6 Zusammenfassung der Ergebnisse

Ziel des Projektes war die numerische Bestimmung der Anregung von Struktur-
schwingungen eines Ventilators durch die instationére Stromung. Im ersten Teil des
Projektes stand die Validierung im Fokus der Untersuchungen. Fiir die Vorhersage
der Strukturschwingungen miissen zunachst die dynamischen Lasten bekannt sein.
Die Vorhersage der transienten Stromungsvorgange wurde an einem Modellrad mit
Hilfe von High-Speed PIV Messungen iiberpriift. Es hat sich dabei gezeigt, dass
die Turbulenzmodellierung erheblichen Einfluss auf die Giite der Ergebnisse hat. Im
vorliegenden Fall wurde das fiir Turbomaschinen weit verbreitete SST Modell nach
dem URANS Ansatz mit dem SAS-Ansatz verglichen. Der SAS Ansatz ermoglicht
die teilweise Auflosung der turbulenten Fluktuationen. Die Voraussetzung dafiir ist
eine sehr feine ortliche und raumliche Diskretisierung und eine ausreichende Insta-
bilitdt der Stromung. Der Vergleich mit den Messungen zeigt, dass die zeitlichen
Mittelwerte der Stromungsgrofien im vorliegenden Fall nur geringe Unterschiede fiir
beide Ansitze aufweisen. Die Ubereinstimmung mit Messungen ist gut, lediglich bei
Teillast ergeben sich qualtitive Unterschiede. Deutliche Verbesserungen erreicht man
mit dem SAS Modell bei der Vorhersage der Fluktuation. Dies zeigt sich insbeson-
dere fiir das rotating stall Phdnomen in einer Kreiselpumpe. Die Umlauffrequenz
wurde mit dem SAS Modell in sehr guter Ubereinstimmung mit Messdaten ermit-
telt. Das SST Modell zeigt deutliche Defizite. Den selben Trend zeigen die aktuellen
Untersuchungen am Ventilator. Auch wenn in diesem Fall kein ausgepréagtes rotating
stall bei Teillast festgestellt werden konnte, die Spektren der Geschwindigkeit stim-
men mit dem SAS Modell wesentlich besser mit Messergebnissen iiberein. Dieser
Teil der Validierung wurde damit erfolgreich abgeschlossen.

Die Validierung umfasst ebenfalls die Bestimmung der Betriebsschwingungen des
Laufrades. Dazu wurde der Versuchsstand entsprechend umgebaut, um die Schwin-
gungen mit einem Laser Scanning Vibrometer zu erfassen. Mit Hilfe eines Derota-
tors erfolgt eine drehzahlsynchrone Nachverfolgung des Laserstrahles. Damit kann
die Schwingung im rotierenden System erfasst werden. Das Messsystem liefert nicht
nur an einem Punkt sondern die Schwingungen, sondern raumlich aufgelost. Damit
konnen nicht nur Figen- bzw. Resonanzfrequenzen erfasst werden, sondern auch die
zugehorigen Formen der Schwingung. Die Eigenfrequenzen konnten in guter Uber-
einstimmung mit Struktursimulationen ermittelt werden. Auch die entsprechenden
Formen stimmen sehr gut tiberein.

Im Betrieb konnten allerdings keine nennenswerten Schwingungen ermittelt werden.
Dies gilt sowohl fiir eine Variation des Betriebspunktes bei konstanter Drehzahl,
als auch fiir das Durchfahren eines Resonanzbereiches mit verdnderlicher Drehzahl.
Der Drehzahlbereich wurde geméafl den Resonanzbedingungen mit feiner Abstufung
durchfahren. Bedingt durch die Imperfektion des geschweifiten Laufrades ergibt sich
insbesondere bei den Harmonischen der Drehfrequenz ein hoher Fehler. Gemafl Re-
sonanzbedingung ist aber gerade die Drehung des Rotors im Sprialgehause fiir die
Betriebsschwingung verantwortlich. Die Resonanzbedingung sich ergibt zwangslaufig
bei Harmonischen der Drehfrequenz. Der empfindliche Messaufbau ist unter diesen
Voraussetzungen nicht fiir die Erfassung der Schwingungen geeignet. Aus diesem
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Grund wurden Vergleichsmessungen mit DMS im Betrieb durchgefiihrt. Bei Re-
sonanz ergibt sich nur eine minimale Uberhéhung gegeniiber dem Rauschen. Die
dynamischen Lasten sind bei dieser Ventilatorkonfiguration offenbar zu gering, um
nennenswerte Schwingungen anzuregen. Eine Schaden des Laufrades unter diesen
Betriebsbedingungen ist auf Grund des geringen Lastniveaus sehr unwahrscheinlich.
Die Wahl dieses Objektes wurde durch die PIV Messungen vorgegeben. Die PIV
Messungen konnen nur bei vergleichsweise kleinen Drehzahlen und Abmessungen
des Laufrades durchgefiihrt werden.

In Ubereinstimmung mit den Messungen ergab sich auch bei den Simulationen keine
nennenswerte Resonanzanregung. Fiir die transienten Struktursimulationen wurde
eine Schnittstelle zur Ubergabe der Lasten aus der Stréomungssimulation erfolgreich
implementiert. Die Berechnung erfolgt in beiden Féllen mit kommerziellen Lésern
der Firma ANSYS. Um die Frage nach der geringen Resonanzschwingung zu un-
tersuchen, wurde eine weitere Verifikation der Struktursimulation auf der Basis der
Resonanzbedingungen nach Sélzle durchgefiihrt. Fiir die Untersuchung wurde eine
Form mit 2 Knotendurchmessern ausgewéhlt. Diese Form stimmt in Messung und
Simulation der Eigenfrequenz sehr gut iiberein. Nach Resonanzbedingung ergibt sich
bei 9 Schaufeln eine mogliche Resonanz mit der 11. Harmonischen der Drehfrequenz.
Dieser Resonanzpunkt konnte auch mit am Versuchsstand angefahren werden. Die
Antwort der Struktur zeigt die erwartete Uberhdhung der Amplituden bei einer Ei-
genfrequenz, wenn die Resonanzbedingung erfiillt ist. Dies zeigt sich fiir sowohl fiir
einzelne Krafte, als auch fiir eine kontinuierlich umlaufende Last. Die Struktursi-
mulationen konnten damit erfolgreich verifziert werden. Fiir die kontinuierliche Last
wurde ein Vergleich von 2 Lastprofilen durchgefiihrt. Der Vergleich zeigt eindeutig,
dass die Amplituden der Schwingung linear mit den Amplituden aus dem Spek-
trum der Anregung skalieren bei Resonanzfrequenz skalieren. Fiir die Anregung ist
demnach nicht die Amplitude bei Drehfrequenz von Bedeutung, sondern bei der
entsprechenden héheren Harmonischen der Drehfrequenz.

Ein Vergleich der Schwingungsmessungen mit Simulationsergebnissen kann auf Grund
der geringen Anregung nur qualitativ erfolgen. Sowohl in der Simulation als auch
in der Messung mit DMS zeigen sich bei Erfiilllung der Resonanzbedingung geringe
Uberhdhungen der Amplituden. Da auch die aus der Literatur bekannten Resonanz-
bedingungen mit dem Simulationsmodell abgebildet werden, gilt die Struktursimu-
lation als verfifiziert. Eine Validierung erfordert einen quantitativen Vergleich. Auf
Grund der vielen unbekannten Fehlergroffen (Modellgeometrie, Randbedingungen,
Materialddmpfung) lésst sich dieser Vergleich nicht seriés durchfithren.

Der zweite Teil des Projektes umfasst Parameterstudien, bei denen numerisch die Be-
lastung ermittelt werden soll. Die Parametervariationen umfassen eine Variation der
Drehzahl, der Zu- und Abstrombedingungen und des Laufrades. Die Varianten wur-
den im Detail auf die Anregung (CFD Ergebnisse), als auch die Antwort der Struktur
untersucht. Fir die Lokalisierung der Fluktuation des Oberflichendruckes wurden
auf der Basis der Fourier-Transformation eine Phasenmittelung durchgefiithrt. Dies
erlaubt die Fluktuation zu jeder diskreten Frequenz im ermittelten Spektrum als
Feldgrofie darzustellen. Es konnten fiir den Ventilator 3 verschiedene Mechanismen
ermittelt werden: die Rotor-Stator-Interaktion, d.h. umlaufende Wellen auf dem
AuBendurchmesser des Laufrades durch die Rotation im Spiralgehduse, lokal stark
begrenzte instationdre Ablosungen an der Saugseite der Eintrittskante bei Teillast
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und eine instationare Wirbelablésung im Nachlauf der Spaltstromung. Fiir den Test-
fall Kreiselpumpe konnte die Fluktuation ausgelost durch rotating stall dargestellt
werden. Der Vergleich der dimensionslosen Amplituden zeigt, dass die Fluktuatio-
nen des Druckes durch rotating stall ahnlich grofl wie die Fluktuationen bei Rotor-
Stator-Interaktion mit Sprialgehduse in tiefer Teillast sind. Auflerdem wurde starke
Instationaritdt an der Deckscheibe beobachtet. Diese Instabilitéit ist auf Stromungs-
ablosung an der Deckscheibe zuriickzufiihren. Die Variation von Betriebspunkt bzw.
geometrischen Parametern hat folgende Erkenntnisse geliefert:

e Die Spektren in der CFD Simulation enthalten im Wesentlichen Anregungen
drehfrequente Anteile. Bei Abweichung von Optimalpunkt nehmen die Am-
plituden stark zu. Die maximalen Amplituden wurden allerdings bei 125 %
Uberlast festgestellt.

e Die Erhohung der Drehzahl bzw. der Machzahl liefert einen Uberproportio-
nalen Anstieg der Amplituden. Die dimensionslosen Amplituden nahmen bei
einer Steigerung der Machzahl Ma(us) 0,8 um bis zu 140 % zu. Die Zunahme
ist auf der Deckscheibe grofier als auf der Bodenscheibe

e Die Vergroferung des Zungenabstandes um 25 % hat nur geringe Auswirkung
auf die Fluktuation im Laufrad. Die Amplituden gehen etwas zurtick.

e Der Kriitmmer sorgt fiir eine starke Zunahme der Amplituden bei Drehfrequenz
von ca.

Neben den direkten Erkenntnissen aus den Simulationen wurden auch Erkennt-
nisse fiir die praktische Durchfithrung der Simulationen gewonnen. Insbesondere die
Stromungssimulationen sind in der vorliegenden Form nur auf Hochleistungsrech-
nern mit massiver Parallelisierung durchzufiithren. Die Betriebsmessungen zeigen al-
lerdings auch, dass sogar die Rotor-Stator-Interaktion, welche bei den Simulationen
eindeutig die dominierende Quelle der Fluktuation ist, im vorliegenden Betriebsbe-
reich nicht zu nennenswerten Schwingungen fithrt. Die weiteren Instabilitdten in der
Stromung zeigen in den meisten Fallen deutlich geringere Amplituden. Die einzige
Ausnahme bildet die starke Fluktuation durch Ablosungen an der Eintrittskante
beim 75 % Lastpunkt. Wenn man sich auf die harmonische Anregung durch die Ro-
tor-Stator-Interaktion beschrinkt, lésst sich die stromungsmechanische Simulation
mit erheblich geringerem Aufwand mit einer harmonischen Analyse im Frequenzbe-
reich durchfithren. Die neuesten Versionen der kommerziellen CFD Programme (NU-
MECA, ANSYS CFD, StarCCM+) verfiigen alle tiber diese Moglichkeiten (,,Har-
monic Balance* Simulation). Die Simulation ist auf einen Schaufelkanal begrenzt.
Effekte durch unterschiedliche Anzahl von Rotor bzw. Statorschaufeln sowie Unsym-
metrie der Druckverteilung durch ein Spriralgehduse oder einen Kriimmer kénnen
erfasst werden, ohne einen kompletten 360 Grad Rotor zu modellieren. Die Metho-
de ist allerdings auf Effekte die Drehzahlharmonisch sind beschréankt. Umlaufende
Instabilitaten wie rotating stall konnen nicht vorhergesagt werden.



