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Kurzfassung

Die veranderten Rahmenbedingungen am Strommarkt haben dazu gefiihrt, dass Wasser-
kraftanlagen immer 6fter dazu verwendet werden, um Schwankungen im Stromnetz auszu-
gleichen. Der daraus resultierende Betrieb in verschieden Teillastpunkten macht es notwen-
dig schidliche Betriebszustdnde zu kennen, um diese weitestgehend vermeiden zu konnen.
Ein prominentes Beispiel fiir solch einen schéidlichen Betriebspunkt stellen die Resonanz-
drehzahlen dar, hier ist die Maschine einer hohen Belastung ausgesetzt, welche im schlimms-
ten Fall zu einer Zerstorung dieser fithren kann.

Ziel dieser Arbeit war es, den Einfluss der umgebenden Wassermasse auf die Eigenschwin-
gungen eines Francis-Turbinenlaufrades mithilfe der Finiten-Elemente-Methode (FEM) zu
untersuchen. Fiir die Vernetzung des Wasservolumens wurden spezielle akustische Elemente
eingesetzt, welche es erlauben, die Ausbreitung von Druckwellen zu simulieren.

Es werden ganz allgemein die Auswirkungen des Wasservolumens auf die Eigenkreisfrequen-
zen, welche gemeinhin als added mass effect bekannt sind, aufgezeigt und auch untersucht,
inwiefern die Grofe des Wasservolumens eine Rolle spielt.

Ein weiteres Augenmerk wurde auf die Modellbildung des Wassers gelegt. Insgesamt kamen
drei verschiedene Modelle der Wassergeometrie zum Einsatz, deren Ergebnisse auch unter-
einander verglichen wurden. Abschliefsend wurden die Ergebnisse eines solchen Modells mit
Messdaten validiert. Diese Daten wurden aus Spannungsmessungen gewonnen bei welchen
unterschiedliche Betriebspunkte angefahren wurden, in welchen verschiedene Phénomene

auftraten, welche in der Lage sind, Schwingungen im Laufrad anzuregen.
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Abstract

The changed frame conditions on the electricity market where leading to employ hydro-
power plants more and more often to compensate fluctuations in the electricity grid. The
resulting operation in part load makes it necessary to know critical operating points, to
be able to avoid them. A well known example for such a critical operating point is the
resonance rotational speed, here the machine is subjected to high loads, wich can lead to
it “s destruction.

The aim of this work was to determine the effect of surrounding water on the natural
frequencies of a Francis-runner by using the finite element method (FEM). For this purpose
special acoustic elements where used, which made it possible to simulate the propagation
of pressure waves in the fluid.

Also the general influence of the water, better known as added mass effect, is shown.
Furthermore the influence of the water volume size is investigated as well.

Another attention was directed on modeling the water volume. Overall three various models
where used, whose results where compared among each other. At last the results of one
of these models is validated with measurment data. This data originates from a strain
measurement wich was performed in various operation points. In these operation points

several phenomens occur, wich are able to excite vibrations in the runner.
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Kapitel 1

Grundlagen

1.1 Motivation

Die gednderten Rahmenbedingungen am Strommarkt, herbeigefithrt durch die vermehrte
Nutzung volatiler, erneuerbarer Energiequellen, bewirken eine Anderung der Betriebsweise
von Wasserkraftanlagen. Die, im Verhéltnis zu den hohen Leistungskapazititen schnelle
Verfiigharkeit und die Moglichkeit der Speicherung von Energie fithrt dazu, dass Wasser-
kraftanlagen immer héufiger dazu verwendet werden, um Schwankungen im Stromnetz aus-
zugleichen. Das hat jedoch zur Folge, dass Wasserkraftanlagen nicht mehr im Betriebspunkt
mit dem besten Wirkungsgrad, sondern in Teillast betrieben werden, in welcher die Maschi-
ne verschiedenen Formen der Anregung ausgesetzt ist (sieche Abschn. 3.5.1). Erschwerend
kommt hinzu, dass es bei Wasserkraftturbinen das Bestreben gibt, die Leistungsausbeute
zu steigern und gleichzeitig das Gewicht zu reduzieren, was eine zusétzliche Anfalligkeit auf
Schwingungen schafft [1].

Das Forschungsprojekt ,MDREST*, im Zuge dessen diese Arbeit entstanden ist, beschéf-
tigt sich mit der Detektion schédlicher Betriebspunkte mithilfe der Maschinendiagnose und
deren Auswirkungen auf die zu erwartenden Restlebensdauer. Ein Beispiel fiir solch einen
schidlichen Betriebspunkt stellen die Resonanzdrehzahlen dar, welche entweder ganzlich
vermieden, oder ziigig durchfahren werden miissen. Ein Betrieb in diesen Punkten wiirde

zu einem Aufschwingen des Systems und im schlimmsten Fall zu einer Zerstérung der Ma-
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schine fiihren.

Die Bestimmung dieser Frequenzen erfolgt durch eine Modalanalyse welche heutzutage weit-
gehend mittels Finiter-Elemente-Methode durchgefiihrt wird. Im Regelfall geschieht dies
ohne Beriicksichtigung des umgebenden Mediums. Dies stellt eine Vereinfachung in der
Modellbildung dar, welche in den meisten Féllen, ndmlich, wenn das Bauteil nur von Luft
oder einem anderen Gas umgeben ist, legitim ist. Wird ein Bauteil allerdings z.B. in Wasser
betrieben, wie es bei einem Turbinenlaufrad der Fall ist, ist diese Vereinfachung nicht mehr
zuldssig, da hier das umgebende Medium die Eigenkreisfrequenzen zu stark beeinflussen
kann.

Die zentrale Fragestellung dieser Arbeit beschéftigt sich daher mit dem Einfluss des Was-
servolumens auf die Struktur und welche Anspriiche dabei an die Modellbildung gestellt
werden miissen, um moglichst genaue Ergebnisse zu erhalten. Im Zuge dessen wurde auch
Augenmerk auf andere Faktoren, wie Dampfung und Materialeigenschaften, welche die Ei-

genkreisfrequenzen von Bauteilen aber auch Baugruppen beeinflussen, gelegt.

1.2 Francis-Turbinen

Francis-Turbinen gehéren zu den Uberdruckturbinen und werden im Allgemeinen in einem
Bereich von niedrigen Leistungen bis fast 1 GW bei Fallhohen von 750 m eingesetzt. Aus
Abb. 1.1 ist zu erkennen, dass sich der breite Einsatzbereich der Francis-Turbinen mit jenem

der Pelton- und Kaplanturbinen iiberschneidet.

1.2.1 Komponenten und Bauformen

Die Turbinenwelle kann vertikal oder auch horizontal angeordnet sein, wobei letzterer Fall
meist auf den Bereich der Kleinwasserkraft beschrankt ist. Eine Ausnahme stellen dabei Ka-
vernenkraftwerke dar, hier wird manchmal die Welle horizontal angeordnet, da sich dadurch
die Einbautiefe verringert und die Kaverne weniger tief gebaut werden muss. Als Beispiel
dafiir sei hier das Obervermundwerk II genannt, welches als modernstes Wasserkraftwerk

Europas gilt.
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Abbildung 1.1: Einsatzbereiche der verschiedenen Turbinenbauarten (|2])

Bei kleinen Fallhohen und Leistungen kénnen Francis-Turbinen auch als sogenannte Schacht-
turbinen verwendet werden, wobei das Wasser durch einen Schacht mit parallelen Wanden
an die Leitschaufeln und anschliefsend an das Laufrad gefiihrt wird. Im Mittel- bis Hoch-
druckbereich wird das Wasser durch ein Spiralgehduse, welches freistehend als Schweifsteil
oder auch als Stahlbetonkorper ausgefithrt werden kann, moglichst gleichméfig an die Leit-
schaufeln gefiihrt. An seiner offenen Seite wird das Spiralgehéuse durch nicht verstellbare
Stiitzschaufeln versteift. Die Regelung von Francis-Turbinen erfolgt ausschliefslich durch die
Stellung der Leitschaufeln, was auch zur Folge hat, dass ihr Wirkungsgrad im Teillastbe-
reich niedriger ist, als jener von z.B. Kaplanturbinen (welche iiber eine Laufradverstellung
verfiigen).

Die Stromung des Arbeitsmediums tritt in radialer oder diagonaler Richtung in das Turbi-
nenlaufrad ein und verlésst es wieder in axialer Richtung. Die Form des Laufrads wird im
Wesentlichen durch die spezifische Drehzahl n, bestimmt, welche auch als Schnelllaufigkeit
bezeichnet wird. Sie berechnet sich aus dem Durchfluss (), der Turbinendrehzahl n und der

Fallhohe H (siehe Glg. 1.1) und stellt eine {ibliche Versuchsgréfse dar.

VQ
Hi

Ng=mn (1.1)

q
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Wie in [2] beschrieben wird, verldngern sich die Schaufelkanile mit sinkender Schnellldufig-
keit n,. Zusétzlich wachst der Laufraddurchmesser bei konstanter Fallhéhe und Leistung,
aber kleiner werdender spezifischer Drehzahl, wobei der Austrittsdurchmesser geringer an-
wiachst als der Eintrittsdurchmesser. Abbildung 1.2 zeigt die Abhéngigkeit der Laufradform

von ny.

Abbildung 1.2: Laufradformen fiir verschiedene spezifische Drehzahlen von links nach

rechts: n, = 20;36;47;80;135 1/min (vgl. [2])

Ein Teil der verbleibenden kinetischen Energie, welche das Wasser nach dem Passieren des
Laufrads noch besitzt, wird in einem nachgeschalteten Saugrohr in nutzbare Druckener-
gie umgewandelt. Abbildung 1.3 gibt einen Uberblick iiber die Hauptkomponenten einer

Wasserkraftanlage mit einem Francis-Turbinenlaufrad.
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N

Abbildung 1.3: Schnitt durch Francis-Turbine (aus [3])

1 Laufrad 8 Gleitringdichtung
2 Laufradnabe 9 Spiralgehause

3 Labyrinthdichtung 10 Stiitzschaufel

4 Welle 11 Leitschaufel

5 unteres Fiihrungslager 12 Leitradstellantrieb
6 oberes Fiihrungslager 13 Saugrohr

7 Spurlager 14 Generator
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1.3 Anlage

Die Turbinen-Bauteile, welche im Zuge dieser Arbeit untersucht wurden, stammen aus ei-
ner Mitteldruckanlage mit einer Bruttofallhohe von 160 m. Der Aufbau dieser Anlage ist in
Abb. 1.4 schematisch dargestellt.

Das Wasser wird zunéchst vom Oberwasserbecken durch einen Druckstollen zu einem Was-
serschloss geleitet und gelangt anschlieffend iiber ein Druckrohr zum Krafthaus. Darauf
folgt ein sogenanntes Hosenrohr, welches die Druckrohrleitung aufteilt und zu den beiden
Maschinen fithrt. Dabei handelt es sich um zwei baugleiche Francis-Turbinen, welche iiber
ein Spiralgehduse verfiigen. Nach dem Passieren der Turbine wird das Wasser durch ein
Saugrohr in das Unterwasserbecken und danach in einen nahegelegenen Fluss eingeleitet.
Die Umwandlung der mechanischen Leistung in elektrische erfolgt {iber einen Synchronge-

nerator.

Oberwasser Wasserschloss

i

- - Unterwasser
| Generator [
=~ Maschine 1 Drossel- |
SN klappe |
i \ \ -
Druckrohr—» T :
i L___,_»—-—".‘~ ‘.'
A\ i/ P—
R \\ 7
“~._ Maschine 2

Abbildung 1.4: Schematische Darstellung der Anlage

1.4 Modalanalyse

Bei einer Modalanalyse wird ein System mit einer bestimmten Zahl an Freiheitsgraden auf
ebenso viele Einfreiheitsgrad-Systeme zerlegt. Dabei ergeben sich die Eigenkreisfrequen-
zen und ihre zugehorigen Eigenschwingungsformen (Moden), welche bei der Auslegung von

Bauteilen wichtige Hinweise auf kritische Bereiche geben konnen, da eine Anregung mit
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ebendiesen Eigenkreisfrequenzen zur Resonanz fiihrt. Eine Modalanalyse ist auf jedes Sys-
tem mit einer endlichen Anzahl an Freiheitsgraden anwendbar, wobei beachtet werden sollte,
dass, wie auch in [4] erwihnt, bei dem im Folgenden gezeigten Verfahren fiir ein System
mit n Freiheitsgraden, n® Rechenoperationen notwendig werden.

In den folgenden Abschnitten wird ein kurzer Uberblick iiber die Grundlagen der Modal-
analyse gegeben, fiir einen detaillierteren Blick auf diese Materie sei auf weiterfithrende

Literatur, wie z.B. [5, 6], verwiesen.

1.4.1 Freiheitsgrade

Ein schwingungsfahiges System wird komplett durch seine unabhéngigen Koordinaten, al-
so seine moglichen Bewegungen, bestimmt. Diese unabhédngigen Koordinaten entsprechen
meist den Freiheitsgraden eines Systems. Ein Massepunkt, welcher sich frei im Raum be-
wegen kann, besitzt sechs Freiheitsgrade, drei fiir die translatorische Bewegung in jede

Achsenrichtung und drei fiir die Rotation um diese Achsen.

Abbildung 1.5: Scheibe, welche schlupfirei iiber Ebene rollt |7]

Randbedingungen verringern die Zahl der Freiheitsgrade eines Systems. Sind diese Randbe-
dingungen durch rein algebraische Gleichungen ausdriickbar, was fiir die meisten Systeme
der Fall ist, nennt man sie holonom und das System besitzt genauso viele Freiheitsgra-
de wie unabhéngige Koordinaten. Als nichtholonom werden Systeme bezeichnet, bei wel-

chen ein differentieller Zusammenhang zwischen den unabhéngigen Koordinaten herrscht.
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Diese Systeme besitzen weniger Freiheitsgrade als unabhéngige Koordinaten. Beispiele fiir
nichtholonome Systeme sind z.B. eine schlupffrei rollende Scheibe (siehe Abb. 1.5) oder eine

Schlittschuhkuve welche, ohne zu kratzen, auf dem Eis gleitet.

1.4.2 Ablauf einer Modalanalyse

Anhand des in Abb. 1.6 dargestellten Systems, bestehend aus zwei als punktférmig zu
betrachtende Massen, welche sich reibungsfrei bewegen konnen, soll der mathematische
Hintergrund einer Modalanalyse erlautert werden. Wendet man z.B. den Schwerpunktsatz
auf dieses System an, so erhélt man die Bewegungsgleichungen fiir die beiden Massen,

welche in Glg. (1.2) angeschrieben sind.

X X2

— —

—> fi(t) —> />(1)

g _ U g Jd

Abbildung 1.6: System mit zwei translatorischen Freiheitsgraden x; und o

mi 0 il n /ﬁ + k‘z _kQ T _ F1<t) (12)
0 meo ‘.T:'Q —kg kQ + ]Cg i) F2 (t)
Unter Verwendung der Massenmatrix M, der Steifigkeitsmatrix K und des Lastvektors F,

lasst sich Glg. (1.2) auch in kompakter Form anschreiben:

Mi + Kz = F(1). (13)

Zur Bestimmung der homogenen Losung dieser Differentialgleichung zweiter Ordnung wird

die rechte Seite von Glg. (1.3) gleich null gesetzt. Anschliefend verwenden wir den Ansatz

x = 1 cos(wt), (1.4)
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was uns auf das Eigenwertproblem
WM - K] =0 (15)

fithrt. Fiir Glg. (1.5) kann nur dann eine nichttriviale Losung existieren, wenn die Ma-
trix [w? M — K| singulér ist. Man erhilt also Glg. (1.6), welche auch als charakteristische

Gleichung des Systems bezeichnet wird und die Eigenkreisfrequenzen wy, ws, . . . w,, liefert.
det (WM — K] =0 (1.6)

Durch Einsetzen der so gewonnen Eigenkreisfrequenzen in Glg. (1.5) lassen sich die zu-

gehdrigen Eigenmoden in Form der Verschiebungsvektoren 1) berechnen. Wobei aufgrund

der oben erwahnten Singularitdt der Matrix [uﬂ]\:l - K } die Eigenvektoren nur bis auf

einen frei wihlbaren Skalierungsfaktor bestimmbar sind. Man erhélt also keine absoluten

Werte der Komponenten der Eigenvektoren 1), sondern nur die Verhéltnisse der einzelnen
i

Komponenten - zueinander.
J

1.4.3 Starrkorpermoden und statische Moden

Fiir den Fall, dass dem System eine oder mehrere Bewegungen moglich sind bei welchen
keine Riickstellkrafte auftreten, wird die Steifigkeitsmatrix singuldr, d.h. detK = 0. Lost
man fiir ein solches System das Eigenwertproblem, erhilt man dementsprechend viele Mo-
den mit einer Eigenkreisfrequenz w = 0. Die dazugehorigen Schwingungsformen sind dann
die Starrkorperbewegungen der undeformierten Struktur, welche sie ohne entgegenwirkende
Kréfte durchfithren kann. Daher werden diese Moden als Starrkérpermoden bezeichnet.

Wird hingegen einem Freiheitsgrad keine Masse zugewiesen, so wird die Massenmatrix M
singuldr und es ergibt sich eine Eigenkreisfrequenz von w = oo. Solche Moden werden als
statische Moden bezeichnet. Abbildung 1.7 soll veranschaulichen, wie es zu statischen oder

Starrkorpermoden kommen kann.

Setzt man z.B. wie in Abb. 1.7a den Parameter x = 0, so ist das gleichbedeutend damit,
dass sich keine Feder zwischen den beiden Massen befindet. Es entstehen also zwei separate
Systeme, namlich ein Einmassen-Schwinger, sowie ein einfacher Massenpunkt. Fiithrt man

fiir diesen Fall eine Modalanalyse durch, so erhélt man zwei Moden. Bei der ersten bewegt
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Abbildung 1.7: a) Starrkérpermode (k = 0), b) Statischer Mode (u = 0)

sich die freie Masse mit einer Eigenkreisfrequenz w = 0 und der Einmassen-Schwinger
steht still. Bei der zweiten Schwingungsform schwingt der Einmassen-Schwinger mit seiner

ungedédmpften Eigenkreisfrequenz wy und der freie Massenpunkt steht still.

Lésst man hingegen den Parameter x gegen Unendlich gehen (k — 00), so ist das gleich-
bedeutend mit dem Fall, dass eine starre Verbindung zwischen den beiden Massen besteht,
die zwei Massen verhalten sich also wie eine. Es ergeben sich wieder zwei Schwingungsfor-
men. Bei der ersten schwingen die beiden Massen als eine Einheit in die selbe Richtung, sie
agieren also wie ein Einmassen-Schwinger. Bei der zweiten schwingen die beiden Massen in
entgegengesetzte Richtungen. Da sie dabei durch eine unendlich steife Feder voneinander
getrennt sind, schwingen sie auch mit einer unendlich hohen Eigenkreisfrequenz, was dem
Zustand einer statischen Mode entspricht. Diese Situation tritt immer dann auf, wenn man

einem System mehr Freiheitsgrade zuweist als tatséchlich vorhanden sind.

Wird, wie in Abb. 1.7b dargestellt, der Parameter p = 0 gesetzt, so ist nur noch die
linke Masse vorhanden und die rechte Feder besitzt nun ein offenes Ende. Aufgrund der
beiden gewihlten Freiheitsgrade ergeben sich wieder zwei Schwingungsformen. Die erste
entspricht der eines einfachen Einmassen-Schwingers. Bei der zweiten Schwingungsform
steht die Masse m still und das offene Ende der rechten Feder schwingt mit einer unendlich
hohen Frequenz. Es tritt also wieder eine statische Mode auf, da fiir die Berechnung eines

Einfreiheitsgradsystems zwei Freiheitsgrade verwendet wurden.

10
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1.4.4 Orthogonalitat der Eigenvektoren

Schreibt man Glg. (1.5) fiir die zwei verschiedene Eigenschwingungsformen i und j an, so
erhélt man, unter Verwendung der entsprechenden Eigenkreisfrequenzen (w; # w;) und

Eigenvektoren, die Gleichungen:

wiMp; — K1, (1.7a)

(1.7b)

Anschliefend multipliziert man Glg. (1.7a) mit 9 und Glg. (1.7b) mit 3] von links und
erhalt:

W??;Md’z - 'lbjTI:(‘abz (1.8a)

wipI My, — ] Ky, . (1.8b)

Durch Transponieren von Glg. (1.8b) und unter Ausniitzung der Tatsache, dass die beiden

Matrizen M und K symmetrisch sind und daher fiir sie ST = § gilt , ergibt sich:
Wi M, — Y K, = 0. (19)

Subtrahiert man nun die Glg. (1.9) von Glg. (1.8a) erhélt man schlieflich:
(wf —wi) I My, =0. (1.10)

Da wie oben festgelegt w; # w; gilt, ist diese Gleichung nur dann erfiillt, wenn die beiden
Eigenvektoren normal aufeinander stehen. Daraus ldsst sich Glg. (1.11), welche auch als
M-Orthogonalitit der Eigenvektoren bezeichnet wird, ableiten.

Fiir den Fall i = j ergibt Glg.(1.11) den skalaren Wert M;, welcher als die modale Masse

bezeichnet wird.

0 fiiri
YiMyp; = (1.11)
M; fiiri=j

11
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Man kann die Orthogonalitdtsbedingung auch herleiten, indem man Glg. (1.8a) transpo-
niert und anschliefend von Glg. (1.8b) abzieht, dies fithrt schlieklich auf die sogenannte
K-Orthogonalitat der Eigenvektoren.
pircy, -1 7 (1.12)
K, firi=j
Der Wert K; wird als die modale Steifigkeit bezeichnet. Die modale Masse M; und die mo-
dale Steifigkeit K; beschreiben zusammen jenes Einfreiheitsgrad-System, welches der i-ten
Eigenform des gesamten Mehrfreiheitsgrad-Systems entspricht. Es gilt also der Zusammen-
hang:
Wi = —. (1.13)

Auch wenn hier die Orthogonalitdt der Eigenvektoren zweier verschiedener Eigenkreisfre-
quenzen (w; # w,) gezeigt wurde, sind beide Orthogonalitétsbedingungen allgemein giiltig.
Selbst wenn zwei oder mehr Moden dieselbe Eigenkreisfrequenz besitzen, sind ihre Eigen-

vektoren orthogonal.

1.4.5 Normierung der Eigenvektoren

Aufgrund der Tatsache, dass der Skalierungsfaktor, welcher bei der Berechnung der Eigen-
vektoren unbestimmt bleibt, frei wéihlbar ist, gibt es mehrere Moglichkeiten der Normierung
von Eigenvektoren. Eine sehr iibliche Art der Normierung ist es, die Skalierungsfaktoren fiir
alle Eigenvektoren so zu wahlen, dass Glg. (1.11) als Ergebnis fiir die modale Masse M; = 1
liefert. Diese Vorgehensweise wird als M-Normalisierung bezeichnet. Ebenso ist es moglich
die Eigenvektoren so zu skaliern, dass man fiir jede Schwingungsform eine modale Steifigkeit
K; = 1 erhilt. Dementsprechend wird dieser Vorgang K-Normalisierung genannt.

Bei einer singuldren Massenmatrix M, also einem System mit statischen Moden, ist eine
M-normalisierung nicht moglich. Genauso lésst sich ein System mit Starrkérpermoden nicht
K-normalisieren, da seine Steifigkeitsmatrix K singuldr ist. Ebenso ist es im Allgemeinen
nicht moglich gleichzeitig eine M- und K-Normalisierung durchzufiihren, da ja Glg. 1.13

erfillt werden muss.

12
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1.4.6 Beteiligungsfaktoren und effektive Masse

Zur Beurteilung der Signifikanz einer Schwingungsform kénnen der Beteiligungsfaktor und
die effektive modale Masse herangezogen werden. In FE-Programmen ist der Beteiligungs-
faktor Teil der Losung einer Modalanalyse und kann meist fiir die drei Hauptachsenrich-
tungen ausgegeben werden. Weist eine Mode in einer bestimmten Richtung einen hohen
Beteiligungsfaktor auf, so lédsst sie sich besonders leicht durch eine Anregung in diese Rich-

tung anfachen.

Mit Glg. 1.14 kann der Beteiligungsvektor L; berechnet werden, welcher die Beteiligungs-
faktoren fiir alle Freiheitsgrade der i-ten Mode enthilt [8].

L; =] Mr (1.14)

Der Vektor r wird als Einheitsverschiebungsvektor bezeichnet, welcher dem System eine
Verschiebung in Richtung aller Freiheitsgrade um den Betrag , 1 aufprigt. Der modale

Beteiligungsvektor I'; 1dsst sich, wie in [9] gezeigt, mithilfe der Modalen Masse berechnen:
r,=— (1.15)

Neben den Beteiligungsfaktoren wird oft auch die effektive modale Masse m.yy, als Indiz
fiir die Relevanz einer Schwingungsform fiir das System verwendet. Sie gibt an, wie grofs
der Anteil der Bauteilmasse ist, welcher bei der i-ten Schwingungsform beteiligt ist.

L2

i (1.16)

Meff; =

Je hoher die effektive modale Masse einer Mode ist, umso leichter kann sie angeregt werden
und umso grofser ist die Verschiebung des Bauteilschwerpunktes bei einer Schwingbewegung.
Die Summe aller effektiven modalen Massen ergibt die Bauteilmasse. Mit dieser Bedingung
lasst sich auch leicht iiberpriifen, ob bei einer Modalanalyse alle relevanten Schwingungs-

formen berechnet wurden.

13
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1.4.7 Numerische Losung des Eigenwertproblems

Soll fiir ein FE-Modell eine Modalanlyse durchgefithrt werden, so erhélt man, z.B. fir
3D-Elemente, pro verwendetem Knoten drei Freiheitsgrade, sofern diese nicht durch Rand-
bedingungen gesperrt sind. Wird das Eigenwertproblem wie in den vorangegangen Kapiteln
beschrieben gelost, erhélt man eine dementsprechend grofe Zahl an Eigenwerten und ihren
zugehorigen Eigenvektoren. Da meist nur an einer begrenzten Anzahl der unteren Eigen-
kreisfrequenzen Interesse besteht, werden fiir solch grofe Systeme spezielle Eigenwertloser
verwendet, welche nur die gewiinschte Anzahl an Schwingungsformen liefern.

Eine Moglichkeit liegt darin, die grofsen Systeme, etwa durch statische Kondensation, zu
reduzieren und anschlieffend mit einem geeigneten Verfahren (z.B. Jacobi- Verfahren) zu
16sen. Problematisch an der Reduktion der Freiheitsgrade grofler Systeme ist, dass es keine
Sicherheit gibt, dass die erhaltenen Eigenvektoren und Eigenwerte die realen auch wirklich
in ausreichender Genauigkeit widerspiegeln. Deshalb wurden im Laufe der Zeit Verfahren
entwickelt, welche ein reduziertes System verwenden und durch Iteration sicherstellen, dass

die geforderten unteren Moden auch gut getroffen werden.

Vereinfacht dargestellt, werden bei diesen iterativen Verfahren zu Beginn die Lastfélle Q

gewdhlt und mit Glg. (1.17) die zugehérigen Verschiebungen, welche in T' zusammengefasst

werden, berechnet.

KT -Q (117)

Die Steifigkeitsmatrix K ist eine n x n Matrix, wobei n dabei die Anzahl der Freiheitsgrade
des unreduzierten Systems darstellt. Die Matrizen @ und T sind von der Dimension n X m,
wobei m die Anzahl der Freiheitsgrade des reduzierten Systems beschreibt. Mit den so
erhaltenen Verschiebungen kann die reduzierte Massen- bzw. Steifigkeitsmatrix (M™*; K™)
bestimmt werden (Glg. 1.18).

K*=T"KT (1.18a)

M =T"MT (1.18D)

Damit kann nun das reduzierte Eigenwertproblem gelost werden. Mit den so gewonnenen
reduzierten Eigenvektoren werden die Massenkréfte bestimmt, welche bei einer Schwingbe-

wegung, der eben erhaltenen Eigenschwingungen, auftreten. Diese Krifte werden als Last-
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félle fiir den néchsten Iterationsschritt verwendet. Anschlieflend wird so lange iteriert bis
die Eigenvektoren konvergieren.

Als Vertreter der iterativen Verfahren sollen an dieser Stelle das Lanczos- und Subspace-
Verfahren genannt werden, da vornehmlich diese beiden bei der vorliegenden Arbeit Ver-
wendung fanden. Fiir einen umfassenderen Uberblick iiber gebriuchliche Reduktions- und
[terationsverfahren sei auf Hughes [10]| verwiesen. Einen detaillierteren Einblick in den

Lanczos-Algorithmus bietet hingegen Glowinski [11].

1.4.8 Modenidentifikation

Will man experimentell bestimmte Schwingungsformen mit den Ergebnissen einer Modal-
analyse vergleichen, steht man bald vor der Aufgabe, diejenigen Schwingungsformen, welche
die gréfiten Ubereinstimmungen haben, einander zuzuordnen [12]. Zu diesem Zweck wurde
das Modal Assurance Criterion (MAC) entwickelt, welches erlaubt, die Ubereinstimmung
zweier Eigenvektoren zu iiberpriifen und zu quantifizieren. Es ist der linearen Regression
nachempfunden und somit auch quadratisch abhédngig von den Abweichungen der beiden
betrachteten Vektoren voneinander. Demzufolge reagiert es auch sensibel auf grofe Ab-
weichungen zwischen den beiden Moden, wohingegen es unempfindlich gegeniiber kleinen

Fehlern ist [13].
Yhpl’
(Yava) (¥u¥n)

Gleichung (1.19) liefert einen Skalar zwischen 0 und 1, welcher Auskunft dariiber gibt, wie

MAC =

(1.19)

gut zwei Vektoren miteinander iibereinstimmen. Mit dem Index ,B“ sind jene Eigenvek-
toren gekennzeichnet, welche mithilfe einer Modalanalyse berechnet wurden, experimen-
tell gewonnene Eigenvektoren sind mit dem Index ,E* versehen. Ein MAC-Wert von 0 ist
gleichbedeutend mit gar keiner, 1 hingegen bedeutet eine exakte Ubereinstimmung. Eine
Aussage iiber die Orthogonalitdt der beiden betrachteten Vektoren lésst sich mit diesen
Werten allerdings nicht treffen. Die MAC-Werte verschiedener Vektorkombinationen wer-
den iiblicherweise in einer Matrix zusammengefasst, wodurch man schnell erkennen kann,

welche Vektoren am besten iibereinstimmen (siehe Abschn. 3.2.3)
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1.4.9 Schwingungsformen rotationssymmetrischer Korper

Rotationssymmetrische Bauteile, oder auch nur anndhernd solche, spielen in technischen
Anwendungen eine grofse Rolle. Die Schwingungsformen dieser Bauteile werden schon seit
Langem untersucht, erste Erkenntnisse dazu wurden aus Untersuchungen zum Klang von
Kirchenglocken gewonnen [14].

Die Notation der Schwingungsformen rotationssymmetrischer Bauteile erfolgt anhand ih-
rer Anzahl an Knotendurchmessern (KD) und Knotenkreisen (KK). Als Knoten werden in
der Schwingungslehre diejenigen Punkte bezeichnet, welche still stehen, wihrend das Bau-
teil schwingt. Als Knotendurchmesser werden radial verlaufende Linien bezeichnet, entlang
derer ein rotationssymmetrisches Bauteil keine Verschiebung erfahrt, wenn es mit entspre-
chender Frequenz schwingt (Abb. 1.8, Mitte). Analog dazu sind Knotenkreise zu einem
Kreis geschlossene Linien, welche in Ruhe verharren, wenn das Bauteil schwingt (Abb. 1.8,
rechts). Die Anzahl der Knotendurchmesser wird im Weiteren mit & und jene der Knoten-

kreise mit [ bezeichnet.

Abbildung 1.8: Schwingungsformen einer am Rand eingespannten Membran (vgl. [15])

Die Eigenwerte der Schwingungsformen ohne Knotendurchmesser (£ = 0) treten als ein-
zelne Wurzeln der charakteristischen Gleichung auf. Diese Eigenkreisfrequenz existiert also
nur einmal, weshalb die zugehorigen Moden auch Einzelmoden genannt werden.

Sind hingegen Knotendurchmesser vorhanden (k # 0), so teilen sich zwei Moden eine Eigen-
kreisfrequenz und werden dementsprechend als Doppelmodenpaar bezeichnet. Die Schwin-
gungsformen der Moden eines solchen Paares sind fast identisch, sie unterscheiden sich le-
diglich durch eine Phasenverschiebung der Winkelkoordinate © des rotationssymmetrischen

Korpers. Wie Kim et al. in [14] beschreiben, besteht fiir je eine Mode des Doppelmoden-
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paares eine sinus- oder kosinusférmige Abhéngigkeit (sin (k©) oder cos (k©)) der axialen
Auslenkung. Die beiden Schwingungsformen sind also um den Winkel ¢ zueinander verdreht

(Glg. 1.20) und werden Kosinus- und Sinusform genannt [16].

6= — (1.20)

Die Eigenvektoren der beiden Moden sind, wie auch schon in Abschn. 1.4.4 erwahnt, trotz-
dem linear unabhéingig. Abbildung 1.9 zeigt den Winkelversatz zwischen Sinus- und Kosi-

nusform fiir Schwingungsformen mit zwei und drei Knotendurchmessern.

™

—— undeformierte Platte ---- Kosinus-Mode e Sinus-Mode

Abbildung 1.9: Schwingungsformen einer frei schwingenden, kreisrunden Platte und die

Knotendurchmesser der Kosinus- und Sinusform fiir £ = 2 und k£ = 3 (vgl.

[17])

Ein Merkmal vieler Rotationskorper ist, dass sie gleichméifig am Umfang verteilte Elemen-
te, wie zB. die Bohrungen eines Flansches, besitzen. Diese bewirken, dass manche Doppel-
modenpaare sich nicht mehr eine Eigenkreisfrequenz teilen, sondern die beiden Moden je
eine eigene Frequenz erhalten.

Fiir welche Doppelmoden dieses, Frequenz-Splitting genannte, Phénomen auftritt, wird
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durch die Anzahl Nder am Umfang verteilten Elemente bestimmt. Ist N gerade, so erhal-
ten alle Moden mit k = % (1=1,2,3,...) eine eigene Eigenkreisfrequenz. Ist N hingegen
ungerade, tritt fiir Doppelmoden mit k£ = i/N ein Frequenz-Splitting auf.

Abgesehen davon beeinflussen periodisch wiederkehrende geometrische Details auch die
Lage der Knotendurchmesser. Bei, z.B. einer kreisrunden Platte, mit homogenen Material-
eigenschaften, kann die absolute Lage der Knotenlinien nicht bestimmt werden. Wird nun
die Steifigkeit z.B. durch gleichméfig am Umfang verteilte Streben in bestimmte Richtun-
gen verdndert, so konnen besonders vorteilhafte Positionen fiir die Knotenlinien entstehen.
Bei realen Bauteilen, welche fertigungsbedingt immer kleine Fehler in der Geometrie und
Werkstoffeigenschaften aufweisen, ist streng genommen nie eine Rotationssymmetrie vor-
handen. Solche Imperfektionen fithren auch zu einem, wenn auch nur marginalen, Frequenz-
Splitting bei Doppelmoden. Schon 1887 hat Rayleigh in [18] bemerkt, dass durch die nur
leicht voneinander abweichenden Eigenkreisfrequenzen, welche durch das, auf kleine Abwei-
chungen in der Symmetrie zuriickzufiihrende, Frequenz-Splitting auftreten, der Klang einer

Glocke gestort wird.

1.5 Dampfung

1.5.1 Allgemeines

Unter dem Begriff Dédmpfung versteht man die dissipativen Effekte, welche auftreten, wenn
eine Struktur in Bewegung versetzt wird. Die Dampfung wird meist, wie in Glg. (1.21) an-
geschrieben, mithilfe des Dampfungskoeffizienten d als geschwindigkeitsproportionale Kraft
modelliert. Dieses Dampfungsmodell wird auch als wviskose Démpfung bezeichnet. Es sei
angemerkt, dass es sich dabei nur um ein Modell handelt, welches die realen Eigenschaften
moglichst gut abbilden und dabei den Berechnungsaufwand noch in Grenzen halten soll.
In der Realitdt ist die Dampfung fast nie zur Génze geschwindigkeitsproportional, meist

handelt es sich um sehr viel komplexere Zusammenhénge.

mi +dz 4+ kx =0. (1.21)
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Durch Umformen und Einsetzen der Abkiirzungen w? = % und 6 = % kann die Bewe-
gungsgleichung in die in der Schwingungslehre gebréduchliche Form
2+ 202 +wor =0 (1.22)

gebracht werden. Die Grofe o wird als Abklingkoeffizient bezeichnet und kann zur Beschrei-
bung der Dampfung eines schwingungsfahigen Systems herangezogen werden.

Eine weitere Kennzahl der Dampfung ist die dimensionslose Grofse ¥ = w%, welche als
Dimpfungsgrad bezeichnet wird. Tabelle 1.1 gibt einen Uberblick iiber die drei hier ver-
wendeten Kennzahlen und wie sie miteinander zusammenhéngen. Fiir weitere Kenngrofen

der Démpfung sei auf [19] verwiesen.

Déampfungs- Abkling- Déampfungsgrad
koeftizient d koeftizient ¢§ 9
Déampfungskoeftizient d d=d d = 2moé d = 2vVmkd
. . d
Abklingkoeffizient § 0= — 0=9 0 = wot
2m
Dampf d ¢ v = d U= i V=1
ampfungsgra = Tk = =

Tabelle 1.1: Kennzahlen der Dampfung

1.5.2 Bestimmung des Dampfungsgrades

Der Dampfungsgrad ¢ eines Bauteils kann mithilfe eines Ausschwingversuchs bestimmt
werden. Der zeitliche Verlauf einer abklingenden Schwingung ldsst sich durch Glg. (1.23)
beschreiben, wobei die Amplitude A und der Nullphasenwinkel ¢, dabei Anfangsbedingun-
gen darstellen.

x(t) = Ae " cos (wt + ¢p) (1.23)
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Wie auch aus Abb. 1.10 erkennbar, nehmen die Amplituden der Schwingung, aufgrund
des Terms e, mit der Zeit ab, wobei die Funktion +Ae % dabei die Einhiillende der
Abklingkurve bildet. Fiir die n Periodendauern T auseinanderliegenden lokalen Maxima

muss also

Tpan = xpe T (1.24)

gelten. Durch Umformen erhélt man Glg. (1.25) und damit das logarithmische Dekrement

A als eine weitere Kenngrofse der Dampfung.

(5T:A:lln( i ) (1.25)

n Tk+n

Unter Verwendung der geddmpften Eigenkreisfrequenz wy = wov/'1 — 92 (siehe z.B. [20]) und
der Zusammenhénge aus Tab. 1.1 kann nun die Beziehung zwischen dem logarithmischen

Dekrement und dem Dampfungsgrad hergestellt werden:

N P — (1.26)

—— Ae % cos (wt)
o= Ae 0t

N
\/ \/

Tht1,

Abbildung 1.10: Abklingen einer schwach geddmpften Schwingung
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1.5.3 Dampfung in FE-Modellen mithilfe der Rayleigh-Dampfung

Nimmt man die Bewegungsgleichung eines Mehrfreiheitsgrad-Systems und will diese um
den Anteil der Ddmpfung ergénzen, so geschieht das im Allgemeinen, wie in Glg. (1.27), in

Form einer viskosen Dampfung.

M + Dz + Kx = F(t) (1.27)

Je nach Vorhandensein dampfender Elemente im System, ist die Dampfungsmatrix D dhn-
lich oder sogar gleich besetzt wie die Steifigkeitsmatrix. Es sind also Symmetrieeigenschaf-
ten und Koppelglieder zu erwarten. Anders als bei der Steifigkeit ist es jedoch im Falle
der Dampfung schwierig, verlassliche Materialparameter zu erhalten, da diese fiir jede Pro-
blemstellung aus Messungen gewonnen werden miissen. Erschwerend kommt hinzu, dass
die Dampfungskoeffizienten frequenzabhéngig sind, sie also nur in einem eingeschrankten

Bereich giiltig sind.

Da die Bestimmung von Démpfungsparametern sehr aufwéandig oder oft auch schlicht nicht
moglich ist, wird in vielen Féllen auf das Modell der proportionalen viskosen Dampfung
zuriickgegriffen, welche auch unter dem Namen Rayleigh-Dimpfung bekannt ist. Diesem
Modell liegt zugrunde, dass die Dampfungsmatrix als Linearkombination der Massenmatrix
und Steifigkeitsmatrix gebildet wird (siehe Glg. 1.28). Die beiden Konstanten a und /3
werden dabei als Rayleigh-Parameter bezeichnet.

Der Faktor « ist dabei im Sinne einer dufseren Dampfung anzusehen, welche auftritt, wenn
sich eine Struktur durch ein umgebendes Medium bewegt. Der Parameter § kann als innere
Déampfung gedeutet werden, welche bei einer elastischen Verformung der Struktur auftritt
[21].

D =aoM + 8K (1.28)

Da die Dédmpfungsmatrix als Linearkombination aus Massen- und Steifigkeitsmatrix aufge-
baut wird, muss fiir die Dampfungsmatrix die Orthogonalitdtsbedingung (Glg. 1.29) ebenso
gelten. Analog zu Abschn. 1.4.4 wird D; modaler Dampfungskoeffizient genannt.

0 firi#j

YD, = (1.29)
D; firi=j
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Abbildung 1.11: Abhéngigkeit des Dampfungsgrades von den beiden Rayleigh-Parametern

Fiir den Fall M-normalisierter Eigenvektoren (also M; = 1, K; = w?), kann man, entspre-
chend Glg. (1.28), den modalen Dampfungskoeffizienten mithilfe der Rayleigh-Parameter
beschreiben.

D; = o+ pw? (1.30)

Daraus ldsst sich schlussendlich, mit dem Zusammenhang ¥; = 3 J\%wi (siche z.B. [19]), auch

die Beziehung fiir den modalen Ddmpfungsgrad 19; herleiten.

Q Bw;
0 = ket
2&)1' 2

(1.31)
In Abbildung 1.11 ist die Funktion fiir den Dampfungsgrad aufgetragen. Dariiber hinaus
sind noch die Verldufe der beiden Summanden, aus welchen sich der Dédmpfungsgrad zusam-
mensetzt (55 und %‘"), eingezeichnet. Wie man erkennen kann, spielt fiir den Ddmpfungsgrad
niedriger Frequenzen vor allem der Parameter a eine Rolle, wohingegen  kaum einen Ein-

fluss hat. Umgekehrt verhélt es sich fiir hohe Frequenzen. Hier wird der Démpfungsgrad

vorrangig durch den Parameter S bestimmt.

Eine mogliche Vorgehensweise zur Bestimmung der Rayleigh-Parameter ist es, einen Fre-
quenzbereich zu wéhlen in welchem der Démpfungsgrad annahernd gleich bleiben soll. Fiir
einen Bereich zwischen w; und wy lésst sich dies erreichen, indem man die Dampfungskon-

stanten an den beiden Réndern des Bereiches gleich setzt (¢, = ¥ = 0). Unter Verwen-
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dung von Glg. (1.31) erhélt man nun folgende Beziehungen zur Berechnung der Rayleigh-

Parameter:
29
— 1.32a
p w1 + wa ( )
2’[9(4}1(.{)2
= = . 1.32b
@ w1 + %) ﬁWIW2 ( )

Der Déampfungsgrad lasst sich, wie in Abschn. 1.5.2 gezeigt, relativ einfach mit einem Aus-
schwingversuch bestimmen. Sollten keine Messergebnisse vorliegen, sind in [21] auch An-
haltswerte fiir verschiedene Materialien zu finden. Anschliefend kénnen damit die beiden

Rayleigh-Parameter fiir den gewédhlten Frequenzbereich berechnet werden.

Die beiden Eigenkreisfrequenzen w; und wsy, welche den Bereich mit einer annahernd kon-
stanten Dampfung abgrenzen, konnen mithilfe der sogenannten charakteristischen Eigen-
kreisfrequenzen bestimmt werden. Als untere Grenze wird meist die erste ungedédmpfte
Eigenkreisfrequenz wg; gewahlt. Die obere Grenze kann, wie von Chowdhury und Dasgupta
in [22] beschrieben, mithilfe der Partizipationsfaktoren bestimmt werden. Es wird jene Ei-
genkreisfrequenz gewahlt, bei welcher schon 95% der Masse an einer Schwingbewegung

beteiligt waren.

Der grofte Vorteil der Rayleigh-Dampfung liegt darin, dass die Dampfung mit nur zwei
Parametern beschrieben werden kann. Gleichzeitig handelt es sich hierbei auch um ihren
groftten Nachteil, denn die Genauigkeit leidet natiirlich unter dieser Reduktion.

Abschliefsend soll noch erwahnt werden, dass es keine wirkliche physikalische Grundlage
dafiir gibt, die Dadmpfung als Linearkombination von Steifigkeit und Masse anzusetzen. Das
Prinzip der Rayleigh-Dampfung hat sich trotz allem bewihrt, es sollte aber nicht vergessen
werden, dass es sich dabei, wie Lesieutre in [23] salopp formuliert, um eine mathematische
Kuriositét handelt. Daher ist es notwendig, die Ergebnisse einer ingenieurméfigen Uber-

priifung auf Plausibilitdt zu unterziehen.

1.6 Added mass effect

Beschleunigt oder verzogert man einen Korper in einem Fluid, so wird er eine héhere Trég-

heit aufweisen als im Vakuum. Der Grund dafiir liegt darin, dass ein Teil des Fluids mitbe-
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wegt oder abgelenkt werden muss. Dieses Phdnomen ist, im Zusammenhang mit umstrom-
ten Korpern, gemeinhin unter seinem englischen Namen als added mass effect bekannt. Es
handelt sich dabei eigentlich um ein Problem der Strémungslehre, welches dadurch verein-
facht werden kann, indem ein Teil des Fluides zur Masse des Korpers aufgeschlagen wird.
Die Idee dazu ist auf Bessel zuriickzufiihren, welcher im Jahr 1828 damit zu beschreiben
versuchte, in welchem Mafse die Trégheit und der Auftrieb der Luft die Schwingung des
Sekundenpendels beeinflussen [24].

1.6.1 Bedeutung fiir Francis-Turbinen

Da Francis-Turbinenlaufrader im Betrieb von Wasser umgeben sind, ist es gerade hier von
grofem Interesse, inwieweit das Schwingungsverhalten durch das Umgebungsmedium be-
einflusst wird. Abgesehen von sehr aufwéndigen Ausschwingversuchen in Wasser, bietet sich
noch die Moglichkeit, die umgebende Wassermasse bei einer FE-Berechnung mit Akustik-
elementen zu beriicksichtigen. Die Genauigkeit dieser Methode wurde in einigen Arbeiten
tiberpriift [25, 26] und liegt in einem fiir diesen Anwendungsbereich sehr guten Bereich von
5%. Im Zuge der Validierung wird meist ein Modell eines Laufrades an Seilen in ein Was-
serbecken gehéngt (Egusquiza et al. [27]) oder auf weiche Unterlagen gestellt (Graf und
Chen [25]) und mit einem Impulshammer oder piezoelektrisch angeregt. Abbildung 1.12

zeigt schematisch so einen Versuchsaufbau.
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Abbildung 1.12: Schematische Darstellung eines Ausschwingversuches in Wasser [28]
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Die géngigste Vorgehensweise bei der Modellierung ist es, das Laufrad mit einem zylin-
drischen Wasservolumen zu umschliefen [26, 17|. Ist der Durchmesser und die Hohe des
Zylinders ausreichend grofs und die Randbedingungen korrekt gewihlt, so entspricht dies
dem Fall eines Turbinenlaufrades, welches sich in einem unendlich grofsem Wasserbecken
befindet.

Ein weiterer Schritt in der Optimierung der Modellbildung ist es, das tatsédchliche Wasser-
volumen einschliefllich der Radseitenrdumen zu verwenden. Gerade diese schmalen Spalte
konnen, wie Valentin et al. in [29] gezeigt haben, die Eigenkreisfrequenzen stark beeinflus-
sen. Weitere Einflussgrofen, welche besonders fiir Turbinenlaufrédder Bedeutung haben, sind

die Rotationsgeschwindigkeit [30] und eine mogliche Kavitation [31].

Grundsétzlich gilt, dass es schwierig ist, allgemeingiiltige Aussagen zu treffen in welchem
Mafe der added mass effect das Schwingverhalten eines Turbinenlaufrades beeinflusst. Das
liegt daran, dass die Geometrie des Laufrades mafgeblichen Einfluss auf den added mass
effect hat und diese wiederum von der spezifischen Drehzahl n, des Laufrades vorgegeben
wird. Umso wichtiger ist es, dass numerische Berechnungsverfahren zuverléssige Ergebnisse

liefern, da ansonsten fiir jedes Laufrad Modellversuche durchgefiihrt werden miissen.

1.6.2 Implementierung im Finite-Elemente-Modell

Soll bei einer FE-Analyse die Interaktion zwischen Fluid und Festkérper miteinbezogen wer-
den, muss zuséatzlich zum Bauteil noch das Wasservolumen aus Fluid-Elementen modelliert
werden. Das Netz muss dabei fein genug sein um die Schwingungsform der Struktur auf-
16sen zu konnen. Konkret sind, laut den ANSYS Schulungsunterlagen zur Verwendung der
Akustikelemente [32], fiir Elemente mit linearen Ansatzfunktionen mindestens 12 Elemente
pro Wellenldnge notwendig, bei quadratischen Ansatzfunktionen reichen 6. Die Wellenlénge
kann mit Glg. (1.33) aus der Schallgeschwindigkeit ¢ und der Frequenz f der betrachteten
Schwingungsform berechnet werden.

=5 (1.33)

Fiir die Berechnungen der vorliegenden Arbeit wurden dreidimensionale ,FLUID221“ Ele-

mente mit quadratischer Ansatzfunktion fiir den Druckfreiheitsgrad verwendet. Details da-
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zu konnen [33| entnommen werden. Die Knoten dieser Fluid-Elemente besitzen, zusétzlich
zu den drei translatorischen Verschiebungen, auch den Druck als Freiheitsgrad. Verschie-
bungsfreiheitsgrade besitzen jedoch nur Knoten, welche sich direkt auf dem sogenannten
Fluid-Struktur-Interface (FSI) befinden.

Das FSI stellt die Kontaktfliche zwischen Bauteil und Wasservolumen dar, welche eine
Interaktion dieser beiden Korper miteinander erlaubt. Durch diese Kopplung ist es mog-
lich, dass Druckwellen im Fluid als Last auf das Bauteil wirken (Glg. 1.34a), umgekehrt
verursachen Verschiebungen des Festkorpers Drucklasten auf das Fluid (Glg. 1.34b).

MU+ DU+ K.,U = F,+ RP (1.34a)

MP+D;P+K;P=F;-pR'U (1.34b)

In [17] wird gezeigt wie die beiden oberen Gleichungen hergeleitet werden. Fiithrt man
sie zusammen, ergibt sich Glg. (1.35), welche das Gesamtsystem aus Fluid und Struktur
beschreibt. Die Matrix R stellt dabei eine Kopplungsmatrix dar, welche die Freiheitsgrade
und deren zeitliche Ableitungen den Knoten des FSI zuweist. Mit den Indizes s und f wird

die Zugehorigkeit zur Struktur bzw. Fluid angezeigt.

M, 0 ||U D, 0| |U K, —R| |U F,

N RNEaE REaE - = (1.35)
pR" M| |P 0 D;| [P 0 K;| [P Ey

Zuséatzlich zum Verschiebungsfeld U kommt durch die Fluid-Elemente des Wasservolumens
noch das Druckfeld P als Freiheitsgrad hinzu. Wie man aus Glg.(1.35) erkennen kann,
besitzen die Knoten am FSI beide Freiheitsgrade. Ebenfalls ersichtlich ist, dass bei dieser
Formulierung der Fluid-Struktur-Kopplung die Symmetrie der Systemmatrizen verloren
geht. Es miissen also die gesamten Matrizen zur Losung herangezogen werden, was einen
héheren Speicherplatzbedarf und auch langere Rechenzeiten zur Folge hat.

Dem wiirde eine symmetrische Formulierung der Fluid-Struktur-Kopplung Abhilfe schaf-
fen. Da jedoch das eingesetzte FE-Programm, in der verwendeten Version, dazu nicht in

der Lage war, soll hier darauf nicht naher eingegangen und auf weiterfithrende Literatur zu
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diesem Thema, wie z.B. [34], verwiesen werden.

1.7 Auswertung der gewonnenen Daten

Fiir die Auswertung der Berechnungen der verschiedenen Modelle wurde immer dieselbe
Methodik herangezogen, welche hier kurz umrissen werden soll. Um die Vergleichbarkeit
gewahrleisten zu kénnen wurden immer dieselben Schwingungsformen der Modelle, mit
und ohne Wasser, zur Auswertung herangezogen. Da die Schwingungsformen eines Francis-
Turbinenlaufrades mitunter recht komplex sein kénnen, wurden nur einige anschauliche
Moden ausgewahlt welche fiir jedes Modell ausgewertet wurden. Abschnitt 1.7.1 soll Aus-

kunft dariiber geben wie dabei vorgegangen wurde.

1.7.1 Typische Schwingungsformen von Francis-Turbinenlaufradern

Sowohl beim Auswerten der durchgefiihrten Modalanalysen, als auch bei der Durchsicht
einschlégiger Literatur fallt schnell auf, dass es bei Francis-Turbinenlaufradern typische
Schwingungsformen gibt. Eine erste Einteilung dieser erfolgt danach, ob Knotendurchmesser

vorhanden sind oder nicht.

Schwingungsformen mit Knotendurchmessern

Die priagnantesten Schwingungsformen von Francis-Turbinenlaufradern sind wohl jene der
Laufradkrone und des Bandes, welche, mit einer grofer werdenden Anzahl an Knotendurch-
messern, immer wiederkehren. Interessant dabei ist, dass es laut [35] von der Frequenz ab-
héngig ist, ob eine Schwingung des Bandes oder der Krone auftritt.

Da, wie auch Liang et al. in [26] feststellen, aufgrund der Einspannung die Schwingungen
an der Laufradkrone nur sehr schwach ausgeprigt waren, sind fiir die Auswertung nur die
Schwingungen des Laufradbandes (Abb. 1.13a) herangezogen worden. Die Notation erfolgt
dabei mit einem ,KD* und einer nachgestellten Zahl, welche die Anzahl der Knotendurch-

messern angibt.
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Eine weitere Schwingungsform mit Knotendurchmesser stellt die Kippmode dar (Abb.
1.13b), welche vor allem dann auftritt, wenn eine Einspannung des Laufrades vorhanden
ist. Fiir die Auswertung wurde die erste Kippmode herangezogen, welche iiber einen Kno-
tendurchmesser verfiigt und in den Diagrammen mit , Kippen bezeichnet wird.

Wie in Abschn. 1.4.9 erklart, sind Moden, welche iiber Knotendurchmesser verfiigen, im-
mer Teil eines Doppelmodenpaares, theoretisch haben diese zwei Moden also dieselbe Ei-
genkreisfrequenz. Bei einer Modalanalyse welche mithilfe der Finiten-Elemente-Methode
durchgefiihrt wird, weichen diese beiden Eigenfrequenzen, aufgrund numerischer Fehler,
natiirlich gering voneinander ab. Fiir die Auswertung wurde der Mittelwert aus den beiden
Frequenzen gebildet, welcher reprasentativ fiir die zwei Eigenmoden eines Doppelmoden-

paares steht.

a)c b) C) d) Max
@ ° Min

Abbildung 1.13: Typische Schwingungsformen fiir Francis-Turbinenlaufrider: a) Schwin-

gung des Laufradbandes (hier KD3), b) Kippmode, ¢) Torsionsschwingung,
d) Schaufelschwingung

Schwingungsformen ohne Knotendurchmesser

Als Vertreter dieser Gruppe seien hier Torsionschwingungen (Abb. 1.13¢) und Schaufel-
schwingungen (Abb. 1.13d) genannt, erstere treten meist sehr frith auf. Schaufelschwingun-
gen besitzen zwar keinen Knotendurchmesser, weisen aber oft Knotenlinien auf, an denen es
keine oder zumindest nur sehr kleine Verschiebungen gibt. Diese kdnnen parallel zur Sehne
des Schaufelprofils (Eintritts- bis Austrittskante) oder entlang der Schaufel (Laufradkrone
bis -band) angeordnet sein. Moden mit hohen Eigenkreisfrequenzen kénnen auch Knoten-

linien in beide Richtungen aufweisen [17].
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Kapitel 2

Leitschaufel

2.1 Messungen an der frei schwingenden Leitschaufel

Fiir die Leitschaufel der betrachteten Anlage lagen Messergebnisse zweier Ausschwingver-
suche vor (frei schwingend aufgehédngt, sowie im eingebauten Zustand), welche in diesem
Kapitel dazu verwendet werden, um damit die Ergebnissen der FE-Berechnung zu validie-
ren. Im Zuge dessen wurden die Einfliisse verschiedener Parameter, wie z.B. die Materialei-
genschaften, auf das Ergebnis der Berechnung iiberpriift. Die so gewonnenen Erkenntnisse
wurden bei spéteren Berechnungen, fiir welche keine Vergleichsmessungen vorhanden wa-
ren, berticksichtigt.

Beide Messungen an der Leitschaufel wurden mit demselben Beschleunigungsaufnehmer
durchgefiihrt. Dabei handelte es sich um den Beschleunigungssensor ,AS - 063“ der Fir-
ma Briiel & Kjaer, welcher nach dem piezoelektrischen Kompressionsprinzip arbeitet. Die

technischen Daten dieses Sensors konnen Tab. 2.1 entnommen werden.

Empfindlichkeit (80 Hz / 23 + 3°C) 100mV/g £ 5%
Genauigkeit der Empfindlichkeit (4 Hz — 10 kHz) +5%
Richtungsfaktor (80 Hz) <8 - 10Hz
Resonanzfrequenz 35+ 3kHz

Tabelle 2.1: Technische Daten des Beschleunigungsaufnehmers AS - 063

29



LEITSCHAUFEL Messungen an der frei schwingenden Leitschaufel

2.1.1 Messaufbau der frei schwingenden Leitschaufel

Fiir den Ausschwingversuch an der ausgebauten Leitschaufel wurde diese an einer Kette
aufgehéngt und anschlieffend mit einem Stahlhammer angeschlagen. Abbildung 2.1 zeigt
schematisch den beschriebenen Messaufbau. Bei der Verwendung eines Stahlhammers wer-
den die hoheren Frequenzen in der Messung hervorgehoben, bei einem Kunststoftfhammer
hingegen die niedrigen.

Das Ausschwingen der Schaufel wurde mittels Beschleunigungssensor aufgezeichnet, wel-
cher in der Mitte des Schaufelblattes platziert wurde (sieche Abb. 2.1). Vor der eigentlichen
Messung wurde an verschiedenen Stellen angeschlagen, um zu iiberpriifen, ob die Position
der Anregung eine Auswirkung auf die Messergebnisse hat. Wie zu erwarten variierten da-
durch nur die Amplituden, die gemessen Frequenzen blieben annédhernd gleich.

Das gemessene Zeitsignal wurde mit einer schnellen Fouriertransformation (engl. fast Fou-
rier transform, kurz FFT) in den Frequenzbereich tibergefiihrt. Dabei wurde keine Fens-
terfunktion verwendet, da diese bei einem Zeitsignal, wie es bei einem Ausschwingversuch

vorliegt, keinen, oder nur einen sehr geringen Einfluss hat.

ny L

Abbildung 2.1: Schematische Darstellung des Messaufbaus, der Asterisk < markiert die

verwendete Messstelle.
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2.2 Finite-Elemente-Modell der frei schwingenden Leit-

schaufel

Das FE-Netz der ausgebauten und aufgehédngten Leitschaufel wurde mittels automatischem
Vernetzer erstellt und bestand aus 35368 quadratischen Tetraeder-Elementen. Die Material-
dampfung und Dampfung der umgebenden Luft sind fiir dieses erste Modell vernachléssigt
worden. Da die Leitschaufel bei der Messung frei schwingend aufgehéngt war, wurde bei der
Erstellung des FE-Modells auch auf eine Einspannung verzichtet. Die daraus resultierenden
sechs Starrkorpermoden sind in der Berechnung und somit auch in der darauffolgenden
Auswertung nicht beriicksichtigt worden.

Bei der Modellbildung wurde keine Riicksicht auf das umgebende Medium genommen, was
einer Modalanalyse im Vakuum entspricht. Da alle Ausschwingversuche in Luft stattfan-
den, ist dies auch gerechtfertigt. An dieser Stelle sei noch angemerkt, dass immer, wenn in
dieser Arbeit von einer Modalanalyse an Luft die Rede ist, in Wirklichkeit natiirlich eine
Modalanalyse im Vakuum gemeint ist. Dies ist eine in der einschldgigen Literatur iibliche
Vorgehensweise und soll unnétige Verwirrungen vermeiden.

Die Materialdaten wurden dem Stahlguss X5CrNil3-4, aus welchem die Leitschaufel gefer-
tigt ist, entsprechend gewahlt, die verwendeten Werte konnen Tab. 2.2 entnommen werden.

Um das 3D-Modell zu vereinfachen, wurden besonders kleine Rundungsradien entfernt.

Abbildung 2.2: FE-Modell der frei schwingenden Leitschaufel
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Baustahl Edelstahl X5CrNil3-4
Dichte 7850 kg /m? 7750 kg /m? 7700 kg /m?
Elastizitatsmodul 200 GPa 193 GPa 200 GPa
Poissonzahl 0,30 0,31 0,28

Tabelle 2.2: Materialeigenschaften der Leitschaufel [36]

2.2.1 Einfluss der Materialparameter

Mithilfe einer Einflussanalyse wurde iiberpriift, wie stark sich eine Variation der Material-
parameter auf die Ergebnisse einer Modalanalyse auswirkt. Dazu ist die Berechnung noch
zusédtzlich mit zwei der vordefinierten Materialien (Baustahl und Edelstahl) durchgefiihrt
worden, Tab. 2.2 listet die Eigenschaften der verwendeten Materialien auf. Die Materialei-
genschaften von Baustahl und Edelstahl unterscheiden sich vorrangig in ihren Werten fiir
den Elastizitdtsmodul voneinander. Der Schaufelwerkstoff X5CrNil3-4 hingegen weicht vor
allem durch die recht niedrige Poissonzahl von den vordefinierten Stédhlen ab. Fiir alle drei
Berechnungen wurde dasselbe Netz, welches auch schon fiir die vorangegangene Analyse

zur Anwendung kam, verwendet.

In Tab. 2.3 sind die Ergebnisse der Modalanlyse, welche fiir jedes Material durchgefiihrt
wurde, angegeben. Vergleicht man zuerst die Ergebnisse, bei welchen Baustahl als Werk-
stoff verwendet wurde mit jenen, welche mit Edelstahl erzielt wurden, so kann man sehen,
dass die Eigenkreisfrequenzen der Edelstahl-Schaufel immer niedriger liegen. Das heifst, der
hohere Elastizitdtsmodul und die etwas niedrigere Poissonzahl von Baustahl wirken sich
starker aus als seine hohere Dichte, welche die Frequenzen iiblicherweise nach unten ver-
schiebt.

Vergleicht man die Werkstoffdaten von X5CrNil3-4 mit jenen des Baustahls, so erkennt
man, dass sowohl die Poissonzahl als auch die Dichte niedriger liegen, beides verschiebt
gewohnlich die Eigenkreisfrequenzen nach oben. Wie man Tab. 2.3 entnehmen kann, ist das
auch bei den beiden Simulationen der Fall.

Zusammenfassend kann gesagt werden, dass die Abweichungen aufgrund verschiedener Ma-

terialien immer im Bereich von etwa +1% blieben, was fiir die meisten Anwendungen ein
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vertretbarer Wert sein sollte. Da uns das tatsachlich verwendete Material der Leitschaufel

bekannt war, wurden alle weiteren Simulationen natiirlich auch mit diesem durchgefiihrt.

Eigenkreisfrequenzen
Moden Nr.
Baustahl Edelstahl X5CrNil3-4
1 263,79 260,79 (—1,14%) 266,37 (40,98 %)
2 350,12 346,17 (—1,13%) 353,46 (40,95 %)
3 712,18 703,93 (—1,16 %) 719,47  (+1,02%)
4 1139,3 1122,3 (—1,49%) 11589 (+1,72%)
5 1179.,4 1165,9 (—1,14%) 1191,1 (40,99 %)
6 12425 12278 (—1,18%) 1255,9 (41,08 %)
7 1668,9 1643,9 (—1,50%) 1697,7 (+1,73%)
8 2002,9 1978,6 (—1,21%) 2025,6 (+1,13%)
9 2078,2 2054,2 (—1,15%) 2099,3 (41,02 %)
10 2220,1 21944 (—1,16%) 2242.8 (+1,02%)
11 2642,2 2606,5 (—1,35%) 2679,6 (+1,42%)
12 2869,3 2831,0 (—1,33%) 2909,5 (41,40 %)
13 29246 2890,5 (—1,17%) 2954,9 (+1,04%)
14 3541,0 34928 (—1,36%) 3591,8 (+1,43%)
15 3853,6 3807,8 (—1,19%) 38954 (41,08 %)

Tabelle 2.3: Eigenkreisfrequenzen der Leitschaufel unter Verwendung verschiedener Ma-
terialien, die prozentuale Abweichung bezieht sich auf die Werte welche mit

Baustahl als Werkstoff berechnet wurden

2.2.2 Modalanalyse der frei schwingenden Leitschaufel und Aus-

wertung

Tabelle 2.4 zeigt die ersten acht Eigenkreisfrequenzen der frei schwingenden Leitschaufel und
die dazugehorigen Schwingungsformen. Die Orientierung der Koordinatenachsen entspricht

dabei jener, welche in Abb. 2.1 dargestellt ist.
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Moden Frequenz Schwingungsform
Nr. (Hz) Darstellung Beschreibung
1 266 Biegung um x-Achse
2 354 H\\\h hhhhh @ Biegung um y-Achse
3 720 Biegung um x-Achse
4 1159 FFN—MDD—F@ Torsion um z-Achse
) 1191 \‘"/// ' Biegung um y-Achse
6 1256 Biegung um x-Achse
7 1698 Torsion um z-Achse
8 2026 Biegung um x-Achse

Tabelle 2.4: Eigenfrequenzen und die dazugehorigen Schwingungsformen der Leitschaufel

In Abb. 2.3 wird das Frequenzspektrum der Messung den Ergebnissen der numerischen
Berechnung gegeniiber gestellt. Die berechneten Eigenkreisfrequenzen sind als senkrechte
Linien eingezeichnet, wobei die Biegemoden um die z-Achse als strichlierte Linien — —
die Biegemoden um die y-Achse als gepunktete Linien ------ und die Torsionsmoden als

strich-punktierte Linien —-— dargestellt sind.

Als erstes fallt auf, dass die drei Biegemoden um die x-Achse im Frequenzspektrum am mar-
kantesten hervortreten. Bei dem kleinen Peak im Frequenzgang, welcher bei etwa 1200 Hz
auftritt, ist nicht ganz klar, ob hier der zweite Biegemode um die y-Achse oder der erste

Torsionsmode zu sehen ist. Die zweite Eigenschwingungsform der Leitschaufel ist in der
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Abbildung 2.3: Gegeniiberstellung des Frequenzspektrums der Messung mit den numeri-

schen Ergebnissen

Messung hingegen gar nicht erkennbar und die siebte nur sehr schwach.

Dass die Torsionsmoden und die Biegemoden um die y-Achse nur sehr schwach oder gar
nicht erkennbar sind, kann dadurch erklart werden, dass fiir diese Schwingungsformen mehr
Energie notwendig ist, da z.B. das Widerstandsmoment um die y-Achse sehr viel hoher ist
als jenes um die x-Achse.

Abschliefsend muss gesagt werden, dass nur die Biegemoden um die x-Achse wirklich zu-
verlassig getroffen wurden. Allerdings gilt auch fiir diese, dass die Abweichungen zwischen
Messung und Simulation mit steigenden Frequenzen immer grofer werden, was darauf zu-

riickzufiihren ist, dass die Dampfung bei der Modellbildung nicht beriicksichtigt wurde.
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2.3 Messung an der eingebauten Leitschaufel

Urspriingliche Intention der Messung an der eingebauten Leitschaufel war es, zu iiberprii-
fen, ob es bei dieser Prototypanlage moglich ist, eine Anregung am Schaufelblatt an der
Befestigungsschraube des Verstellapparates zu erfassen. Dadurch wire es moglich, Kavi-
tation an den Leitschaufeln, mithilfe von Beschleunigungsaufnehmern am Leitapparat, zu
detektieren.

Im Zuge dieser Arbeit sollten die erhaltenen Messergebnisse jedoch dazu verwendet wer-
den, das erstellte FE-Modell zu validieren und den Einfluss verschiedener Parameter zu

studieren.

2.3.1 Messaufbau der eingebauten Leitschaufel

Fiir die Messungen wurden wieder die in Abschn. 2.1 beschriebenen Beschleunigungssen-
soren verwendet. Diese wurden an den Flédchen des Schraubenkopfes der Schraube ange-
bracht, welche die Leitschaufel an dem Leitschaufelhebel fixiert. Zuséatzlich wurden noch
die Beschleunigungen an zwei Stellen des Schaufelblattes gemessen. In Abb. 2.4 sind die
verwendeten Messstellen mit einem Asterisk > markiert. Angeschlagen wurde wieder mit

einem Kunststoffhammer und zwar frontal auf das Schaufelblatt.

Das erhaltene Zeitsignal ist wieder mit einer FFT in den Frequenzbereich transformiert
worden. Es wurde, wie bereits bei der Messung an der frei schwingenden Schaufel, auch
diesmal wieder keine Fensterfunktion verwendet. Abbildung 2.5 zeigt exemplarisch das Fre-
quenzspektrum einer Messung.

Wie man sieht, sind bei der eingebauten Leitschaufel keine markanten Peaks mehr erkenn-
bar, welche einer diskreten Frequenz zuordenbar wéaren. Es sind hingegen sehr viele Peaks
mit dhnlich grofen Amplituden vorhanden. Begriinden lésst sich das damit, dass dieses Mal
der Ausschwingversuch an einer ganzen Baugruppe durchgefiihrt und somit Anteile der Ei-
genfrequenzen aller beteiligten Bauteile erfasst wurden. Ein Storsignal, ausgehend von der
Anlage, kann ausgeschlossen werden, da zwischen den Hammerschldgen keine Beschleuni-

gungen aufgezeichnet wurden.
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Abbildung 2.4: Schematische Darstellung der Leitschaufel und der verwendeten Messstellen

Bei dem in Abb. 2.5 dargestellten Frequenzspektrum handelt es sich

, wie schon erwahnt,

nur um eine exemplarische Messung, die Spektren der durchgefiihrten Messungen wichen

teils stark voneinander ab. Es war also auch nicht moglich, eine Frequenz auszumachen, bei

welcher in jeder Messung ein dominanter Peak erkennbar gewesen wére.
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Abbildung 2.5: Frequenzspektrum der Messung an der eingebauten Leitschaufel

2.3.2 Experimentelle Bestimmung des Dampfungsgrades

Wie in Abschn. 1.5.2 gezeigt, ldsst sich der Dampfungsgrad aus einem Ausschwingversuch
bestimmen. Da bei einer realen Messung die Abklingkurve aufgrund von duferen Einfliis-
sen aber auch Messungenauigkeiten natiirlich nicht exakt, wie in Glg. (1.23) vorgegeben,
verlauft, ist es auch nicht moglich, eine Exponentialfunktion zu finden, welche alle lokalen
Maxima durchlauft.

Es musste also zuerst eine exponentielle Regressionsfunktion der Form y = ae®® gefunden
werden, welche die Hiillkurve am besten anndhert. Abbildung 2.6 zeigt exemplarisch den

zeitlichen Verlauf eines Ausschwingversuches und der zugehorigen Regressionsfunktion.

Mithilfe eines MATLAB Skriptes wurden also alle vorhandenen Messungen eingelesen und
eine Regressionsfunktion bestimmt, aus welcher dann, mithilfe vom Glg. (1.25) und (1.26),
der Dampfungsgrad ¢ fiir diese Messung berechnet werden konnte. Tabelle 2.5 zeigt die er-
haltenen Parameter der Regressionsfunktion und die daraus berechneten Dampfungsgrade,
Details zu dem verwendeten Skript konnen dem Anhang entnommen werden (Listing A.1).

Der arithmetische Mittelwert aus allen so erhaltenen Werten betréigt ¢,, = 0,0394, dieser
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Abbildung 2.6: Zeitsignal des Ausschwingversuchs

wurde auch fiir die darauf folgende FEM-Berechnung verwendet.
Fiir die letzten beiden Messungen aus Tab. 2.5 wurde ein Stahlhammer zum Anschlagen
verwendet. Abgesehen von héheren Amplituden beeinflusste dies das erfasste Zeitsignal

allerdings nicht.
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Messung a b 9 Messung a b U
1 0,0432  -253,3  0,0259 12 0,0163  -214,8  0,0193
2 0,0713  -579,7  0,0508 13 0,0803  -275,0  0,0695
3 0,0155  -158,7  0,0157 14 0,0980  -364,4  0,1025
4 0,1814  -830,9  0,0653 15 0,0179  -162,7  0,0177
5 0,1561  -543,6  0,0585 16 0,0479  -342,8  0,0459
6 0,0234  -263,8  0,0267 17 0,1727  -350,4  0,0640
7 0,0113  -318,5  0,0587 18 0,1483  -306,8  0,0362
8 0,0095  -310,6  0,0293 19 0,0262  -172,2  0,0174
9 0,0429  -231,7  0,0343 20 0,0278  -192,2  0,0150
10 0,0413  -230,0  0,0392 21 0,5322  -208,6  0,0171
11 0,0276  -324,0  0,0438 22 0,4292  -179,6  0,0134

Tabelle 2.5: Parameter der exponentiellen Regressionsfunktion und der daraus berechnete

Déampfungsgrad o
2.4 Finite-Elemente-Modell der eingebauten Leitschau-
fel

Das FE-Modell fiir die eingebaute Leitschaufel bestand aus der Leitschaufel selbst, den
Lagerstellen und dem Leitschaufelhebel. Um die Messstellen moglichst den realen Gege-
benheiten nachempfinden zu konnen, wurde die Schraube, welche Leitschaufel und Leit-
schaufelhebel verbindet, mit modelliert. Damit konnten die Verschiebungen aufgrund der
Eigenschwingungen an denselben Stellen wie bei der realen Messung aufgenommen werden.

Zur Vernetzung wurden 38709 Elemente mit quadratischen Ansatzfunktionen verwendet.

Abbildung 2.7 zeigt das Netz und den Aufbau des FE-Modells.

Leitschaufelhebel und Leitschaufel sind starr miteinander verbunden, ebenso die Schraube
mit der Leitschaufel. Die Bohrung, in welche normalerweise der Bolzen des Verstellringes
in den Leitschaufelhebel eingreift, wurde fix mit der Umgebung verbunden.

An den &duferen Fldchen der Lagerstellen wurden ebenfalls alle Freiheitsgrade gesperrt.
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Abbildung 2.7: FEM - Modell der eingebauten Leitschaufel

Zwischen der Leitschaufel und den Lagerungen bestand eine zylindrische Verbindung, wel-
che ein Rotieren der Leitschaufel und eine Bewegung in axialer Richtung zulésst. Auf eine
geschwindigkeitsproportionale Modellierung der Dampfung in den Lagerstellen wurde, in
Ermangelung zuverldssiger Werte fiir die Dampfungskoeffizienten einer fettgeschmierten
Lagerung, ginzlich verzichtet. Stattdessen wurde auf das Modell der Rayleigh-Dampfung
zuriickgegriffen, da sich die zwei dafiir notwendigen Parameter aus dem schon in Abschn.

2.3.2 ermittelten Dampfungsgrad bestimmen lassen.

2.4.1 Modalanalyse der eingebauten Leitschaufel

Tabelle 2.6 zeigt die ersten acht Eigenmoden und die zugehorigen Eigenkreisfrequenzen.
Im Vergleich zur aufgehéngten Leitschaufel fallt zuerst auf, dass bei der eingebauten Leit-
schaufel eine Torsionsmode die erste Eigenschwingungsform ist. Das lésst sich durch die
zylindrische Fiihrung der Lagerschalen erkliren, welche eine Torsion oder axiale Verschie-
bung (zweite Eigenmode) sehr viel leichter zulésst als eine Biegung.

Des weiteren treten bei dem Modell der eingebauten Leitschaufel komplexere Schwingungs-

formen auf, was zum einen ebenfalls auf die Randbedingungen, zum anderen aber einfach
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auch auf die komplexere Geometrie zuriickzufiihren ist.

Moden Eigenkreis- Schwingungsform
Nr. frequenz (Hz)

Darstellung Beschreibung

1 333 ”Q:D—D ‘L Torsion um z-Achse

Verschiebung in

2 675 [

z-Richtung

3 922 D4—¢—D—D | Biegung um x-Achse
4 1430 Ee——m==tl}

Torsion um z-Achse

5 1658 H ‘ ) ' — ‘7 Biegung um y-Achse

6 1762 “ ' }J } @ Torsion um x-Achse
EE=——mmay |

7 2172 v ! Biegung um x-Achse

Dehnung/Stauchung

8 2362 < ' —

in z-Richtung

Tabelle 2.6: Ergebnisse der Modalanalyse

2.4.2 Einfluss der Rayleigh-Dampfung

Da die aus den Messungen erhaltenen Dampfungsgrade, wie in Tab. 2.5 ersichtlich, doch
merklich schwanken und fiir die durchgefithrte Modalanalyse nur der Mittelwert ,, ver-
wendet worden ist, wurde noch iiberpriift, welchen Einfluss der Dampfungsgrad auf die
Eigenkreisfrequenzen hat.

Dazu wurde 9, um +50% variiert, daraus die Rayleigh-Parameter berechnet und mit die-
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sen eine Modalanalyse durchgefiihrt. Die dadurch erhaltenen Ergebnisse sind in Tab. 2.7
aufgelistet. Daraus ldsst sich ablesen, dass eine um 50 % grofere oder kleinere Dampfungs-
konstante keinen starken Einfluss auf das Endergebnis der Modalanalyse hat. Erst ab Fre-
quenzen von etwa 2500 Hz tritt eine Abweichung von ca. 1 Hz auf, welche mit steigenden

Frequenzen grofser wird.

Eigenkreis- Démpfungsgrad
frequenz
¥ _50% = 0,0195 Ym = 0,0390 V509 = 0,05685
1 332,52 332,44 332,3
2 674,56 674,48 674,36
3 921,91 921,81 921,65
4 1430,1 14299 1429,6
5 1657,2 1657 1656,6
6 1757 1756,7 1756,2
7 2171,4 2170,9 2170,1
8 2361,7 2361,2 2360,2
9 2751,1 2750,3 27489
10 3383,2 3381,7 3379,3
11 3854,7 3852,6 3849,2
12 39777 3975,5 3971,7

Tabelle 2.7: Einfluss des Dampfungsgrades auf die Eigenkreisfrequenzen

Das erwartete Verhalten, dass ein hoher Dampfungsgrad die Eigenkreisfrequenzen absenkt
und ein niedriger die Frequenzen erhoht, konnte beobachtet werden, es fiel jedoch sehr viel

geringer als erwartet aus.
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2.4.3 Gegeniiberstellung Messung und numerische Berechnung

Auch wenn die Messdaten des Ausschwingversuches bei der eingebauten Leitschaufel kein
so deutliches Ergebnis wie z.B. bei der aufgehdngten Schaufel lieferten, sollen hier die Er-
gebnisse der Messung mit jener der Simulation verglichen werden. In Abb. 2.8 sind die aus
der Modalanalyse gewonnen Eigenkreisfrequenzen in das Frequenzspektrum einer Messung
eingezeichnet. Wie man erkennen kann, ist es kaum moglich, die berechneten Eigenkreisfre-
quenzen einem speziellen Peak zuzuordnen, da das Frequenzspektrum sehr breit ist. Dies
zusammen mit der Tatsache, dass die Spektren der verschiedenen Messungen teils stark
voneinander abweichen, fiihrt zu dem Schluss, dass aus dem Vergleich der Simulation mit

den Messergebnissen keine wesentlichen Informationen mehr gewonnen werden kénnen.

Die urspriingliche Frage, weswegen diese Messungen eigentlich durchgefiihrt wurden, kann
jedoch beantwortet werden: Es wurde gezeigt, dass mithilfe von Beschleunigungsaufnehmern
an der Verstelleinrichtung der Leitschaufel auch eine Erregung am Schaufelblatt messbar

ist.
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Abbildung 2.8: Spektrum einer Messung verglichen mit den berechneten Eigenkreisfrequen-

zen
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Kapitel 3

Turbinenlaufrad

3.1 Einflussanalysen am Turbinenlaufrad in Luft

Am Beginn der Untersuchung des Laufrades standen zwei Einflussanalysen des Laufradmo-
dells in Luft. Neben dem Einfluss kleiner geometrischer Details wurde auch die Wirkung
der Netzdichte auf die Ergebnisse iiberpriift. Ziel dieser Untersuchungen war es, die Anzahl
der verwendeten Elemente so gering wie moglich zu halten, ohne dabei die Ergebnisse zu

stark zu beeinflussen.

3.1.1 Einfluss der Geometrie

Fertigungstoleranzen und Verschleifs fithren dazu, dass die Geometrie von dem urspriing-
lichen Design abweicht, dies kann, wie Lias et al. in [37] zeigen, grofen Einfluss auf die
Eigenkreisfrequenzen des tatsédchlichen Laufrades haben. Das Laufrad der betrachteten An-
lage wurde vermessen und diese Daten anschlieftend mit dem CAD-Modell der Fertigung
verglichen. Da keine grofen Abweichungen festgestellt wurden, kann das verwendete CAD-
Modell als ausreichend genau fiir die Durchfithrung der Modalanalysen betrachtet werden.
Trotzdem sollte untersucht werden, in welchem Mafe kleinere geometrische Details die
Ergebnisse beeinflussen, um sie gegebenenfalls vernachliassigen und damit die Netzdichte

senken zu konnen. Zu diesem Zweck wurden drei Modelle des Laufrades erstellt. Das erste
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entsprach weitestgehend der originalen Geometrie, lediglich die sehr kleinen Radien an den
Dichtungslabyrinthen wurden entfernt (Modell A). Ein weiteres Modell wurde erstellt, bei
welchem die Gussradien an den Schaufeln entfernt wurden (Modell B). Bei dem dritten Mo-

dell sind zusétzlich noch die Bohrungen an der Laufradkrone entfernt worden (Modell C).

Fiir alle drei Modelle wurden die ersten 15 Eigenkreisfrequenzen berechnet, wobei das Um-
gebungsmedium unberiicksichtigt blieb. Da es bei diesen Simulationen nur um den Einfluss
der Geometrie ging, wurde auf eine Einspannung verzichtet, die daraus resultierenden Starr-
koérpermoden sind in der Auswertung nicht beriicksichtigt worden. Alle drei Netze hatten

eine dhnliche Anzahl an Knoten, welche bei etwa 7 - 10° lag.
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Abbildung 3.1: Ergebnisse der drei verschiedenen Modelle. Modell A: keine Vereinfachun-

gen; Modell B: ohne Gussradien und mit Bohrungen; Modell C: ohne Guss-

radien und ohne Bohrungen

Die Ergebnisse sind in Abb. 3.1 dargestellt. Gut erkennbar sind darin die Doppelmoden-
paare, welche in Abschn. 1.4.9 beschrieben wurden. Fiir die ersten drei Eigenfrequenzen
liegt die hochste Abweichung in einem akzeptablen Bereich von 5 Hz, fiir die folgenden Mo-
den werden die Abweichungen aber merklich grofer, wobei das Fehlen der Bohrungen einen

weniger starken Einfluss hat als jenes der Gussradien. Um fiir die weiteren Berechnungen
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auch bei hoheren Eigenkreisfrequenzen eine ausreichende Genauigkeit zu erhalten, wurde
fiir diese immer das Modell A, welches Bohrungen und Gussradien berticksichtigt, verwen-

det.

3.1.2 Einfluss der Netzdichte

Da bei einer Modalanalyse mit Fluid-Struktur-Kopplung, aufgrund der asymmetrischen
Formulierung, die gesamten Systemmatrizen zur Losung herangezogen werden miissen, war
es wichtig, die Knotenanzahl des Systems in einem vertretbaren Rahmen zu halten. Bei ei-
nem zu feinem Netz stiels man bald an die Grenzen der Rechnerkapazitéit. Da die Netzdichte
des Laufrades auch direkt jene des Wasservolumens beeinflusst, sollte die Netzfeinheit des

Laufrades auf das Notigste reduziert werden.

Um festzustellen, in welchem Mafe sich dies auf die Ergebnisse auswirkt, wurde eine Netz-
studie durchgefiihrt. Abbildung 3.2 zeigt die Eigenkreisfrequenzen fiir vier Schwingungs-
formen, welche mit sechs verschieden feinen Netzen, mit einer Knotenanzahl im Bereich
von ca. 4 - 10° bis 9 - 10°, berechnet wurden. Fiir die unteren Eigenkreisfrequenzen, wie
die Kronen- oder Torsionsschwingung, ist die Netzdichte nicht besonders ausschlaggebend.
Bei der hoherfrequenten Schaufelschwingung ist hingegen ein Unterschied von ca. 50 Hz
zwischen dem feinsten und dem grébsten Netz feststellbar. Fiir die weiteren Berechnungen
wurde meist ein Netz mit ca. 7-10° Knoten verwendet, da es in dem betrachteten Frequenz-
bereich ausreichend gute Ergebnisse liefert und in Verbindung mit dem Netz des Wassers,

mit den gegebenen Ressourcen, noch bewéltigbar war.
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Abbildung 3.2: Ergebnisse fiir verschiedene Netzdichten

3.2 Zylinder-Modell

Die ersten Untersuchungen des added mass effect wurden mit dem sogenannten Zylinder-

Modell durchgefiihrt. Es stellt die einfachste Form der Modellierung dar und besteht im

Wesentlichen nur aus einem zylinderformigen Wasservolumen, welches das Laufrad zur Géan-

ze umschliefst. Der Zylinder wird dabei sowohl in axialer, als auch radialer Richtung um

die Lange d grofer modelliert als das Laufrad (sieche Abb. 3.3). Hersteller-Know-How und

praktische Erfahrung haben gezeigt, dass der Wert d = Z sehr zuverlissige Ergebnisse

liefert. Dementsprechend wurde dieser auch fiir die ersten Berechnungen verwendet.
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3.2.1 Numerisches Setup des Zylinder-Modells

Fiir die Vernetzung des Laufrades wurden Tetraeder-Elemente mit quadratischer Ansatz-
funktion verwendet. Als Werkstoff wurde wieder der aus Kap. 2 bekannte Edelstahlguss
X5CrNil3-4 verwendet. Das Wasservolumen wurde mit, von ANSYS Mechanical 18.2 zur
Verfiigung gestellten, ,FLUID221“ Elementen vernetzt, welche iiber quadratische Ansatz-
funktionen fiir den Druckfreiheitsgrad verfiigen.

Um die Druckwellen auch auflésen zu kénnen, muss, wie schon in Abschn. 1.6.2 erwahnt, bei
der Vernetzung darauf geachtet werden, dass mindestens sechs Elemente pro Wellenlénge
vorhanden sind. Die maximale Elementgrofse fiir das Fluid wurde auf 0,24 m festgelegt, es

konnten also Druckwellen mit einer Frequenz bis zu 1000 Hz aufgelost werden.

konformes Netz
zwischen Fluid und
Struktur

Abbildung 3.3: Zylinderférmige Modellierung des Wasservolumens

Der Druck im Wasservolumen wurde mit 1476 425 Pa vorgegeben, was dem statischen Druck
der Wassersaule entspricht. Unter Beriicksichtigung all dieser Parameter und unter der
Annahme einer Wassertemperatur von ca. 10°C ergibt sich eine Schallgeschwindigkeit von
1450 m/s. Die physikalischen Eigenschaften des Fluids und der Struktur sind in Tab. 3.1

zusammengefasst.
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Laufrad Wasservolumen
Elastizitdtsmodul 2 -10° N/mm? —
Poissonzahl 0,28 -
Dichte 7700 kg /m? 1000 kg /m?
Druck - 1476 425 Pa
Schallgeschwindigkeit - 1450 m/s
Elementtyp SOLID187 FLUID221
Knotenanzahl 689582 1121336

Tabelle 3.1: Ubersicht iiber die Modellparameter

Als Randbedingung wurden im Falle der Knotenpunktverschiebungen alle Freiheitsgrade
der in Abb. 3.4 rot dargestellten Fliache gesperrt. Auf der gesamten Aufenfliche des Was-
serzylinders wurde der statische Druck als unveranderlich vorgegeben. Dies hat den Zweck,
dass Druckwellen, welche auf die dufseren Flachen des Zylinders treffen, nicht reflektiert wer-
den. Solch eine Randbedingung wird gewihlt, wenn ein Korper in einem unendlich grofsen

Wasserbecken simuliert werden soll.

konstanter Druck \

Abbildung 3.4: Randbedingungen

Des weiteren wurde die Kontaktflache zwischen Laufrad und Wasser (im Falle des Zylinder-
Modells also die gesamte Laufrad-Oberflache) als FSI definiert. Bei der Vernetzung muss

darauf geachtet werden, dass Fluid und Struktur am FSI ein konformes Netz besitzen.
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3.2.2 Modalanalyse des Zylinder-Modells

Fiir die Auswertung der durchgefiihrten Modalanalyse wurde, wie in Abschn. 1.7 erklért,
vorgegangen. Fin direkter Vergleich zwischen den Eigenfrequenzen in Wasser und Luft ist in
Abb. 3.5 dargestellt. Wie erwartet, werden die Eigenfrequenzen durch die zusétzliche Masse
des Wassers abgesenkt. Betrachtet man die Schwingungen des Turbinenbandes, sieht man,
dass mit steigender Frequenz auch die Differenz zwischen den beiden Modellen grofer wird.
Man kann auch erkennen, dass die Reihenfolge der Schwingungsformen zwischen ,, KD2“ und
,Kippen“ verdndert wurde, was darauf schliefen lasst, dass sich das Wasservolumen nicht

auf alle Schwingungsformen gleich auswirkt.
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Abbildung 3.5: Eigenkreisfrequenzen des Laufrades in Luft und Wasser

Um diesen Effekt besser untersuchen zu kénnen, wurde fiir die betrachteten Moden, wie in

[17], der Frequenzminderungsfaktor 6 berechnet.

_ fL_fW
fr

Abbildung 3.6 zeigt die Frequenzminderungsfaktoren der einzelnen Schwingungsformen.

5y (3.1)

Man kann deutlich sehen, dass sich das Wasservolumen weniger stark auf die Torsions-

mode als z.B. auf die Schwingungen des Bandes auswirkt. Der Frequenzminderungsfaktor
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bewegt sich dabei in einem Bereich von 10 % bei der Torsionsschwingung bis zu 50 % bei

der Bandschwingung mit vier Knotendurchmessern.
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Abbildung 3.6: Frequenzminderungsfaktor fiir verschiedene Schwingungsformen

Die Rechenzeit, welche fiir die Durchfiihrung der Modalanalyse notwendig ist, steigt durch
die Berticksichtigung des Wasservolumens stark an. Das Modell ohne Wasservolumen be-
notigt ca. 3min, dem gegeniiber stehen 1h 5min, welche das Modell mit Wasservolumen
benotigt. Die gesteigerte Rechenzeit liegt natiirlich zu einem Teil an der zusétzlichen Kno-
tenanzahl des Wasservolumens, den weitaus grofsten Einfluss hat jedoch die asymmetrische
Formulierung der Systemmatrizen, welche es notwendig macht, dass die gesamten Matrizen
zur Berechnung verwendet werden miissen und nicht, wie sonst {iblich, nur die Halfte in

Form einer Dreiecksmatrix.

3.2.3 Zuordnung der Schwingungsformen

Fiihrt man eine Modalanalyse unter Beriicksichtigung des Wasservolumens durch, wird man
erkennen, dass die Schwingungsformen in einer anderen Reihenfolge auftreten als z.B. in

Luft. Dieses Phdnomen, welches auch in [27, 38| beschrieben wird, macht es notwendig, die
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Moden einander so zuzuordnen, dass auch wirklich immer dieselben miteinander verglichen

werden.
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Abbildung 3.7: Reihenfolge der auftretenden Schwingungsformen des Laufrades in Luft und

Wasser

Abbildung 3.7 zeigt exemplarisch, in welcher Reihenfolge die ersten Schwingungsformen
bei einer Modalanalyse des Laufrades in Luft und Wasser auftreten. Bei dem Laufrad in
Luft ist die 2. bzw. 3. Eigenform (Doppelmodenpaar) eine Kippbewegung, in Wasser hinge-
gen ist es eine Schwingung des Laufradbandes. Fiir hohere Eigenkreisfrequenzen wird diese
,Durchmischung” auch starker. Tritt die Bandschwingung mit vier Knotendurchmessern in
Luft an 8. bzw. 9. Stelle auf, so liegt diese Schwingungsform beim Modell in Wasser erst

auf Platz 12 bzw. 13.
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Zylinder-Modell

Eine Moéglichkeit der Zuordnung ware es, die Moden rein optisch anhand der im FE-

Programm dargestellten Verformungen einander zuzuweisen. Da dieses Vorgehen bei einer

grofsen Zahl von Eigenfrequenzen und den oft recht komplexen Schwingungsformen eines

Turbinenlaufrades nicht nur sehr aufwandig, sondern auch unzuverlissig gewesen wére, wur-

de der Weg gewahlt, die Eigenvektoren mithilfe des MAC-Wertes einander zuzuordnen.

Zu diesem Zweck sind zwei FE-Modelle des Laufrades erstellt worden, eines mit Luft und

eines mit Wasser als Umgebungsmedium. In beiden Modellen wurde das Laufrad mit exakt

demselben Netz diskretisiert und es wurden fiir beide Modelle die ersten 50 Eigenkreis-

frequenzen berechnet. Die Eigenvektoren wurden mithilfe eines APDL-Skriptes exportiert

um anschliefend mit MATLAB (Version R2017b) fiir jede mogliche Vektorkombination den

MAC-Wert zu berechnen. Beide Skripte sind im Anhang beigefiigt (Listing A.2 und A.3).
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Abbildung 3.8: MAC-Werte fiir alle Kombinationen aus Eigenvektoren der beiden Modelle

Abbildung 3.8 veranschaulicht visuell die erhaltenen MAC Werte, dabei gilt: je dunkler

die Farbe, umso grofer die Ubereinstimmung zwischen den Eigenvektoren. So hat z.B. die
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zweite Eigenkreisfrequenz des Laufrades in Luft dieselbe Schwingungsform wie die vierte in
Wasser. Man erkennt hier auch, dass fiir hhere Eigenkreisfrequenzen die Késtchen, welche
eine Ubereinstimmung anzeigen, schon stark von der Hauptdiagonale (strichlierte Linie
in Abb. 3.8) abweichen, die Reihenfolge also stark verdndert wurde. Andererseits treten
mit einer gewissen Regelméfigkeit, auch in den hoheren Frequenzbereichen, immer wieder
Schwingungsformen auf, deren Reihenfolge nicht beeinflusst wird (erkennbar an den dunklen
Késtchen in der Hauptdiagonale). Dabei handelt es sich, zumindest in dem betrachteten

Bereich, um Schaufelschwingungen.

3.2.4 Einfluss des Zylindergrofie

Die Wahl der Zylindergroke (d = ) beruht wie schon erwihnt auf Erfahrungswerten
namhafter Hersteller dieser Branche. Um diese Entscheidung zu hinterfragen und ganz
allgemein den Einfluss der Zylindergrofe bestimmen zu konnen, ist eine Einflussanalyse
durchgefiihrt worden. Dafiir wurde die Modalanalyse des Laufrades mit verschieden grofsen
zylinderformigen Wasservolumina ausgefiithrt. Das numerische Setup entspricht, abgesehen
vom Parameter d, welcher variiert wurde, bei allen Berechnungen dem in Abschn. 3.2.1

beschriebenen.

In Abb. 3.9 ist der Verlauf der Eigenkreisfrequenzen einiger Schwingungsformen in Ab-
héngigkeit des Parameters d aufgetragen. Der brancheniibliche Wert d = % = 0,386 m ist
darin mit einer blauen Linie markiert. Wie man erkennen kann, verandern sich ab diesem
Wert die Eigenfrequenzen nur noch schwach durch eine weitere Vergrofserung des Wasser-
volumens. Deshalb stellt die Wahl d = % einen guten Kompromiss aus Genauigkeit und
Elementanzahl des FE-Modells, welche mit der Grofke des Zylinders mitwéchst, dar.

Des Weiteren wird auch die in Abschn. 3.2.2 gewonnene Erkenntnis, dass die verschiede-
nen Schwingungsformen unterschiedlich stark durch das Wasservolumen beeinflusst werden,
auch in Abb. 3.9 sichtbar. Die Kurve der Torsionsmode verlduft sehr viel flacher als z.B.

jene der Bandschwingung. Daraus lasst sich schlieffen, dass die Torsionsmode weniger stark

vom Wasservolumen beeinflusst wird als die anderen dargestellten Schwingungsformen.
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Abbildung 3.9: Einfluss der Grofe des Wasservolumens

3.2.5 Einfluss der Wassertemperatur und des Druckes

Da der Druck, aufgrund einer verénderlichen Fallh6he, und die Wassertemperatur in der
Realitat Schwankungen unterworfen sind, wurde auch iiberpriift, wie sich eine Verédnderung
dieser Grofsen auf die Ergebnisse auswirkt. Dazu wurde immer ein Parameter festgehalten
und der andere variiert, was zu einer Anderung der Schallgeschwindigkeit fiihrt, welche
mafkgeblich fiir die Ausbreitung von Druckwellen ist. Die fiir die Einflussanalyse errechneten

Daten sind in Tab. 3.2 und 3.3 aufgelistet.

In Abb. 3.10 sind die Ergebnisse der Modalanalysen dargestellt. Eine Schwankung der Tem-

peratur und des Druckes in den angegebenen Grenzen fithrt zu keiner merklichen Beeinflus-
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Tw (°C) ¢ (m/s) p (Pa) ¢ (m/s)
10 1448 4 0 14775
15 1465,4 1-10°Pa 1479,5
20 1479,5 2-10°Pa 1481,2
Tabelle 3.2: Schallgeschwindigkeit fiir Tabelle 3.3: Schallgeschwindigkeit fiir ver-
verschiedene Temperatu- schiedene Driicke, bei kon-

ren, bei konstantem Druck

p=1-10°Pa

stanter Temperatur Ty =

20°C

sung des Ergebnisses, weshalb sie in den weiteren Berechnungen auch nicht beriicksichtigt

wird.
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3.3 Gesamt-Modell

Abbildung 3.10: Abhéangigkeit der Eigenkreisfrequenzen von Druck und Temperatur

Das in Abschn. 3.2 vorgestellte Zylinder-Modell simuliert ein Laufrad, welches sich in einem

unendlich grofsen Wasserbecken befindet. Tatséchlich befinden sich in der unmittelbaren

Umgebung eines Turbinenlaufrades jedoch etliche Begrenzungsflichen, welche Druckwellen

zum Teil reflektieren, zu einem kleinen Teil auch absorbieren. Der néchste logische Schritt

in der Modellbildung war daher, die reale Geometrie des Wasservolumens und seiner Be-

grenzungsflachen zu modellieren.
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3.3.1 Numerisches Setup des Gesamt-Modells

Das Laufrad betreffend blieb das numerische Setup unveréndert zu jenem, welches in Ab-
schn. 3.2.1 beschrieben wird. Das zylinderféormige Wasservolumen hingegen wurde durch
die reale Wassergeometrie, beginnend bei der Einlaufspirale und der Stromung des Wassers
folgend bis zum Saugrohr, ersetzt. Abbildung 3.11 zeigt die Geometrie des Wasservolumens
und seine Vernetzung. Daraus lésst sich erkennen, dass auch bei diesem Modell das Was-
ser des Radseitenraums nicht beriicksichtigt wurde. Weiters wurde das Wasservolumen des
Saugrohres nur zum Teil modelliert, um die Elementanzahl des Netzes nicht zusétzlich in

die Hohe zu treiben.

Die maximale Grofe der Akustikelemente wurde wieder so festgelegt, dass Frequenzen bis
zu 1000 Hz aufgelost werden konnen. Dementsprechend viele Elemente waren dann auch

notwendig, um das Wasservolumen zu vernetzen.

Druck

konstant

Druck konstant

Abbildung 3.11: Reales Modell des Wasservolumens: alle Grenzfléchen, aufser jene mit kon-

stantem Druck, reflektieren Druckwellen

Aufgrund des verdnderten Wasservolumens musste auch das FSI adaptiert werden, da nun
nicht mehr die gesamte Oberflache des Laufrades benetzt war. Die physikalischen Eigen-

schaften des Wassers wurden wie in Abschn. 3.2 gewéhlt und kénnen Tab. 3.4 entnommen
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werden.

Die Flachen, iiber welche die Zustromung in die Spirale erfolgt und jene, iber welche das
Wasser das Saugrohr verlésst, erhielten wieder einen konstanten Druck als Randbedingung,
um an diesen Fldchen eine Reflektion der Druckwellen zu unterbinden. Alle anderen Be-
grenzungsflachen des Wasservolumens reflektieren die Druckwellen. Eine Absorption wurde

nicht beriicksichtigt, da ihr Anteil verhéltnisméfig gering ist.

Laufrad Wasservolumen
Elastizitdtsmodul 2 -10° N/mm? —
Poissonzahl 0,28 -
Dichte 7700 kg /m? 1000 kg /m?
Druck - 1476425 Pa
Schallgeschwindigkeit - 1450 m/s
Elementtyp SOLID187 FLUID221
Knotenanzahl 647535 1967242

Tabelle 3.4: Ubersicht iiber die Modellparameter

3.3.2 Modalanalyse des Gesamt-Modells

Die Ergebnisse der Modalanalyse des Gesamtmodells sind in Abb. 3.12 jenen des Zylin-
dermodells gegeniibergestellt. Wie man erkennen kann, weichen die Ergebnisse kaum von-
einander ab. Die Geometrie des Wasservolumens und die Reflektion der Druckwellen hat
also keinen grofen Einfluss auf die Ergebnisse, dies zeigt sich besonders gut in Abb. 3.13,
in welcher der Frequenzminderungsfaktor fiir verschiedene Schwingungsformen aufgetragen
ist. Im Gegensatz zu den anderen Abbildungen des Frequenzminderungsfaktors wurde da-
bei jedoch die Skala dahingehend veréndert, dass ein sehr viel kleinerer Bereich betrachtet
wird. Die Abminderung der Eigenkreisfrequenzen gegeniiber dem Zylinder-Modell bewegt
sich in einem Bereich von £ 2%, am starksten davon betroffen war die Schwingung der

Laufradschaufeln.
Zusammenfassend kann gesagt werden, dass eine Beriicksichtigung der tatsidchlichen Was-
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Abbildung 3.12: Eigenkreisfrequenzen zylinderférmiges Wasservolumen und Gesamtmodell

sergeometrie und ihrer Begrenzungsflachen keinen merklichen Einfluss auf das Ergebnis hat
und somit vernachlissigt werden kann. Besonders in Anbetracht der dadurch stark zuneh-

menden Elementanzahl des FE-Netzes und der daraus resultierenden Rechenzeit.
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Abbildung 3.13: Frequenzminderungsfaktor fiir verschiedene Schwingungsformen

3.4 Radseitenraum-Modell

Bei den beiden bisher vorgestellten Modellen des Laufrades wurde auf die Modellierung
der kleinen Wasservolumina im Radseitenraum verzichtet. Dass diese schmalen Spalte die
Eigenkreisfrequenzen sehr stark beeinflussen kénnen, wurde schon Valentin et al. in [29]
gezeigt. Ahnlich wie in [39, 40|, lag bei dem in diesem Abschnitt vorgestellten Modell das

Hauptaugenmerk darauf, die reale Geometrie des Wassers so gut wie moglich abzubilden.

3.4.1 Numerisches Setup des Radseitenraum-Modells

Das FE-Modell besteht aus dem Laufrad und dem Wasservolumen. Abbildung 3.14 zeigt
die beiden Korper und deren Vernetzung. Die Geometrie des Wasservolumens entspricht
weitgehend den tatséchlichen Gegebenheiten. Zusétzlich zu dem Wasser, welches das Lauf-
rad umschliefst, wurde noch das Wasservolumen des Leitapparates und ein kleiner Teil des
Saugrohres hinzugefiigt. Dabei wurde jedoch auf die Modellierung der Leitschaufeln verzich-
tet, da diese zusétzlichen Begrenzungsflachen, wie in Abschn. 3.3.2 gezeigt, keinen grofen

Einfluss haben.
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Abbildung 3.14: Radseitenraum

Ergidnzend zu den schmalen Spalten an Laufradkrone und -band wurden auch Wasservo-
lumina der Labyrinthdichtungen modelliert. Das in den Ausblasleitungen befindliche Was-
servolumen wurde ebenfalls beriicksichtigt.

Damit die Ergebnisse vergleichbar blieben, erhielt das Laufrad, wie in Abschn. 3.2 und 3.3,
an der Krone eine Einspannung. Ebenso herrschte im Fluid wieder der statische Druck des
Wassers. Der Zulauf beim Leitapparat und der Ablauf durch das Saugrohr erhielten als
Randbedingung einen konstanten Druck.

Die Netzdichte ist bei diesem Modell sehr viel hoher als z.B. jene des Zylinder-Modells. Das
liegt daran, dass sich das feine Netz der schmalen Spalte durch das konforme Netz am FSI
direkt auf das Laufrad iibertragt. Insgesamt wurden dhnlich viele Elemente verwendet wie
beim sehr viel groferen Gesamtmodell. Tabelle 3.5 fasst die wichtigsten Modellparameter

zusaminer.
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Laufrad Wasservolumen
Elastizitdtsmodul 2 - 10° N/mm? —
Poissonzahl 0,28 -
Dichte 7700 kg /m? 1000 kg /m?
Druck - 1476425 Pa
Schallgeschwindigkeit - 1450 m/s
Elementtyp SOLID187 FLUID221
Knotenanzahl 1150472 1211021

Tabelle 3.5: Ubersicht iiber die Modellparameter

3.4.2 Modalanalyse des Radseitenraum-Modells

Die Ergebnisse wurden fiir dieses Modell nicht mit jenen der Modalanalyse an Luft vergli-
chen sondern mit jenen des Zylinder-Modells. Abbildung 3.15 zeigt die Gegeniiberstellung
der beiden Modelle. Man erkennt, dass der Einfluss des Radseitenraumes, je nach Schwin-
gungsform, sehr stark ausfallt.

Besonders betroffen sind Moden, bei welchen das Laufrad grofe Verschiebungen in radia-
ler Richtung erfahrt, was darauf zurtickzufiihren ist, dass genau fiir diese Bewegungen der
Radseitenraum ausschlaggebend ist. Dies ist auch aus Abb. 3.16 ersichtlich, in welcher die
Kippmode (6; = 50 %) und Schwingungen des Laufradbandes (6; = 38 %) die hochsten
Frequenzminderungsfaktoren aufweisen. Auffallend dabei ist, dass nur Schwingungen des
Laufradbandes mit bis zu drei Knotendurchmesser von dieser starken Verminderung be-
troffen sind. Bei Bandschwingungen mit mehr Knotendurchmessern hat der Radseitenraum
keinen wesentlichen Einfluss mehr, was daran liegt, dass die Verschiebung eines Punktes
auf dem Laufradband immer kleiner wird, je mehr Knotendurchmesser vorhanden sind.
Die Eigenkreisfrequenz der Torsionsschwingung verdndert sich auch kaum im Vergleich zu
dem Zylinder-Modell, was wieder damit zu erkléren ist, dass sich bei dieser Mode das Lauf-
radband nicht in radiale, sondern in Umfangsrichtung bewegt. Durch den starken Einfluss
auf die Kippmode wurde bei dem Radseitenraum-Modell auch wieder die Reihenfolge der

Moden veréndert. So tritt, bei Beriicksichtigung des Radseitenraumes, die Kippmode noch
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Radseitenraum-Modell

vor der Bandschwingung mit zwei Knotendurchmessern auf.
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Abbildung 3.15: Eigenkreisfrequenzen mit und ohne Beriicksichtigung des Radseitenraumes
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Abbildung 3.16: Frequenzminderungsfaktor fiir verschiedene Schwingungsformen
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3.4.3 Bestimmung der Rayleighparameter

Ahnlich wie in [41] wurden auch fiir das Laufradmodell, welches den Radseitenraum beriick-
sichtigt, die Rayleightparameter o und g bestimmt, um sie fiir weiterfithrende Berechnungen
verwenden zu kénnen. Die Vorgehensweise entsprach dabei im Wesentlichen derer, welche in
[22] beschrieben wird und sich die charakteristischen Eigenkreisfrequenzen zu Nutze macht,
um die Grenzfrequenzen f; und f5 festzulegen.

Dies geschieht anhand des Beteiligungsfaktors, welcher schon in Abschn. 1.4.6 behandelt
wurde. Die obere charakteristische Eigenkreisfrequenz erhélt man, indem man die effektiven
modalen Massen so lange summiert, bis 95 % der Gesamtmasse bei den Schwingungen be-
teiligt waren. Bei dem betrachteten Laufradmodell war dies bei der 36. Eigenkreisfrequenz
und 344,2 Hz der Fall.

Schwingungsformen mit besonders hohen Beteiligungsfaktoren waren:

e Schaufelschwingungen
e Bandschwingung , KD5*

¢ Kippschwingung

Diese Schwingungsformen sind also leichter anzuregen, als andere mit einem sehr viel niedri-

geren Beteiligungsfaktor. Den hochsten Beteiligungsfaktor besitzt eine Schaufelschwingung.

Als untere Grenze wird iiblicherweise die erste Eigenkreisfrequenz gewihlt. Speziell fiir
Francis-Turbinenlaufrader existieren jedoch noch sehr viel niedrigere Frequenzen, welche
fiir das dynamische Verhalten mafgeblich sind. Das sind zum einen die Drehfrequenz (z.B.
7Hz) und zum anderen die Frequenz stochastischer Stomungsphédnomene (z.B. 1 Hz, siehe
[42]). Zum Vergleich wurden die Rayleightparameter fiir beide Frequenzen berechnet, dabei
wurde wie in Abschn. 1.5.3 gezeigt, vorgegangen.

Bei beiden Berechnungen wurde fiir die obere und untere Grenzfrequenz ein Dédmpfungsgrad
von ¥ = 0,01 angenommen. Tabelle 3.6 listet die verwendeten Werte und die erhaltenen
Ergebnisse auf. Man erkennt, dass durch eine Anderung der recht niedrigen unteren Grenz-

frequenz f; vor allem der Parameter a beeinflusst wird.
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fi=1Hz fi =THz
fo=344,2Hz fo =344,2Hz
Y =0,01 ¥ = 0,01
a=0,1253 o =0,8621

B=09,2216-106 B =09,0604- 1076

Tabelle 3.6: Bestimmung der Rayleighparameter mithilfe der charakteristischen Eigenkreis-

frequenzen

3.5 Messungen am Turbinenlaufrad

Im Zuge des iibergeordneten Forschungsprojektes wurden fiir das in diesem Kapitel betrach-
tete Laufrad Spannungsmessungen durchgefiihrt. Ziel dieser Messungen war die Ermittlung
schadlicher Betriebspunkte. Zusétzlich zur Ermittlung der elastischen Dehnung mithilfe von
Dehnungsmessstreifen (DMS) wurde auch das Signal eines Beschleunigungssensors, welcher
in der Laufradnabe befestigt wurde, aufgezeichnet. Mithilfe dieser Messergebnisse sollen
hier die Eigenkreisfrequenzen des eingebauten und von Wasser umgebenen Laufrades aus-
gelesen und mit jenen der numerischen Berechnung verglichen werden. Die technischen
Daten des Beschleunigungssensors sind in Tab. 3.7 angefiihrt, fiir weitere Details zu den

durchgefiihrten Messungen sei hier auf [43] verwiesen.

Messbereich + 10g
Frequenzbereich (nominal, 3dB) 0 — 1000 Hz
Empfindlichkeit 400mV/g
Rauschen 10pg/vHz

Tabelle 3.7: Technische Daten des Beschleunigungsaufnehmers PJM LN 10g

3.5.1 Arten der Anregung

Wie Valentin et al. in [44] zeigen, konnen unterschiedliche Betriebszustinde dazu verwendet

werden, um Eigenkreisfrequenzen zu detektieren. Die dazu notwendige Anregung stammt
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aus den unterschiedlichsten Phénomenen, welche in verschiedenen Betriebszustéinden auf-

treten und im Folgenden kurz erldutert werden.

Periodische Anregung

Da die Drehzahl meist zu niedrig ist um eine Eigenkreisfrequenz anzuregen, ist die haufigste
Form der periodischen Anregung bei Francis-Turbinenlaufriadern die Rotor-Stator Interak-
tion (RSI). Die Frequenz der auf das Laufrad wirkenden Anregung berechnet sich mithilfe
der Drehfrequenz f und der Anzahl der Leitschaufeln Z; zu: frs; = fZ; [45]. Eine An-
regung der Figenkreisfrequenzen durch die RSI geschieht vorrangig in Betriebszustdnden,
in welchen die Drehzahl variiert wird. Typische Beispiele dafiir sind das Anfahren oder
Abschalten der Maschine, bei welchem die Drehzahl aus dem Stillstand auf Nenndrehzahl

erhoht, bzw. verzogert wird.

Stochastische Anregung

In Betriebspunkten besonders niedriger Teillast treten Turbulenzen auf, welche eine kom-
plett stochastische Anregung auf das Laufrad zur Folge haben [46]. Dasselbe Stromungsphé-
nomen tritt auf, wenn sich die Maschine im sogenannten , speed no load* (SNL) Betriebs-
punkt befindet [47, 48|. Hier dreht sich das Laufrad bei einem sehr niedrigen Durchfluss,
ohne dass der Generator mit dem Netz synchronisiert ist. Diese breitbandige stochastische

Anregung ist in der Lage, alle Eigenkreisfrequenzen des Laufrades anzuregen.

Impulshafte Anregung

Eine impulshafte Anregung ist vergleichbar mit dem Hammerschlag bei einem Ausschwing-
versuch. Diese tritt z.B. bei jedem Anfahrvorgang auf, wenn die Leitschaufeln geoffnet
werden und sich der Durchfluss abrupt dndert. Wie beim Anschlagen mit einem Hammer
werden dabei durch die breitbandige Anregung alle Eigenkreisfrequenzen angefacht [44].

Eine weitere impulshafte Anregung, welche eigentlich periodischen Ursprunges ist, sind

Druckpulsationen, hervorgerufen durch einen Wirbelzopf im Saugrohr.
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Bei Betrieb in Teillast oder Uberlast entsteht aufgrund des Restdralls der Strémung am
Laufradaustritt ein starker Wirbel, welcher mit 0, 25 + 0, 35-facher Laufraddrehzahl rotiert
[49]. Dies verursacht Druckpulsationen, deren Frequenz zwar zu niedrig ist um eine Eigen-

kreisfrequenz des Laufrades anzuregen, aber trotzdem als impulshafte Anregungen wirken.

3.5.2 Vergleich der Messergebnisse mit numerischer Berechnung

Fiir diese Arbeit wurden nur die Messdaten des Beschleunigungssensors ausgewertet, da
daraus die meisten Informationen zu gewinnen waren. Nichts desto Trotz war es, wie von
Valentin et al. in [44] beschrieben, auch mit Daten, welche mit den DMS aufgenommen
wurden moglich, einige Eigenkreisfrequenzen zu erfassen.

Die Zeitsignale der Messungen in den einzelnen Betriebspunkten wurden so zugeschnit-
ten, dass die in Abschn. 3.5.1 beschriebenen Anregungsarten moglichst isoliert enthalten
waren. Anschliefsend wurde eine FFT durchgefithrt und das erhaltene Spektrum mit den
Ergebnissen der FE-Analyse verglichen. Dazu wurden die Ergebnisse des Laufradmodells,
welches den Radseitenraum beriicksichtigt, herangezogen. Die Amplituden sind mit dem

Maximalwert aus allen drei Messungen normiert worden.

Impulshafte Anregung

Abbildung 3.17 zeigt das Frequenzspektrum der impulshafte Anregung beim Startvorgang,
welche durch das abrupte Offnen der Leitschaufeln hervorgerufen wird. Gut ldsst sich er-
kennen, dass eine Torsions- und eine Schaufelschwingung angeregt wurde. Infolge dieser

Anregung sind die gréfsten Amplituden gemessen worden.

Periodische Anregung

Im zweiten Teil des Zeitsignals, welches wahrend des Anfahrens der Maschine aufgenommen
wurde, wird die Drehzahl erhoht, was einer periodischen Anregung entspricht. Abbildung
3.18 zeigt das Frequenzspektrum, welches daraus gewonnen wurde.

Ins Auge fallen wieder die Amplituden im Bereich von etwa 110 Hz, welche der Torsions-
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Abbildung 3.17: Impulshafte Anregung beim Anfahrvorgang durch das Offnen der Leit-

schaufeln

schwingung des Turbinenlaufrades zuzuordnen sind. Im Gegensatz zur transienten Anre-
gung sind bei der periodischen auch die Peaks der Schaufelschwingung und Bandschwingung
L,KD5“ markanter ausgepragt. Aber auch die Schwingungen des Laufradbandes mit weniger

Knotendurchmesser (KD2 und KD4) werden angefacht.

Stochastische Anregung

Abbildung 3.19 zeigt das Spektrum des Messsignals, welches im Betriebspunkt SNL aufge-
zeichnet wurde. Die Anregung ist hier aufgrund von Stromungsphénomenen stochastisch,
es konnen also alle Eigenkreisfrequenzen angefacht werden.

Bei 100 Hz ist ein Peak erkennbar, welcher wohl wieder der Torsionsschwingung zuzuordnen
ist. Die grofte Amplitude tritt im Bereich der Bandschwingung mit fiinf Knotendurchmes-

sern auf, ebenso ist ein Peak bei jener mit drei Knotendurchmesser erkennbar.

Die Auswertung der oben gezeigten Messergebnisse hat gezeigt, dass eine Bestimmung der

Eigenkreisfrequenzen eines Turbinenlaufrades, durch das Ausnutzen verschiedener anregen-
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der Phanomene, tatsdchlich moglich ist. Die Torsionsschwingung des Turbinenlaufrades ist
in allen Betriebszustéinden klar erkennbar. Andere Schwingungsformen werden nur durch
eine spezifische Form der Anregung sichtbar. So ist z.B. die Schwingung des Laufradbandes
mit fiinf Knotendurchmesser erst im Spektrum, infolge der stochastischen Anregung, deut-
lich erkennbar.

Bei der Betrachtung der Messergebnisse darf nicht vergessen werden, dass die bearbeiteten
Messungen zum Zwecke der Spannungsmessung durchgefiihrt wurden. Folglich ist davon
auszugehen, dass bei Messungen, welche sich vorrangig mit der Erfassung der Eigenkreis-

frequenzen befassen, noch deutlichere Ergebnisse gewonnen werden koénnen.
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Abbildung 3.18: Periodische Anregung beim Anfahrvorgang durch das Erhchen der Dreh-

normierte Amplitude (1)
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Abbildung 3.19: Stochastische Anregung im Betriebspunkt SNL
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Kapitel 4

Schlussfolgerungen und Ausblick

4.1 Schlussfolgerungen

Der Betrieb in Teillast und das vermehrte Anfahren und Abstellen birgt zusétzliche dynami-
sche Belastungen fiir das Turbinenlaufrad. In diesen Betriebszusténden treten verschiedene
anregende Phénomene auf, welche in der Lage sind Eigenschwingungsformen anzufachen.
Einige davon konnen, aufgrund ihres breitbandigen Charakters, auch Schwingungsformen
anregen, deren Eigenkreisfrequenzen iiber der Frequenz der RSI liegt. Diese Tatsache macht
es umso wichtiger das dynamische Verhalten des Turbinenlaufrades im Detail zu kennen.
Ein wichtiges Werkzeug stellt dabei die Modalanalyse dar, welche die Eigenkreisfrequenzen
liefert und damit auch jene kritischen Frequenzbereiche, in welchen eine Anregung vermie-
den werden sollte.

Da ein Francis-Turbinenlaufrad im Regelfall von Wasser umstromt wird, ist es notwendig
die Modalanalyse dahingehend anzupassen. Im Zuge dieser Arbeit ist dies derart gesche-
hen, als dass nun die zusétzliche Masse des umgebenden Wasser beriicksichtigt wurde. Dies
wird im Bereich der FEM mithilfe von akustischen Elementen umgesetzt, aus welchen das
umgebende Wasservolumen modelliert wird. Die zusétzlichen dédmpfenden Eigenschaften
der Stromung und auch die Kompressibilitdt des Wassers in kritischen Bereichen (Rad-
seitenraum), sind noch Gegenstand aktueller und zukiinftiger Forschung und wurden hier

bewusst ausgeklammert.
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Der erste logische Schritt bei der Modellbildung (auch in Anbetracht der moglichen Ve-
rifikation mit Experimenten) ist meist, ein zylinderférmiges Wasservolumen zu erstellen,
welches das Laufrad umschliefst. Die aus diesem ersten Modell gewonnen Ergebnisse spie-
gelten auch die Allgemeine Erwartung und auch die aus der einschléagigen Literatur |17, 26,
37, 50| gewonnene Erkenntnis wider, dass die zusétzliche Masse die Eigenkreisfrequenzen
vermindert. Auffallig war dabei jedoch, dass die Schwingungsformen davon unterschiedlich
stark betroffen waren. Grund dafiir ist, dass fiir die verschiedenen Schwingbewegungen un-
terschiedlich viel Wasser verdrangt werden muss.

Der added mass effect wird also auch von der Geometrie der Struktur beeinflusst, was im
Bereich der Francis-Turbinenlaufrddern zu dem Schluss fiihrt, dass sich die dariiber ge-
wonnen Erkenntnisse nur auf Laufrader mit dhnlicher spezifischer Drehzahl n, tibertragen
lassen. Aber auch bei Laufrddern mit gleicher spezifischer Drehzahl diirfen die Rahmenbe-
dingungen nicht aus den Augen verloren werden. Wie in Abschn. 3.4.2 gezeigt, lédsst sich der
Einfluss des Radseitenraumes nicht vernachlassigen, was dazu fiihrt, dass zwei identische
Laufrader bei verschiedenen Spaltmafien voneinander abweichende Eigenkreisfrequenzen
aufweisen werden.

Die brancheniibliche Vorgehensweise, dass der Wasserzylinder um ein Drittel der Laufradho-
he grofer modelliert wird, als das Laufrad selbst, stellt einen Kompromiss aus Genauigkeit
der Ergebnisse und der benétigten Rechenzeit dar. Wie sich die Grofe des Wasserzylinders
ganz allgemein auswirkt wird in Abschn. 3.2.4 behandelt. In Abschn. 3.2.5 wurde gezeigt,
dass ein Schwanken des Wasserdruckes und der Temperatur in einem realistischen Rahmen

keine nennenswerte Auswirkungen auf das Ergebnis hat.

Der néchste Schritt war es, die Geometrie des Wasservolumens moglichst den realen Um-
stdnden entsprechend zu gestalten. Hier wurde auch berticksichtigt, dass die zahlreichen
Fldachen welche das Laufrad umgeben, Druckwellen auch reflektieren. Einzig der Radseiten-
raum wurde, wie auch beim Zylinder-Modell, nicht mitmodelliert. Die Ergebnisse, welche
dieses Modell lieferte wichen allerdings kaum von jenen des Zylinder-Modells ab. Die tat-
séchliche Form des Wasservolumens spielt also eine ebenso untergeordnete Rolle, wie die

Reflektion von Druckwellen an Bauteiloberflachen.

Das letzte Modell des Wasservolumens beinhaltete die Radseitenrdume und einen kleinen
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Teil des Saugrohres sowie des Leitapparates. Auf reflektierende Oberflichen wurde dabei
ganzlich verzichtet. Ein Vergleich der Ergebnisse mit jenen des Zylinder-Modells zeigt, dass
der Radseitenraum auf niedrige Eigenkreisfrequenzen einen sehr starken Einfluss hat. Der
Schluss welcher daraus gezogen werden kann: Ist man an Schwingungsformen mit mehr als
drei Knotendurchmessern interessiert, so ist das einfache Zylinder-Modell ausreichend. Bei
Schwingungsformen mit drei oder weniger Knotendurchmessern ist es hingegen notwendig,
den Radseitenraum bei der Modellierung zu beriicksichtigen.

Der anschliefende Vergleich der Simulationsergebnisse mit jenen einer Messung am Laufrad
hat gezeigt, dass durch das Anfahren verschiedener Teillastpunkte Laufradschwingungen
angeregt werden konnen. Bei jenen Peaks, welche auch klar aus dem Spektrum erkennbar
waren, hat sich auch eine gute Ubereinstimmung mit den Ergebnissen des Radseitenraum-

Modells gezeigt.

Kapitel 2 hat gezeigt, dass eine Detektion von anregenden Phidnomenen, welche sich in
Richtung Leitapparat aber auch zum Saugrohr ausbreiten, an der Verstelleinrichtung der
Leitschaufel moglich ist. Eine weitere Lehre, welche gezogen werden musste, war, dass die
Analyse eines einzelnen Bauteiles, welches sich in einer Baugruppe befindet oft nur schwer
moglich ist. Will man die dynamischen Eigenschaften eines einzelnen Bauteiles analysieren,
so muss dieses auch ausgebaut und fiir sich alleine betrachtet werden. Umgekehrt wurde aber
auch klar, welchen Einfluss die Umgebung auf das Verhalten eines Bauteiles hat. Diese, an
der Untersuchung der Leitschaufel gewonnene Erkenntnis trifft im gleichen Mafe natiirlich

auch auf das Laufrad zu.
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4.2 Ausblick auf weiterfuhrende Arbeiten

Zukiinftige Arbeiten konnten, als ersten Schritt hin zur Betrachtung der gesamten Bau-
gruppe, die Turbinenwelle und auch den L&ufer des Generators miteinbeziehen. Wobei hier
auch Augenmerk auf die Dampfung der Lagerstellen und der Schraubverbindungen gelegt

werden muss.

Dass die Verwendung von Akustikelementen in einer FE-Simulation ein guter Weg ist, den
added mass effect zu berticksichtigen, wurde schon in einigen Arbeiten gezeigt. Ihnen ist
allen gemein, dass die Versuche, welche durchgefiihrt wurden, um die Simulation zu veri-
fizieren, in zylindrischen oder rechteckigen Becken stattfanden und dementsprechend auch
die Wasservolumina des FE-Modells gestaltet waren.

Wie sich aber gezeigt hat, ist fiir gewisse Schwingungsformen der Einfluss des Radseitenrau-
mes nicht zu vernachléssigen und somit sind diese einfachen Modelle des Wasservolumens
nicht ausreichend. Ein weiterer Schritt in der Untersuchung des added mass effect auf
Francis-Turbinenlaufrader ware also, die Eigenkreisfrequenzen bei einem eingebauten Lauf-
rad experimentell zu bestimmen, da nur so die Ergebnisse des Modells mit Radseitenraum
verifiziert werden konnen.

Dies kann wie in [44]| gezeigt und auch in dieser Arbeit kurz besprochen, durch das ge-
zielte Hervorrufen anregender Phdnomene geschehen. Eine weitere Herangehensweise wére
es, durch ein Variieren der Drehzahl einen Frequenzgang aufzuzeichnen, aus welchem sich
zusétzlich noch der Dampfungsgrad des Systems bestimmen lieke. Im Zuge dessen wire es
auch moglich, Messungen im Betrieb durchzufiihren und dabei den Einfluss der Rotation
auf die Eigenkreisfrequenzen, welcher von Hubner et al. in [30] beschrieben wird, zu tiber-
priifen und diesen Effekt auch in zukiinftigen FE-Simulationen zu beriicksichtigen.

Bei der Untersuchung des Radseitenraumes sollte zuséatzlich noch Augenmerk auf die Geo-
metrie der Dichtlabyrinthe gelegt werden. Bei einer Variation der Abmessungen des La-
byrinths bei gleichbleibender Spaltbreite, konnte auch deren Einfluss gesondert betrachtet

werden.

Eine weitere Einflussgrofe, welche durch die Fluid-Struktur-Interaktion hervorgerufen wird

und groften Einfluss hat, besonders wenn die Anlage in der Néhe einer Resonanzdrehzahl
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betrieben wird, ist die hydrodynamische Dampfung. Wird die Amplitude der Schwingbe-
wegung groft genug, so kommt es zu einer Ablosung des Fluides, welches dann nicht mehr
als zusétzliche Masse, sondern als ddmpfendes Element auf die Struktur wirkt [51]. Ei-
ne experimentelle Bestimmung der hydrodynamischen Dampfung in Abhéangigkeit von der
Stromungsgeschwindigkeit wurde in [52, 53, 54| durchgefiihrt. Eine mogliche Vorgehens-
weise, diese beiden Effekte numerisch zu simulieren, wird in [55] gezeigt. Ziel zukiinftiger
Arbeiten konnte es sein, die hydrodynamische Dampfung auf eine dhnlich einfache Art
und Weise in eine FE-Berechnung zu implementieren, wie es beim added mass effect mit

Akustikelementen geschehen ist.

Eine Tatsache, welche bei all den Betrachtungen des added mass effect bewusst vernach-
lassigt wurde ist, dass in vielen der erwahnten kritischen Teillastpunkte auch Kavitation
auftritt. Durch die Kavitation wird der added mass effect aber abgeschwécht, da das Lauf-
rad nun zu einem Teil auch von Wasserdampf umgeben ist. Dementsprechend sollte das Ziel
zukinftiger Arbeiten eine zweiphasige Betrachtung des Fluides in diesen Betriebspunkten

sein.
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Anhang A

Skripte

o°

Auswertung

o°

clc

clear variables

%% 0rdner und Dateien erstellen

IWI);

fopen('Dampfungskonstanten.csv',

CSsv=

'Messung;thetaj;a;b;n;m');

fprintf(csv,

=1:22

for i

‘\n0;0;0;0;0;0");

fprintf(csv,

end

fclose(csv);

mkdir Amplituden

mkdir Diagramme

%% Auswertung

1:2

for p

=1:11

for q
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SKRIPTE

%% Allgemeine Definitionen
Messung=q;
Kanal=p;

pfad=['I"',num2str(Messung),'.wav'];

%% Einlesen
[y,Fs] = audioread(pfad);

y=y(:,Kanal); %Amplitudenvektor

% Messung zuschneiden

Z=zeros(11,2);

z1=[210585 211900]; %Zuschneiden I1
z2=[185943 186900]; %Zuschneiden I2
z3=[126081 126900]; %Zuschneiden I3
z4=[124291 125100]; %Zuschneiden I4
z5=[266123 267200]; %Zuschneiden I5
z6=[248009 249000]; %Zuschneiden I6
z7=[114201 116000]1; %Zuschneiden I7
z8=[169327 170400]; %Zuschneiden I8
z9=[127371 128800]; %Zuschneiden I9
z10=[94421 95100]; %Zuschneiden I10
z11=[258749 259600]; %Zuschneiden I1l
Z=[z1;22;23;24;25;26;27;28;29;210;z11];

y=y(Z(Messung,1):Z(Messung,2));

% Zeitvektor erstellen
N=length(y);
t =0:1/Fs:(N-1)/Fs; % Zeitvektor

t=t';

%% Dampfungskonstante berechnen
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[py,px] = findpeaks(y); %Peaks
tpx=(px—1)/Fs; %Zeitvektor fir Peaks
% Peaks bereinigen
1=1;
n=length(py);
max_py=max(py) ;
for i=2:n
if max(py(l:i—1)) < py(i)
py(l:1—1)=99999;
tpx(1:1—1)=99999;
1=1i;
end
if py(i-1) < py(i)
py (i—1)=99999;
tpx(i—1)=99999;

end
end
for i=1:n
if py(i) < 0.1lxmax_py
py (1)=99999;
tpx(i)=99999;
end
end

py = py(py~=99999);
tpx = tpx(tpx~=99999);

% Curve fitting
e = fit(tpx,py, 'expl');

a=e.a,
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b=e.b;

efunktion=axexp (bxt);

m=1;

n=length(py);

ym=axexp (bxtpx(m));

yn=axexp (bxtpx(n));
Lamda=(1/(n—m))=log(ym/yn);

theta=(Lamda/ (2xpi))/sqrt(1+(Lamda/ (2*pi))"2);

%% Fouriertransformation
NFFT = 2”nextpow2(N);

H = fft(y,NFFT); %FFT
abs(H);

amplH

amplH =2+xamplH/NFFT; S%normieren

amplH(1)=amplH(1)/2;

amplitudengang = [amplH(1); amplH(2:NFFT/2)]1; S%nur
positive Halfte

fFFT = Fs/2xlinspace(0,1,NFFT/2); %Frequenzvektor
FFT

df = Fs/NFFT; S%Frequenzauflosung

%% Plotten

max_y = max(abs(y))*1.1;

% Zeitbereich
f(l)=figure;
plot(tx1000,y)
ylim([—max_y max_y])
title('Zeitbereich'")
ylabel('Amplitude")
xlabel('Zeit (ms)"')
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grid

hold on

plot(tpx*1000,py,"'.") %Peaks
plot(t*1000,efunktion) %e—Funkrtion
hold off

% Frequenzbereich

f(2)=fiqure;

plot(fFFT, amplitudengang)

title('Amplitudengang')

ylabel('Amplitude")

xlabel(['Aufldosung: ',num2str(df),' Hz / Frequenz
in Hz'])

grid

%% Daten speichern

% Amplituden speichern
name=['I"',num2str(Messung), '—CH',num2str(Kanal)];
M=[transpose(fFFT),amplitudengang];

save([pwd, '\Amplituden\',name,'.mat'],'M")

% Diagramme speichern
savefig(f, [pwd '/Diagramme/',name,'.fig'])

close(f)

%% Dampfungskonstanten speichern

T = readtable('Dampfungskonstanten.csv', 'Delimiter’
, ', "Format !, "%s%sTsT%s %% ') ;

nmessung=Messungx*2+Kanal—2;

T.Messung{nmessung}=name;

T.theta(nmessung)=theta;
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end

end

T.a(nmessung)=a;
T.b(nmessung)=b;
T.n(nmessung)=n;
T.m(nmessung)=m;
writetable(T, 'Dampfungskonstanten.csv', 'Delimiter’,

)

% Werte ausgeben

disp(['Theta ',num2str(nmessung),': ', num2str(theta

)1)

Listing A.1: MATLAB Skript zur Auswertung der Ergebnisse des Ausschwingversuches

clc

clear variables

%% Einlesen

o =
]

%% Eingabe

dlmread('eigenvektoren_mitwasser.txt',"',");

dlmread('eigenvektoren_ohnewasser.txt',',"');

moden=50; %Anzahl der Moden

MAC=zeros(moden) ;

%% Berechnung

for i=1l:moden

m=M(:,1);

for j=1:moden
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0=0(:,7);

mac=(m.'*x0)”2/((m."'*m)*(0."'*0));

MAC(j,i)=mac;

clc

disp(['i=',num2str(i)," ; j=',num2str(j)1)
end

end

%% Ausgabe

f=fiqure

surface(MAC)
xlabel('mit Wasser')
xlim([0 50])
ylabel('ohne Wasser')
ylim([0 501)

colorbar

Listing A.2: MATLAB Skript zur Berechnung der MAC-Werte

set, last 'Letzten load (sub) step waehlen

cmsel,s,laufrad !'Komponente auswaehlen

xget,nknoten,node, 0, count IAnzahl der Knoten
xget,nmoden,active,0,solu,ncmss !Anzahl der Moden
xdim,eigenv,array,nknotenx*3, nmoden IArray fuer Eigenvektoren

erstellen

xdo,1,1,nmoden,1
set,1,i !sub steb i waehlen
xvget,eigenv(1l,i,1),node,1,u,x !Knotenverschiebungen in x in Array

eintragen
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xvget,eigenv(1l+nknoten,i,1),node,1,u,y !Knotenverschiebungen in vy
in Array eintragen

xvget,eigenv(l+nknotenx2,i,1),node,1l,u,z !
Knotenverschiebungen in z in Array eintragen

xenddo

*mwrite,eigenv(1l,1),eigenvektoren_mitwasser, txt,,JIK,nmoden,nknoten
x3,1
(100(ell.5', ')ell.5) Formatanweisung

Listing A.3: APDL Skript zum Export der Eigenvektoren
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