgefehrten
Versuchen betragt der maximale relative Fehler 8%.

Dichte
Die Dichte idealer Gase berechnet sich zu

- _b .
- Ri—-l-v (A7)

wobei p der Druck ist. Wie oben beschrieben, ist die Unsicherheit bzgl. der indi-
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viduellen Gaskonstanten marginal, so dass die absolute Abweichung der Dichte
sich berechnen ksst zu

@ . @ 2
= = T + = ; A8
ot @ P “9
wobei p der maximale, absolute Druckmessfehler ist. Der maximale, relative
Fehler der Dichte folgt damit zu

- = J— + —_— . (Ag)

Mit den in Kapitel 4.2.2 aufgefehrten Messfehlern fuhrt das zu einem maximalen,
relativen Fehler von = =0;66%.

Aus den relativen Fehlern der Dichte und des Druckgradiente n folgt nach Glei-
chung A.6 der relative Fehler bzgl. des Kernrotationsfaktors zu 8%. D er Fehler
mit der die Dichte bestimmt wird, hat nahezu keinen Ein uss.

Resonanzmachzahl
Die Genauigkeit, mit der Resonanzmachzahlen berechnet weden, folgt mit Glei-
chung 5.35 nach Gleichung A.1 zu

s

2 2 2
@'\/lll;res f&: + @Ml;res + @'\/lll;res a
@f @ @a

Muy;res =

(A.10)

Einsetzen der partiellen Ableitungen und Division mit der U mfangsmachzahl
ergibt den relativen Fehler:

s

M u;res f& Mac

a
= + - + — A.ll
Mu f& a i B mg ( )

Wie aus Gleichung A.11 ersichtlich, hangt der relative Fehler von der Modenord-
nung mac, dem Kernrotationsfaktor und dem harmonischen Laufradindex j

ab und kann nicht allgemeingeltig bestimmt werden. Abbildung A.1 zeigt den
Fehler in Abh engigkeit von der Modenordnung und des Laufradindex fur einen
angenommenen Kernrotationsfaktor von 0; 5. Dieses Diagramm gilt daher streng
genommen lediglich fur diesen Wert. Anderungen des Kernrotationsfaktors im

Bereich von 0;1 wirken sich jedoch marginal auf die relativen Fehler aus. Die
maximale Abweichung des Kernrotationsfaktors , welche zur Bestimmung des
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relativen Fehlers der Resonanzmachzahlen bewtigt wird, folgt aus dem ange-
nommenen Wert fur den Kernrotationsfaktor von 0 ;5 und der zuvor bestimmen
relativen Abweichung von 8% zu 0; 04.

4
<
£ 7
8
= <
g
S -6 —j=1
s | |
o) — % —j=2
— B —j=3
2 1

40 -30 -20 -10 0 10 20 30
Modenordnung m..

Abbildung A.1.: Maximaler relativer Fehler der Resonanzmachzahl

Wie aus Abbildung A.1 ersichtlich, betr agt der maximal auftretende Fehler un-
gefahr 4%. Der Gro teil der Ungenauigkeit resultiert aus dem Be rechnungsfehler
der akustischen Eigenmoden. Die Unsicherheit bzgl. der Sclallgeschwindigkeit
hat einen marginalen Ein uss.
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