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XX Kurzfassung

Kurzfassung

Das Antwortverhalten von gleitgelagerten Rotoren ist nicht nur von den hochgradig nicht-
linearen Eigenschaften der Radiallager abhéangig, sondern auch vom Axiallager. Je nach
Design, Anordnung und Ausfithrung des Axialgleitlagers kann Einfluss auf das Rotorsys-
tem genommen werden.

In dieser Arbeit wird zur Ermittlung der hydrodynamischen Zusténde in Gleitla-
gern die Reynolds-Differentialgleichung mit masseerhaltender Kavitation nach dem Zwei-
Phasenmodell ausgewertet. Dies erfolgt sowohl fiir den radialen als auch axialen Schmier-
spalt. Fiir gekoppelte Olfilme wird eine Implementierung der Reynolds-Gleichung vorge-
stellt, wodurch der Schmiermittelaustausch im Ubergangsbereich beriicksichtigt wird.

Zum Abgleich der entwickelten Routinen werden Ergebnisse aus der Literatur und Wel-
lenbewegungsmessungen von Rotoren herangezogen. Um ein breites Anwendungsspektrum
abzudecken, weisen die Rotoren unterschiedliche strukturdynamische Eigenschaften und
verschiedene Lagerungskonzepte auf. Ziel dieser Arbeit ist es, das rotordynamische System-
verhalten zu pradiktieren und in diesem Zusammenhang den Einfluss der Axiallagerung
sowie die Zustande in den Lagern aufzuzeigen.
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Abstract

The rotor’s response behavior is not only depending on the highly nonlinear properties of
the radial bearings, but also on the thrust bearing. According to the design, arrangement
and construction concept of the thrust bearing, the rotor vibration mode can be influenced.

In this thesis, the Reynolds differential equation with mass-conserving cavitation accor-
ding to the two-phase model is evaluated to determine the pressure and lubricant distribu-
tion in hydrodynamic bearings. This is done for radial and thrust bearings as well as for
combined bearing arrangements. For coupled oil films, an implementation of the Reynolds
equation is presented, whereby the lubricant exchange is taken into account.

To validate the developed routines, results from the literature and shaft motion measu-
rements of rotors are used. In order to ensure that a wide range of applications is covered,
rotors with different bearing concepts are investigated. As a result, various excitation cau-
ses can exist, which can lead to increased vibration amplitudes. The aim of this work is
therefore to predict the rotordynamic system behavior and to show the influence of the
thrust bearing and the conditions in the bearings.






1 Einleitung

1.1 Motivation

Gleitgelagerte Rotoren sind in vielen Bereichen des Maschinenbaus anzutreffen. Typische
Anwendungen sind unter anderem in Dampfturbinen und Pumpen, aber auch in Abgastur-
boladern bei aufgeladenen Motoren. Die Griinde fiir den Einsatz von hydrodynamischen
Gleitlagern sind dabei vielfdltig. Der Lagertyp weist giinstigere thermische Eigenschaf-
ten, eine ausreichende Tragfihigkeit im hoheren Drehzahlbereich und eine kompaktere
Bauweise im Vergleich zu anderen Lagerungsarten auf. Ebenso besteht die Moglichkeit,
bereits vorhandene Versorgungssysteme zu nutzen, wodurch der Konstruktionsaufwand
begrenzt bleibt. Nachteilig sind jedoch die Anregungen tiber den Schmierfilm, die zu er-
hoéhten Schwingungsamplituden bis hin zum Versagen des Rotors fithren konnen. Um das
kritische Rotorverhalten bereits in einem frithen Entwicklungsstand zu prognostizieren,
sind Simulationen des Systems notwendig. Bei der Modellbildung stellt sich die zentrale
Frage, welche Abbildungsgiite fiir jedes einzelne Lager zu wahlen ist und welche Auswir-
kungen die Lager auf das Rotorantwortverhalten haben kénnen. Eine haufig anzutreffende
Modellierungsweise sieht zunéchst eine separate Betrachtung der Lagerung vor, worin der
Rotor ausschliellich iiber die Radiallager aufgenommen wird, vgl. Abb.[I-1} Die axiale
Lagerung wird meist als alleinstehendes Lager untersucht.

/N

Rotormodell mit Radiallager Axiallagerung

I

Abbildung 1-1: Vorgehensweise zur Modellierung von gleitgelagerten Rotoren: Axial
und radial gleitgelagerter Rotor (oben) [I], Simulationsmodell be-
stehend aus dem Rotor und den Radiallagern (links) und separate
Betrachtung der Axiallagerung (rechts).
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Die in Abb. dargestellte Vorgehensweise liefert den Nachteil, dass Wechselwirkungen
zwischen Rotor und Axiallager nicht berticksichtigt werden kénnen. Demnach bestimmen
nur die radial am Rotor angreifenden Kréfte, zum Beispiel durch Unwucht, und die radi-
alen Lagerreaktionen das Systemverhalten. Tatsédchlich liefert die Axiallagerung ebenfalls
einen Beitrag zur Rotorantwort, was sich anhand der Schwingform beobachten lasst. Eine
separate Betrachtung der Lagerung ist fiir die Abbildung komplexer Systeme mit hoch-
gradig nichtlinearem Lagerverhalten nur begrenzt aussagekraftig. Neben dem Rotormodell
wird die Axiallagerung héufig separat untersucht, worin in einem vereinfachten Ansatz
ein Parallelspalt zwischen profilierter Seite und Scheibe angenommen wird. Aufgrund der
Tatsache, dass sich unter Beriicksichtigung von Scheibenschiefstellungen eine Vielzahl an
Lagerbetriebszustidnden ergeben konnen, wird der Einfachheit halber von einem paral-
lelen Schmierspalt ausgegangen. Weiterhin wird vorausgesetzt, dass stationdre Vorgénge
im Fluid auftreten. Eine Ubertragbarkeit zum tatsichlichen Betriebsverhalten ist auch hier
nur begrenzt moglich.

Eine weitere Fragestellung widmet sich der Abbildungsgiite der Lagerung und deren
Auswirkungen auf das Rotorverhalten. Im realen Betrieb sind die Lagereigenschaften von
vielen Einflussfaktoren abhéangig. Neben dem Design des Schmierspalts und den kinema-
tischen Zustédnden der Lagerelemente haben Ausgasvorgédnge und thermische Ablaufe im
Fluid sowie Warmeleitungsvorgange in den Festkorpern einen entscheidenden Einfluss auf
die Lagersteifigkeit und -dampfung. Beziiglich der Hydrodynamik wird haufig von einem
vereinfachten Ansatz in Form eines allseits vollstandig gefiillten Spalts ausgegangen. Da-
durch gelingt es zwar die Lagerreaktionen in Abhédngigkeit der kinematischen Zustinde zu
ermitteln, allerdings bleiben Ausgasvorgénge weiterhin vernachlissigt. Detaillierte Unter-
suchungen mit Implementierung von Ausgasungen wurden bisher nur bei Radialgleitlagern
vorgenommen.

Innerhalb dieser Arbeit wird ein Ansatz verfolgt, worin die hydrodynamischen Zustande
im radialen und axialen Schmierfilm unter Beriicksichtigung von Ausgasvorgédngen abge-
bildet und deren Auswirkungen auf das Rotorverhalten gezeigt werden. Dariiber hinaus
werden unterschiedliche Abbildungsgiiten der Lagerung angewendet, um die Diskrepanz
zum realen Rotorverhalten aufzuzeigen. Die betrachteten Lagerungstypen sind radiale
Schwimmbuchsenlager, Axiallager mit einem Schmierfilm und Schwimmscheibenkonstruk-
tionen. Mit der hier vorgestellten Modellierungsweise konnen die Systemgrenzen erweitert
werden, um das Rotorantwortverhalten unter dem Einfluss von schmierfilminduzierten An-
regungen und Schublasten zu untersuchen.

1.2 Problemstellung

Bevor auf die Fragestellung des Axiallagereinflusses eingegangen wird, ist zum besseren
Verstandnis zunéchst der Anregungsmechanismus des radialen Schmierfilms zu erlautern.
Ausgangspunkt ist die relative Drehbewegung der Gleitlagerelemente zueinander, wodurch
eine Forderwirkung des Ols im Spalt entsteht. Die Fluidstrémung in Verbindung mit einer
exzentrischen Wellenposition hat einen hydrodynamischen Tragdruckaufbau zur Folge, wo-
mit der Schmierfilm zum aktuellen Betriebspunkt eine Steifigkeit und Dampfung aufweist.
Das Dampfungsverhalten folgt aus der Verdringung des Ols. Dariiber hinaus wird der
Tragdruck von weiteren Effekten wie der Fluidtragheit, dem Auftreten von Kavitation und
der Ausbildung einer turbulenten Stromung beeinflusst. Die Eigenfrequenzen des Rotors
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sind letztendlich von dessen strukturdynamischen Eigenschaften und von den Eigenschaf-
ten der Schmierfilme abhingig. In einem Campbell-Diagramm[T| sind die Eigenfrequenzen
tiber die Drehzahl zusammengefasst, siehe Abb.[I-2] Ein weiterer Aspekt der Fluidbewe-
gung befasst sich mit dessen Anregung. Die Geschwindigkeit, mit der sich das Fluid im
Spalt bewegt, wird als Olumlauffrequenz bzw. Oil-Whirl Frequenz bezeichnet. [2, B] Mit
zunehmender Wellendrehzahl nimmt ebenfalls die Olumlauffrequenz zu. Befindet sich ein
Oil-Whirl bereits in der Néhe einer schwach gedampften Rotoreigenfrequenz, kann es zum
Frequenz-Locking kommen. Das System antwortet mit subsynchronen Schwingungen, die
vom Schmierfilm verursacht werden. Gleichbedeutend mit dem Frequenz-Locking entsteht
aus dem Oil-Whirl ein Oil-Whip, mit dem erhohte Rotorschwingungen auftreten konnen.
Zusammenfassend verursacht die Férderwirkung des Ols in Verbindung mit einer exzentri-
schen Wellenposition einen hydrodynamischen Druckaufbau und somit einen Steifigkeits-
und Dampfungsbeitrag an das Gesamtsystem. Gleichzeitig treten iiber die Olumlauffre-
quenz schmierfilminduzierte Anregungen auf, die kritisch zu bewerten sind, sobald diese
mit einer schwach geddampften Rotoreigenfrequenz zusammenfallen.

O Unwuchtresonanz

Schmierfilmanregung
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Abbildung 1-2: Erlduterungen zum Anregungsmechanismus von Gleitlagern durch
Auswertung eines Campbell-Diagramms. Die Umlauffrequenz vom
inneren Schmierspalt kann in diesem Fall bis zu zwei und der auflere
Spalt eine Rotoreigenfrequenz anregen. (blaue Marker) [2]

Wie eingangs erwahnt, sind die Rotoreigenfrequenzen von den Steifigkeits- und Damp-
fungseigenschaften jeder einzelnen Lagerung abhéngig. Dies schlieft sowohl Radial- als
auch Axialgleitlager ein. Einfliilsse der Axiallagerung auf das rotordynamische Systemver-
halten auflern sich dabei auf verschiedene Weise. Zum Beispiel kann die Konstruktion der-
art gestaltet sein, dass die Rotorverkippungen vom Schublager aufgenommen werden. Dies
hat Auswirkungen auf die Schwingform des Rotors und letztendlich auf die Betriebspunkte

!Beim Campbell-Diagramm werden die Eigenfrequenzen des Systems in Abhéngigkeit der Rotordrehzahl
ausgewertet. Um das Eigenwertproblem zu 16sen, werden die Lagereigenschaften zum aktuellen Betriebs-
punkt linearisiert. Die ermittelten Lagersteifigkeiten und -dédmpfungen gehen anschlieend in die Berech-
nungen ein.
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beim Radiallager. Der Einfluss ist insbesondere bei Rotoren mit einseitiger Schwerpunktla-
gdﬂ zu beobachten. Unter Vernachlassigung des Schublagers werden die Rotorverkippungen
durch die Kontaktvorgéange der Lagerelemente vom radialen Spalt begrenzt. Beim hoch be-
lasteten Lager befindet sich der Betriebspunkt in der unteren und fiir den gering belasteten
in der oberen Lagerhélfte. Mit Einbeziehung der axialen Schmierspalte kann fiir beide Ra-
diallager der Betriebspunkt in der unteren Hélfte liegen. Dies hat wiederum Auswirkungen
auf die Lagersteifigkeit und -dédmpfung und somit auf die Ausbildung von selbsterregten
Schwingungen.

Ein weiterer Effekt ergibt sich aus den Anstromverhéltnissen an den Laufradern, wodurch
die resultierende Schublast das Rotorantwortverhalten beeinflussen kann, siehe Abb.

Betriebslinie 1
S 10

100
Kennfeld der Laufrader (schematisch) = = —
T 5o Unwucht e | Y g
Verdichter (+) “ = =
Sub = —
.2 —
g 0 T T T T T T 0
2 Schubkraft 1 s 2 25 3 35 4
5 Pumpgrenze t[s]
e P __~ "Nullschub"
2 Betriebslinie 2
Al Turbine (+) 100 10
Befriebslinie 1 /7
Z Schluckgrenze N =
ot e Unwucht g
Betriebslinie 2 T 50 nwuch s &
Volumenstrom b 8
Sub
0 0

Abbildung 1-3: Einfluss der gefahrenen Betriebslinien auf die Ausbildung von sub-
synchronen Schwingungen.

In Abb.[1=3|links ist das Kennfeld eines Verdichter- bzw. Turbinenlaufrades schematisch
dargestellt. Durch die Anstréomverhéltnisse am Rad stellen sich Schubbelastungen ein, die
vom Axiallager aufzunehmen sind. Bei gleicher Spezifikation allerdings verschieden gefah-
renen Betriebslinien kénnen sich subsynchrone Schwingungen unterschiedlich stark aus-
priagen. In Abb. rechts treten bei der Betriebslinie 2 subsynchrone Rotorantworten mit
geringer Amplitude auf, wihrend diese bei der Betriebslinie 1 starker ausgeprégt sind. Der
Zusammenhang ergibt sich tiber die schubabhéngigen Steifigkeits- und Dampfungseigen-
schaften der Axiallagerung, womit erneut Einfluss auf die Rotoreigenfrequenzen genommen
wird. Dies hat wiederum Auswirkungen auf die Ausbildung von Subsynchronen.

Neben Axialgleitlagern mit einem Schmierfilm werden kombinierte Lagerungen zur Auf-
nahme der Schublasten eingesetzt. Ein Vertreter von kombinierten Gleitlagern ist die
Schwimmscheibe, da am Innenrand und an den Stirnflichen jeweils Schmierfilme vorhanden
sind. Bei Schwimmscheiben tritt die Besonderheit auf, dass tiber den radialen Schmierspalt
Wechselwirkungen mit der Welle auftreten konnen. Dies kann sich auf die Schwingungen

2Im Fall von Abgasturbolader ist die einseitige Schwerpunktlage vorwiegend bei Rotoren mit radial aus-
gefithrtem Turbinenrad zu finden. Dieser befindet sich nahe dem Turbinenlager. Fiir Rotoren mit Axial-
turbinen befindet sich der Schwerpunkt {iblicherweise zwischen den Radiallagerstellen.
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des Rotors auswirken. Weiterhin ist zu beachten, dass sowohl die Scheibe als auch die Wel-
le eine Rotationsbewegung vollziehen, wodurch ein weiterer Schmierfilm entsteht, der den
Rotor anregen kann.

1.3 Stand der Forschung

Zur Abbildung des Systemverhaltens sind verschiedene Teilgebiete zu beachten. Beziiglich
der Lagerung sind die thermo-hydrodynamischen Zustiande in den radialen und axialen
Schmierfilmen zu erfassen, wobei das Auftreten von Ausgasungen bei der Ermittlung der
Druckverteilung zu berticksichtigen ist. Weiterhin ist bei Schwimmbuchsen- und Schwimm-
scheibenlager der Olaustausch zwischen den Schmierfilmen zu beachten. Dies betrifft beim
Radiallager die Interaktion zwischen Innen- und Aufenspalt durch den Fluidtransport in
den Verbindungsbohrungen und bei der Schwimmscheibe die Wechselwirkungen zwischen
radialem und axialem Olfilm im Ubergangsbereich.

Hydrodynamik am Radiallager

Die nichtlinearen Eigenschaften beim Radiallager sind in zahlreichen Publikationen [3}-
1] bereits ausfiithrlich beschrieben. Ausgangspunkt fiir die Ermittlung der Tragdruck- und
Geschwindigkeitsverteilung im Fluid bilden die Navier-Stokes und Kontinuitéatsgleichung.
Allerdings ist die numerische Auswertung sehr rechenzeitintensiv und somit fiir komplexe
Hochlaufsimulationen eher ungeeignet. Vereinfachungen kénnen iiber gleitlagerspezifische
Annahmen vorgenommen werden. Das Ergebnis ist die Reynolds-Gleichung.

Dowson [§] stellte eine generalisierte Form der Reynolds-Gleichung auf, worin die iiber
die Spalthéhe variierenden Oleigenschaften beriicksichtigt werden. Diese Beschreibungs-
weise ist von Vorteil, wenn hohe Temperaturgradienten im Schmierspalt zu erwarten sind,
was bei hoch belasteten Lagern mit niedrigen Oleintrittstemperaturen der Fall sein kann.
Aufgrund der Belastungen koénnen geringe Schmierspalte und somit hohe Scherraten im
Fluid entstehen. Damit einhergehend treten dissipative Effekte auf, die zu 6rtlichen Tem-
peraturerhohungen fiihren. Die erzeugte Wérme wird einerseits an die angrenzenden La-
gerelemente iibertragen oder durch das seitliche Abflieen an die Umgebung abgefiihrt.
Als Ergebnis liegen ortsaufgeloste Temperaturen und Oleigenschaften im Spalt vor. Die
generalisierte Reynolds-Gleichung liefert somit eine Berechnungsvorschrift, um die orts-
aufgelosten Eigenschaften bei der Ermittlung der Druckverteilung zu erfassen.

Hannon [I0] nahm den Grundgedanken der generalisierten Reynolds-Gleichung auf und
erweiterte diese zur Ermittlung des Tragdruckes bei gekriimmten Lageroberflichen. Die
Umsetzung liefert ein breites Anwendungsspektrum, worin neben Radial- und Axiallagern
ebenfalls Schmierfilme mit kegelférmigen Profilen erfasst werden kénnen. Als Kavitations-
algorithmus wird in [10] das Modell von Elrod mit diskreter Gebietsaufteilung umgesetzt.
Nitzschke [3] erweiterte das Modell durch Einfiihrung eines stetigen Ubergangs zwischen
Druck- und Kavitationsgebiet. Durch die regularisierte Beschreibungsweise kénnen Lo-
sungsstrategien angewendet werden, die zu einer hoheren Konvergenzgeschwindigkeit bei
der iterativen Ermittlung der Druck- und Schmierstoffverteilung fithren. Dies bietet den
Vorteil, dass das Kavitationsmodell auch fiir komplexere Simulationen verwendet werden
kann und die Rechenzeiten weiterhin angemessen bleiben.

Zur Vollstandigkeit ist eine um die Fluidtragheit erweiterte Darstellung der Reynolds-
Gleichung [0, 12] und der Einfluss turbulenter Strémung [I3HI5] zu nennen. Drapatow
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[5] untersuchte das Hochlaufverhalten eines semi-floating schwimmbuchsengelagerten Tur-
boladerrotors in Abhéngigkeit der Fluidtragheit. Die Auswirkungen waren zwar fiir den
betrachteten Rotor gering, nichtsdestotrotz ist zu beachten, dass die Trégheitseffekte bei
Quetscholdampfern mit hohen modifizierten Reynolds-Zahlen Einfluss auf die Tragdruck-
verteilung nehmen koénnen.

Hydrodynamik am Axiallager

Untersuchungen zum Tragdruckaufbau in Festsegmentlagern sind in [I6H29] zu fin-
den. Vieira [24] ermittelt die Lagereigenschaften durch Auswertung der generalisierten
Reynolds-Gleichung. Pinkus [28] wendet die Reynolds-Gleichung mit Einbeziehung der
Zentrifugalstromung an. Bei seitlich ungedichteten Axiallagern ist ein nachteiliger Einfluss
auf den Druckaufbau zu erwarten, da mit zunehmendem Radius ebenfalls grofler werden-
de Zugbeanspruchen im Fluid auftreten und somit der Effekt der aufreilenden Stromung
begiinstigt wird. Als Resultat kann sich eine Mehrphasenstromung im Spalt ausbilden.
Demgegeniiber wird in Verbindung mit einem gedichteten Auflenrand der seitliche Abfluss
begrenzt. In diesem Fall kann die Fluidtrdgheit zu einem hoheren Tragdruckaufbau und
damit verbunden steiferen Lagerverhalten fithren.

Zeh [16] implementierte die generalisierte Reynolds-Gleichung mit masseerhaltender Ka-
vitation nach dem Modell von Elrod. Des Weiteren wurden zur Abbildung der thermischen
Effekte die Energie- und Warmeleitungsgleichung ausgewertet. Dartiber hinaus wurden die
Stromungsvorgange im Taschenbereich ndher untersucht. Die Notwendigkeit der Taschen-
untersuchung ergibt sich aus dem Design der Lagerung, worin der Nutbereich einen dhn-
lichen Erstreckungswinkel aufweist wie der Rast- und Keilbereich zusammen. Fiir grofe
Taschen kann die sich ausbildende Grenzschichthohd| gréBer sein als der Eintrittsbereich
des nachfolgenden Segments. Dies hat wiederum Auswirkungen auf die Fluidstromung, was
letztendlich einen Staudruck verursachen kann, der die Tragfahigkeit des Axialgleitlagers
beeinflusst.

Experimentelle Untersuchungen wurden von Henry und Fillon [31H33] durchgefiihrt. Das
Festsegmentlager besteht aus acht Segmenten, die sich aus einem Keil- und Rastbereich zu-
sammensetzen. Taschen wurden nicht vorgesehen, stattdessen erfolgt die Olzufiihrung iiber
den Innenrand. Die gemessenen Grofien sind der Tragdruck und die Oberflachentemperatu-
ren. Etsion [34] fihrte Experimente bei Axialgleitlagern mit definierter Oberflichentextur
durch. Darin wurden neben der Tragfidhigkeit ebenfalls tribologische Aspekte ausgewertet.
Sowohl experimentelle als auch numerische Untersuchungen wurden von Song [35] durch-
gefiihrt. Im Fokus stand der Einfluss von Ausgasvorgingen auf die Lagertragfahigkeit. Das
Lager besteht aus vier Segmenten mit jeweils einem Keil- und Rastbereich. Die Olzufithrung
erfolgt iiber den Innenrand. Bei der numerischen Analyse wurde die 3D-Navier-Stokes mit
der Reyleigh-Plesset Gleichung als masseerhaltendes Kavitationsmodell ausgewertet. Das
Modell beschreibt das Wachstum der Blischen unter Beriicksichtigung von deren Tragheitf]
Als weitere Vergleichsgrofie dienten die Ergebnisse der Reynolds-Gleichung mit Zentrifu-
galtrégheit, allerdings unter der Annahme von Giimbel Kavitation. Die Auswertung ergab
einen Druckaufbau am Innenrand des Lagers, wiahrend Ausgasungen iiber weite Bereiche

3Durch die Ausbildung einer Grenzschicht kann ein Teil des Fluids von einem zum néchsten Segment
stromen. Die Grenzschichthohe ist von der Umfangsgeschwindigkeit und den Fluideigenschaften abhéngig.
[30]

4Kavitationsmodelle, wie Elrod- oder das Zwei-Phasenmodell, gehen von instantan wachsenden Blidschen
aus, da Tragheitseffekte vernachléssigt werden.
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am Auflenrand auftraten. Mit der Ausbildung einer Zweiphasenstromung verringert sich
der Tragdruck, womit die Ergebnisse der 3D-Navier-Stokes Gleichung eine bessere Uber-
einstimmung mit den Messungen lieferten. Weitere Experimente wurden von Frene [36]
und Cross [37] durchgefiihrt. Bei Cross [37] lag der Schwerpunkt bei der Visualisierung der
Kavitationsgebiete fiir verschiedene Betriebspunkte.

Hydrodynamik bei kombinierten Lagerungen

Bei kombinierten Lagerungen tritt der Schmiermittelaustausch zwischen radialem und
axialem Spalt in den Fokus. Untersuchungen beziiglich der Druck- und Schmierstoffver-
teilung bei gekoppelten Schmierfilmen wurden von Nitzschke [38, [39] durchgefiihrt. Darin
wird die Reynolds-Gleichung mit masseerhaltender Kavitation nach dem Modell von El-
rod fiir beide Olfilme numerisch iiber die Finite-Volumen-Methode ausgewertet. Um den
Einfluss der hydrodynamischen Kopplung auch quantifizieren zu kénnen, wurden Simula-
tionen mit und ohne Kopplungseffekte bei verschiedenen Lastféllen durchgefiihrt. Fir die
Auswertungen wurden die Reaktionskrifte vom radialen Spalt in Abhéngigkeit der axia-
len Scheibenbewegung aufgenommen. Bei separater Betrachtung der Schmierfilme sind
die Reaktionskréafte beim Radiallager unabhéngig von der axialen Scheibenposition. Wird
demgegeniiber der Schmiermittelaustausch beriicksichtigt, so stellten sich hohere radiale
Lagerkréfte ein.

In [40H43] wird auf die Druckverteilung im Ubergangsbereich bei Kompaktgleitlager
eingegangen. Darin wird zur hydrodynamischen Kopplung die Poiseuille-Stromungen bei-
der Schmierspalte gleichgesetzt. Damit gelingt es beide Olfilme iiber einen monolithischen
Ansatz auszuwerten. An dieser Stelle ist anzumerken, dass die alleinige Kopplung tber
die druckinduzierte Stromung nicht ausreichend ist, um die komplexen Stromungsvor-
ginge im Ubergangsbereich abzubilden. Vielmehr ist die Fluidbewegung in Abhingig-
keit von den kinematischen Zustidnden der Lagerelemente und der Poiseuille-Stromung
auszuwerten. Als Konsequenz konnen ebenfalls Umfangsstromungen (Couette-Stromung),
Verdrangungs- und anteilig Zentrifugalstromungen auftreten. Einen detaillierten Ansatz
liefert somit Nitzschke [3§].

Einfluss der Axiallagerung auf das Rotorsystemverhalten

Veroffentlichungen zum Einfluss der Axiallagerung auf das Rotorantwortverhalten sind in
[44H56] dokumentiert. Chatzisavvas [44] untersuchte einen radial full-floating und axial mit
feststehenden Segmenten gelagerten Rotor. Das Systemverhalten zeigte drei subsynchro-
ne Schwingungen, die vom inneren und aufleren Schmierspalt der Radiallager ausgingen.
Weiterhin wurden in [44] Parameterstudien unter dem Aspekt der Auspriagung von Sub-
synchronen in Abhéngigkeit der Schubbelastungen, Anzahl der Lagersegmente und Tem-
peraturannahmen durchgefiihrt. Ein Vergleich der Hochldufe mit und ohne Axiallagerung
zeigte, dass sich die kritische dritte Subsynchrone in hohere Frequenzbereiche verlagert,
wenn das Schublager beriicksichtigt wird. Ursache fiir das stabilere Rotorverhalten ist auf
die vom Axiallager ausgehende Kippsteifigkeit und -démpfung zuriickzufithren. Insbesonde-
re die FEigenfrequenzen mit konischen Eigenmoden konnten durch die zusatzlichen Steifig-

5Das Design von Kompaktlagern sieht einen radialen Spalt vor, an dessen linkem und rechtem Rand sich
axiale Schmierfilme befinden. Die Férderwirkung des Ols im radialen Spalt wird durch die Drehbewegung
der Welle bestimmt. Das Gehéuse (zweiter Lagerpartner) vollzieht keine Bewegung. Demgegeniiber wird
bei einer Schwimmscheibe die Férderwirkung des Ols durch die Drehbewegung der Welle und Scheibe
hervorgerufen.
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keitsanteile beeinflusst werden. Demgegeniiber wurde bei der zweiten Schmierfilmanregung
mit zylindrischem Eigenmode eher ein geringer Einfluss festgestellt. Weitere Untersuchun-
gen zeigten eine Verschiebung des dritten Subs in hohere Frequenzbereiche, wenn die axiale
Belastung erhoht oder die Segmentanzahl verringert wird. An dieser Stelle ist anzumerken,
dass mit geringer werdender Segmentanzahl sich ebenfalls kleinere Schmierspalte ergeben,
was Kontaktvorgénge begiinstigen kann. Die Auswertung des minimalen Schmierspalts ist
in dem Sinne von Bedeutung, da der dritte Sub mit konischen Schwingformen verbunden
ist und diese zu Kantentragern am Lageraulenrand fithren konnen. Weitere Auswertungen
widmen sich der Optimierung der Axiallagerprofilierung, mit dem Ziel die Subsynchronen
zZU minimieren.

Kotsovasillis 48] fithrte anhand eines Pkw-Turboladers DoHY| Untersuchungen durch,
worin das Rotorantwortverhalten bei verschiedener Positionierung der Axiallagerung aus-
gewertet wurde. Als Bewertungskriterium dienten unter anderem fiir den Rotor die Wel-
lenbewegung, fiir die radiale Lagerung das Buchsendrehzahlverhaltnis und der minimale
Schmierspalt und fiir die axiale Lagerung die Rotorneigung sowie die Lagerkrifte und -
momente. Die Auswertung ergab, dass sich die Axiallagerung je nach Positionierung giinstig
oder nachteilig auf das Rotorschwingverhalten auswirken kann. Unter dem Aspekt einer ge-
ringen Wellenverlagerung ist das Schublager eher zwischen Verdichterrad und VS-Lager zu
platzieren, hinsichtlich der Belastungen beim Radiallager konnen auch Positionen zwischen
den Lagerstellen moglich sein.

Experimentelle Untersuchungen bei einem full-floating gelagerten Rotor sind im Beitrag
von Peixoto [53] zu finden. Eine Besonderheit der Messung besteht in der Aufnahme der
Wellenbewegung in zwei Ebenen. Die radiale Verlagerung wurde am Turbinenaustritts-
und Verdichtereintrittsbereich erfasst. Die axiale Bewegung des Rotors wurde an der Wel-
lenmutter des Verdichterrades gemessen. Durch das Messen in mehreren Ebenen kénnen
Aussagen iiber die Rotorschwingform getroffen werden. Weiterhin wurde die Buchsendreh-
zahl sowie die Oltemperaturen im Zulauf und Abfluss aufgenommen. Bei der darin betrach-
teten Lageranordnung befindet sich das Schublager zwischen dem Verdichterrad und ver-
dichterseitigen Radiallager. Um auf die Schubbelastungen schliefen zu kénnen, wurden die
Druckzustéande, die Temperaturen und der Massenstrom im Einlass- und Austrittsbereich
beim Verdichter- und Turbinenrad aufgenommen. Nach Peixoto konnte ein axialer/late-
raler Kopplungseffekt festgestellt werden, worin der Rotor tiber die axialen Belastungen
angeregt wird.

Weitere Untersuchungen des Axiallagereinfluss wurden von Li [54] durchgefiihrt. Der Ro-
tor ist radial mittels full-floating Schwimmbuchsen und axial mit feststehenden Segmenten
gelagert. Um den Einfluss bewerten zu kénnen, wurden unterschiedliche Lastannahmen
getroffen. Dies beinhaltet Hochlaufsimulationen unter Vernachlassigung sowie mit dreh-
zahlabhédngigen Schublasten. Die Auswertung der Simulationen ergab ein stabileres Rotor-
verhalten mit zunehmender axialer Belastung. Das stabile Verhalten auflerte sich durch
ein schwécheres Auftreten der dritten Subsynchronen.

Ziese und Irmscher [59, 56] gehen auf den Einfluss der Axiallagerung bei radial semi-
floating gelagerten Turboladerrotoren ein. Darin wurden zur Abbildung der hydrodynami-
schen Eigenschaften die Reynolds-Gleichung mit masseerhaltender Kavitation nach dem
Zwei-Phasenmodell und fiir die thermischen Vorgange die 3D-Energie- und Warmeleitungs-
gleichung ausgewertet. Bei semi-floating gelagerten Rotoren ist die Rotationsbewegung

6Design of Experiments
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der Buchse unterbunden, wodurch schmierfilminduzierte Anregungen nur tiber den inne-
ren Spalt auftreten kénnen. Der duflere Spalt ist als Quetscholddmpfer konstruiert. Mit
Beriicksichtigung der Ausgasvorgénge im Spalt konnte ein weicheres Lagerverhalten fest-
gestellt werden, was das Auftreten von Subsynchronen iiber einen gréferen Drehzahlbereich
begiinstigte. Weiterhin wurde gezeigt, dass mit Einbezichung der Axiallagerung Einfluss
auf den Betriebspunkt beim Radiallager genommen werden kann, sodass subsynchrone
Schwingungen erneut starker auftraten. Zusammenfassend zeigten die Simulationen mit
Beriicksichtigung von Ausgasvorgingen und der Axiallagerung die beste Ubereinstimmung
mit den Messungen.

1.4 Ziel und Aufbau der Arbeit

Anhand der aufgelisteten Publikationen ist erkennbar, dass Untersuchungen im Kontext
des Axiallagereinflusses vorrangig bei radial full-floating gelagerten Rotoren durchgefiihrt
wurden. Darin wurden die hydrodynamischen Eigenschaften der Gleitlager ohne den Ein-
fluss von Kavitation abgebildet. Durch den betriebsunabhéngigen vollstdndig gefiillten
Spalt kann es zu einer Uberbewertung der Lagersteifigkeit und -dampfung kommen, was
sich ebenfalls auf die Auspriagung von Subsynchronen auswirken kann. In dieser Arbeit
wird die Abbildungsgiite der Lagerung erweitert, indem Ausgasvorginge sowohl im ra-
dialen als auch im axialen Schmierfilm beriicksichtigt werden. Die Schmierstoffverteilung
hat Auswirkungen auf die Druckverteilung und ist somit in die Betrachtungen mit einzu-
beziehen. Weiterhin werden in dieser Arbeit verschiedene Rotoren mit unterschiedlichen
Lagerkonzepten ausgewertet, um die vielseitigen Einfliisse der Axiallagerung auf das Sys-
temverhalten zu zeigen. Dazu gehoren Rotoren mit axial feststehenden Segmenten und
Schwimmscheiben. Bei Schwimmscheibenkonstruktionen werden ebenfalls die gegenseiti-
gen Wechselwirkungen zwischen Welle und Scheibe hydrodynamisch erfasst. Damit stellt
die hier beschriebene Modellierungsgiite eine Erweiterung zu den Ansétzen der Literatur
dar.

Die theoretischen Grundlagen zur Ermittlung der Tragdruck- und Schmierfilmverteilung
in Gleitlagern sind in Kap.[2] beschrieben. Ausgangspunkt bilden die vereinfachte Navier-
Stokes und Kontinuitatsgleichung, aus der sich die generalisierte Reynolds-Gleichung fiir
Radial- und Axialgleitlager ableiten lasst. Des Weiteren wird das Zwei-Phasenmodell an-
gewendet, um Ausgasvorginge im Schmierfilm abzubilden. Ein weiterer Bestandteil des
Kapitels beinhaltet die Modellierung des Olaustausches zwischen den Spalten. Bei radi-
al gekoppelten Schmierfilmen, wie sie bei Schwimmbuchsenkonstruktionen vorkommen,
wird ebenfalls eine vereinfachte Darstellung der Navier-Stokes Gleichung im Sinne eines
Rohrstromungsansatzes gewéhlt. Die Einflussgrofien sind dadurch weiterhin physikalisch
nachvollziehbar. Bei Schwimmscheiben sind die Wechselwirkungen zwischen radialem und
axialem Spalt zu beachten. Zur Abbildung der Stromungsvorginge im Ubergangsbereich
werden die Grundgedanken der Reynolds-Gleichung iibernommen und die einzelnen Stro-
mungsanteile in einem hybriden Element zusammengefasst.

In Kap. 3| werden die Simulationen mit den Ergebnissen der Literatur gegeniibergestellt.
Als Grundlage der Verifizierung dienen die Druck- und Schmierstoffverteilungen unter sta-
tiondren Betriebsrandbedingungen sowohl beim Radial- als auch Axialgleitlager. Instatio-
nire Vorginge werden anhand des Antwortverhaltens eines radial full-floating gelagerten
Laval-Rotors untersucht. Bei dem betrachteten Rotor verursachen die schmierfilmindu-
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zierten Anregungen subsynchrone Schwingungen, die mit erhhten Auslenkungen in den
Lagerebenen einhergehen. Der Abgleich von hydrodynamisch gekoppelten Schmierfilmen
erfolgt anhand einer Gegeniiberstellung der Druck- und Schmierstoffverteilung bei einem
profilierten Kompaktlager. Als weiteres Anwendungsbeispiel werden die Reaktionskréfte
einer Schwimmscheibenlagerung bei verschiedenen Betriebszustdnden ausgewertet.

Die Einfliisse der Axiallagerung und von Ausgasvorgangen auf das Rotorantwortverhal-
ten werden in Kap. | gezeigt. Die radiale Lagerung der Rotoren sieht einerseits Schwimm-
buchsen mit duflerer Quetscholddmpfung (semi-floating) aber auch drehende Buchsen (full-
floating) vor. Zur Aufnahme der Schubbelastungen werden Axialgleitlager mit feststehen-
den Segmenten oder Schwimmscheibenkonstruktionen eingesetzt. In diesem Kapitel werden
weiterhin verschiedene Abbildungsgiiten der Lagerung umgesetzt und deren Auswirkun-
gen auf das Systemverhalten gezeigt. Zu den auszuwertenden Groflien gehoren neben den
Schwingungen im Zeit- und Frequenzbereich ebenfalls die Zustande in den Gleitlagern.
Die Untersuchungen zeigen, dass fiir eine detaillierte Abbildung der Rotorschwingungen
die Axiallagerung zu berticksichtigen ist. Dies wurde anhand der Auspragung von Subsyn-
chronen in Abhéngigkeit der Schwingform des Rotors, der Anregungen iiber die Schwimm-
scheibe und des Einflusses der d&ufleren Schubbelastung ausgewertet.
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2 Theoretische Grundlagen

In diesem Kapitel werden die theoretischen Grundlagen zur Abbildung der Hydrodynamik
in Gleitlagern erldutert. Ausgehend von der Navier-Stokes-Gleichung kénnen iiber gleitla-
gerspezifische Annahmen Vereinfachungen vorgenommen werden, womit eine Beschreibung
des Lagerbetriebszustands durch die Reynolds-Gleichung erméglicht wird. Dariiber hinaus
treten wahrend des Betriebes Mehrphasenstromungen aufgrund von Ausgasvorgangen im
Schmierfilm auf. Diese beeinflussen die Lagereigenschaften und folglich das Rotorantwort-
verhalten. Zur Berticksichtigung dieser Vorgange wird das Zwei-Phasenmodell angewen-
det. Das Modell beruht auf der Bilanzierung der im Schmiermittel gelosten und separat
im Spalt vorliegenden Gasmassen, wodurch sich ein expliziter Zusammenhang zwischen
Spaltfiillungsgrad und hydrodynamischem Druck sowie der Oltemperatur ergibt. Neben
Gleitlagern mit einem Schmierfilm werden Schwimmbuchsen und Schwimmscheiben zur
Lagerung von Rotoren eingesetzt. Der Aufbau dieser Lagertypen beinhaltet mehrere radi-
al beziehungsweise axial angeordnete Schmierfilme, die untereinander gekoppelt sind. Ein
weiterer Schwerpunkt des Kapitels befasst sich mit der Modellierung des Olaustausches
zwischen den einzelnen Schmierfilmen.

2.1 Navier-Stokes-Gleichung

Um eine allgemeingiiltige Grundlage zur Abbildung der Hydrodynamik in Axial- und Radi-
algleitlagern zu haben, wird zundchst die Herleitung der Navier-Stokes-Gleichung erlédutert.
Fir die Ermittlung der Gleichung ist auf die Kinematik des Fluids einzugehen. Zur Be-
schreibung der Stromungsvorgéinge ist eine Euler-Betrachtungsweise zweckmafig, worin
die Zusténde des Mediums an raumfesten Punkten ausgewertet werden. Die im Fluid
auftretenden Verzerrungen D ergeben sich tiber den symmetrischen Anteil des Geschwin-
digkeitsgradienten

D= ; (Vv+V'v) (2-1)
wobei v der Geschwindigkeitsvektor der Stromung und V der raumliche Differentialopera-
tor sind.

Anschlieflend ist die lokale Impulsbilanz auszuwerten. Basierend auf einem Kraftegleich-
gewicht an einem infinitesimalen Volumenelement werden die d’Alembertschen Tragheits-
krafte p a, die massebezogenen Kréfte p b in Folge der Gravitation und die resultierenden
Kréfte der Spannungen mit Beriicksichtigung des inkrementellen Zuwachses bilanziert

pla—b)=V-(T) . (2-2)
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Zudem folgt durch Auswertung des Momentengleichgewichts die Bedingung eines symme-
trischen Spannungstensord’|

T =TT, (2-3)

GlL.2-2] und Gl.[2-3] sind materialunabhéngige Gleichungen, da der Spannungstensor bei
der Herleitung allgemeingiiltig formuliert ist. Ein Zusammenhang zwischen Spannungen
und Verzerrungen kann unter Zuhilfenahme des Konstitutivgesetzes postuliert werden.
Unter der Annahme eines inkompressiblen Newton-Fluids folgt die Aufteilung des Span-
nungstensors in einen volumetrischen und deviatorischen Anteil

T — Tvol + Tdev (2_4)

= —pl+2n (D— Sp;D)1> ,

wobei der volumetrische Anteil iiber den Druck p und der deviatorische Spannungsanteil
itber die Schergeschwindigkeiten sowie die dynamische Viskositat 1 beschrieben werden.
[62] Die Annahme eines Newton-Fluids fithrt unmittelbar zu einem linearen Zusammen-

hang zwischen Spannungen und Verzerrungen. Mit Konkretisierung der Spannungen nach
Gl.[2-4] folgt die lokale Impulsbilanz fiir ein Newton-Fluid

p(a—b)—v.<—p1+27] (D—SpéDH)) . (2-5)

Das Einfiigen der substanziellen Ableitungenf| des Geschwindigkeitsfeldes ermoglicht zu-
dem die Beriicksichtigung von instationéren Vorgéngen. Schlielich ist fiir die Abbildung
von Fluidstromungen die Navier-Stokes-Gleichung

p(g:;—i—V(v)-V—b)—V-<—p1+2?7<D—Sp;D)1>> (2-6)

auszuwerten.

Bei GI. handelt es sich um ein partielles Differentialgleichungssystem zweiter Ord-
nung, welches die Fluidtrigheit sowie die Druck-, Reibungs- und &ufleren Feldkréafte [63-65]
berticksichtigt. Die zu ermittelnde Variable ist die Fluidgeschwindigkeit v. Da der hydrody-
namische Druck p ebenfalls das Stromungsverhalten beeinflusst und somit eine unbekannte
Grofle darstellt, muss die Kontinuitatsgleichung als weitere Erhaltungsgrofle

0:C$:§:+V~(pv) (2-7)
mit einbezogen werden. Uber die Navier-Stokes- und Kontinuititsgleichung kann bereits
das allgemeine Stromungsverhalten abgebildet werden. Allerdings ist die numerische Aus-
wertung rechenzeitintensiv, was fiir die nachfolgenden Untersuchungen unpraktikabel ist.
Aus diesem Grund werden weitere gleitlagerspezifische Annahmen getroffen.

"Bei polaren Fluiden, wie beispielsweise durch das Hinzufiigen von Additiven oder Partikeln, ist ebenfalls
ein Einfluss der Mikrostruktur der Flissigkeit auf das Stromungsverhalten festzustellen. Der Spannungs-
tensor ist hierbei unsymmetrisch, womit eine separate Auswertung der Drallbilanz notwendig ist. [57H6T]

8 Ableitung der Fluidstromung entlang des Stromungspfades am betrachteten Punkt.
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2.2 Hydrodynamik am Radialgleitlager

2.2.1 Reynolds-Gleichung

Zur Ermittlung der Stromungsvorgiange beim Radialgleitlager werden folgende Postulate
[3, 63, 164, [66] getroffen:

e Der hydrodynamische Druck ist konstant iiber die Schmierspalthohe. Somit wird eine
zweidimensionale Druckverteilung betrachtet mit der Lageroberfliche als Losungsge-
biet.

 Tragheitskrafte und massebezogene Krifte (bspw. Gravitationskrafte) konnen gegen-
itber den Druck- und Reibungskréiften vernachléssigt werden.

» Die Spalthohe ist deutlich geringer im Vergleich zur Breite und Durchmesser vom
Lager. Dies hat eine schwache Kriimmung des Schmierspalts zur Folge und lasst
eine Abwicklung dessen zu. Zur Beschreibung der Fluidstromung kann demnach ein
kartesisches Koordinatensystem nach Abb. herangezogen werden.

e Die Oberflachen der Welle und Schale sind ideal glatt. Folglich liegt eine ideale Haf-
tung zwischen dem Schmiermittel und den Oberflachen vor. Ferner konnen die ki-
nematischen Zustiande der Lagerelemente genutzt werden, um die Randbedingungen
der Fluidstromung zu definieren.

« Die Anderung der Geschwindigkeitskomponente in Spalthéhenrichtung ist vernach-
lassigbar.

ov,
0z

=0 (2-8)

o Aufgrund der Kinematik der Lagerelemente treten Scherspannungen hauptséchlich in

Lagerumfangs- und Lagerbreitenrichtung auf. Damit verbunden sind die Geschwin-
digkeitsgradienten % und % gegeniiber weiteren raumlichen Anderungen der Ge-

schwindigkeiten dominierend.

8% < aU‘E>>avz und %«%»%
ox 0z dy ox 0z oy

(2-9)

Zur Ermittlung des Schmierspalts werden die korperfesten Koordinatensysteme der La-
gerelemente verwendet, vgl. Abb.[2-1 Weiterhin wird ein Schmierfilmkoordinatensystem
eingefithrt. Die x-Achse ist entlang des Lagerumfangs und die y-Achse in Richtung der La-
gerbreite orientiert. Als Spalthohenkoordinate dient die z-Achse. Ebenfalls sind in Abb.
die Oberflichengeschwindigkeiten der Welle und Schale mit V, w/s, V,w/s und V, y/s als
Randbedingung der Fluidstromung eingezeichnet.
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Abbildung 2-1: Korperfestes Koordinatensystem der Lagerelemente sowie Schmier-
filmsystem (links) und abgewickelter Schmierspalt mit Oberflachen-
geschwindigkeiten der Lagerelemente (rechts). [3]

Die Umsetzung der Annahmen fithrt zu einer vereinfachten Darstellung der Navier-
Stokes-Gleichung mit

9 ( v\  Op
9 (7] 82) T oz’ (2-10)
9 ( Ov,\ Op
9z (”a) =gy
_ 9
0= %

An dieser Stelle sei darauf hingewiesen, dass keine Einschrankungen hinsichtlich der
Schmierstoffeigenschaften vorgenommen wurden. Diese konnen weiterhin ortsaufgelost
(n(x,y,2) und p(z,y, 2)) im Spalt vorliegen.

Nach Durchfithrung einer zweifachen unbestimmten Integration tiber die Spalthohenko-
ordinate folgt das Geschwindigkeitsprofil

z z 1
Uy = @ / Zdz + Chy / —dz + Cy, und (2-11)
ox n n
=0 z=0
ap 7 rl
vy =L / “dz+ Oy, / “dz + Oy, (2-12)
ayz:(] il z=0 N

mit den noch zu bestimmenden Konstanten C',, und Cs, .

Da eine ideale Haftung zwischen dem Schmiermittel und den Oberflichen der Welle so-
wie der Schale angenommen wird, konnen deren kinematische Zustidnde genutzt werden,
um die Randbedingungen der Fluidstromung zu definieren. Die Drehbewegung der Welle
verursacht hauptséchlich eine Scherstromung in Umfangsrichtung. Demgegeniiber ist die
Olscherung infolge der axialen Bewegungen der Lagerelemente gering und damit vernach-
lassighar. Somit folgen als Randbedingungen an der Lagerschale

z2=0: vy,=V,s, v,=0 und v,=V,g (2-13)
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sowie an der Welle

oh oh
Er v, =0 und v, = zw+V};W%.

Nach Ermittlung der Integrationskonstanten iiber die Randbedingungen und anschlie-
Bendem Einsetzen in Gl. ergeben sich die Geschwindigkeitskomponenten [65]

z=h: Ux:‘/xw—‘/;w (2—14)

3p F1 oh ]

b= <11 _ FOIO) (v ~Vow's ) B+ Ves (1 _ Fo) und (2-15)
8p F

U = Ay <Il F1 ]0)

mit den Abkiirzungen

h h z z
1 1
Fy, = / —dz, Fy = / EdZ, Iy = / —dzund I} = / “dz (2-16)
z=0 U z=0 77 z=0 l z=0 K

Unter der Annahme einer beziiglich der Spalthohe konstanten Viskositdt kénnen die
Integrationsvorschriften in Gl. zur Bestimmung der Koeffizienten explizit durchgefiihrt
werden [3], 63]. Gl. vereinfacht sich zu

1 Op oh z

Uy = 277 B (z — hz) (V VZW@m) ? + Vs (1 — h) und (2-17)
10p/,

Uy = %% (Z — hZ) y

wobei die resultierenden Fluidgeschwindigkeiten (v,, v,) aus einem druckinduzierten qua-
dratischen und einem scherinduzierten linearen Stromungsprofil iiber die Spalthohe zusam-
mengesetzt sind.

Mit GIL. ist die zweidimensionale Fluidstromung bekannt, sodass im niachsten Schritt
eine Integration der Kontinuitatsgleichung (Gl. iiber die Schmierspalthche vorzuneh-
men ist. Unter Beachtung der Leibniz-Regel kann die Reihenfolge von Integration und
Differentiation vertauscht werden. Die Umsetzung ergibt somit

h
O pvz 9 (pvy) O (pv:)
— 2-1
_/0 : + a9y + R dz (2-18)
h
0 oh oh
~ o / vxdwa / pvydz+a / pdz + [pv)' = (vl 5 = [ol 5y -

Anschliefiend sind die Geschwindigkeitsprofile von G12-15]in Gl. einzusetzen. Unter
Beachtung der Annahme einer schwachen Kriimmung des Schmierspalts sowie der Ober-
flachengeschwindigkeiten der Lagerelemente nach Gl.[2-13| bzw. G1.[2-14] folgt die generali-
sierte Reynolds-Gleichung [8), (64, [65]

— 0 8]7 0 8]? 0 )
0= o (652) + 55 (65 )+ o Fewbow + Fesvio) = 0F, (219)

Poiseuille-Strémung Couette-Stréomung Verdrangungsstromung
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mit den Koeflizienten

h 2 h
G= /p{[l—llo}dz, F, = /pdz, (2-20)
Fy
z=0 z=0
h
I
FCW—/p—dz und FCS—/p<1—>dz
=0 0 z=0 FO

Der Begriff der Generalisierung zeigt sich Anhand der Integrationsvorschrift in Gl.[2-20
Eine dreidimensionale Temperaturverteilung im Schmierspalt fithrt zu ortlich verédnderli-
chen Oleigenschaften, die iiber die Integrationsvorschrift zu mitteln sind. Eine Vereinfa-
chung der generalisierten Reynolds-Gleichung kann erreicht werden, wenn die Schmierstoff-
eigenschaften invariant gegeniiber der Spalthohe sind. Unter diesen Bedingungen folgt die
Reynolds-Gleichung [3], 63]

0 (ph*op o ([ ph?®op 0 Vew + Vas 0
—‘am<1znax>—ay<may o G e R TCORMCED

Bei Gl bzw. Gl.[2-21] handelt es sich um eine inhomogene partielle Differentialglei-
chung zweiter Ordnung, die die Massenstrome in Folge des Druckgradienten (Poiseuille),
der Scherung (Couette) und Olverdringung bilanziert. Die zu ermittelnde Gréfie ist der hy-
drodynamische Druck p. Zwar ist mit Losung der Reynolds-Gleichung die Druckverteilung
im Gleitlager bekannt, allerdings kénnen keine Aussagen iiber die Schmierstoffverteilung
getroffen werden. Diesbeziiglich sind weitere Annahmen tber das Kavitationsvermogen des
Schmiermittels zu treffen.

2.2.2 Schmierfilmkavitation am Radialgleitlager

In diesem Kapitel wird auf die Modellierung von Kavitationsvorgangen in Gleitlagern ein-
gegangen. Als Kavitation wird das Aufbrechen einer kontinuierlichen Phase bezeichnet,
wobei eine Mehrphasenstromung, bestehend aus dem Schmiermittel und einer Gas- bzw.
Dampfphase, entsteht [9]. Die Ursachen fir das Ausgasen konnen dabei unterschiedlich
sein. Beispielsweise treten im Bereich des sich 6ffnenden Spalts Zugbeanspruchungen im
Schmiermittel auf, die das Auftreten von Gas begiinstigen. Da das Schmiermittel nur be-
grenzt Zugbeanspruchungen aufnehmen kann, fithrt dies zu einer Verringerung des hydro-
dynamischen Druckes. Bei Unterschreitung des Léslichkeitsdruckesﬂ findet ein diffusionsge-
steuerter Ausgasvorgang (Gaskavitation) statt, worin die im Ol gelésten Luftmassen einen
Phasentibergang vollziehen und folglich als separate Phase vorliegen. Bei weiterer Verrin-
gerung des Druckes kann der Dampfdruck unterschritten werden, mit der Konsequenz der
Anderung des Aggregatzustandes. Dieser Vorgang wird als Dampfkavitation [65] bezeich-
net. Zudem besteht die Méglichkeit des Eindringens von Luft aus der Umgebung (Aeration)
[67].

9betragt circa dem atmosphérischen Druck
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Experimentelle Untersuchungen von Ausgasvorgangen sowie deren Visualisierung wur-
den in [8, O 67H77] durchgefithrt. In [74] wurden unterschiedliche Erscheinungsformen
des Kavitationsgebietes bei einem Quetscholddmpfer beobachtet, vgl. Abb.[2-2] Der Ver-
suchsaufbau umfasst eine translatorisch bewegende Buchse, die einen kreisférmigen Orbit
vollzieht. Beztiglich der Ausprigung der Gasphase wurden je nach Betriebszustand des
Lagers vorwiegend groflere und farnblattférmige Blaschen (bei 700 7pm) bis hin zu zahlrei-
chen kleineren Blaschen (bei 3000 rpm) festgestellt. Als Ursache fiir die unterschiedlichen
Erscheinungsformen sind neben der Druckverteilung im Spalt ebenfalls die Beschaffenheit
der Lageroberflichen sowie der Reinheitsgrad des Schmiermittels zu nennen [74]. Fir wei-
tere Betriebszustinde konnen ebenfalls luftstrahnenférmige Kavitationsgebiete beobachtet
werden [65), [76], (78] [79].

Anhand der experimentellen Untersuchungen ist ersichtlich, dass mit dem Auftreten
einer Gasphase die Druckverteilung und somit die Lagersteifigkeit bzw. -dampfung so-
wie das Rotorantwortverhalten beeinflusst werden. Um eine zuverldssige Pradiktion der
Rotorschwingungen zu ermoglichen, ist eine detaillierte Abbildung des Lagerverhaltens
anzustreben.

|
[E= R

Abbildung 2-2: Gaskavitation am aufleren Spalt eines Quetschéldampfers in Abhén-
gigkeit der Buchsengeschwindigkeit bei a) 700 rpm, b) 1500 rpm, c)
3000 rpm [74].

Anhand von Abb.[2-2] ist ebenfalls ersichtlich, dass die Ausbildung eines Kavitations-
gebietes komplex und als inhomogener Zustand zu betrachten ist, womit die Simulation
einer jeden einzelnen Blase und deren Wechselwirkung zu ihrer Umgebung aufwendig und
ineffektiv ist. Im Sinne einer effizienten Implementierung werden vorwiegend homogene
Kavitationsmodelle angewendet, die die Auspragungen im integralen Mittel erfassen.

Zur Abbildung von Ausgasvorgéngen sind unter anderem die Theorien von Jakobsson,
Floberg und Olsson (JFO-Theorie) [79, sowie darauf aufbauend der Kavitationsalgo-
rithmus nach Elrod [3] 78, BT, 82], das Zwei-Phasenmodell [4, 64, [83}85] und die Blaschen-
dynamik mit der Rayleigh-Plesset Gleichung [86-00] als masseerhaltende Kavitationsmo-
delle bekannt. Innerhalb dieser Arbeit erfolgt die Modellierung von Kavitationsvorgingen
durch Anwendung des Zwei-Phasenmodells, da neben dem hydrodynamischen Druck eben-
falls thermische Einfliisse beriicksichtigt werden. Ausgangspunkt fiir die Betrachtungen ist
ein teilgefiillter Schmierspalt nach Abb.[2-3
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Abbildung 2-3: Schematische Darstellung eines teilgefiillten Schmierspalts mit be-
trachtetem Kontrollvolumen. [64] links: Ansicht tiber die Spalthohe
und rechts: Draufsicht

Beziiglich der Reynolds-Gleichung Gl. bzw. Gl. ist ersichtlich, dass die Olei-
genschaften in der Berechnung des Druckaufbaus mit einflieBen. Demgegentiber weisen die
physikalischen Eigenschaften der separaten Gasphase (Dichte p, und Viskositét 7,) und
der im Schmiermittel molekular gebundenen Gasmassen einen geringfiigigen Einfluss auf
und konnen fiir die weiteren Berechnungen vernachlassigt werden [4, [64]. Entscheidend
ist allerdings die Wechselwirkung zwischen dem Druckaufbau und der Olverteilung, die es
innerhalb des Zwei-Phasenmodells zu modellieren gilt. Bei Anwesenheit eines teilgefiillten
Schmierspalts ist die Einfithrung von effektiven Schmierstoffeigenschaften gemaf

Nesf = Migk” + 1g (1 — F) = 1iig " und (2-22)
Perf = Pligk” + pg (1 — F) & piigF’

sinnvoll. Der Fillgrad F' stellt das Verhaltnis aus dem Schmierstoffvolumen V;, und der
GroBle des Kontrollvolumens Vi, dar. Der Blasengehalt rp wird iiber das Verhaltnis aus
Ol- und Gasvolumen ermittelt

o Vg _ 1
ges 1 + B
Vo

lig

und (2-23)

<

(2-24)

rg =

<

Grundlage fiir das Zwei-Phasenmodell ist die Bilanzierung der im Schmiermittel gelosten
und ungelosten Gasmassen

Mg ges = Mgungel + Mg gel » (2_25)

deren Anteile in Abhéingigkeit des Druckes p und der Oltemperatur T};, variieren kénnen.
Zur Ermittlung der ungelosten Gasmasse wird das ideale Gasgesetz

p
Mg ungel = ‘/gm (2-26)
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angewendet, wobei p der hydrodynamische Druck, R die spezifische Gaskonstante und 7y,
die Absoluttemperatur des Schmiermittels sind. Die im Ol gelésten Gasmassen werden
iiber das ideale Gasgesetz mit Anwendung der Bunsen-Loslichkeit
p
‘/gdis = Qap Vqupi ) (2_27)

0

p2

P

"R Ty, “po R Ty
berechnet. Die Bunsen-Loslichkeit beschreibt die Loslichkeit von Gasen in Fliissigkeiten
(Henry-Dalton Gesetz) und kann zur idealisierten Abbildung des zeitabhangigen Diffusi-
onsvorganges zwischen gelosten und ungelésten Gasmassen angewendet werden [4] [64], [91].
In GI. ist das geloste Gasvolumen linear vom Schmierfilmdruck und dem zur Verfiigung
stehenden Olvolumen abhingig. Der Bunsen-Koeffizient ap ist vorrangig vom verwende-
ten Ol und der chemischen Zusammensetzung des Gases bestimmt, kann allerdings fiir
die Mineralsld™”] ISO-VG 32-220 als konstant mit ap ~ 0.08 — 0.09 angenommen werden
[4, 84, OT], ©2]. Nach Miller [91] haben die Viskositét, der Raffinationsgrad und die An-
wesenheit von weiteren Wirkstoffen einen geringfiigigen Einfluss auf die Gasloslichkeit im
Vergleich zu Druck und Temperatur.

Das Einsetzen von Gl.[2-26] und G1.[2-28] in GI1.[2-25] mit Definition des Blasengehalts
nach Gl.[2-24] liefert die Gesamtgasmassen

P\ Vigp
s = + ap— . 2-29
uzry (TB B 0) RTliq ( )

Die Annahme einer zeitlich konstanten Gesamtmasse an Gas im Schmierspalt bietet
die Moglichkeit der Gegeniiberstellung des aktuellen Lagerbetriebszustands mit einem Re-
ferenzzustand, vgl. Abb.[2-4l Beztglich des Referenzzustands sind der hydrodynamische
Druck py, die Schmierfilmtemperatur 7;;,0 und die bereits ungelésten Gasmassen mit dem
Referenzblasengehalt rgg bekannt, sodass die zur Verfiigung stehende Gesamtmasse an Gas
iiber Gl. zu ermitteln ist. Allerdings fihrt die zeitliche Invarianz der Gesamtgasmasse
Mg ges Unmittelbar zu der Restriktion einer theoretisch maximal 16sbaren Masse. Gasmas-
sen, die von der Umgebung iiber die Lagerrdnder in den Schmierspalt gelangen kénnen,
bleiben unberiicksichtigt.

Mg get = Vg apV (2-28)

Po P> Do

O ungeldste Gasmassen O o O
O | Phasenibergng [ 0O ()
O %5 O 95
Bezugszustand Aktueller Zustand
Pos Tiig 05 "o P> Tiig -8

Abbildung 2-4: Bilanzierung der gelosten und ungelosten Gasmassen. [64]

10Tn [91] sind weitere Bunsen-Koeffizienten wie fiir Silikonéle mit ap = 0.15 — 0.25 und fiir Wasser ap =
0.018 angegeben.
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Neben dem Referenzzustand ist auf den aktuellen Betriebszustand des Lagers einzu-
gehen. Fin zunehmender hydrodynamischer Druck fithrt bei konstanter Temperatur zu
einem Phaseniibergang der Gasmassen von einem ungeldsten zu einem gelosten Zustand.
Infolgedessen nimmt der Anteil der separat vorhandenen Gasmassen ab und der Fiillgrad
erhoht sich. Ebenso fiihrt eine Druckverringerung zu Ausgasungen, sodass das im Ol ge-
loste Gas wieder in eine separate Phase iibergeht. Neben dem Druck ist der Einfluss der
Schmierfilmtemperatur auf die Gasentwicklung ebenfalls gegeben, vgl. Abb.[2-5

1.1 : ‘

1 inkompressibles Medium
0.9+ |
08" 1.1 ,

o Phasen-
Lo Ubergang |

€Y
~ 0-6f 1 \ 1
T 050 7 |
[=Y0]

= 04+ ]
F

03 0.9 1

0.2 0.075 0.1 0.125 i

0.1} —Oltemperatur T = 60°C' ||

0 —Oltemperatur T = 120°C

0 0.1 0.2 0.3 0.4
Druck p [MPa]

Abbildung 2-5: Einfluss des Druckes und der Oltemperatur auf den Fiillgrad.

Kavitation tritt auf, wenn der Schmierstoffanteil F' < 1 ist, andernfalls handelt es sich
um ein Druckgebiet mit einem vollsténdig gefiillten Spalt. Der Einfluss der Schmierfilmtem-
peratur zeigt sich anhand des Ubergangs zwischen Druck- und Kavitationsgebiet, worin
mit zunehmender Oltemperatur der Ubergang in hohere Druckbereiche (siehe Detailan-
sicht) verlagert wird. Folglich wird bei konstantem Druck aber zunehmenden Temperatu-
ren die Ausbildung von separat vorliegenden Gasmassen begiinstigt. Es ist zu beachten,
dass nach den Annahmen des Zwei-Phasenmodells ein Schmierstoffanteil von F' > 1 als
eine Kompression des Ols zu interpretieren ist. Allerdings wurde bereits bei der Herlei-
tung der Reynolds-Gleichung ein inkompressibles Medium postuliert. Damit die Annah-
men der Reynolds-Gleichung und des Zwei-Phasenmodells konsistent sind, ist der Bereich
des Schmierstoffanteils auf 0 < F < 1 einzugrenzen. Somit tritt ein vollsténdig gefiillter
Spalt bei F' =1 auf.

Die geschilderten Beziehungen sind iiber

My ges,0 = Mg ges (2-30)
PoTliq pTliq 0— pOTliq
roo— — o "q 2-31
b Bople‘qo i P1liq0 ( )
F= b (2-32)
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zusammengefasst [64]. Mit Gl. ist ein expliziter Zusammenhang zwischen dem Fiill-
grad und dem hydrodynamischen Druck sowie der Schmierfilmtemperatur gegeben. Zur
Anwendung der Gleichung wurde eingangs ein teilgefiillter Schmierspalt und somit ein
Kavitationsgebiet angenommen. Folglich ist ein Bewertungskriterium zur Unterscheidung
zwischen Druck- und Kavitationsgebiet aufzustellen. Hierfiir wird die Luftmassendifferenz
bestehend aus den zugefithrten L., und theoretisch losbaren Gasmassen Lg.; herangezogen
[64].

Ldiff = Lzu - Lgel (2-33)

Lzu - (TBO + aB)

T'lzq 0

Lyt = app

Eine positive Luftmassendifferenz Ly > 0 hat eine Unterschreitung des Kavitations-
druckes und folglich das Freisetzen von gelosten Gasmassen zur Folge. Unter dieser Bedin-
gung erfolgt die Ermittlung des Fiillgrads tiber Gl1.[2-32

Fir den Fall Lgisr < 0 liegt ein Druckgebiet und somit ein vollgefiillter Schmierspalt
vor. Da ein inkompressibles Medium bereits bei der Herleitung der Reynolds-Gleichung
angenommen wurde, betragt der Fiillgrad F' = 1.

Im Hinblick auf die in Abschnitt[2.2.5 beschriebene numerische Umsetzung ist die Ein-
fithrung eines druckbezogenen Fiillgrads

F 1
Fp==—= - (2-34)
p lig _
(rBo + OéB)poT +(1—ag)p
lig 0

zweckméfig. Dies liefert Vorteile hinsichtlich der Anwendung des Upwind-Schemas zur
Erhaltung konvergenter Losungen im Kavitationsgebiet. Gl.[2-34] in Gl.[2-19] eingesetzt,
liefert die generalisierte Reynolds-Gleichung mit masseerhaltender Kavitation nach dem
Zwei-Phasenmodell

0= aé; (égi ) + 86; (ng ) + 88 ([FCWV:UW + FCSVxS} P) + gt (F,,p) (2-35)

mit den Koeffizienten

h h
/ piaF []I—Iold , F, = / pugFp dz | (2-36)

0 z=0

h ~

- I - I
Fow = / pigFp = dz, Fos = / prigFp (1 — =) dz

2=0 FO z=0 FO

und Abkiirzungen

h h z z

N 1 N N 1 N
FO:/ dz,FI:/Ldz,IO:/ dzundh:/ c iz
Lo MigE'D 2 MigF'D 2 MigF'D 2 MigF'D

(2-37)
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Unter der Annahme konstanter Temperaturen iiber die Spalthohe vereinfacht sich die

Gl1.2-35 zu

O ( piig h* Op 9 ( puig h* Op 9, ( Veow + Vas )
0= —— — | - = — — | prigh————=F 2-38
ox <12 Miig O Oy \ 12 ny, Oy + ox Pliq 2 pP ( )

0
+ pn (piigh Fp p) -

2.2.3 Randbedingungen der Reynolds-Gleichung

Zur eindeutigen Losung der Reynolds-Gleichung sind Randbedingungen zu definieren. Die-
se sind nachfolgend zusammengefasst:

1. Innerhalb der Zuftihrbohrung wird ein konstanter hydrodynamischer Druck ange-
nommen, der gleich dem Zuftihrdruck ist.

p(xzul <X < T2, You1 <Y < yqu) = Pzu

Aus praktischer Sicht ist allerdings der Zufithrdruck von vielen weiteren Faktoren
wie der Taschengeometrie und der sich im Schmierspalt einstellenden Druckvertei-
lung abhéngig. Bei einigen Lagerkonstruktionen wie beispielsweise bei ATL-Rotoren
besteht sogar die Moglichkeit, dass zwei oder mehrere Lager iiber die Kanéle der
Zufiihrbohrungen interagieren konnen. Im Rahmen dieser Arbeit wird allerdings ein
konstanter Zufithrdruck angenommen.

2. Der hydrodynamische Druck und dessen Gradient in Umfangsrichtung ist 27 peri-
odisch.

p(z,y) = plx + 2m,y)
o _op
ox - Ox

z=0

r=27

3. Beim axialen Lagerrand ist eine Unterscheidung zwischen Druck- und Kavitationsge-
biet vorzunehmen. Liegt ein Druckgebiet vor, so wird ein konstanter Lagerranddruck,
zum Beispiel der atmosphérische Druck, angenommen. Allerdings ist diese Annahme
bei Anwesenheit eines Kavitationsgebietes nicht geeignet, da der hydrodynamische
Druck geringer als der Umgebungsdruck ist und somit Riickstromungen entstehen
konnen. Zur Vermeidung von Riickstromungen wird der Druckgradient am Lagerrand
zu null gesetzt, wenn ein Kavitationsgebiet vorliegt. Die Vorgehensweise entspricht
einem ungedichteten Lager, da das Ol frei ausstromen kann.

b
Druckgebiet: plz,y = i§) = PRand

Kavitationsgebiet: — =0
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2.2.4 Gekoppelte radiale Schmierfilme - Schwimmbuchsenlager

Neben Radialgleitlager mit einem Schmierfilm werden auch Schwimmbuchsenkonzepte zur
hydrodynamischen Lagerung von Rotoren eingesetzt. Beziiglich der Konstruktion zeich-
net sich dieser Lagertyp durch zwei radial angeordnete Schmierfilme aus, die durch eine
Buchse voneinander getrennt sind, vgl. Abb.[2-6] Zur Sicherstellung einer ausreichenden
Schmiermittelversorgung im inneren Spalt erfolgt der Olaustausch innerhalb der Bohrun-
gen der Buchse. Je nach Betriebszustand des Lagers kann das Ol entweder zum inneren
oder zum &ufleren Schmierspalt stromen. Aus hydrodynamischer Sicht liegen somit gekop-
pelte Schmierfilme vor.

Gehéause

Buchse

Welle
Kommunikations-
bohrung

Olzufuhr

6 Tasche

<«— Fluidstromung

AW N =

N

1 — —>
\.é/

Abbildung 2-6: Schematische Darstellung einer Schwimmbuchsenlagerung, beste-
hend aus zwei radial angeordneten Schmierfilmen. Der Olaustausch
zwischen inneren und dufleren Spalt erfolgt iiber Kommunikations-
bohrungen in der Buchse.

Eine prinzipielle Unterscheidung dieses Lagertyps wird in semi- und full-floating Lage-
rung vorgenommen. Full-floating Lagerungen zeichnen sich durch eine uneingeschrénkte
Bewegungsmoglichkeit der Buchsen aus. Folglich entsteht aufgrund der Drehbewegung der
Buchse eine Couette-Stromung im dufleren Schmierspalt. Im Hinblick auf das Rotorant-
wortverhalten kann sowohl die Olumlauffrequenz des inneren als auch des dufieren Spalts
eine Eigenfrequenz des Rotors anregen und zu sub-synchronen Schwingungen fithren. Bei
semi-floating Lagerungen wird die Drehbewegung der Buchse verhindert, mit der Konse-
quenz der Unterbindung von Scherstromungen am dufleren Spalt. Ein Druckaufbau kann
nur erfolgen, wenn ausreichend Schmiermittel verdrangt wird. Die Konstruktion entspricht
einer dufleren Quetscholddmpfung. Anregungen des Rotors finden nur iiber den inneren
Spalt statt.

Zur Ermittlung der Druckverteilung in den einzelnen Schmierspalten konnen die zu-
vor beschriebenen theoretischen Grundlagen der Reynolds-Gleichung tibernommen wer-
den. Der Fokus des Abschnitts liegt somit in der Abbildung der hydrodynamischen Kopp-
lung beider Schmierfilme mittels eines vereinfachten Ansatzes auf Basis der Navier-Stokes-
Gleichung. Aufgrund der Bohrungsgeometrie ist eine Beschreibung der Fluidstromung in
Zylinderkoordinaten mit den Basen 7, ¢, z nach Abb. zweckméafig.



24 2 Theoretische Grundlagen

, X

NV

Abbildung 2-7: Koordinatensystem zur Beschreibung der Fluidstromung in der
Kommunikationsbohrung. [3]

Fiir die Ermittlung der Fluidbewegung innerhalb der Bohrung wird eine axialsymme-

trische (% = 0), unter stationiren Bedingungen auftretende (£ = 0) und vollentwickelte
(£ = 0) Rohrstromung angenommen [3]. Die Umsetzung der Annahmen fiihrt zu einer

Differentialgleichung

1 v,
Taé; (Tnaar ) =C0= gf — PUsp (2-39)
deren Losung ein eindimensionales Stromungsfeld ist. Die rechte Seite der Gleichung be-
riicksichtigt einen Fluidtransport aufgrund eines Druckgradienten am Ein- und Auslass-
bereich der Bohrung. Des Weiteren kann ein Olaustausch in Folge der Zentrifugalwirkung
erfolgen, wenn die Schwimmbuchse eine Rotationsbewegung (full-floating Lagerung) voll-
zieht. Zur weiteren Konkretisierung der Fluidstromung sind die Randbedingungen beziig-
lich des Druckes am Innen- und Auflenradius und die Annahme einer idealen Haftung des
Ols an der Bohrungsoberfliche gemaf

plz=m)=p p(z=74) =Dpa (2-40)
v, (z=mrp) =0 ((;;Z(r:O):O

zu wahlen [3]. Die Anwendung einer separaten Integration [93] der Gl unter Bertick-
sichtigung der Randbedingungen liefert das Stréomungsprofil

7“2—7“2 ra
IR A

o —n p(2) zdz] : (2-41)

Z=T;

wobei die Schmierstoffeigenschaften weiterhin veranderlich iiber die Bohrungslénge sind.
Da beim allgemeinen Betriebszustand des Lagers die Zentrifugalstromung sowohl von den
Oleigenschaften des inneren als auch vom dufleren Schmierspalt beeinflusst wird, wird im
Gegensatz zu [3] zur Approximation der Schmierstoffverteilung ein linearer Ansatz
Ta— 2 zZ—T;

+ Pa
Tag — T4 Ta — T3

p(2) = p (2-42)
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gewahlt. Die Integration der Fluidmassen iiber die Bohrungsldnge liefert die Gesamtmasse
an Schmiermittel, die eine Zentrifugalwirkung erfahren kann. Das Finsetzen von GI.
in Gl. ergibt das Stromungsprofil

r? — 7’% 02 27“2 — 37}7“2 + 7’? n 7’2 — 37’(17‘1-2 + 27"?
4n (rg —m) |° Pi SB 6(ry — 1) Pa 6(re—r;) i

v, (r) =

(2-43)

Unter der Annahme konstanter Schmierstoffeigenschaften innerhalb der Bohrung [3] ver-
einfacht sich die Gl.2-43 zu

2

r? —r} r? —r?

o . 0O2 7 _
‘mma—ml“ Di przl. (2-44)

v (1)

Zur weiteren Anwendung innerhalb der Reynolds-Gleichung ist der Massenstrom durch
Integration der Fluidstromung tiber den Bohrungsquerschnitt

2 T
m = / / p v, rdrdy (2-45)
=0 r=0
o p 2r3 — 3rir? + 1} r3 — 3ror? 4 2r3
=" p,—p — Q?S‘B + i

8 (ry — rl)ﬁ 6 (ry — 1) Pa 6 (ry — 1)

zu ermitteln.
Als Resultat ist im Gebiet der Kommunikationsbohrung die Reynolds-Gleichung

0= 8833 (G’gf: ) +§y (G?y? ) +8ax ([FCWV$W+FCSV:CS} p) +§t(ﬁpp> +m

(2-46)

2 3 2 3 3 2 3
2 U Pliq Q2 2ry — 3rirg + 1} 4 Ty — 3reri + 2r; o
m ] (Ta _ ri) Tiiq [pa bi SB < 6 (Ta — Ti) a Plig,a + 6 (ra — ri) i Plig,i

auszuwerten.

2.2.5 Diskretisierung der Reynolds-Gleichung

In den vorangegangenen Kapiteln wurde die Hydrodynamik in Radialgleitlagern auf dif-
ferentieller Ebene beschrieben, mit dem Ziel der Ermittlung der Reynolds-Gleichung. Da
fiir den allgemeinen Betriebszustand des Lagers keine analytische Losung der Gleichung
bekannt ist, werden numerische Losungsstrategien wie die Finite-Volumen- (FVM), Finite-
Elemente- (FEM) oder Finite-Differenzen-Methode (FDM) angewendet. Basierend auf der
Tatsache der Bilanzierung von spezifischen Massenstromen in Gl.[2-35] bzw. Gl.[2-3§ wird
innerhalb dieser Arbeit die Anwendung der FVM zur Ermittlung der Druckverteilung im
Schmierspalt préferiert. Ein Vorteil der FVM gegeniiber weiteren Losungsmethoden zeigt
sich darin, dass die Erhaltungsgrundsitze nicht im integralen Mittel (wie zum Beispiel
bei der FEM), sondern tiber das gesamte Losungsgebiet eingehalten werden. Dies ist auf
die Bilanzierung der ein- und austretenden Massenstrome am betrachteten Kontrollvo-
lumen zuriickzufiihren. Eine Summation der separaten Flisse iiber alle Kontrollvolumen
hat eine Aufhebung der Massenstrome innerhalb des Losungsgebietes zur Folge. Folglich
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werden nur jene am Rand des Losungsgebietes auftretenden Stromungen bilanziert. Die
FVM ist somit eine konservative Methode [3, [64], [94]. Dartiber hinaus ist die Integration
der Reynolds-Gleichung iiber das Kontrollvolumen als Massenstrom weiterhin physikalisch
interpretierbar.

Nachfolgend wird auf die Implementierung der Reynolds-Gleichung iiber die FVM einge-
gangen. Hierzu wird das Losungsgebiet diskretisiert und die am Kontrollvolumen ein- und
austretenden Massenstrome bilanziert. Des Weiteren ist ein Stabilisierungsverfahren erster
Ordnung zur Erhaltung konvergenter Drucklosungen im Kavitationsgebiet umzusetzen.

Da die Schmierspalthéhe mehrere Gréflenordnungen kleiner als weitere Lagerabmessun-
gen ist, ist aus numerischer Sicht eine Uberfiihrung der Reynolds-Gleichung in eine dimen-
sionslose Form nach der Berechnungsvorschrift

h x Yy z | Vol
H=— X=—Y=2/7=—-T=t¢ 2-47
h07 T’07 r07 h7 TO ) ( )
i i hZ — Va Ve
p=Ta 5P py Dby, W s
7o Po no |Vaol 7o 2V

sinnvoll [3] [63]. Die Referenzgrofien sind mit dem Index Null gekennzeichnet. Die dimensi-
onslose generalisierte Reynolds-Gleichung mit Umsetzung des Zwei-Phasenmodells lautet

_ _ _ _ o(F, P
0:8<Gap>+ 0 <G8P>+ 0 ([FCW%WJFFCSV”S] P>+< ’ )

ox \ " ox oy oy 0X Vaol Vol oT
(2-48)
mit den dimensionslosen Koeffizienten
1 F 1
G:H3/5FD [fl—plfoldz, szH/ﬁFDdZ, (2-49)
720 0 720
/ I / T
Fow = H / FFp 47, Fos=H / Fp(1-2) az
Fy Fy
Z=0 Z=0
und
1 1 A A
_ 1 _ 7 _ 1 _ Z
Foz/7(12,1«1:/7(%,10:/?(@,11:/sz. (2-50)
Z:OTI D Z:OT] D ZZOT] D z:on D

Aus Griinden der Ubersichtlichkeit wird fiir die weitere Vorgehensweise von der dimen-
sionslosen vereinfachten Reynolds-Gleichung

9 (pH*oP o (ph®oP o ,_ - o
0__<9X<12773X>_6Y<12778Y + g (PH Ve Fp P) + 7 (o H Fp P)
(2-51)

ausgegangen. Die Anwendung der FVM fiir die generalisierte Reynolds-Gleichung erfolgt
in Analogie.
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Die Diskretisierung des Losungsgebietes ist in Abb. dargestellt, wobei die im Norden
und Stiiden liegenden Bilanzzentren in Umfangsrichtung x und die Ost- und Westknoten
in Lagerbreitenrichtung y orientiert sind. Die Vernetzung ist aquidistant gewahlt, sodass
die Grofle der Bilanzvolumen tiber die gesamte Lageroberfliche gleich ist.

AX
o ] ® { { ]
g
° ) ; ° | ® )
_________ el
z [ ] E OS Si CC in .N i L ]
|________': _____ Vl_/ __l:________'
[ ] { ] E o E @ L J
y LW
[ ] { ® { L J
X

Abbildung 2-8: Diskretisierung des Losungsgebietes am Radialgleitlager mit finiten
Volumen [3]. Die gestrichelten Linien stellen die GroBe des Kon-
trollvolumens dar. Das Bilanzzentrum ist durch Groflbuchstaben
gekennzeichnet.

In den nachfolgenden Abschnitten wird nédher auf die Diskretisierung der einzelnen Terme
der Reynolds-Gleichung eingegangen.

Poiseuille-Stromung

Die Diskretisierung der druckinduzierten Fluidbewegung wird exemplarisch anhand der
Poiseuille-Stromung in Umfangsrichtung beschrieben. Die Vorgehensweise ist sowohl im
Druck- als auch im Kavitationsgebiet anzuwenden, da der Koeffizient des Druckgradien-
ten unabhangig vom Fiillgrad ist. Als Resultat liegt eine tiber die gesamte Lageroberfliche
ortsveranderliche Druckverteilung vor. Fiir die numerische Umsetzung des Druckgradienten
wird eine Zentraldifferenz angewendet, womit die Interaktion zu den benachbarten Kon-
trollvolumen gewéhrleistet ist. Die Durchfithrung der Integration liefert formal die Terme

o (pH3OP _[(pH?OP p H? 0P
Q/@X<12778X>dXdY_ Kmﬁax mgax) | (2-52)

_|(pH’\ Pv—Pc (pH’\ Pc—Ps AV
O \127) AX 127 ), AX ‘
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Nach Umsortierung der Koeffizienten zu den jeweiligen Bilanzzentren ergeben sich auf
Gleichungssystemebene die Eintrage

0= Ez‘AP,i (PC - Pz) mit ¢ = W, S, N, E  und (2—53)
p H3 AX p H3 AY
A = A = —.
PE/W ( 127 )e/w Ay e Aevis = o5 s AX

Couette-Stromung

Anschlieflend ist auf die Schleppstromung der Reynolds-Gleichung unter Beriicksichti-
gung masseerhaltender Kavitation einzugehen. Zur Unterscheidung zwischen Druck- und
Kavitationsgebiet wird die Luftmassendifferenz nach GI. ausgewertet, wobei eine nega-
tive Differenz einem Druck- und eine positive Differenz einem Kavitationsgebiet zugeordnet
wird. Um Druckoszillationen im Kavitationsgebiet zu vermeiden, ist ein Stabilisierungsver-
fahren anzuwenden, worin die Massenstrome an den Bilanzgrenzen durch den stromauf-
warts liegenden Knoten approximiert werden. Dies entspricht einem 15 Order Upwind-
bzw. Riickwartsdifferenzen-Schema [3] 64], vgl. Abb.[2-9

Druckgebiet Kavitationsgebiet:

Abbildung 2-9: 1* Order Upwind-Schema: Der am betrachteten Kontrollvolumen
ein- bzw. austretende Massenstrom wird durch den stromaufwarts
liegenden Knoten approximiert [3].

Die Integration der Scherstréomung iiber die Grole des Kontrollvolumens liefert die Terme

/ £< (pH V. Fp P)dXdY = (pH V, Fp P) — (pHV, Fp P) | AY (2-54)
Q

wobei die Kavitationszustédnde an der Nord- bzw. Stidgrenze separat zu untersuchen sind.
Aufgrund der Stromungsrichtung v, wird zur Unterscheidung zwischen Druck- und Ka-
vitationsgebiet die Luftmassendifferen/']] im Zentrum C und Siiden S ausgewertet. Bei
Anwesenheit eines Druckgebietes wird ein vollgefiillter Schmierspalt mit /' = 1 angenom-
men und die Scherstromung der rechten Seite des Gleichungssystems zugeordnet. Dem-
gegeniiber wird bei einem Kavitationsgebiet der Fiillgrad F' = Fp - P multiplikativ in
einen druckbezogenen Fillgrad Fp nach GIl.[2-34] und hydrodynamischen Druck P zer-
legt sowie am stromaufwérts liegenden Knoten ausgewertet. Durch die Anwendung des

1 Bei entgegengesetzter Stromung erfolgt die Auswertung der Luftmassendifferenz am Nord- und Zentrum-
knoten. Auflerdem sind die Integrationsgrenzen zu tauschen.
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Upwind-Schemas ist die Couette-Stromung im Kavitationsgebiet nur von einem Druckzu-
stand abhéngig, sodass der entstandene Koeffizient der Systemmatrix zugeordnet werden
kann. Die Zusammenhénge an der nordlichen Bilanzgrenze sind iiber die Beziehungen

- RHS|, = (pH V) AY i Lgigpe <0
(PH Vo Fp P) AY = ) (2-55)
" Ao = (pHV.) FpeAY | fir Lagrc > 0

zusammengefasst. In Analogie zur nérdlichen Grenze kénnen die Uberlegungen ebenfalls
fiir den eintretenden Massenstrom tibernommen werden

- RHS|, = (pH V.) AY  fir Lyipps <0
(PH V. Fp P) AY = ) (2-56)
: Acs = (pH V) FpsAY | fiir Laprs > 0.

Zusammenfassend liefert die Bilanzierung der ein- und ausflieBenden Scherstromungen
die Eintrage

0= AccPo — AcsPs + RHS |, — RHS|, | (2-57)

wobei die Koeffizientenmatrix der Couette-Stromung eine unsymmetrische Struktur mit
den Eintragen des Zentrums und siidlichen Knotens aufweist.

Verdriangungsstromung
Zur Anwendung der FVM beziiglich der Verdrdngungsstromung ist eine Zerlegung des
Terms mit Hilfe der Produktregel

o . _
afT(pHFDP)ZHpFDP-FHp

Fp P — Fr_ar
AT

(2-58)

vorteilhaft, da die zeitliche Anderung des Schmierspalts separat von jener Anderung des
Fiillgrads betrachtet werden kann [3]. Die bereits aus der Mehrkérperdynamik bekann-
ten kinematischen Zustande an der Welle und der Lagerschale kénnen fiir die Ermittlung
der zeitlichen Schmierspaltanderung H' genutzt werden [3]. Des Weiteren bietet sich die
Moglichkeit der Approximation der zeitlichen Anderung des Fiillgrads iiber eine Riick-
wartsdifferenz in der Zeit an. Der Differenzenquotient kann entweder tiber eine einfache
Vergangenheit (vom letzten giiltigen Zeitschritt) oder durch Wichtung weiterer zurticklie-
gender Zeitschritte ermittelt werden. Innerhalb dieser Arbeit wurde die Fiillgraddnderung
unter Einbeziehung des letzten und vorletzten giiltigen Zeitschritts ausgewertet. Durch In-
terpolation der zeitlich zuriickliegenden Zustande kann ein Far mit dazugehorigem und
numerisch sinnvollem Zeitinkrement AT berechnet werden.
Die Integration von Gl. iber das Kontrollvolumen liefert formal

, Fp P — Fr_
/(HpFDP+Hﬁ & 4 AT) dXdY = (2-59)
J AT

Fp P — Fr_ar

(H’ﬁFDP+Hﬁ N )CAXAY,
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wobei die einzelnen Terme nach Anwendung des Upwind-Schemas entweder der rechten
Seite des Gleichungssystems oder der Koeffizientenmatrix zugeordnet werden. Zur Unter-
scheidung zwischen Druck- und Kavitationsgebiet wird die Auswertung der Luftmassen-
differenz im Zentrum Lg; s o herangezogen.

, RHS, = (H'p) ,AXAY | fiir Lygso <0
H'pFp PAXAY = / (2-60)
Ay o= (Hp), FocAXAY | firr Lagrc > 0

.\ AXAY .
_FpP RHSar = (H p)e S47 i Laigpe < 0

Hp AXAY = (2-61)
AT { Apre=(H p)e Fpe LA%Y , fur Laipre >0

Weiterhin ist die zeitlich zuriickliegende Druck- und Fillgradverteilung bekannt, sodass
der Term als rechte Seite

_ AXAY
RHSArae = (H p Fr—ar) e (2-62)
AT
eingeht. Zusammenfassend ergeben sich auf Gleichungssystemebene die Eintrage
0= (Ay ¢+ Aarc) Po+ RHSy + RHSxr — RHSA7 i - (2-63)

Die Koeffizientenmatrix der Verdrangungsstromung weist nur Eintrédge auf der Haupt-
diagonale auf.

Kopplung der Schmierfilme beim Schwimmbuchsenlager

Da es sich bei einer Schwimmbuchsenlagerung um zwei radial angeordnete Schmierfilme
handelt, ist die Reynolds-Gleichung fiir jeden einzelnen Spalt iiber die bereits beschriebe-
ne Vorgehensweise der FVM auszuwerten. Innerhalb der Kommunikationsbohrung ist der
Massenstrom nach Gl.[2-46] zu beachten, der zu einem Schmiermittelaustausch zwischen
inneren und &uBeren Spalt und somit zu einer direkten Kopplung der beiden Olfilme fiihrt.

Die Umrechnung zwischen den unterschiedlich entdimensionierten Driicken am inneren
und duferen Spalt erfolgt iiber den Koeffizienten

_ TNoi |Vzoz'|7’0ih%a

K, = )
Mo a |V;c0a|7“0ah(2)i

p

(2-64)

Mit der Entdimensionierungsvorschrift fiir den inneren Schmierspalt ergeben sich fiir die
weiteren Terme in Gl.2-45] die Koeffizienten

hi; TryPigi Mo [Vaoil Toi
Kaoi=0Q¢p—2 — und K = bIa, G Y 2-65
“ SB770i|‘/;cOi’T0i 8(ra — 73) Migi h3, ( )
womit der Massenstrom
: 2r3 — 3rir? 4 13 3 — 3ryr? + 213

M;=K|P - K, P, + Kq; = = F} pa = : ~F; pi

< plat e ( 6 (ry — 1) Pat 6 (ry — 1) p
(2-66)

einheitlich mit dem Losungsgebiet entdimensioniert ist.
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In Analogie zum inneren Olfilm werden fiir den duBeren Spalt die Koeffizienten

h? T i Noa |Vaoal 70
Kaow=0sp——2% und K = braa EALLLL 2-67
“ 5B Noa “/zOzz| Toa 8 (Ta - Ti) nliq,a h(2)a ( )
mit dem Massenstrom
: 1 2r3 — 3ryr? 4+ 13 73— 3rer? + 213

Ma:K 7Pi_Pa Ka “ < ZFa_a < ! ZFi_i

<Kp + R ( 6 (ra — 1) Pat 6 (rq — 1) p
(2-68)

ermittelt.

Fiir die numerische Implementierung bietet sich das Master-Slave-Prinzip an, worin die
im Bohrungsbereich liegenden Knoten (Slave-Knoten) zu einem im Bohrungsmittelpunkt
liegenden Gesamtknoten (Master-Knoten) zusammengefasst werden.

Das Aufsummieren aller Massenstrome liefert ein Gleichungssystem der Form

0=AP+RHS mit P=I[P,P,.., P (2-69)

mit dem hydrodynamischen Druck P als die zu ermittelnde Gréfle. Die Eintrage der Matrix
sind sowohl direkt, aufgrund des druckbezogenen Fiillgrads, als auch indirekt, wegen der
Unterscheidung zwischen Druck- und Kavitationsgebiet iiber die Luftmassendifferenz, vom
hydrodynamischen Druck abhéngig. Des Weiteren weist die Matrix bei geeigneter Numme-
rierung des Losungsgebietes eine penta-diagonale Bandstruktur auf, sodass Kompaktspei-
cherungen pradestiniert sind. Da die Aufteilung des Losungsgebietes in einen Druck- und
Kavitationsbereich a-priori nicht bekannt ist, erfolgt die Losung des Gleichungssystems
iterativ, wobei in jedem Iterationsschritt die Luftmassenbilanz zu aktualisieren ist. Die
Prozedur wird so lange wiederholt, bis das Abbruchkriterium erfiillt ist. Zur Steigerung
der Konvergenzgeschwindigkeit besteht weiterhin die Moglichkeit das Newton-Raphson
Verfahren anzuwenden.

2.3 Hydrodynamik am Axialgleitlager

2.3.1 Reynolds-Gleichung mit Zentrifugalstromung

Ausgehend von der Navier-Stokes-Gleichung nach Gl.[2-6/und den in Kap. getroffenen
Annahmen kann in Analogie zur Vorgehensweise beim Radiallager ebenfalls eine Differen-
tialgleichung zur Beschreibung der Fluidstromung beim Axialgleitlager abgeleitet werden.
Dieses Kapitel fasst somit die wichtigsten Berechnungsschritte zusammen. Im Gegensatz
zum Radiallager ist bei diesem Lagertyp die Zentrifugalstromung zu beachten, da die Fluid-
tragheit eine radial nach auflen gerichtete Stromung verursacht. Zur Ermittlung der ver-
cinfachten Navier-Stokes-Gleichung werden die Strémungskomponenten v = (v, v, v.,)" in
Zylinderkoordinaten betrachtet. Eine schematische Darstellung des Axiallagers mit dem
dazugehorigen Schmierfilmkoordinatensystem ist in Abb. zu finden.
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Abbildung 2-10: Schematische Darstellung eines Axiallagers mit Schmierfilmkoor-
dinatensystem (blau). [44]

Die Umsetzung der gleitlagerspezifischen Annahmen fiihrt zu einer vereinfachten Navier-
Stokes-Gleichung [95, [96]

0 dv,\ _ Op Ug,
32(”82>_8r_p7" (270)
9 ( dv,\  Op
a( &)‘m‘md
_
02

bestehend aus den Reibungs- und Druckkraften sowie dem Einfluss der Zentrifugaltragheit.
Wie bereits beim Radiallager eingefithrt, konnen die Schmierstoffeigenschaften weiterhin
ortsaufgelost (n (z,y, z) und p (z,y, 2)) im Spalt vorliegen.

Nach Anwendung einer zweifachen unbestimmten Integration iiber die Spalthohe ist die
Fluidstromung| in Lagerumfangs- und Lagerbreitenrichtung

Uy = r&p/ —dz + Cw/ —dz + Chy, (2-71)

Uy / Zdz + ClT/ —dz + Cy, — / /p SDdzalz

allgemein bekannt. Zur Bestimmung der Integrationskonstanten C's, und C, sind
die Randbedingungen der Fluidstromung mithilfe der Oberflichengeschwindigkeiten der
Lagerelemente zu konkretisieren. Da im Betrieb des Axiallagers die Umfangsgeschwindig-
keiten deutlich grofier sind als jene in radialer Richtung, konnen Letztere vernachlassigt

12 Aus Griinden der Ubersichtlichkeit wird die Fluidbewegung der Zentrifugalstrémung mit v, zusammen-
gefasst.
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werden. Die Oberflaichengeschwindigkeiten an der Scheibe und am Lager sind:

Lager Scheibe
oh
Vo = VoL Vp = wS_VzS%
Vyp = UT:O
oh
z— Vz z:‘/z Vos —— .
v L v s+ Vs rop

Das Einfiigen der Randbedingungen in Gl. mit den Koeffizienten von Gl. fithrt
zu dem Geschwindigkeitsfeld [47]

ap F1 8/1 I() I()
= L — = —Vog— | =2 1-2 2-72
Yo = rago < ! Ey 0) <V¢S VZST@(p) +V¢L( FO) (2-72)

vrzgp<ll—]0> / /p ‘pdzdz+—/ /p S‘jclzdz
r

Unter der Annahme konstanter Oleigenschaften iiber die Spalthohe vereinfacht sich die
Fluidstréomung [52] von GI. zu

1 90p /., Ooh \ z z
% = o g (2 —hz) + <va vzsm> S+ VoL (1 h) (2-73)
h
1 op,, z
Up = 20 Or (z —hz ( /0 /v dzdz + — N /0 /()vsadzdz) )

Nach Ermittlung der Stromungskomponenten ist anschlieBend auf die Kontinuitatsglei-
chung einzugehen. Da eine zweidimensionale Fluidstromung betrachtet wird, ist eine In-
tegration der Erhaltungsgleichung tiber die Spalthohe vorzunehmen. Mit Anwendung der
Leibniz-Regel folgt

h
_ [ 1oCpv)  10(pv,)  Ofpvs)  Op
0_/r or +7’ (%) * 0z (9td (274)

2=0

rar( /Pvrdz) +f— (/pv@dz) (/hpdz)—l—[pvz]zzo

o) Y PI L
TP Url— hr@r PVelam hr&p Ple=n ot

Anschliefiend sind die ermittelten Geschwindigkeitskomponenten von G1.2-72 in Gl.[2]
[74] einzusetzen. Beziiglich der Zentrifugalstromung ergeben sich Potenzen von fiinfter
und siebenter Ordnung der Schmierspalthohe bei den Koeffizienten des Druckgradienten
[96, O7]. Diese werden fur die weiteren Berechnungen vernachlissigt. Die Vereinfachung
beruht auf der Annahme einer vorwiegend iiber die Umfangsgeschwindigkeit der Lagerele-
mente (Couette-Stromung) erzeugten und weniger einer tiber den Druckgradienten indu-
zierten Zentrifugalstromung. Die generalisierte Reynolds-Gleichung [98] zur Beschreibung
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der Druckverteilung beim Axiallager unter Berticksichtigung der Zentrifugaltragheit des
Schmiermittels lautet

_ 9 dp 0 dp 0
"o <TG8T ) "oy (Graso ) T g LesVes T ForVor) (2-75)
Poiseuille-Strémung Couette-Stromung
9 d
+ a (Fp) + 7”87” (Fz) ,
—— ————

Verdrangungsstromung  Zentrifugalstromung

mit den Koeffizienten der einzelnen Stromungsanteile

G = /hp{fl—zo} 2, F,= /pdz (2-76)
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h z 1 z I I 9
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J pFOZZO nZ:O P wSFO oL oy

Bei konstanten Schmierstoffeigenschaften iiber die Spalthéhe konnen die Integrations-
vorschriften der Koeffizienten explizit ausgefithrt werden [95], 06, 99]. Somit vereinfacht
sich die generalisierte Reynolds-Gleichung zu

0 ph® Op o (ph® op 0 Vos+Vor
= —— _— — 2_
0 ror <T1277 or > rdy <127] roy + rdyp (ph 2 ) (2-77)
0 0 p2h3 V;S VLpS V@L VgoL
+8t(h)+r8r<n <40+ 30 a0 ))

Mit Auswertung der um die Zentrifugalstromung erweiterten Reynolds-Gleichung ist
der Druckzustand im Axialgleitlager bekannt. Allerdings sind weitere Annahmen iiber die
Schmierstoffverteilung notwendig. Diesbeziiglich wird das in Kap. beschriebene Zwei-
Phasenmodell angewendet.

2.3.2 Schmierfilmkavitation am Axiallager

Experimentelle Untersuchungen beziiglich des Auftretens von Ausgasvorgéngen in Axial-
lagern sind in [97, TOOHIO3] dokumentiert. In [103] wurde die Ausbildung der Gasphase un-
ter Berticksichtigung der Oberflachentextur untersucht, vgl. Abb.[2-11] Der Versuchsaufbau
umfasst zwei in einer Olwanne befindlichen Scheiben, die iiber den inneren und &ufieren
Lagerrand mit Ol versorgt werden. Die Profilierung der feststehenden Scheibe setzt sich
aus 24 Segmenten zusammen, wobei jedes Segment aus einem Rast- und Nutbereich be-
steht. Die Relativbewegung der Scheiben zueinander verursacht eine Scherung des Ols und
schliefllich einen Schmiermitteltransport in den verengenden Spalt. Ein Druckaufbau liegt
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beim Ubergang zwischen Nut- und Rastbereich vor (dunkel gefirbter Bereich). Demgegen-
iiber tritt ein Kavitationsgebiet beim Ubergang zwischen Rast- und Nutbereich auf und
erstreckt sich iiber die Nut (hellgrauer Bereich).

Innenradius

Pad Pad

I

I
| &
I
I
I

—AuBenradius 3

a)

Abbildung 2-11: Visualisierung des Kavitationsgebietes beim Axialgleitlager bei ei-
ner Nuttiefe von a) hgy, = 5um und b) hy = 10pum [103]. Die
Scheibendrehzahl betragt jeweils n = 71 rpm und n = 142 rpm.

Nach Zhang [103] liegt der Grund fiir die unterschiedliche Auspragung des Kavitationsge-
bietes in der Taschentiefe. Bei flachen Taschen (h,, = 5um, siehe Abb. ) haben neben
dem hydrodynamischen Druck und der Schmierfilmtemperatur die Oberflaichenrauigkeiten
ebenfalls einen Einfluss auf die Strahnenbildung, wéhrend bei tiefen Taschen (hg, = 10um,
siehe Abb.) eine ungestorte Ausbildung der Gasregion erfolgen kann.

Fir die Axiallagerung ergibt sich die generalisierte Reynolds-Gleichung mit masseerhal-
tender Kavitation nach dem Zwei-Phasenmodell

0 ~0p 0 ([~ 0Op 3} - .
"= rar (TG(% ) T rap (Grasﬁ > T rap ([FosVes + FouVeor] 9) (2-78)
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mit den Koeffizienten der Stromungsanteile und den Abkiirzungen von Gl.[2-37]
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Die dazugehorige vereinfachte Reynolds-Gleichung lautet

ih® ih®
0— 0 (rplq 8}9) 0 (plq op )_i_ra(plithFDp)

ror 1214 Or B 1O \ 1214 70 Oy 2

0 O (P’ (Vis | VesVer  ViL

— (plig h F’ ol £ £o_2 P F . 2-80
g (P M Fop) + 25 ( me \ 40 30 a0 )'PP (2-80)

Ahnlich wie beim Radiallager tritt der hydrodynamische Druck bei allen Strémungsan-
teilen auf. Nachfolgend wird auf die numerische Implementierung der Differentialgleichung
eingegangen.

2.3.3 Diskretisierung der Reynolds-Gleichung

Zur numerischen Auswertung der G1[2-80|ist die Uberfiihrung in eine dimensionslose Form
gemaf

h r z Vool - Vos+ V.1 h?
H= - R=—Z="T=t"2V,=-¢22_ 9?2 p—p 0 2-81
T 1A I N | A PR
5o Plig = Miq Ky — poh} Vg n VosVor n VZ, Kep — po hg [Vl
po no’ noro |Vieo| \ 40 30 40 )7 7o T'o

vorteilhaft, wobei Ky aufgrund der Umfangsgeschwindigkeiten der Lagerelemente variabel
und somit ebenfalls an den Bilanzgrenzen des Kontrollvolumens auszuwerten ist. Beziiglich
der Diskretisierung des Losungsgebietes sind die im Norden und Siiden liegenden Knoten
entlang der Umfangsstromung und die im Osten und Westen befindlichen Knoten in ra-
dialer Richtung orientiert, vgl. Abb.[2-12]
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Abbildung 2-12: Diskretisierung der Axiallagerung
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Die Umsetzung der Entdimensionierungsvorschrift mit Einbeziehung von G12-50] liefert

die generalisierte Reynolds-Gleichung mit masseerhaltender Kavitation und Zentrifugal-
stromung

i) _OP o (. 0P 0 ([~ Ves = Voo
"~ RoR (R “or ) ROy (GR&,D > " Rop QFGS e ] P)

|V900| |V900|
0 o -
+ o7 (F P) + Korpors (FZP)

(2-82)
mit den Koeffizienten
1 7 1
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Die dimensionslose vereinfachte Reynolds-Gleichung ergibt sich analog zu
9 H*oP o (pH® oP 0 _
0=—%oR -5 |- 5 HV,Fp P 2-84
R@R( 12naR> Ra¢<1zn33¢>+Raw(P +Fp P) (2-84)
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In den nachfolgenden Erlauterungen wird naher auf die Diskretisierung der einzelnen

Terme in Gl eingegangen. Da ebenfalls Analogien zum Radiallager gegeben sind, er-
folgt lediglich eine kompakte Zusammenfassung

Poiseuille-Stromung

Die Anwendung der FVM erfolgt exemplarisch fiir die Poiseuille-Stromung in Umfangs-

richtung. Nach Durchfithrung der Integration ergeben sich die am Kontrollvolumen ein-
und ausflieBenden druckinduzierten Massenstrome gemaf

pH? OP p H?® OP p H? 0P
RdpdR = — ) - — | |AR
Q/R&p (1277 Rop ) ¥ 127 Rop) ~ \ 127 Rop )
[(pH?\ Pv—Pc (pH®\ Po—Ps AR
I\ 127 ) RcAyp 1277 ) RclAyp '

Die Eintrige der Koeffizientenmatrix sind

(2-85)

p H3 Ay p H? AR
A = —— bzw. A = |=— )
P.E/W <R 15 77) N AR ZW P,N/S ( 127 P Relo

i=W,S,N,E und (2-86)
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Couette-Stromung
Die Diskretisierung der scherinduzierten Fluidstromung liefert formal die Terme

/Rggo (P HV,Fp P) RdgdR = (s H V,Fp P) —(pHV, Fp P) | AR, (287)
Q

wobei zwischen Druck- und Kavitationsgebiet iiber die Auswertung der Luftmassendiffe-
renz zu unterscheiden ist. Mit Anwendung des Upwind-Schemas folgt an der Nordgrenze

_ RHS‘n = (EHV¢>HAR ,fiirLdiffCSO
(pHV,FpP) AR= ) (2-88)
" AQC: (ﬁHV@)nFDC AR ,flulI'Ldiffc>0

und an der Stidgrenze

_ RHS|5 = (ﬁHVW)SAR ,fﬁrLdiffSSO
(PH V, Fp P) AR = ) . (2-89)
? AC,S = (ﬁH ch)sFDSAR , fir Ldiffg >0

Zusammenfassend weist die Koeffizientenmatrix der Couette-Stromung eine unsymme-
trische und bidiagonale Bandstruktur der Form

0= AccPo — AcsPs + RHS |, — RHS |, (2-90)

auf.

Verdrangungsstromung

Beziiglich der numerischen Implementierung der Verdrangungsstromung ist die selbe
Vorgehensweise wie beim Radiallager anzuwenden. Dementsprechend ergeben sich &hnli-
che Ausdriicke, vgl GI.[2-59) - GI.[2-62. Der einzige Unterschied besteht in der Definition
des Flacheninkrementes vom finiten Volumen. Die Integration der Verdrangungsstromung
liefert die Terme

Fp P — Fr_ar

AT
Fp P — Fr_ar
AT

/ (H’p FpP+Hp ) RdgpdR = (2-91)
Q

(H’p FoP+Hp ) RoAGAR .
C

Zur Unterscheidung zwischen Druck- und Kavitationsgebiet ist die Luftmassendifferenz
lediglich am Zentrumknoten auszuwerten

, RHSH/ = (H/ﬁ)CRCAQOAR 3 fiir LdiffC S 0
H'pFp P ReApAR = /
AH’,C’ = (H ﬁ)c FDcRcA(pAR , fur LdiffC >0
(2-92)
_FpP RHSxr = (H p)o "35>, fir Laigg o < 0
Hp AT RocApAR = B FAGAR i .
AAT,C:(HP)C FDC% ,furLdiffC>O

(2-93)
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Da die Vergangenheit des Schmiermittels aus dem letzten Zeitschritt bekannt ist, wird
diese der rechten Seite zugeordnet.

RcAgOAR

RHSAT = (H p Fr_ 2-94
AT, alt ( prr AT)C AT ( )
Zusammenfassend ergeben sich die Hauptdiagonaleintrédge und die rechte Seite

0= (A ¢+ Aarc) Po+ RHSy + RHSxr — RHSA7ar - (2-95)

Zentrifugalstromung
Die am Kontrollvolumen ein- und ausflieBende Zentrifugalstromung ergibt sich iiber

a —2H3 —2H3 —2H3
/W (p Ky Fp P) RdpdR — [(” Ky Fp P) . (p = Ky Fp P)
Q N n e Ui

]Ago.

(2-96)

w

Als Kriterium zur Unterscheidung zwischen Druck- und Kavitationsgebiet dient die Luft-
massendifferenz am Zentrum und Westknoten, da das Schmiermittel vom Innen- zum Au-
Benrand gefordert wird. Die Anwendung des Upwind-Schemas liefert die Eintrige

~2 173 ..
ﬁQHS RHS |e = (%K{/)eAgO 5 fur LdiffC S 0
" KVFD P AQP = —2H3 .
n e AZ,C = (p = KV>€FDCA(p , far LdiffC >0
(2-97)
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—KyFp P| Ap = - )
n w AZ,W = (p = KV)w Fp WAQD , flr LdiffW >0
(2-98)

fiir den einflieBenden Massenstrom.
Zusammenfassend weist die Koeffizientenmatrix der Zentrifugalstromung eine unsym-
metrische bidiagonale Bandstruktur mit den Eintrégen

0=AgcPe— AgwPy + RHS|. — RHS |, (2-99)

auf.

Es ist an dieser Stelle anzumerken, dass die Moglichkeit einer Diskretisierung der Zentri-
fugalstromung mit Berticksichtigung der Einfliissse des Druckgradienten ebenfalls besteht
[104]. Dafiir ist eine Erweiterung der angrenzenden Kontrollvolumen vorzunehmen, sodass
neben den bereits vorhandenen Kontrollvolumen die im Nordosten, Siidosten, Stidwesten
und Nordwesten liegenden Bilanzzentren in die Diskretisierung mit einzubeziehen sind. Da
eingangs von einer iiber die Scherung des Fluids induzierten Zentrifugalstromung ausge-
gangen wurde, ist eine Erweiterung der betrachteten Bilanzzentren nicht notwendig.
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2.4 Hydrodynamik bei kombinierten Lagerungen

In den vorangegangenen Kapiteln wurden die theoretischen Grundlagen zur Modellierung
der Hydrodynamik bei Radial- und Axiallagern beschrieben. Damit besteht bereits die
Moglichkeit, den Einfluss der Axiallagerung auf das Rotorverhalten zu untersuchen. Aller-
dings konnen die Eigenschaften vom Schublager nur bei separater Betrachtung der axialen
Schmierfilme ausgewertet werden. Komplexere Systeme wie beispielsweise kombinierte La-
gerungen lassen sich dadurch nur begrenzt abbilden, da der Olaustausch zwischen den
Schmierfilmen einen signifikanten Einfluss auf den Druckaufbau hat. Um die Lagereigen-
schaften detailliert zu erfassen, wird in diesem Kapitel auf die hydrodynamische Kopplung
eingegangen. Die betrachteten Lagerungen sind in Abb. dargestellt.

1

Radialer Schmierfilm
Olzufuhr
«—  Fluidstromung

-
N7 A, 1 Gehéuse
3 N.EA ) 2 Schwimmscheibe
Y \ = 3 Schubring
T_, 4 Welle
“ .._b-.-._ ----------- 1 5 Axialer Schmierfilm
6
7

5

Abbildung 2-13: Schematische Darstellung hydrodynamisch gekoppelter Schmier-
filme: Kompaktlagerung (links) und Schwimmscheibenlagerung
(rechts)

Im Falle einer Kompaktlagerung wird das seitlich tiber die Rander des Radiallagers abflie-
Bende Ol genutzt, um das Axiallager zu versorgen. Zudem bewirkt die Zentrifugalstromung
einen radial gerichteten Fluidtransport, der eine Sogwirkung auf das Ol im Ubergangsbe-
reich austibt und folglich das Schmiermedium in den axialen Spalt fordert. Nachteilig ist
jedoch, dass aufgrund von dissipativen Effekten ein bereits vorgewirmtes Ol dem axialen
Spalt zugefithrt wird. Als konstruktive Mafinahme werden daher zusétzliche Zufiihrboh-
rungen vorgesehen, um eine ausreichende Versorgung mit Frischol zu ermoéglichen.

Die Konstruktion einer Schwimmscheibenlagerung sieht eine zusatzliche Scheibe zwi-
schen Schubring und Gehéuse vor. Das Schmiermittel gelangt vom gehéuseseitigen Axi-
allager tiber den radialen Spalt zwischen Welle und Scheibe zum schubringseitigen axia-
len Spalt. Fiir einen giinstigeren Olaustausch zwischen den axialen Schmierfilmen kénnen
ebenfalls Verbindungsbohrungen innerhalb der Scheibe vorgesehen werden. Diese Lager-
konstruktion wird unter anderem eingesetzt, um hohe Schiefstellungen des Rotors auszu-
gleichen. Anstelle eines einzelnen axialen Schmierfilms erfolgt der Winkelausgleich iiber
zwei axial angeordnete Olfilme. Ein weiterer Vorteil wird ersichtlich, wenn die Schmier-
filmdissipation bzw. die Scherung des Fluids betrachtet wird. Hierbei gilt, je grofler die
Differenzgeschwindigkeit zwischen Scheibe und Gehéuse ist, desto stirker wird das Ol
geschert und folglich zunehmend erwéarmt. Unter der Annahme eines einzelnen Axialla-
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gers sind hohe Scherraten und demzufolge Erwarmungen des Fluids zu erwarten, da als
Randbedingungen der Stromung die Kinematik des Gehéuses und der Welle eingehen.
Demgegeniiber teilt sich die Dissipation bei Schwimmscheibenlagerungen auf zwei axiale
Schmierfilme auf. Beim gehéuseseitigen Schmierfilm wird die Dissipation des Fluids iiber
die Schwimmscheibendrehzahl bestimmt, wihrend beim schubringseitigen Olfilm die Dif-
ferenz zwischen Wellen- und Scheibendrehzahl eingeht. Somit weist die Lagerkonstruktion
bei ausreichender Schmiermittelversorgung eine geringere Erwarmung im Vergleich zu ei-
nem einzelnen Axiallager auf. Des Weiteren konnen bei Schwimmscheibenkonstruktionen
hohere Oldurchsitze im Vergleich zum einzelnen Schmierfilm erreicht werden, was sich
ebenfalls giinstig auf die thermischen Eigenschaften auswirkt.

2.4.1 Diskretisierung der Reynolds-Gleichung

Die Vorgehensweise zur Kopplung von axialen und radialen Schmierfilmen wird anhand
einer Schwimmscheibenlagerung beschrieben. Im Falle einer Kompaktlagerung ist die Vor-
gehensweise analog, lediglich die kinematischen Zustande der Lagerelemente andern sich.
Als Lagerkonstruktion werden zwei Axiallager betrachtet, die sich in unmittelbarer Na-
he zum radialen Spalt befinden, vgl. Abb.[2-14] Die Annahme von direkt angrenzenden
Schmierspalten hat zur Folge, dass der vom Radiallager abflieBende Massenstrom als Ol-
zufuhr fiir das Axiallager dient.

s

Abbildung 2-14: Diskretisierung des Losungsgebietes beim radialen und axialen
Schmierspalt. Die Schmierfilmkoordinaten fiir die axialen Spalte
sind (r1/2, ¢1/2, 21/2) und fiir den radialen Olfilm (z,y, 2).

Innerhalb der Losungsgebiete wird die bereits in Kap. und Kap. beschriebene
Finite-Volumen-Methode zur Losung der Reynolds-Gleichung fiir den radialen und axialen
Spalt angewendet. Bei der Diskretisierung einer kombinierten Lagerung ist zu beachten,
dass die Anzahl der Umfangsknoten fiir den radialen und axialen Schmierspalt gleich sein
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miissen. Somit sind fiir die nachfolgenden Bilanzierungen der Massenstrome keine Interpo-
lationen der Knotenzustande notwendig.

Zur Beschreibung der hydrodynamischen Kopplung wird niher auf den Ubergang zwi-
schen Radial- und Axiallager eingegangen. Eine detailliertere Darstellung der Diskretisie-
rung ist in Abb. zu finden. Die Bilanzgrenzen des hybriden finiten Volumens befinden
sich zur einen Halfte im axialen und zur anderen Héilfte im radialen Schmierspalt. Um
eine exakte Integration tiber die Grofle des hybriden Volumens durchfithren zu kénnen,
wird eine Aufteilung des Kontrollvolumens vorgenommen. Die Kopplung basiert hierbei
auf eine Bilanzierung der ein- und ausflieBenden Massenstréme im Ubergangsbereich. Die
betrachteten Fluidstromungen sind als blaue Pfeile dargestellt. Fiir die numerische Im-
plementierung wird ein tiber die Rédnder des Radiallagers abflieBender und somit ein zum
Axiallager zuflieBender Massenstrom betrachtet. Das Ziel der Implementierung besteht in
der Abbildung des Gesamtlagers als vollstandig gekoppeltes System. Der hydrodynamische
Druck und der Druckgradient konnen sich am Ubergangsbereich frei einstellen. Des Wei-
teren konnen Methoden zur Steigerung der Konvergenzgeschwindigkeit bei der Losung des
Gleichungssystems umgesetzt werden.

b [l
T T - -1

Y Y

Linker Ubergang Rechter Ubergang

Abbildung 2-15: Diskretisierung der Ubergangsbereiche. Zur Kopplung beider
Schmierfilme werden die Massenstrome am hybriden finiten Vo-
lumen (gestricheltes Kontrollvolumen) ausgewertet. Die betrach-
teten Massenstrome sind iiber die blauen Pfeile dargestellt.

In den nachfolgenden Abschnitten wird die Implementierung der Reynolds-Gleichung
Gl. und Gl. unter Beriicksichtigung masseerhaltender Kavitation beim Ubergangs-
bereich erldutert. Aufgrund der Benennung der Bilanzzentren und der damit verbundenen
Zuordnung der Eintrige im Gesamtgleichungssystem ist eine Unterscheidung zwischen lin-
kem und rechtem Ubergangsbereich vorzunehmen. Dies betrifft vor allem die Eintrige zur
Abbildung der Poiseuille-Stromung in Lagerbreiten bzw. radialer Richtung und der Zentri-
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fugalstromung. Detailliertere Erlauterungen zur Zuordnung der Eintrige in die Koeffizien-
tenmatrix konnen Kap.[2.4.1.5| entnommen werden. Zur Unterscheidung der Schmierspalte
wird der Index "JB" fiir das Radiallager und "Az" fiir das Axiallager eingefiihrt.

2.4.1.1 Poiseuille- und Couette-Stromung in Umfangsrichtung

Fir die Ermittlung der Fluidstromungen in Umfangsrichtung muss keine Unterscheidung
zwischen rechtem und linkem Ubergangsbereich vorgenommen werden, da die Benennung
der nordlichen und siidlichen Bilanzzentren gleich bleibt. Beziiglich der Oleigenschaften
werden innerhalb des Hybridvolumens gleiche Zustidnde am Lagerrand angenommen, weil
die Schmierspalte in unmittelbarer Nahe sind und identische Temperaturen auftreten. Auf-
grund der einheitlichen Diskretisierung in Umfangsrichtung gilt zudem AX = ApR. Fir
Lagerkonstruktionen mit nicht unmittelbar angrenzenden radialen bzw. axialen Schmier-
spalten ist die Annahme von gleichen Schmierstoffeigenschaften jedoch nicht zulassig. Ab-
hilfe schafft hierbei eine separate Betrachtung der Hydrodynamik in den einzelnen Schmier-
spalten.

Poiseuille-Stromung in Umfangsrichtung

Da sich das hybride Volumen anteilig im radialen und axialen Schmierspalt befindet, sind
die Massenstrome separat zu integrieren und anschlieend zu einem Gesamtmassenstrom
zusammenzufassen. Die Poiseuille-Stromung in Umfangsrichtung M PU ges ISt somit

: B o (pH3z0P o (pH3, OP
Mpy ges = / ( dXdY+Q/ o RdpdR . (2-100)
Ax

0X \ 127 0X 12n ROy

QB

Zur Approximation der Druckgradienten an den Bilanzgrenzen wird eine Zentraldifferenz
angewendet. Die Durchfiihrung der Integration tiber die Teilvolumina liefert die Terme

/0<5H§BMD>dXdY:KﬁHﬁB> PN—PC_<ﬁH§B> PC—PS] AY

o 0X \ 127 0X 127 AX 127 AX 2
JB
(2-101)
und
J Rop \ 127 Rog L ST B e 127 ) Rehp | 2
Ax
(2-102)
Auf Gleichungssystemebene ergeben sich die Eintrige
0= (APU,N + APU,S) PC — APU,NPN — APU,SPS mit (2—103)

o H3 AR o H3 AY
Apyns = (P Az) 1 (P JB)
/ n/s

W 2ReAp \ 1279 ) 2AX
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Couette-Stromung in Umfangsrichtung

Die Integration der Scherstromung in Umfangsrichtung Mey ges erfolgt ebenfalls separat
fiir jedes Teilvolumen. Neben dem Schmierspalt sind die dimensionslosen Olgeschwindig-
keiten ‘_/w fiir das Axiallager und V, fiir das Radiallager zu beachten. Die Scherstromung
am Ubergangsbereich wird iiber

. 0
Mo ges = /‘aX(pfﬁviFvadXdY+-/“ Fo (P HacVoFp P) RdpdR

QB

(2-104)

n

AY A
<pHJBV FDP7+pHAxV FDP 2R>

S

ermittelt.

Weiterhin ist eine Unterscheidung zwischen Druck- und Kavitationsgebiet vorzunehmen.
Aufgrund der Stromungsrichtung wird die Luftmassendifferenz nach Gl.[2-33] am Zentrum
und am stdlich gelegenen Knoten ausgewertet. Die Anwendung des Upwind-Schemas fithrt
beim ausflieBenden Massenstrom zu den Termen

AY AR
<pHJBV FDPT'f’pHAxV FDP 9 ) (2—105)
RHS |, = ( Hyp Va5 + pHa %AT)n ,fir Lggppe <0
Acu,c = [ (PHJB V,A  + pHa V%)ﬂ] Fpc , fir Lagigre >0
und beim einflieBenden ergibt sich
AY AR
<pHJB V, Fp PT + pHa, V, Fp P2> (2-106)
RHS|S :(ﬁHJBVx%_FﬁHAI‘Zp%)S ,fl','lrLdiffsﬁo
Acu s = [ (ﬁHJB VoA + pHa, ‘_/gpAzR) }FDS , fur Lagipps >0
Zusammenfassend ergeben sich auf Gleichungssystemebene die Eintrage
0= ACU,CPC — ACU,SPS + RHS |n — RHS |S . (2—107)

2.4.1.2 Verdrangungsstromung

Bei kombinierten Lagerungen kann die Verdrangung des Schmiermittels sowohl iiber das
Axiallager, durch eine axiale Bewegung der Scheibe, als auch iiber das Radiallager, durch
eine Verlagerung der Welle, hervorgerufen werden. Beide Effekte fithren zu einem hydro-
dynamischen Druckaufbau im Ubergangsbereich, allerdings ist die Kinematik des Rotors
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unterschiedlich. Ausgehend von der in Kap. und Kap. beschriebenen Vorgehens-
weise zur Diskretisierung der Verdrangungsstromung folgt der Massenstrom My 4., tiber
: ;o _FpP— Fr_
My ges = / <HJB,0 Fp P+ Hypp—2 AT e

QiB
;o _Fp P— Fr_ar
H Fp P+ Hy,

+/< Aef £ 4 Mz AT

QAac
;o _ IFp P—Fpr_ AXAY
= (HJBPFD P+ Hppp—2 AT - AT>C 5

) Fp P — Fp_ ApAR
+<HAxﬁFDP+HAxﬁ D ATTAT>CR0 <p2 .

) dXdY (2-108)

) RdpdR

Unter der Annahme eines Kavitationsgebietes im Zentrum des betrachteten Kontroll-
volumens ist das 1% Order Upwind Schema zur Stabilisierung der Losung anzuwenden.
Die Diskretisierung der Verdringungsstrémung bei zeitlicher Anderung des Schmierspalts
liefert somit

, AXAY ApAR
H)pp Fp P + H),p Fp PRo=" (2-109)
RHSy = (Hypp) , 258Y + (Hlip) , Ro2e2E i Lyir e < 0

Ao = [(Hsp) , 2252 + (Huup) , Ro25E] Foo  fiir Laggo > 0 |

AnschlieSend ist auf die zeitliche Anderung des Fiillgrads einzugehen. Die Eintrige in
der Koeffizientenmatrix und der rechten Seite ergeben sich iiber

_Fp P AXAY _Fp P ApAR
Hpp ADT 5 T Hye p ADT Re <p2 (2-110)
RHSar = (Hyp p)o 5585 + (Hay p) ReREEE fir Laipro <0

Aarc = RHJB Pe Sar + (Haw p)e RC%} Fpe , fir Laigrc > 0

Weiterhin wird der bereits bekannte Fiillgrad der Vergangenheit der rechten Seite des
Gleichungssystems

AXAY ApAR

—_ Hy, p Fr_ —_— 2-111
C 2AT +( Az P I'T AT)CRC 2AT ( )

RHSATat = (Hyp p Fr—ar)
zugeordnet.
Zusammenfassend ergeben sich auf Gleichungssystemebene die Hauptdiagonaleintrage

und rechte Seite

0= (Ay o+ Aarc) Po+ RHSy + RHSar — RHSar a1 (2-112)

2.4.1.3 Hydrodynamische Kopplung iiber die Poiseuille-Stromung

Fiir die hydrodynamische Kopplung der Schmierfilme ist die Poiseuille- und Zentrifugalstro-
mung in radialer bzw. Lagerbreitenrichtung zu beachten. Hierbei ist eine Unterscheidung
zwischen rechtem und linkem Lagerrand vorzunehmen, da die Zuordnung der Eintrage in

die Koeffizientenmatrix unterschiedlich ist, vgl. Abb.[2-15]
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Poiseuille-Stromung - am linken Lagerrand

Zur Kopplung der Fluidstromungen im Ubergangsbereich werden die im Axial- und
Radiallager befindlichen hybriden Teilvolumen separat betrachtet. Beim Teilvolumen im
radialen Schmierspalt erfolgt die Approximation des Druckgradienten vom abflieBenden
Massenstrom tiber einen Vorwértsdifferenzenquotienten, weshalb der Knotenabstand AR
und der Druck vom Knoten Pg mit eingeht. Fiir die Ermittlung des Druckgradienten beim
einflieBenden Massenstrom ist eine Zentraldifferenz ausreichend. Aus der Bilanzierung der
am linken Lagerrand und innerhalb des radialen Schmierspalts auftretenden Massenstrome
folgt

o (pH,0P
Q/ ay< o2 gy ) dxay (2-113)
_[(pH3s\ Poi—Po  (pHig\ Po—Pg] AX

127 ). AR 1297 ), AY 2

Zwar ist mit Gl.[2-113] bereits eine Kopplung zwischen Radial- und Axiallager gegeben,
allerdings beruht diese nur auf der im Radiallager befindlichen Halfte des hybriden Vo-
lumens. Somit kann lediglich ein am radialen Spalt abflieBender Massenstrom abgebildet
werden, der von der Druckverteilung des Axiallagers abhangig ist. Die Axiallagerung hat
allerdings noch keine Informationen iiber den vom Radiallager stammenden Massenstrom.
Aus diesem Grund ist die zweite Hélfte vom hybriden Volumen zu betrachten.

Zur Abbildung des am axialen Spalt einflieBenden Massenstromes wird ein Riickwartsdif-
ferenzenquotient beim Druckgradienten umgesetzt, womit das Inkrement vom Radiallager
AY und der Druck Pg eingeht. Folglich ist eine Abhéngigkeit zum Radiallager gegeben.
Demgegeniiber ist ein Zentraldifferenzquotient beim ausflieBenden Massenstrom ausrei-
chend. Aus der Bilanzierung der Strome folgt

0 (. pHS 0P
2 | Rdpd 2-114
Q/R8R<R12776R fdpdlt (2-114)
Az
_ Rsz?ZXr Pgi —Po RﬁHi’m Po—Pg| Ap
127 ), AR 127 ), AY 2

Auf Gleichungssystemebene sind die Eintrédge innerhalb der betrachteten Zeile fiir die
Axiallagerung zuzuordnen, wobei der Koeffizient von Pg; die Kopplung zum Axiallager
und von Pgr zum Radiallager beinhaltet. Es ergeben sich die Koeffizienten

0= (APL,E1 + APL,E) Pc — APL,E1PE1 - APL,EPE mit (2-115)
A = R =
PR ( 127 ) oar 1277 ) 2AR

Aprp = .
PLE ( 127 )eszJr STy _2AY
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Poiseuille-Stromung - am rechten Lagerrand

Die gleiche Vorgehensweise ist ebenfalls fiir den rechten Lagerrand vorzunehmen. Der
wesentliche Unterschied besteht in der Zuordnung der Eintrdge in die Systemmatrix. Die
Diskretisierung der Poiseuille-Stromung liefert fiir den radialen Schmierspalt

0 (pHS, 0P
/ m/( o2 gy ) Xy (2-116)

QB
127 ). AR 127 ), AY | 2

und fir den axialen Schmierspalt

0 ( pHY 9P
Q/ — (R 9= ) RdypdR (2-117)
Az

12n OR
_ RﬁHfu Pgo — P Rﬁfox Pec — Pw | Ap
127 ), AR 1297 ), AY 2
Auf Gleichungssystemebene ergeben sich die Eintriage

0= (Aprp2+ Aprw) Pc — Apr p2Pr2 — Aprw Py  mit (2-118)

A = R =
e ( 127 ) oar 127 ) 2AR

pHIp\ AX pHAL Ap
Appw = 2%
P ( 127 )szY+ STy _2AY

wobei der Koeffizient von Py eine Kopplung zum Radiallager und von Pgo zum Axiallager
ermoglicht.

2.4.1.4 Hydrodynamische Kopplung iiber die Zentrifugalstromung

AbschlieBend ist auf die Zentrifugalstromung im Ubergangsbereich einzugehen. Der Mas-
senstrom in Folge der Fluidtragheit tritt dabei nur im axialen Spalt auf, da beim radialen
Schmierspalt ein iiber die Spalthohe konstanter Druck angenommenen wurde und Fluid-
tragheiten vernachléssigt werden.

Zentrifugalstromung - am linken Lagerrand
Die Integration tiber das Teilvolumen am linken Rand liefert formal die Terme

o (p*H3
— Ky Fp P 2-11
/ R@R( 7 vFp P | RdpdR (2-119)
QA.’E
—2H3 —2H3 A
- Kp Mo e B P) - (p s e B P) ] i
n el T’ [ 2

wobei die Luftmassendifferenz am Zentrum P- und am 6stlichen Knoten Py auszuwerten
ist. Mit Umsetzung des Upwind Schemas folgt fiir den abflieBenden Massenstrom

. *2H3 A(,D .
=2 H3 A RHS |51 = (£ KV o 2 , far LdiffC’ <0

el 2 AZ,C — (ﬁ2fI]{3KV)81 FDC%E , fur LdiffC >0
(2-120)
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und zuflieBenden Massenstrom am Lagerrand

p2H3 .
2 o [ BHSL= (pn-AIKV)CAf ,fitr Lo p < 0
%KVFDP 7 - - .
" ¢ AZ,E: (%K{/)CFDEA; , fﬁrLdiffE >0
(2-121)

Auf Gleichungssystemebene ergeben sich die Eintrage
OZAZ,CPC—AZ,EPE—FRHSlel —RHS|C . (2—122)

Zentrifugalstromung - am rechten Lagerrand

Die Vorgehensweise ist Analog zur Zentrifugalstromung am linken Lagerrand, nur mit
dem Unterschied, dass nun die Luftmassendifferenz am westlichen Knoten als Kriterium
eingeht. Die Anwendung der FVM liefert die Terme

o (p’Hj
— * K Fp P | Rded 92-12
[ 2 (“esivy p) ragar (212
QACL
—2H3 —2H3 A
::[<p _Afkny,P> -(p ﬁAxKny>P> ]gp,
e2 c.

mit den Koeflizienten fiir den abflieBenden Massenstrom

27173 A .
ﬁZHim AQO RHS |e2 = (pg KV)@2 7@ , fur LdiffC <0
fKVFDP 5 = 52 3 A .
n e2 AZ,C = (p 5 K\/)e2 FDCTSD s fir LdiffC >0
(2-124)
und zuflieBenden Massenstrom am Lagerrand
p2H? ..
ﬁzHi Ag& RHS |C = (pnAva)c % s flr LdiffW S 0
— Z‘_[(V_FWDP 7 - . .
U c AZ,W = (p ZA”KV) FDW% , fur LdiffW >0
(2-125)
Auf Gleichungssystemebene ergeben sich die Eintrage
0=Az0cPc—AzwPw +RHS |2 — RHS|. . (2-126)

Nachdem die Koeffizienten fiir die Umfangsstromung am Hybridelement und zur Kopp-
lung zu den radialen und axialen Schmierspalten ermittelt worden sind, wird nachfolgend
auf die Einordnung in die Gesamtsystemmatrix néher eingegangen.
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2.4.1.5 Zusammenfassung

In den vorangegangenen Kapiteln wurden die Eintrage der Koeffizientenmatrix ermittelt,
sodass in diesem Abschnitt nédher auf die Zuordnung in der Gesamtmatrix eingegangen
werden kann, vgl. Abb.[2-16] Hierbei ist zu beachten, dass die Kopplung zwischen dem Hy-
bridelement und der Radial- und Axiallagerung innerhalb der Freiheitsgrade der Axiallager
erfolgt. Die ebenfalls am Lagerrand allerdings dem Radiallager zugeordneten Freiheitsgra-
de werden durch Anwendung der Penalty-Methode den Innenrandknoten des Axiallagers
gleichgesetzt. Somit muss keine Anderung der Dimension des Gesamtgleichungssystems
bei gekoppelter und separater Betrachtung der Schmierspalte vorgenommen werden. Die
in Abb.[2-16] grau markierten Bereiche stellen die Zeilen und Spalten zur Kopplung zwi-
schen Hybridelement und radialen bzw. axialen Schmierspalt dar.

wiKN
Axiallager links
Penalty
Radiallager links

Radiallager

Radiallager rechts

Innenrand Axiallager rechts | Kopplung rechts W

Abbildung 2-16: Gesamtgleichungssystem mit hydrodynamischer Kopplung zwi-
schen Radial- und Axiallager

Fiir die innerhalb des Axiallagers liegenden Bilanzzentren (blau W und braun W5) sind
keine Anpassungen der Eintrage sowie der Zeilen- und Spaltenindizierungen vorzunehmen,
da die am Hybridelement radial angrenzenden Kontrollvolumen bereits iiber die Westein-
trdge mit dem Innenrand verkniipft sind. Wie eingangs erwahnt, sind die Koeffizienten des
Hybridelementes den Freiheitsgraden des inneren Axiallagerrandes zugeordnet. Ebenfalls
miissen die Eintrage beim Radiallager nicht erneut berechnet werden, lediglich die Spal-
tenindizierung ist anzupassen (gritn W und grin £). Somit sind die Bilanzzentren vom
Radial- und Axiallager bereits mit dem Hybridelement hydrodynamisch gekoppelt. Zur
Implementierung eines vollstandig gekoppelten Systems ist nachfolgend auf die Zuordnung
der Eintrage vom linken und rechten Hybridelement einzugehen.
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Zunéchst wird der linke Lagerrand betrachtet. Die Bilanzierung der am Hybridvolumen
ein- und ausflieBenden Massenstrome ist tiber

0= (APU,N + Apus + Acue + Ay o + Aarc + Aprpr + Apr e + AZ,C) Pc

— ApunPn — (Apus + Acus) Ps — Apr 1 Pe1 — (ApLe + Aze) Pe+ RHS|,
(2-127)

abgebildet. Die Eintrage der Poiseuille- Apy und Couette-Stromung Acp in Umfangsrich-
tung beinhalten die Wechselwirkung zwischen den Hybridvolumen und werden innerhalb
der Systemmatrix dem Zentrum sowie dem nordlich bzw. siidlich gelegenen Knoten zuge-
ordnet, siche Kap.[2.4.1.7 und Kap.[2.4.1.2] Innerhalb von Abb. sind die Koeffizienten
der Umfangsstromung tiber einen dickeren gelben Strich entlang der Hauptdiagonale idea-
lisiert zusammenfassend dargestellt. Die hydrodynamische Kopplung zwischen Hybridvo-
lumen und Radial- bzw. Axiallager erfolgt tiber die Eintrage E; und E, siehe Kap.[2.4.1.3]
und Kap.[2.4.1.4] Diese setzen sich aus der Poiseuille- Ap; und Zentrifugalstromung Ay

zusaminern.

Eine dhnliche Struktur weisen die Eintridge des Hybridelementes am rechten Rand mit

0= (APU,N + Apys + Acuc + AHQC + Aarc + Aprw + Apr 2 + AZ,C) Pc

— ApunPn — (Apus + Acus) Ps — Apr g2 Pra — (Aprw + Azw) Pw + RHSR
(2-128)

auf, wobei die Umfangsstromungen erneut in Abb. iiber einen dickeren braunen Strich
entlang der Hauptdiagonale zusammengefasst sind. Die Wechselwirkung zum Radiallager
ist iiber den Koeffizienten Py und zum Axiallager Pgy beriicksichtigt.

2.4.2 Axiale Kopplung der Schmierfilme

Des Weiteren kann die Schwimmscheibe Verbindungsbohrungen enthalten, um einen giins-
tigeren Olaustausch zwischen den axialen Schmierspalten zu erméglichen. Zur Modellierung
der Rohrstromung werden die in Kap.[2.2.4] getroffenen Annahmen iibernommen, jedoch
mit der weiteren Vereinfachung einer vernachlassigten Zentrifugaltriagheit. Im Betrieb der
Schwimmscheibe wiirde die Fluidtréagheit zu einer ungleichméfligen Druckverteilung inner-
halb des Bohrungsquerschnittes fithren, da die radial weiter aufien liegenden Olmengen eine
groflere Zentrifugalbeschleunigung erfahren wiirden als jene Mengen, die innen liegen. Dem-
gegentiiber wird bei Vernachlédssigung der Zentrifugaltragheit ein konstanter Druck iiber den
gesamten Querschnitt abgebildet. Ein Schmiermittelaustausch zwischen den axialen Spal-
ten findet statt, wenn eine Druckdifferenz tiber die Bohrungsldnge vorliegt. Als Grundlage
fur die Modellierung der Fluidstromung dient Abb.[2-17]
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Ly

Abbildung 2-17: Koordinatensystem zur Beschreibung der Fluidstromung in der
Verbindungsbohrung einer Schwimmscheibe.

Ausgehend von der vereinfachten Navier-Stokes GI. mit vernachléssigter Fluidtrag-
heit kann die Stromung innerhalb der Bohrung durch
P —rip—p

v, (1) = 1 o (2-129)

ermittelt werden, wobei p; der Druck vom linken und p, vom rechten Axiallager ist.

Die Integration der Fluidgeschwindigkeit tiber den Bohrungsquerschnitt liefert den Mas-
senstrom zur Kopplung beider Schmierfilme. Um diesen fiir die Reynolds-Gleichung zu-
ganglich zu machen, bezieht sich der Massenstrom auf die Bohrungsflédche

2T T
. 1 2 i _
Th:—/ /pvzrdrdgozr—bplqpl b2
8 Mmig B

1 (2-130)

©=07r=0

Die Reynolds-Gleichung mit masseerhaltender Kavitation nach dem Zwei-Phasenmodell
lautet

0 ~ Op 0 ([~ Op 0 - .
= — = F F 2-131
0 ror (rGﬁr ) + roy (Grago> * roy ([ csVes + CLV“”L} p) ( )

0 /- 0 /.= -
+§<Fpp)+@(FC’p) +m.

2.5 Einbettung der Hydrodynamik in ein
Zeitintegrationsschema

Fiir die Ermittlung der Lagerkréfte bei transienten Vorgangen ist die Reynolds-Gleichung
innerhalb einer Zeitintegration zu losen. Als Losungsstrategie bieten sich verschiedene
Moglichkeiten wie die Fix-Punkt-Iteration, das Newton-Raphson-Verfahren oder das
Bogenlangen-Verfahren an. Aufgrund der einfacheren Implementierung und der quadra-
tischen Konvergenzgeschwindigkeit wird innerhalb dieser Arbeit das Newton-Raphson-
Verfahren gewéhlt. Als Resultat ist die Druckverteilung im Gleitlager bekannt.
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Um rotordynamische Systeme unter transienten Belastungen zu untersuchen, sind Zeit-
integration notwendig. Zur Durchfiihrung der Zeitintegration stehen dabei verschiedene
Moglichkeiten wie das Erstellen von Kennfeldlosungen [105] oder die Durchfihrung von
Co-Simulationen [83], TO6HI09] bzw. online Lésungen [3], 63, 66), 110] zur Verfigung.

Innerhalb einer Kennfeldlosung wird die Reynolds-Gleichung an vorgegebenen Betriebs-
punkten des Lagers (Stiitzstellen) bereits vor Beginn der Zeitintegration gelost und die
resultierenden Groflen, wie beispielsweise die Lagerkrafte und -momente, als Kennfeld abge-
legt. Anschliefend ist die Zeitintegration durchzufiihren, worin die zum aktuellen Betriebs-
punkt des Lagers resultierenden ReaktionsgroBen durch Interpolation der Tabellenwerte
ermittelt werden. Die Vorgehensweise zeichnet sich vor allem durch geringe Rechenzeiten
bei der Durchfithrung der Zeitintegration aus. Nachteilig ist jedoch die begrenzte Abbil-
dungsgiite der hydrodynamischen Lagerung, da mit zunehmenden Detaillierungsgrad die
Grole des Kennfeldes und die Komplexitdat des Systems steigen. Die Komplexitét folgt
aus der Tatsache, dass neben den kinematischen Groflen der Welle und des Gehéauses
weitere Einflussgrofien zu berticksichtigen sind. Beispielsweise ist mit dem Auftreten von
Ausgasvorgiangen der hydrodynamische Druck sowohl vom aktuellen als auch vom zeitlich
zuriickliegenden Betriebspunkt abhéngig. Der Zusammenhang ist iiber die Verdrangungs-
stromung gegeben. Weiterhin sind bei Erweiterungen des Modells hinsichtlich der im Lager
auftretenden thermodynamischen Prozesse die Wechselwirkungen zwischen Thermo- und
Hydrodynamik zu beachten. Die geschilderten Beispiele zeigen, dass die Kennfeldlosung
lediglich bei vereinfachten Lagermodellen und quasi-stationdren Simulationen eingesetzt
werden kann. Fir eine detailliertere Abbildung der Gleitlagerung und fiir instationéare
Vorgange bedarf es der Losung der Reynolds-Gleichung innerhalb der Zeitintegration.

Co-Simulationen zeichnen sich durch ein paralleles Losen mehrerer transienter Subsys-
teme aus. Fiir die Umsetzung verfligt jedes Teilsystem iiber einen eigenen Zeitintegra-
tionsloser, der ebenfalls mit weiteren Losern gekoppelt ist [107]. Somit liegt jeweils ein
Zeitintegrationsverfahren fiir die Reynolds-Gleichung und fiir die Bewegungsgleichungen
der Mehrkorperdynamik vor. Der Informationsaustausch beziiglich der Schnittstellenva-
riablen findet bei gegebenen Zeitschritten oder eintretenden Ereignissen statt. Ein Vorteil
dieser Methode umfasst die Abbildung von multiphysikalischen Systemen, die ebenfalls
auf unterschiedlichen Zeitskalen ablaufen konnen. Nachteilig ist jedoch der organisatori-
sche Aufwand hinsichtlich der Schnittstellenvariablen, denn je mehr Teilsysteme vorhanden
sind, desto mehr Ubergabevariablen sind zu definieren, die wiederum als Eingabegrofie wei-
terer Systeme dienen.

Bei den hier durchgefiihrten Simulationen wird die Reynolds-Gleichung online gelost. Der
wesentliche Unterschied zu Co-Simulationen ist das Auswerten der Gleichungen der Hydro-
und Mehrkorperdynamik bei gemeinsamer Zeitintegration. Somit ist zwar die Reynolds-
Gleichung bei jedem Zeitschritt zu losen, allerdings bleibt der organisatorische Aufwand
fiir die Kopplung der Teilsysteme begrenzt. Eine schematische Darstellung der Zeitintegra-
tion ist in Abb.[2-1§| dargestellt. Ausgehend vom System der Mehrkérperdynamik ist der
Zustandsvektor des Rotors und der Lagerelemente zum aktuellen Zeitpunkt bekannt, so-
dass der Schmierspalt h;/, in den Gleitlagern und dessen zeitliche Anderung h; /o ermittelt
werden konnen. Die Groflen dienen wiederum als Eingangsvariable fiir die Hydrodyna-
mik, worin die Reynolds-Gleichung gelost wird. Mit Kenntnis der Druckverteilung p;/,
im Schmierspalt kénnen die resultierenden Lagerkrafte und -momente Fj/,/M;/, ermittelt
und der Mehrkorperdynamik tibermittelt werden. Folglich sind die am Rotor angreifenden
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Lagerreaktionen bekannt, sodass der Zustandsvektor zum néchsten Zeitschritt berechnet
wird.

Rotordynamic system

Forces/Torques | Time integration | Kinematic states

E— of eq. of motion
Inner F;, M; Inner

Outer F:,, Mo

-

actio & reactio

-

>
'

—

Fo(t) Qg/pr (1)
Miyo(t) hijo(t, 2, y), hijolt, z,y)

Hydrodynamics force routine

Solution of Reynolds equation

Abbildung 2-18: Zeitintegrationsschema zur online Lésung der Reynolds-Gleichung
[110]

Bei dem hier vorgestellten Zeitintegrationsverfahren sind die Ortsvektoren der Lagerele-
mente sowie deren Geschwindigkeiten und Orientierungen zueinander Eingangsgrofien fiir
die Hydrodynamik. Somit kann anhand der kinematischen Zusténde der Welle und des
Gehauses der Schmierspalt und dessen zeitliche Anderung ermittelt werden. Innerhalb die-
ser Arbeit wird ein allgemeingiiltiger Ansatz verfolgt, worauf im nidchsten Abschnitt naher
eingegangen wird. Weiterhin werden die am Rotor angreifenden Lagerreaktionen benétigt,
um den Zustandsvektor fiir den néchsten Zeitschritt zu berechnen. Somit ist ebenfalls auf
die Ermittlung der Lagerkréifte und -momente einzugehen.

2.5.1 Schmierspalt und Krafte am Radiallager
2.5.1.1 Schmierspalt und Spaltinderung

Innerhalb der Mehrkérperumgebung werden die translatorischen Bewegungen der Lager-
elemente tiber die Ortsvektoren r§y, fir die Welle und r§ , vom Gehéuse abgebildet, vgl.
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Abb.[2-19] Weiterhin sind zur Berticksichtigung der Orientierung der Korper im Inertial-
system die Transformationsmatrizen Q¥ und QX bekannt, wobei die Transformation
vom korperfesten System zum Inertialsystem erfolgt. Fiir die weiteren Betrachtungen wird
eine Zerlegung des Vektors ¢ in einen senkrecht zur Oberfliche n® und in Richtung der
Korperldngsachse z® orientierten Anteil vorgenommen [3]. Die Vorgehensweise liefert die
Moglichkeit einer separaten Ermittlung des Spalts in Folge einer exzentrischen Lage und
Neigung der Welle zum Gehéuse.

1
1
1
1

1
1
|
I
1
1
1

Abbildung 2-19: Schmierspalt beim Radiallager [3]

Der Grundgedanke zur Bestimmung des Schmierspalts als skalare Grofle besteht in der
Ermittlung des vektoriellen Spaltes h! mit anschlieBender Projektion entlang des Norma-
leneinheitsvektors nk der Gehiduseoberfliche [3] [66]. Zunéchst ist der vektorielle Schmier-
spalt im Inertialsystem tiber die Differenz der Ortsvektoren vom Punkt P und () nach

h' =r{, —rp (2-132)

zu ermitteln. Durch Anwendung der Transformationsmatrizen kénnen die korperfesten
Koordinaten in das Inertialsystem tberfiihrt werden. Der Ortsvektor zum Punkt P am
Gehéause wird tber

rp =ri,+reng + zg (2-133)
=+ 70 QU + QU
und der Vektor zum Punkt ) an der Welle mit
ry, = rfgw + rw ny, + 7y, (2-134)
=rgy +rw Qirnfy, + Qi zyy .

berechnet.
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Das Einsetzen von GI. und GI. in GL liefert den vektoriellen Schmier-
spalt in der Darstellung

h! = +t/ +n’, (2-135)

mit den Zusammenfassungen

I I I

e =Tgy —Tgg (2-136)
I AIK_K IK_K

t = Quzy — Q¢ zg

I IK. K
n :rWQWnW—rGQG nG

Unter der Voraussetzung einer schwachen Krimmung der Oberflichen kann weiterhin
eine naherungsweise gleiche Orientierung der Normaleneinheitsvektoren der Lagerelemente
angenommen werden. Somit gilt

n, ~nf, . (2-137)

Durch Projektion des vektoriellen Spalts mit dem Normaleneinheitsvektor der Oberflache
ergibt sich der skalare Schmierspalt

h=h'.n} (2-138)
:rG—TW+(e —|—t) nG,

wobei rg — ryy das radiale Lagerspiel, e’ - n., den Einfluss der Wellenexzentrizitét in Folge
der Translation und t! - nl, das Spaltmaf$ bei einer Schiefstellung der Lagerpartner zu-
einander darstellen. Bei G1.[2-138 handelt es sich um eine allgemeingiiltige Formulierung
des Schmierspalts, basierend auf den innerhalb der Mehrkoérperumgebung zur Verfiigung
stehenden Ortsvektoren und Transformationsmatrizen [3], 63].

Des Weiteren wird die zeitliche Anderung des Spalts benétigt, um die Verdrangungsstro-
mung und somit die Dampfungseigenschaften des Schmierfilms abzubilden. Hierfiir wird
der vektorielle Schmierspalt nach GI.[2-132] im Inertialsystem abgeleitet. Nach wenigen

. T
algebraischen Umformungen und der Einfithrung der Spinmatrix Q% (QI K ) = Q! folgt

h =ij, — i} (2-139)
= I"éG - fé,W + (rG Qinl —ry QWnW) (QGZG QWZW)
=thg — T +7 (0 - Q) G + (Qz — Qyzly )
In Analogie zum Schmierspalt erfolgt durch Projektion der vektoriellen Spaltdnderung

in GI.[2-139| mit den Normaleneinheitsvektor der Gehduseoberfliche die skalare Spaltan-
derung

h=h-nk. (2-140)

Beziiglich der zeitlichen Ableitung des Schmierspalts ist anzumerken, dass die Berech-
nungsvorschrift iiber den Differenzenquotienten

=
h=—- "= 2-141
At ( )
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zu falschen Zeitableitungen fithren kann und im Sinne von Schwimmbuchsenlagerungen
nicht zu empfehlen ist [3, [63]. Abhilfe schafft hierbei der Ansatz tiber G.[2-140}

Nach Ermittlung des Schmierspalts und dessen zeitlicher Anderung ist anschlieBend die
Druckverteilung im Gleitlager durch Auswertung der Reynolds-Gleichung zu bestimmen.
Innerhalb der Mehrkorpersimulation gehen die resultierenden Reaktionskrafte als rechte
Seite der Bewegungsgleichung ein. Zur Einbindung der Hydrodynamik in eine Mehrkorper-
simulation werden die resultierenden Lagerreaktionen benottigt, worauf im nachfolgenden
Abschnitt ndher eingegangen wird.

2.5.1.2 Lagerkrifte und -momente

Fir die Ermittlung der Lagerreaktionen wird eine unsymmetrische Druckverteilung im
Schmierspalt infolge einer exzentrischen Lage der Welle mit Schiefstellung angenommen.
Da die Diskretisierung und somit die Anwendung der FVM im korperfesten Koordina-
tensystem erfolgt, sind die resultierenden Lagerkrafte und -momente zunachst im Gehéu-
sesystem zu ermitteln und anschlieBend in das Inertialsystem zu iiberfiihren. Innerhalb
dieses Kapitels werden neben den horizontalen und vertikalen Lagerkraften ebenfalls die
Lager- und Reibmomente in die Betrachtungen mit einbezogen. Die in Rotorlangsrich-
tung wirkenden Reibungskréfte werden demgegeniiber vernachlissigt, da das Fluid bei
schnell drehenden Rotoren vorwiegend in Umfangsrichtung stromt. Dariiber hinaus kon-
nen wihrend des Betriebes Kontaktvorgiange zwischen Welle und Gehause auftreten. Um
eine Durchdringung der Lagerelemente zu vermeiden, werden Rauheitskréifte in den Si-
mulationen beriicksichtigt. Detailliertere Erlauterungen zur Ermittlung der Kontaktkréfte
konnen in [3] 111] gefunden werden.

Die Reaktionskréfte des Schmierfilms ergeben sich durch Integration der Druckverteilung
iiber die Lageroberflache gefolgt von einer Transformation in das Inertialsystem

cos (1)
fK:/p sin (@) | dedy (2-142)
A 0
= Qg 7. (2-143)

Beziiglich der numerischen Umsetzung wird das Ein-Punkt-Integrationsverfahren angewen-
det, worin das Produkt aus der Grundflache des finiten Volumens mit dem hydrodynami-
schen Druck am Bilanzzentrum den Betrag der Teilkraft ergibt. Die Richtung der Kraft
wird tiber den Oberflichennormalenvektor vorgegeben.

Die am finiten Volumen ermittelte Kraft kann ebenfalls genutzt werden, um die riick-
stellenden Momente zu berechnen. Dafiir ist lediglich der Ortsvektor zum Bilanzzentrum
cX als Hebelarm mit einzubeziehen

m” = /p c” x n®dxdy (2-144)
A
ra cos () cos ()
:/p ra sin (@) | x | sin (@) | dedy
A z 0

m’ = Qi m”" +r§, x (2-145)
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Zudem werden die Reibmomente bendtigt. Insbesondere bei full-floating Schwimmbuch-
sen gelagerten Rotoren wird durch die Bilanzierung der Reibmomente die Buchsendreh-
zahl bestimmt. Die Rotationsbewegung der Buchse hat wiederum einen Einfluss auf die
Umlauffrequenz des Ols und somit auf die Entstehung von subsynchronen Schwingungen.
Der innere Spalt beschleunigt die Buchse, wihrend der Aufiere diese verzogert. Die Ein-
flussgrofien sind dabei die kinematischen Zustédnde der Welle und des Gehéuses sowie die
Schmierfilmviskositéat.

Fir die Ermittlung der Reibmomente wird von der vereinfachten Navier-Stokes Glei-
chung nach GI. ausgegangen, worin die Schubspannungen iiber

0v,
s 2-146
Taz =1 5 (2-146)
_Op h Vow = Vor — Vow2e
_a$<z—2>+min h

berechnet werden. Der Geschwindigkeitsgradient ist bereits bei der Herleitung der
Reynolds-Gleichung bekannt. Die Auswertung an der Gehéduseoberfliache liefert das Reib-
moment

10p Vow = Vo — Vow o
Trz (Z - 0) - 5% + nlin h 0 (2-147)
und an der Welle
( _h)__l@+ ,FVW_VIL_V”V% (2-148)
Tez 2= )= 2 0x Mg h ' i

Die Integration der Gl. [2-147] iiber die Lageroberfliche mit dem Radius des Gehéauses
als Hebelarm liefert das Reibmoment im kérperfesten Koordinatensystem

mk =rg /sz dA (2-149)
A

2.5.2 Schmierspalt und Krafte am Axiallager

2.5.2.1 Schmierspalt und Spaltanderung

Die in Kap.[2.5.1.1] geschilderte Vorgehensweise kann in Analogie fiir die Ermittlung des
Schmierspalts beim Axiallager ibernommen werden. Ausgangspunkt hierfiir sind die Orts-
vektoren der profilierten Seite r§ ; bzw. der Scheibe r§ ¢ im Inertialsystem und die Trans-

formationsmatrizen Q¥ und Q{QK , vgl. Abb.. Aufgrund der Diskretisierung der La-
geroberfliche ist weiterhin der Ortsvektor ¢ zum betrachteten Punkt P im korperfesten
Koordinatensystem bekannt. Zur Ermittlung des Schmierspalts wird hierbei ein analyti-
scher Ansatz verfolgt, der auf dem Prinzip der Schnittpunktbestimmung zwischen einer

Geraden im Raum mit einer Ebene beruht.
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Profilierte Seite Schubring

>

Abbildung 2-20: Schmierspalt am Axiallager
Fiir die Ermittlung der Geradengleichung am Punkt P ist zunichst der Ortsvektor c&
und der Normaleneinheitsvektor n¥ in das Inertialsystem zu iiberfithren. Durch Skalierung
der Fléacheneinheitsnormale mit dem Parameter A folgt die Geradengleichung
L = Qffel
nf — Qi
I o I I
rp(A) =rg,+cp+Ang, (2-150)
wobei der Abstand zum Punkt P iiber den Betrag von A wiedergegeben wird. Folglich steht
der Skalierungsfaktor in Korrelation mit dem Spaltmafl, wenn die Gerade nach GI.[2-150

die Oberflache der Scheibe schneidet. Die Beschreibung der Scheibenoberfléache erfolgt iiber
die Hessesche Normalform

I _ K. K
cs = Qg cg

= Qlfnt
0 =qg - ng
0= (ré —T5g— cé) ‘ng . (2-151)

Das Einsetzen von Gl.[2-150|in GI.[2-151] liefert die Spalthohe

= h (V)

_ 1 1 1 1 1 1

I I I _ ol nl
(rs,s —Trgpt+Cs— CL) ‘D

1 1
IlS-IlL

h=\= (2-152)

In [I7, 18, [44] wird der axiale Schmierspalt iber den Ansatz
h =1 (acos(0)+ B sin(6)) (2-153)
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ermittelt, wobei a und /3 die linearisierten Neigungswinkel der Scheibe und r, 6 die Orts-
koordinaten zum betrachteten Punkt P in Polarkoordinaten sind. GI. ist jedoch nur
gliltig, wenn die profilierte Seite keine Bewegung vollzieht. Somit ist der Anwendungsfall
auf ein Axialgleitlager mit einem Schmierspalt und feststehender Profilseite begrenzt. In-
nerhalb dieser Arbeit wird ein allgemeingiiltiger Ansatz nach Gl.[2-152) gewéhlt, um den
Schmierspalt beim Axiallager mit einem Olfilm aber auch bei Schwimmscheibenlagerun-
gen abzubilden. Weiterhin liefert diese Vorgehensweise eine direkte Verkniipfung zu den
kinematischen Groflen der Lagerelemente.

Neben dem Schmierspalt ist weiterhin auf dessen zeitliche Anderung einzugehen. Aus-
gehend von der Formulierung in GI.[2-152] im Inertialsystem ist die Spaltdnderung durch
Anwendung der Quotientenregel

z= (ré,s +cg - (ré,L + Ci)) ‘ng
n— ng ‘!
‘n—z-n
h = T (2-154)
zu ermitteln. Zur Ableitung des Zédhlers und Nenners sind jeweils die Flacheneinheitsvek-
toren und die kdrperfesten Vektoren ¢’ bzw. ¢! mit Hilfe der Transformationsmatrizen zu

formulieren. Als zeitliche Ableitung des Zéahlers folgt

(] IK K\ . LK K
zZ= ((rss—r3L+Qs cs —Qp CL) S ns)

_(al 1K K\ KK
= (rs,s i, + Qg ey —Qp CL)

+ (g — 1, + QY — Qe ) - Q¥ nf (2-155)
und fir den Nenner

OO IK_ K IK_ K
”—< s Ng - LnL>

~ QfFnff - Qfnff + Qfnf - Qffn (2156)

Bei naherer Betrachtung der einzelnen Terme ist ersichtlich, dass die translatorische Rela-
tivgeschwindigkeit zwischen der Profilseite und Scheibe iiber ©§ ¢ — 1§ ; und die Relativ-
geschwindigkeit aufgrund der Rotation mit QI¥cK — QL ck beriicksichtigt werden. Die
Orientierungsanderung der Oberflaichenvektoren zueinander ist iiber n beschrieben.

2.5.2.2 Lagerkrifte und -momente

Mit Kenntnis des Schmierspalts und dessen zeitliche Anderung kann die Reynolds-
Gleichung gelost werden, sodass die Druckverteilung im Gleitlager bekannt ist. Anschlie-
Bend sind die Lagerreaktionen zu berechnen.

Die im korperfesten Koordinatensystem wirkende axiale Lagerkraft wird tiber die Inte-
gration der Druckverteilung tiber die Lageroberfldche

0
fffx:/ 0 rdrde (2-157)
A \P

fi, = QL fh, (2-158)
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ermittelt und anschlielend in das Inertialsystem tiberfiihrt. Hierbei ist zu beachten, dass
Schubkrafte, die aufgrund von Querschwingungen der Scheibe entstehen konnen, vernach-
lassigt werden. Dies beruht auf die Annahme einer vorwiegend tiber die rotatorischen
Umfangsgeschwindigkeiten der Lagerelemente und weniger einer iiber die translatorischen
Scheibenquerschwingungen induzierten Couette-Stromung. Somit wird die Scherung des
Fluids hauptséachlich iiber die Relativdrehung der Lagerelemente zueinander hervorgeru-
fen.

Des Weiteren sind die Kipp- und Reibmomente zu berechnen. In Folge der Scheiben-
schiefstellung liegt eine unsymmetrische Druckverteilung im Gleitlager vor, womit ein riick-
stellendes Moment einhergeht. Die resultierenden Lagermomente ergeben sich im korper-
festen Koordinatensystem tiber

my pre cos (¢c)
m" = |ml| = / —pre sin(ec) | rdrde (2-159)
0 A 0
m’ = Q[ m" +r{, x fi,, (2-160)

wobei r¢ der Radius zum betrachteten Punkt und ¢ die dazugehorige Winkelkoordinate
sind. Bei der Transformation in das Inertialsystem ist weiterhin das Versetzungsmoment
zu beachten.

Anschlieflend ist auf das Reibmoment einzugehen. Grundlage hierfiir bilden die Schub-
spannungen 7, die bereits bei der Herleitung der Reynolds-Gleichung durch Ableitung des
Geschwindigkeitsprofils nach GI. bekannt sind. Die Integration der Schubspannungen
iiber die Lageroberflaiche mit Einbeziehung des Hebelarms liefert das Reibmoment

ov
ro= e (2-161)
_Jdp h n oh
_7’8<p< _2>+h<V¢S_V¢L_VZS'r@ )
0 0
mp=| 0 :/ 0 |rdrdy. (2-162)
K
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3 Verifizierung

Zum Abgleich der entwickelten Routinen werden neben stationdren Betrachtungen auch
transiente Vorginge in diesem Kapitel ausgewertet. Unter der Annahme von zeitunabhén-
gigen Betriebsrandbedingungen stehen vorwiegend Druck- und Schmierstoffverteilungen
sowie Lagerreaktionen im Vordergrund. Bei instationdren Vorgéngen ist das Rotorant-
wortverhalten mit den zugehorigen Zustanden in den Lagerebenen von Interesse.

3.1 Radiallager

3.1.1 Druck- und Schmierstoffverteilung unter stationiren
Betriebsrandbedingungen

Fir das Radialgleitlager werden die Ergebnisse von Li [I12] und Song [97, [1T3] herange-
zogen. Gegenstand der Untersuchung ist ein Radiallager mit einem Schmierfilm, bei dem
die Wellenverlagerungen mit dazugehorigen Belastungen dokumentiert sind. Beziiglich der
Randbedingungen erfolgt die Olversorgung durch zwei horizontal gegeniiberliegende Ta-
schen bei einem absoluten Zufithrdruck p., = 2.3 bar. Des Weiteren wird an den Lagerran-
dern Umgebungsdruck pu,, = 1.0 bar angenommen. Da der Fiillgrad ebenfalls vom hydro-
dynamischen Druck abhéngig ist, stellt sich ein vollgefiillter Spalt F' = 1.0 am Lagerrand
ein. Eine Ubersicht zu den Randbedingungen ist in Abb. und eine Zusammenfassung
in Tab.[3-1] zu finden.

Patm

pzu ] pzu pzu
pzu

Patm

T Apr

d

Abbildung 3-1: Radialgleitlager mit exzentrischer Lage der Welle (rechts) und ab-
gewickelter Schmierspalt mit Randbedingungen (links)

Die Auswertung umfasst die resultierende Lagerkraft in Abhédngigkeit der Wellenexzen-
trizitét sowie die Druckverteilung in der Lagermittelebene, vgl. Abb.[3-2] Eine Zusammen-
fassung der Ergebnisse ist in Tab.[3-2] zu finden.
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Tabelle 3-1: Lagergeometrie, Oleigenschaften und Betriebsrandbedingungen [T112, [113]

Parameter Variable Wert Parameter Variable Wert

Durchmesser d 100 mm Viskositat n 0.0183 Pas

Breite b 55 mm Dichte P 850 kg/m?

Lagerspiel c 68.7 um Temperatur Thiq 323.15 K

Taschenbreite br 27.5mm Blasengehalt To 0.0

Taschenoffnung Aprp 10° Bunsenkoeft. ap 0.08

Umgebungsdruck Datm 1.0 bar Drehzahl n 2000 U/min

Zufihrdruck Pau 2.3 bar

Kavitationsdruck PKav 1.0 bar

20 : : 12 : : 180
--Li-Glimbel —Present-2PM

181 riopm 10l Li-2PM 1150

16 .+ Present-Giimbel ‘}’ 1 —Schmierspalt

14 [|+Present-2PM i

| A . | | JO
0 60 120 180 240 300 360
@ [deg]

Abbildung 3-2: Resultierende Lagerkraft F,.; in Abhédngigkeit der Wellenexzentri-
zitat e (links) und Druckverteilung p in der Lagermittelebene bei
e = 0.7707 (rechts)

Als Minimalmodell zum Abgleich der Hydrodynamik werden zusétzlich die Reaktions-
krafte unter der Annahme von Giimbel Kavitation mit einbezogen. Darin wird ein be-
triebsunabhéngiger vollgefiillter Schmierspalt angenommen, wodurch die Einfliisse der Ol-
verteilung vernachlassigt werden. Die Lagerkrifte unter der Annahme von Giimbel Kavi-
tation sowie mit Umsetzung des Zwei-Phasenmodells zeigen jeweils eine gute Ubereinstim-
mung mit der Referenz [112, [113], vgl. Abb. links. Abweichungen beruhen vorwiegend
auf der unterschiedlichen Umsetzung des Zwei-Phasenmodells. In [I12] wird ein druck-
und temperaturabhéngiger Bunsen-Koeffizient ap eingefithrt, wahrend dieser bei den hier
durchgefiithrten Simulationen konstant ist. Bei einer Exzentrizitit von € = 0.2415 betragt
die Differenz AF,., = 0.12 kN und bei ¢ = 0.7707 ist AF,.s = 0.04 kN. In Abb.[3-2 rechts
ist die Druckverteilung in der Lagermittelebene dargestellt. Das Druckgebiet erstreckt sich
zwischen p = 173° — 321° mit einem maximalen Wert p,,,, = 10.94 M Pa. Abweichungen
zu den Ergebnissen von Li [I12] sind gering und betragen maximal Ap = 6.5 kPa.

Weiterhin wird ein Abgleich der Druck- und Schmierstoffverteilung vorgenommen, vgl.
Abb.[3-3] Anhand des Fiillgrads ist die Auspragung des Kavitationsgebietes mit F' < 1.0
um die Zufiihrbohrung eindeutig wiederzufinden. Der minimale Schmierstoffanteil tritt im
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Tabelle 3-2: Zusammenfassung der resultierenden Lagerkrafte in Abhédngigkeit der Wel-
lenexzentrizitét

Exzentrizitat Verlagerung Giimbel 2PM Li 2PM present

e[l ¢ [°] [kN]T  [kN] [kN]
0.2415 335.54 L7719  1.5778 1.6852
0.4225 323.72  3.3178  3.3193 3.3239
0.5212 317.81  4.7187  4.8082 4.8920
0.6105 31252 6.7680  7.2205 7.2191
0.6932 307.50  10.0381 11.0072  11.0219
0.7707 302.51  15.8918 17.9085  17.9457

Bereich zwischen ¢ = 37°—51° auf und betragt F' = 0.25. Ebenfalls sind die Randbedingun-
gen mit einem vollgefiillten Spalt am Lagerrand wiederzufinden. Die Ubereinstimmungen
mit den Referenzergebnissen [112] sind als sehr gut zu bewerten.

11 1
10 50 0.9
9 | 0.8
8 40 g\ 0.7
7 - 10.6
6 & 30 T
5 E 0.5:
LS 9 0.4
3 | 0.3
2 10} 0.2
1 0.1

0 L = 0 ) = e = IR IR B ¢\ 0

0 100 200 300 0 100 200 300
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Abbildung 3-3: Druck- und Schmierstoffverteilung bei ¢ = 0.7707. Die Niveaulinien
entsprechen den Ergebnissen von Li [I12]. Die farbigen Darstellun-
gen sind den Ergebnissen der entwickelten Routinen zuzuordnen.

3.1.2 Wellenverlagerung und Lagerreaktionen bei transienten
Vorgingen

Zur Verifizierung der Lagerreaktionen bei transienten Vorgéngen wird ein Rotor-Lager-
System untersucht, das aus einer als Massepunkt idealisierten starren Welle und einem
Gleitlager mit einem Schmierfilm besteht [3, TI4HIT6], vgl. Abb.. Durch Vernach-
lassigung der Wellenschiefstellung folgt ein symmetrischer Druckaufbau im Spalt, wo-
mit die Betrachtung einer Lagerhalfte ausreichend ist. Als Randbedingungen werden ein
iiber den gesamten Umfang konstanter Umgebungsdruck p = 0.1 M Pa und Zufiihrdruck
Do = 0.447 M Pa angenommen.
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Abbildung 3-4: Rotor-Lager-Modell mit Randbedingungen, vgl. [3], [[T4]. Aufgrund
der Symmetriebedingung wird nur eine Lagerhélfte betrachtet.

Die Lagerdaten sind in Tab.[3-3] zusammengefasst.

Tabelle 3-3: Lagerdaten und Betriebsrandbedingungen [3], [114]

Parameter Variable Wert
Wellendurchmesser d 25 mm
Breite b 0.17d
rel. Lagerspiel v 1.6 1073
Rotordrehzahl n 4000 U/min
Viskositét Miq 7.5 mPas
Masse der Welle myy 3.2 kg
Zufuhrdruck Dzu 0.447 MPa

Umgebungsdruck Patm 0.101 MPa

Vom technischen Hintergrund stellt die zyklisch am Rotor angreifende Kraft F'j die
Belastung eines Motor-Hauptlagers dar. Diese ist in [3], 114] dimensionslos mit

[ 0.01 exp (=400 (T = 0.25)%) + 0.95534 eap (—400 (T — 0.5)%)

Fu(T) = 0.0029552 exp (—400 (T' - 0.5)°) (3-1)

angegeben, wobei T die entdimensionierte Zeit ist. Die Umrechnung zu dimensionsbehaf-
teten Groflen erfolgt gemafl

671iq (7 )°
o = S0 o
d
t=7"%
Um
mit u, = ngD als Umfangsgeschwindigkeit der Wellenoberflache und 2¢ = Wd als absolutes
Lagerspiel.

Beziiglich der Modellierung von Ausgasvorgéngen sei darauf hingewiesen, dass Ausas
[114] und Nitzschke [3, [115] das Elrod Modell anwenden. Ein wesentlicher Unterschied
zwischen Elrod- und Zwei-Phasenmodell ist der Druckzustand im Kavitationsgebiet. El-
rod geht von einem konstanten Druck im Kavitationsbereich aus, mit der Konsequenz
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der Unterbindung von Poiseuille-Stromungen. Als hydrodynamischer Druck stellt sich der
Kavitationsdruck ein. Weiterhin wird zur Unterscheidung zwischen den Gebieten ein Kavi-
tationsindex in Form einer Heaviside-Funktion [I14] eingefiihrt. Somit kann das betrachte-
te finite Volumen entweder einem Druck- oder Kavitationsgebiet zugeordnet werden. Der
Ubergang ist demnach vernetzungsabhingig. Im Vergleich zu Ausas fiithrt Nitzschke [115]
eine regularisierte Variante des Kavitationsindex ein, was den Vorteil eines kontinuierli-
chen Ubergangs und einer vernetzungsunabhéingigen Ausprigung des Kavitationsgebietes
liefert. Eine Netzstudie in [3] zeigte, dass die Simulationen von Ausas gegen die Ergebnisse
von Nitzschke konvergieren. Innerhalb des Zwei-Phasenmodells werden keine Druckein-
schrinkungen im Kavitationsbereich vorgenommen. Ahnlich wie beim Elrod-Modell wird
ein Kriterium benotigt, um zwischen Druck- und Kavitationsgebiet zu unterscheiden. Dies
geschieht durch Auswertung der Luftmassendifferenz. Der Ubergang zwischen den Ge-
bieten ist ebenfalls vernetzungsunabhingig, womit bessere Ubereinstimmungen mit den
Ergebnissen von Nitzschke zu erwarten sind.

Die Auswertung umfasst den Wellenbewegungsorbit in Abb. im Zusammenhang mit
dem zeitlichen Verlauf der Exzentrizitat und den Lagerkraften, vgl. Abb.[3-6]
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Abbildung 3-5: Normierter Bewegungsorbit der Welle beim dritten Lastzyklus [116]

Die Simulationen zeigen eine gute Ubereinstimmung mit den Referenzergebnissen, wobei
die Rotorantwort mehr zu den Ergebnissen von Nitzschke tendiert. Abweichungen lassen
sich vorwiegend auf die unterschiedlichen Kavitationsmodelle zuriickfithren. Zur Veran-
schaulichung des Kavitationseinflusses wurde ebenfalls der Bewegungsorbit unter der An-
nahme von Gumbel Kavitation dargestellt. Bei einem vollgefiillten Schmierspalt reagiert
das Lager steifer und mit héherer Dampfung, was letztendlich zu einem kleineren Bewe-
gungsorbit fithrt. Nachfolgend wird auf die horizontale und vertikale Wellenverlagerung
und Kraftkomponente eingegangen, vgl. Abb.[3-6
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Abbildung 3-6: Horizontale und vertikale Wellenexzentrizitat ¢,, (oben) sowie La-

gerkraftkomponente F, F,, (mittig und unten) fiir die ersten drei
Lastzyklen [I16]. Die relative Differenz bezieht sich auf die Ergeb-
nisse von Nitzschke [3].

Im zeitlichen Verlauf der Wellenexzentrizitat und der Lagerkréfte stellt sich eine periodi-
sche Losung nach dem Abklingen der Anfangsbedingungen ein. Die Diskrepanz zu Beginn
der Zeitintegration ist auf den Anfangszustand der Schmierstoffverteilung zuriickzufiihren.
Die Ergebnisse von Ausas [I14] und Nitzschke [I15] beruhen auf einem anféinglich voll
gefiillten Schmierspalt, wihrend beim Zwei-Phasenmodell von einem stationdren Betriebs-
zustand des Lagers ausgegangen wird. Demnach ergibt sich zu Beginn der Simulationen
bereits ein Kavitationsgebiet, womit groflere Wellenexzentrizitdten auftreten, damit das
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Kraftegleichgewicht wieder eingehalten wird. Das Gleitlager reagiert somit weicher zu Be-
ginn der Simulation. Der Einfluss der Anfangsbedingungen nimmt mit der Zeit ab, sodass
ab T = 0.25 eine gute Ubereinstimmung vorliegt und sich periodische Wellenumlaufbahnen
einstellen. Die maximale relative Differenz betriagt 6.4 %.

3.1.3 Hochlaufsimulation eines Laval-Rotors

Abschliefend zum Abgleich der Hydrodynamik beim Radialgleitlager wird auf das Hoch-
laufverhalten eines Laval-Rotors [I8], [116], [117] mit full-floating Schwimmbuchsenlagerung
eingegangen. Der Rotor weist einen symmetrischen Aufbau bestehend aus einer mittigen
Scheibe sowie zwei nahe den Gleitlagern befindlichen Absétzen auf, vgl. Abb[3-7] mit den
Dimensionen in Tab.[3-4] Die Gesamtmasse betrégt mp, = 101 g und das polare Trig-
heitsmoment des Rotors ist .J, = 9.19 - 107 kgm?.
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Abbildung 3-7: Full-floating schwimmbuchsengelagerter Laval-Rotor, vgl. Eling
[18]. Wellenbewegungsmessungen wurden an den Messscheiben (.S;
und S3) und an der Mittelscheibe Sy durchgefiihrt. Die roten Punk-
te kennzeichnen die Positionen der FE-Knoten.

Tabelle 3-4: Mafie und Eigenschaften des Rotors [18]

Parameter Variable  Wert Parameter Variable Wert

Wellenlange Lg 137 mm Wellendurchmesser ds 7.5 mm
Lagerabstand Ly 80 mm Scheibendurchmesser dp 30 mm
Sensorabstand Lgo 58 mm Absatzdurchmesser dyr 12 mm
Scheibendicke Lp 9mm Dichte 7700 %

p
Breite Messcheibe Ly 5mm E-Modul E 210 GPa
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Bei der Modellierung des Rotors werden finite Elemente basierend auf der Timoshen-
ko Balkentheorie verwendet. FE-Knoten befinden sich bei relevanten Wellenabséatzen wie
an den Stirnseiten der Messscheiben sowie im Zentrum der mittigen Scheibe. Zur Sicher-
stellung einer korrekten Modellierung erfolgt ein Abgleich der biegekritischen Eigenfre-
quenzen unter der Annahme einer frei-frei Lagerung. Die Eigenfrequenzen des Modells
betragen fo; = 1509 Hz und fyo = 3888 Hz. Eling [I§] ermittelte die Eigenfrequenzen ex-
perimentell mittels einer Impulshammeranregung. Diese betragen fo gzp = 1601 Hz und
fo2 Ezp = 3925 Hz. Abweichungen beruhen auf der Vernachldssigung der Rundungen beim
Ubergangsbereich zwischen Welle und Mittelscheibe. Zusammenfassend verhélt sich das
Modell mechanisch &hnlich zum realen Rotor.

Des Weiteren ist auf den Wuchtzustand des Rotors einzugehen. Die Unwucht wurde in
einer Ebene an der Mittelscheibe gemessen und betragt up = 0.1 gmm. Mogliche Schief-
stellungen der Scheibe sind nicht bekannt, sodass die Einfliisse von Unwuchtmomenten
unberiicksichtigt bleiben.

Zur Aufnahme der am Rotor angreifenden Kréifte werden zwei full-floating Schwimm-
buchsenlager mit gleichen Dimensionen und Lagerspiel eingesetzt, vgl. Abb.[3-8 und Tab.
Das Schmiermittel gelangt iiber eine Zufithrbohrung zum &dufleren Schmierspalt, wobei
die Taschentiefe ausreichend und somit die Annahme eines konstanten Druckes p., = 2bar
im gesamten Taschenbereich zulissig ist. Zur Sicherstellung der Olversorgung im inneren
Schmierspalt sind sechs Kommunikationsbohrungen vorgesehen. Konstruktiv handelt es
sich bei den eingesetzten Gleitlagern um ungedichtete Lager. Das Ol kann frei iiber die
Lagerriander abflielen. Zur numerischen Umsetzung des freien Abflielens wird bei Anwe-
senheit eines Kavitationsgebietes der Druckgradient am Lagerrand zu null gesetzt. Die
MaBnahme verhindert, dass Ol von der Umgebung in den Schmierspalt zuriickstromen
kann. Im Falle eines Druckgebietes entspricht der hydrodynamische Druck dem Umge-
bungsdruck.

by
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Abbildung 3-8: Schematische Darstellung einer full-floating Schwimmbuchsenlage-
rung, vgl. Eling [1§]

Neben den Einfliissen der Hydrodynamik treten wéahrend des Lagerbetriebes thermische
Effekte in Form von thermischen Spaltdnderungen und der temperaturabhéngigen Viskosi-
tat auf. Um diesen Effekten Rechnung zu tragen, werden in einem vereinfachten Ansatz die
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Tabelle 3-5: Lagergeometrie und Oleigenschaften SAE 5W30 [18]

Parameter Variable Wert Parameter Variable Wert
Inneres Lagerspiel ci 8.5 um Dichte Poi 855 %
Aufleres Lagerspiel Ca 30 pum Warmekapazitat Co 2100 ng =
Lagerbreite innen b; 5mm Warmeleitung ke, 0.145
Lagerbreite aufien ba 8mm Vogelparameter A 0.44 mPas
Auflendurchmesser dRa 12.93 mm Vogelparameter B 633 °C
Breite Zufithrnut b 1 mm Vogelparameter C 88.6 °C'
Lange Zufiihrnut In 11.3mm Blasengehalt To 0.0
Masse der Buchse mpg 5.39 g

Massentrigheit Jp 1.51077 kgm?

Oltemperaturen basierend auf den Ergebnissen von Eling [I8] als Kennfeld vorgegeben. Die
Umsetzung entspricht einem lumped-mass Modell, worin die thermischen Zustande vom je-
weiligen Lagerelement und Schmierfilm zu einem Punkt zusammengefasst werden. Einfliisse
von ortsaufgelosten Temperaturverteilungen bleiben somit unberticksichtigt. Des Weiteren
wurden in den Simulationen von Eling [I8] nur geringe thermische Spaltdnderungen fest-
gestellt, sodass bei den hier durchgefiihrten Simulationen ebenfalls von einem konstanten
Warmlagerspiel ausgegangen wird. Als Gegeniiberstellung zum vereinfachten Ansatz wer-
den die Hochlaufsimulationen unter der Annahme von transienten und ortsaufgelosten
thermischen Vorgangen wiederholt. Im Forschungsprojekt [I18] wurden Routinen entwi-
ckelt, die die hydrodynamischen Vorgidnge durch Auswertung der Reynolds-Gleichung mit
masseerhaltender Kavitation und thermische Einfliilsse mit Hilfe der 3D-Energiegleichung
fiir die Schmierfilme sowie der Warmeleitungsgleichung fiir die Lagerelemente abbilden.
Mit steigender Komplexitit des Lagermodells ist den Randbedingungen mehr Beachtung
zu widmen.

Die thermischen Randbedingungen sind in Abb. dargestellt. An der aufleren Oberfla-
che des Gehauses sowie an den Stirnseiten der Welle wird eine konstante Temperatur von
¥ = 40°C angenommen. Weiterhin liegen am rechten und linken axialen Rand der Lager-
elemente und am Schmierfilm adiabate Zustandsdnderungen vor. Ein adiabater Rand beim
Olfilm beruht auf der Annahme eines frei abflieBenden Schmiermittels, womit weder ein
zusitzlicher Warmeeintrag noch ein -entzug am System vorliegt. Die gleichen Uberlegun-
gen gelten fiir die axialen Rédnder der Lagerelemente. Das Losungsgebiet fiir die Welle und
das Gehéuse ist lediglich ein Ausschnitt aus der Gesamtkonstruktion. Da keine gemessenen
Temperaturen an den Stirnseiten vorliegen und thermische Zwénge in Form von vorgege-
benen konstanten Temperaturen zu vermeiden sind, ist zunachst von adiabaten Réandern
auszugehen. Ein weiterer Aspekt ist der Ubergang zwischen Fluid und Lagerelement. Hier-
bei treten konvektive Wirmestréme auf, da das Ol an den Lageroberflichen ideal haftet.
Die Annahme bietet die Mdoglichkeit, dass aufwendig zu ermittelnde Wérmetibergangsko-
effizienten vermieden werden und die Losung der Gleichungen als vollgekoppeltes System
erfolgen kann. Innerhalb der Zufithrbohrung liegt eine konstante Oleintrittstemperatur vor.
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Abbildung 3-9: Thermische Randbedingungen fir die Lagerung des Laval-Rotors.
Fiir die Schmierfilme wird die 3D-Energiegleichung und fiir die La-
gerelemente die Warmeleitungsgleichung gelost. [55, [118]

Das Spektrogramm der Wellenbewegungsmessung ist in Abb. dargestellt. Der Rotor
beschleunigt von fr, = 233 Hz auf fr,; = 3000 Hz innerhalb von At = 100 s. Zu Beginn
der Messung treten bereits subsynchrone Schwingungen auf, die bis zu einer Drehzahl von
frot = 1033 Hz zu beobachten sind. Im Bereich zwischen den Oil-Whirl Schwingungen
frot = 1033 — 1383 H z ist das Antwortverhalten durch die Rotorunwucht bestimmt, wobei
die maximale Amplitude bei fr,, = 1133 Hz auftritt. Nach dem Durchfahren der Reso-
nanz wurde ein zweiter Oil-Whirl gemessen, der ab einer Drehzahl von fr, ~ 2166 Hz
in einen Oil-Whip iibergeht. Ein Abklingen der subsynchronen Schwingungen ist an der
Mittelscheibe bei fr,; = 2633 H z festzustellen.
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Abbildung 3-10: Spektrogramm der Wellenbewegungsmessung, ausgewertet an der
Mittelscheibe - S2, vgl. Eling [18| 116]
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Die Ergebnisse der Hochlaufsimulationen sind in Abb.[3-T1] dargestellt. Zur Bewertung
der Auswirkungen von Ausgasvorgangen und Temperatureinfliissen wurden Simulationen
unter der Annahme der Ausbildung von Zweiphasenstromungen und eines betriebsun-
abhangigen vollgefiillten Schmierspalts sowie mit Temperaturkennfeld und Losung der
Energie- und Warmeleitungsgleichung durchgefiihrt. Eine Zusammenfassung zu den Er-
gebnissen ist in Tab.[3-6| zu finden.
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Abbildung 3-11: Spektrogramm des Rotorantwortverhaltens ausgewertet an der
Mittelscheibe Sy: (a) Giimbel Kavitation und lumped-mass Mo-
dell, (b) Zwei-Phasenmodell und lumped-mass Modell, (¢) Giimbel
Kavitation und 3D-Energiegleichung und (d) Zwei-Phasenmodell
und 3D-Energiegleichung.

In den Hochlaufsimulationen treten subsynchrone Schwingungen im niedrigen und mitt-
leren Drehzahlbereich auf. Weiterhin ist erkennbar, dass Ausgasungen und rdumliche
Temperaturverteilungen vorrangig die zweite Subsynchrone beeinflussen. Bei Vorgabe
der Temperaturentwicklung treten subsynchrone Schwingungen in einem Drehzahlbereich
frot = 1329 — 2368 Hz bei Gumbel Kavitation und fg, = 1303 — 2511 Hz beim Zwei-
Phasenmodell auf, vgl. Abb.[3-TTh und Abb.[3-IIp. Das Vorhandensein eines teilgefiillten
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Tabelle 3-6: Zusammenfassung der Hochlaufsimulationen

1. Sub 2. Sub Synchr.
Resonanz
Messung [18] [Hz] 333 — 1033 1383 — 2633 1133
Giimbel und lumped mass [Hz| 658 — 1038 1329 — 2368 1126
Zwei-Phasenmodell und lumped mass [Hz] 670 — 1070 1303 — 2511 1115
Gumbel und 3D-EGL [H?z] 664 — 1011 1346 — 2555 1143
Zwei-Phasenmodell und 3D-EGL. [H z] 670 — 1066 1296 — 2758 1105

Schmierspalts fithrt bei hydrodynamischen Lagern zu einer Verringerung der Lagerstei-
figkeit und -dampfung im Vergleich zu den Ergebnissen mit Giimbel Kavitation. Folg-
lich kann die Halbwirbelfrequenz vom inneren bzw. dufleren Schmierfilm eine schwach
geddmpfte Rotoreigenfrequenz anregen und zu subsynchronen Schwingungen fithren. Mit
Losung der Energie- und Warmeleitungsgleichung wird die Erwarmung des Lagers basie-
rend auf dissipativen Effekten im Schmierfilm abgebildet. Dies fithrt beim untersuchten
Rotor einerseits zu einer Verringerung der Viskositat und andererseits zu einer Begiinsti-
gung von Kavitation, was ebenfalls Auswirkungen auf den Druckaufbau hat, vgl. G1.[2-32]
Folglich liegt mit Berticksichtigung von Ausgasvorgédngen und mit Losung der Energieglei-
chung die geringste Lagersteifigkeit vor. Subsynchrone Rotorschwingungen treten zwischen
frot = 1296 — 2758 H = auf.

Abweichungen sind im Verlauf der unwuchtbedingten Schwingungen und beim Ubergang
zwischen Oil-Whirl und Oil-Whip festzustellen. Innerhalb der Messungen ist im mittleren
Drehzahlbereich zwischen fr, = 1450 — 1600H 2z ein zeitweises Abklingen der synchronen
Rotoroszillationen zu beobachten, wihrend bei den Simulationen dies nicht der Fall ist.
Als Ursache konnen die, wie zuvor angedeutet, unbekannten Unwuchtmomente angefiihrt
werden. Die Diskrepanzen beim Ubergang zwischen Oil-Whirl und Oil-Whip sind im Zu-
sammenhang mit dem Anregungsmechanismus der Schmierfilme iiber die Olumlauffrequenz
zu sehen. Durch Einbeziehung der Umlauffrequenzen im Spektrogramm ist ersichtlich, dass
der innere Olfilm als Ursache fiir die Entstehung von subsynchronen Schwingungen ver-
antwortlich ist. Dieser ist von der Wellen- bzw. Buchsendrehzahl, den thermischen Zu-
stinden des Ols und dem Schmierspalt abhingig. Die genannten Gréfien beeinflussen die
Reibmomente vom inneren und dufleren Olfilm und somit die Buchsendrehzahl sowie die
Olumlauffrequenzen. Unter der Annahme von konstanten Warmlagerspielen und ortsun-
abhangingen Temperaturen kann der komplexe Zusammenhang nur vereinfacht abgebildet
werden. Aus diesem Grund wurden die Simulationen mit Losung der Thermodynamikglei-
chungen wiederholt. Die Abweichungen beim Ubergang zwischen Oil-Whirl und Oil-Whip
bleiben jedoch weiterhin bestehen. Die Griinde kénnten vorrangig bei den unbekannten
thermischen Zusténden an Welle und Gehéause liegen.

Zur weiteren Vorgehensweise wird auf die normierte Exzentrizitdt der Welle und Buchse
eingegangen, vgl. Abb.[3-12] Die Exzentrizitdt wird iiber

1
Ew = *\/(ew,x - 65B,X>2 + (ew,y — GSB,Y)2 und (3-3)
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berechnet, wobei ¢; , das innere respektive auflere Lagerspiel und ey sp, x/y die horizontale
beziehungsweise vertikale Verlagerung der Lagerkomponenten sind.

Mit dem Auftreten von subsynchronen Schwingungen nimmt die Exzentrizitdt der Welle
zu, bis schlieflich Kontaktvorgdnge mit der Buchse vorliegen. Bereits im niedrigen Dreh-
zahlbereich fr,; = 750 — 1100 H z sind hohe Wellenverlagerungen festzustellen, die jedoch
bei den Simulationen von Eling nicht auftraten. Allerdings lasst das Spektrogramm der
Wellenbewegungsmessung hohere Exzentrizitdten durchaus erwarten. Ab einer Drehzahl
von fre > 2511 Hz ist ein Abklingen des zweiten Oil-Whip im Spektrogramm der Mittel-
scheibe festzustellen, in den Lagerebenen nimmt die Wellenexzentrizitat jedoch erneut zu.
Die Ursache liegt in einer erneuten Anregung der Rotoreigenfrequenzen iiber den inneren
Schmierfilm, womit ein dritter Oil-Whip in den Lagerebenen vorliegt. Dies wurde bereits
in [116] gezeigt.
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Abbildung 3-12: Exzentrizitét der Welle und Buchse unter der Annahme: (a) Gtm-
bel Kavitation und lumped mass, (b) Zwei-Phasenmodell und lum-
ped mass, (¢) Gumbel Kavitation und Energiegleichung und (d)
Zwei-Phasenmodell und Energiegleichung.

Zur weiteren Kliarung der Abweichungen zwischen Messung und Simulation werden
die Schwimmbuchsendrehzahl und die Temperaturentwicklung des Ols herangezogen, vgl.
Abb.[B-13 Die Schwimmbuchsendrehzahl ist von den einwirkenden Reibmomenten vom in-
neren und duleren Schmierspalt abhéngig, wobei der innere Spalt die Buchse beschleunigt
und der AuBere diese verzogert.
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Innerhalb der Messung fithrt das Auftreten der zweiten Subsynchronen zu einer Beschleu-
nigung der Buchse, bis diese sich einer maximalen Drehzahl von fsp = 340 Hz annahert.
Der Effekt einer zunehmenden Buchsendrehzahl bei Anwesenheit eines Oil-Whirl bezie-
hungsweise Oil-Whips ist ebenfalls in den Simulationen zu beobachten, allerdings erfolgt
die Drehzahlénderung deutlich schneller im Vergleich zur Messung. Dies ist vorwiegend
auf die Reibmomente des inneren Olfilms zuriickzufithren. Die erhohten Exzentrizititen
der Welle fithren zu kleinen Schmierspalten und folglich zu hohen Scherraten, die letzt-
endlich die Buchse antreiben. Demgegeniiber sind das Reibmoment und die Scherrate am
auBeren Spalt geringer, da einerseits das Lagerspiel grofler und andererseits die Buchsenex-
zentrizitat geringer ist.
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Abbildung 3-13: Gegeniiberstellung der Buchsendrehzahlen (links) und Tempera-
turentwicklung (rechts) mit den Ergebnissen von Eling [1§]

Neben der Scherrate beeinflusst die Viskositit das Reibmoment, womit die thermischen
Zusténde in den Fokus riicken, vgl. Abb.[3-13|rechts. Die unterschiedlichen Temperaturent-
wicklungen des Ols sind auf die gewdhlten Randbedingungen und der Modellierungsgiite
zur Abbildung der thermischen Vorgénge zurtickzufiithren. In [I8] wird eine konstante Tem-
peratur im gesamten Gehause bis hin zur Oberflache beim &dufleren Schmierfilm angenom-
men. Das thermische Modell begrenzt sich somit auf die Schmierfilme, die Buchse und die
Welle. Die Annahme einer konstanten Temperatur hat zur Folge, dass die Kithlungswirkung
des Gehiuses auf den duBeren Olfilm iiberschitzt werden kann, da die Wirmeleitungsvor-
giange im Festkorper vernachlassigt werden. Letzterer Effekt wird in den entwickelten Rou-
tinen mit Einbeziehung des Gehauses in das Losungsgebiet abgebildet. Die vom aufleren
Schmierfilm erzeugte Warme wird an das Gehause iibertragen und anschlieBend bis zur
Modellgrenze geleitet.

Zusammenfassend zeigen die Simulationen eine zunehmende Auspriagung von subsyn-
chronen Rotorschwingungen, sobald Ausgasvorginge und ortsaufgeloste Temperaturvertei-
lungen berticksichtigt werden. Die erzielten Ergebnisse stimmen mit den Wellenbewegungs-
messungen sehr gut iiberein. Um jedoch das Systemverhalten ganzheitlich zu verstehen,
sind weitere Untersuchungen hinsichtlich der Einfliisse der Unwucht und Temperaturrand-
bedingungen vorzunehmen.
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3.2 Axiallager

3.2.1 Druck- und Schmierstoffverteilung unter stationiren
Betriebsrandbedingungen

In diesem Kapitel wird auf die Verifzierung der Hydrodynamik am Axiallager unter statio-
naren Betriebsrandbedingungen eingegangen. Das Lager besteht aus 24 Segmenten, wobei
jedes Segment sich aus einem Rast- und Nutbereich zusammensetzt, vgl. Abb.[3-14] Die
Geometriedaten sind in Tab.[3-7 zusammengefasst. Die experimentellen Untersuchungen
gehen auf Zhang [103] zuriick, wihrend Hao [95] die dazugehérigen Simulationen der Hy-
drodynamik durchfiihrte.
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Abbildung 3-14: Axiallager mit 24 Segmenten und Randbedingungen [95] [103]

Tabelle 3-7: Lagergeometrie, Oleigenschaften und Betriebsrandbedingungen [95], [103]

Parameter Variable ~ Wert Parameter Variable Wert
Innenradius r; 24 mm Viskositat n 0.083 Pas
Auflenradius Ta 32 mm Dichte p 812 kg/m?
min. Spalt Ronin 15.4 pm Temperatur Tiiq 2955 K
Taschentiefe hr 10.2 pm Blasengehalt To 0.0 -0.05
Segmentanzahl 24 Bunsenkoeft. ap 0.08
Taschenoffnung or 8.4° Drehzahl n 333.98 U/min
Rastwinkel YR 6.6° Randdruck Datm 1.0 bar

Beziiglich des Prifstandes wurde das Axiallager mit einer konstanten Kraft Fly, ~ 44 N
belastet und der minimale Schmierspalt bei gegebener Scheibendrehzahl gemessen. Sei-
tens der Hydrodynamik wird ein vollgefiillter Schmierspalt am inneren und adufleren La-
gerrand angenommen, da sich das Lager in einer Olwanne befindet. Zur Umsetzung der
Annahme wird ein konstanter Druck py;,, = 1 bar und somit ein Fiillgrad F' = 1 am La-
gerrand vorgegeben. Die Schmiermittelversorgung erfolgt iiber den Innenrand, da das Ol
einerseits aufgrund der Zentrifugaltragheit und andererseits iiber den Druckgradienten im
Kavitationsgebiet in das Segment geférdert wird. Aus thermischer Sicht werden stationére
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Betriebsrandbedingungen betrachtet. Als Ndherung liegen ortsunabhéngige Temperaturen
und folglich ein isoviskoses Schmierstoffverhalten vor.

Es ist anzumerken, dass Hao [95] ebenfalls das Zwei-Phasenmodell zur Abbildung von
Ausgasvorgiangen anwendet, allerdings mit einem druck- und temperaturabhéngigen Bun-
senkoeffizienten ap (p, T'). Darin wird der Koeffizient tiber einen exponentiellen Ansatz ap-
proximiert, wohingegen dieser in den hier durchgefiihrten Berechnungen konstant ist. Der
Bunsenkoeffizient beeinflusst den Phaseniibergang der im Ol gelésten Luftmassen. Dies
hat wiederum Auswirkungen auf die Druck- und Schmierstoffverteilung. Weiterhin wird
zur Verifizierung der Bezugsblasengehalt variiert, um den Einfluss der bereits vorhandenen

Gasmassen zu veranschaulichen. Die Druck- und Olverteilung in der Lagermittelebene sind
in Abb.[3-15] und tber das gesamte Segment in Abb. dargestellt.

0.3 \ \ 1 ‘ :
—Reference Hao —Refence Hao N
—ro =0 —7ro =0 )
- Ty = 0.025 =-To = 0.025
0.21 o = 0.050 0.9 o = 0.050
g T
0.1 —0.8
=) 3
Q
0+ 0.7+¢
= T
-0.1 : : : : ‘ 0.6 : : : : :
0 2.5 5 7.5 10 12.5 15 0 2.5 5 7.5 10 12.5 15
e[°] e[°]

Abbildung 3-15: Druck- und Schmierstoffverteilung in der Lagermittelebene r =
28 mm bei hpin = 15.4 pm und n = 333.98 U/min, vgl. Ziese [55]
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Abbildung 3-16: Druck- und Schmierstoffverteilung tiber das gesamte Lagersegment
bei einem minimalen Schmierspalt von h,,,;,, = 15.4um, einer Schei-
bendrehzahl n = 333.98U /min und Blasengehalt 1o = 0, vgl. Ziese
[55]
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Zusammenfassend zeigen die Druck- und Schmierstoffverteilung in Abb.[3-15] eine gute
Ubereinstimmung mit den Ergebnissen von Hao [95]. Unter der Bedingung, dass keine
ungelosten Gasmassen ry = 0 vorliegen, stellt sich ein maximaler Druck p,,q, = 0.3 M Pa im
Bereich zwischen ¢ = 6.2° —13.9° ein. Im Kavitationsgebiet wurde ein Fiillgrad von F},,;, =
0.63 ermittelt. Mit zunehmendem Referenzblasengehalt liegt mehr Gas im Schmierspalt
vor, womit der maximale hydrodynamische Druck und die Auspragung des Druckgebietes
abnehmen.

Im Vergleich zur Auswertung in der Mittelebene zeigt die Fiillgradverteilung tiber das
Segment einen minimalen Schmierstoffanteil F,,;,, = 0.55 nahe dem &ufleren Lagerrand,
vgl. Abb.. In [95] wurde F,.;, =~ 0.56 ermittelt. Der minimale Fillgrad stellt sich
nicht exakt am Lagerrand ein, da eingangs von einem vollstandig gefiillten Auflenrand
ausgegangen wurde. Da der hydrodynamische Druck im Kavitationsgebiet geringer als
jener am Lagerrand ist, verursacht der sich einstellende Druckgradient eine Zustromung
des Ols vom Rand in das Segment.

Dartiber hinaus wird zum Abgleich der minimale Schmierspalt unter stationdren Bedin-

gungen und in Abhéangigkeit der Scheibendrehzahl ausgewertet. Zur giinstigeren Gegen-
iiberstellung mit den Ergebnissen von Hao [95] wird eine dimensionslose Lagergrofie

BN = (;, il (ri — Tf) (3-4)
Az

eingefiihrt, wobei Fy, die dulere Belastung des Lagers und w die Winkelgeschwindigkeit
der Scheibe sind. Die Ergebnisse sind in Abb.[3-17] gegeniibergestellt.
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Abbildung 3-17: Minimale Schmierspalte bei einer Lagerbelastung von Fj4, =
44.3 N und in einem Drehzahlbereich zwischen n = 36.2 —
325.9 U/min

Insgesamt liegt eine gute Ubereinstimmung mit den Ergebnissen von Hao vor. Die Ab-
weichungen zu den Messungen kénnen vorwiegend auf die gewédhlten Randbedingungen
und auf die vernachlassigten thermischen Einfliisse zuriickgefiithrt werden.
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3.2.2 Gegeniiberstellung stationirer Betriebszustande mit
CombrosA

Zum weiteren Abgleich wird eine Gegeniiberstellung mit den Ergebnissen von Com-
brosAm bei gegebenen Betriebspunkten vorgenommen. Das Lager besteht aus 8 Seg-
menten, wobei jedes Segment sich aus einem Keil-, Rast- und Nutbereich zusammensetzt,
vgl. Abb.[3-18 Beztiglich der Stromungszustinde im Schmierspalt wird eine laminare und
isoviskose Fluidbewegung angenommen, thermische Eigenschaften bleiben vorerst unbe-
riicksichtigt. Um transiente Effekte zu vermeiden, werden die einzelnen Betriebspunkte
stationar betrachtet. Als Randbedingungen liegen am inneren und dufleren Lagerrand at-
mospharischer Druck pu:,, = 1 bar sowie im gesamten Taschenbereich der Zufiihrdruck
D.uw = 2 bar vor. Eine Besonderheit dieser Lagerung ist die duflere Dichtung, womit ein
freies AbflieBen des Ols begrenzt wird. Aus konstruktiver Sicht ergibt sich der Dichtungs-
effekt durch einen unprofilierten Auffenrand. Zur Auswertung des Betriebsverhaltens wird
die resultierende Lagerkraft in Abhéngigkeit des minimalen Schmierspalts und der Schei-
bendrehzahl sowie mit und ohne Dichtkante untersucht.

y
Parameter Wert
Dichte pyq 850 kg/m?
Pseg Viskositat 7, 30 mPas
Blasengehalt rg 0
X Drehzahl n 6 — 72 kU /min
_ min. Schmierspalt h,,;, 14 — 62 um
Rastbereich Randdruck pgtm 1.0 bar
Keilbereich Zufiihrdruck p., 2.0 bar
Vernetzung n, x n, 320 x 20
Dichtkante

Abbildung 3-18: Verifizierung mit CombrosA: Lagergeometrie (links) und Betriebs-
daten (rechts)

In Abb.[3-19|links ist die axiale Lagerkraft bei einer Scheibendrehzahl n = 72 kU/min
und einem minimalen Schmierspalt zwischen h,,;, = 14 — 62 ym dargestellt. Mit Beriick-
sichtigung der seitlichen Dichtung betragt die maximale Abweichung zu den Referenzer-
gebnissen AF4, = 0.02. Unter der Annahme eines frei abflieBenden Ols verringert sich die
resultierende Axialkraft auf Fa, = 0.78, was einer Differenz von AFy, = 0.22 im Ver-
gleich zu einem gedichteten Lager entspricht. Um die Lagerreaktionen ebenfalls iiber einen
grofferen Betriebsdrehzahlbereich vergleichen zu kénnen, wird die Axialkraft in Abhéngig-
keit der Scheibendrehzahl naher untersucht, vgl. Abb.[3-19| rechts. Bei einem gedichteten
Lager nehmen die Lagerreaktionen linear mit steigender Drehzahl zu. Die maximalen Ab-
weichungen zu den Ergebnissen von CombrosA betragen AFy, = 0.019. Ist dagegen das
Lager ungedichtet, so ergibt sich eine maximale Lagerkraft von AF4, = 0.76. Aufgrund
der Randbedingungen konnten sowohl in den Simulationen als auch in den CombrosA-
Ergebnissen keine Kavitationsgebiete festgestellt werden.

13CombrosA-Daten wurden von der Firma Turbo Systems Schweiz Ltd - Accelleron zur Verfiigung gestellt.
H4Software zur Ermittlung der stationiren Betriebszustéinde beim Axiallager. Entwickelt wurde CombrosA
vom ITR-Clausthal.
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Abbildung 3-19: Gegentiberstellung der Lagerreaktionen mit CombrosA: Lagerkraft
in Abhéangigkeit des minimalen Schmierspalts zwischen h,,;,, =
14 — 62 pm bei maximaler Drehzahl (links) und in Abhéngigkeit
der Drehzahl fiir Ay, = 14 pm (rechts).

Ein weiterer Abgleich der Lagerreaktionen wurde anhand der Veréffentlichungen von
Chatzisavvas [44] 45, 47] durchgefiihrt. Diese sind dem Anhang[A.1]zu entnehmen.

3.3 Kombinierte Lagerungen

In den vorangegangenen Untersuchungen wurden Radial- und Axiallager separat betrach-
tet. Die darin angenommenen Randbedingungen an den Lagerrdndern waren entweder ein
konstanter Druck bei Vollschmierung oder ein frei abflieBender Massenstrom im Falle ei-
nes Kavitationsgebietes. Als Folge der Randbedingungen konnte sich der hydrodynamische
Druck nur innerhalb der einzelnen Lageroberflichen aufbauen. Bei kombinierten Lagerun-
gen ist neben dem Druckaufbau der Schmiermittelaustausch zwischen radialen und axialen
Spalt zu beachten. Somit muss eine Erweiterung der bisherigen Betrachtungen vorgenom-
men werden. Der Olaustausch zwischen den Spalten ermdglicht einen iiber die Lagergrenzen
hinaus auftretenden Druckaufbau, was sich letztendlich bei den Lagerreaktionen ebenfalls
wiederfindet. In diesem Kapitel stehen somit die Einfliisse der hydrodynamischen Kopplung
auf die resultierenden Kréfte beim Kompakt- und Schwimmscheibenlager im Fokus.

3.3.1 Stationarer Betriebszustand einer Kompaktlagerung

Kompaktlager wurden von Xiang [40, 41] untersucht, worin die Lagerkrafte in Abhangig-
keit der exzentrischen Wellenposition bei konstantem axialen Spaltmafl ermittelt wurden.
Das Modell beinhaltet einen radialen und axialen Schmierspalt, die gleichermafien pro-
filiert sind, vgl. Abb.[3-20] mit den Abmessungen und Betriebsbedingungen in Tab.[3-8|
Die Profilierung setzt sich aus 16 Segmenten zusammen, wobei jedes Segment aus einem
Rast- und dreieckigen Kerbbereich besteht. Die Zufithrung des Ols erfolgt am freien Ende
des Radiallagers durch Vorgabe eines konstanten Druckes. Des Weiteren wird als Rand-
bedingung am dufleren axialen Lagerrand Umgebungsdruck angenommen. Zur Ermittlung
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der Druck- und Schmierstoffverteilung wird die Reynolds-Gleichung mit masseerhalten-
der Kavitation nach dem Zwei-Phasenmodell gelost. Im Vergleich dazu wird bei Xiang
[40] Reynolds-Kavitation angewendet. Beim Reynolds-Modell handelt es sich um einen
nicht-masseerhaltenden Kavitationsalgorithmus. Innerhalb des Kavitationsgebietes wird
angenommen, dass der Schmierfilmdruck gleich dem Kavitationsdruck ist. Weiterhin wird
gefordert, dass beim Ubergang zwischen Voll- und Teilschmierung der Druckgradient gleich
null ist. Aussagen tiber die Schmierstoffverteilung kénnen hier nicht getroffen werden. Mit
Umsetzung des Zwei-Phasenmodells konnen Druck- und Schmierstoffverteilungen ermittelt
werden. Das Modell ermoglicht somit eine detailliertere Abbildung der hydrodynamischen
Vorgiange beim Gleitlager. Die nachfolgenden Auswertungen beinhalten eine Gegeniiber-
stellung der Druckverteilung bei gekoppelten und separaten Schmierfilmen und die Lager-
reaktionen in Abhéngigkeit der Wellenverlagerung.

Radiallager

Axiallager

Axialer
i Schmierspalt

Ubergangs- f i
bereich Profilierung
V. 2

/
n Radialer
_+|_Schmierspalt _ _ _ _________ -

L

Abbildung 3-20: Kompaktlager mit gekerbten Oberflachen [40} 4T]

Tabelle 3-8: Lagergeometrie, Oleigenschaften und Betriebsrandbedingungen [40]

Parameter Variable Wert Parameter Variable Wert
Innenradius 1 22.5mm Viskositat n 0.849 mPas
Auflenradius T9 34.0 mm Dichte P 1000 kg/m?
Lange Radialspalt L 24 mm Blasengehalt To 0.0
radiales Spiel c 20 pm Bunsenkoeff. ap 0.02
axiales Spiel Pomin 4 um Exzentrizitat € 0.8
Segmentanzahl 16 Drehzahl w 104.7 rad/s
Tascheno6ffnung Wy 3.0mm Randdruck Patm 1.0 bar

Taschentiefe D, 8 um Kav.-druck PKav 1.0 bar
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Zunéchst erfolgt ein Vergleich der Druckverteilung bei gekoppelter und separater Be-
trachtung der radialen Schmierfilme, vgl. Abb.[3-2]] links. Mit Vorgabe des Lagerrand-
druckes liegt eine zur Lagermittelebene symmetrische Olverteilung mit einem Maximal-
druck von pp.. = 0.47 M Pa vor, wobei mehrere Druckberge aufgrund der gekerbten
Profilierung entstehen koénnen. Unter Beriicksichtigung des Olaustausches stellt sich ein
unsymmetrischer Druckaufbau ein, dessen maximaler Druck p,,.. = 0.59 M Pa betragt.
Insbesondere im Ubergangsbereich b > 20 mum sind die vom Axiallager stammenden Ein-
flisse der Segmentdriicke ebenfalls im radialen Schmierspalt wiederzufinden (rot markierter
Bereich). Die Ursache dafiir liegt beim Druckgradienten, wodurch das Ol vom Axial- zum
Radiallager geférdert wird. An dieser Stelle sei darauf hingewiesen, dass bei einer Wellen-
drehzahl von w = 104.7rad/s die Zentrifugalstromung gering ist. Unter diesen Umstanden
findet ein vorwiegend druckinduzierter Schmiermitteltransport in radialer Richtung beim
Axiallager statt, vgl. G1.2-17] und GL Der Einfluss der hydrodynamischen Kopplung
zeigt sich ebenfalls beim Axiallager durch hohere Segmentdriicke im unteren Lagerbereich,
vgl. Abb. rechts. Zwischen 170° < ¢ < 200° ist der Druckgradient im Ubergangsbe-
reich so gerichtet, dass ein Oltransport zum Axiallager auftritt. Das Resultat sind einzelne
hohere Segmentdriicke.
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Abbildung 3-21: Druckverteilung beim axialen und radialen Schmierspalt: bei sepa-
rater (oben) und gekoppelter Betrachtung der Schmierfilme (un-
ten).

In Abb.[3-22] ist ein Vergleich der Relativdriicke in der Lagermittelebene dargestellt.
Beim Radiallager treten Abweichungen hauptséchlich im Kavitationsgebiet zwischen ¢ =
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220° — 360° auf, was auf die unterschiedlichen Annahmen der Kavitationstheorien nach
Reynolds und dem Zwei-Phasenmodell zurtickzufithren ist. Bei gekoppelten Schmierfilmen
betragt die Druckdifferenz zu den Ergebnissen von Xiang [40] Ap = 0.08 M Pa bei ¢ = 196°.
Ahnliche Aussagen sind ebenfalls beim Axiallager zu treffen. Unter der Annahme von
ungekoppelten Lagerungen ist die Druckdifferenz Ap = 1.3 kPa gering, womit eine gute
Ubereinstimmung erzielt wurde. Bei gekoppelten Schmierfilmen betrigt die Druckdifferenz
Ap = 0.8 M Pa. Beziiglich des Fiillgrads stellt sich bei ungekoppelter Betrachtung ein
minimaler Schmierstoffanteil von F},;, = 0.20 im radialen und F,,;, = 0.56 im axialen Spalt
ein. Mit Berticksichtigung des Schmiermittelaustausches betragt der Fiillgrad Fi,;,, = 0.18
im radialen und F,,;, = 0.37 im axialen Olfilm.
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Abbildung 3-22: Gegeniiberstellung der Druckverteilung in der Lagermittelebene:
Radiallager bei b = 12mm (links) und Axiallager bei r = 29.25mm
(rechts).

Neben der Druckverteilung sind die resultierenden Lagerreaktionen néher zu untersu-
chen. Dazu sind in Abb.[3-23| die Lagerkréfte in Abhéngigkeit der Wellenexzentrizitat dar-
gestellt. Da beim Zwei-Phasenmodell eine Unterschreitung des Kavitationsdruckes moglich
ist, erfolgt die Kraftberechnung basierend auf den Absolutdrﬁckerﬂ Weiterhin wurden Si-
mulationen mit betriebsunabhéngigem vollgefiilltem Schmierspalt (Giimbel Kavitation)
durchgefiihrt, um den Kavitationseinfluss besser einschétzen zu konnen.

Beim Radiallager liegt sowohl bei gekoppelter als auch bei separater Betrachtung der
Schmierfilme eine gute Ubereinstimmung mit den Ergebnissen von Xiang [40] vor, wenn
ein allseits vollgefiillter Spalt angenommen wird. Unter Beriicksichtigung von Ausgasun-
gen stellt sich eine Druckverteilung ein, die zu einem steiferen Lagerverhalten fithrt. Im
Vergleich zu den Referenzergebnissen betrigt die maximale Kraftdifferenz AF,., = 37 N
bei € = 0.62.

15Bei Xiang [40] konnten Uberdriicke zur Ermittlung der Lagerreaktionen verwendet werden, da Reynolds-
Kavitation eine Unterschreitung des Kavitationsdruckes nicht erlaubt. Um die Vergleichbarkeit mit den
Ergebnissen des Zwei-Phasenmodells sicherzustellen, wurde die vom Kavitationsdruck resultierende Kraft
zu den Axiallagerergebnissen von Xiang hinzugefiigt. Jene zusétzliche Kraft ergibt sich aus der Integra-
tion des Kavitationsdruckes {iber die Lageroberfliche. Beim Radiallager ist dies nicht notwendig, da die
resultierende Kraft eines konstanten Druckes bei einer Zylinderflache gleich null ist.
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Mit zunehmender exzentrischer Lage der Welle nehmen die axialen Reaktionskréfte zu,
vgl. Abb.[3-23| rechts. Bei gekoppelter Lagerung betragen die Abweichungen zu den Refe-
renzergebnissen bis zu AF4, = 60 N bei ¢ = 0.9. Allerdings ist erkennbar, dass es sich
um einen konstanten Offset handelt, der auf die resultierende Kraft des angenommenen
Kavitationsdruckes pgq, = 0.1 M Pa zurtickzufiihren ist. Ein Vergleich zwischen zentrischer
und € = 0.9 exzentrischer Lage der Welle zeigt eine Krafterh6hung von AF, = 40 N bei
Xiang, AF4, = 60 N bei Giimbel Kavitation und AF,.; = 69 N mit Anwendung des Zwei-
Phasenmodells. In Analogie zu den Radiallagern ist ebenfalls der Kavitationseinfluss auf die
Kraftberechnung zu beachten. Anhand der Abb.[3-22]ist erkennbar, dass Ausgasvorginge
auftreten konnen, die zu einer Reduzierung des Druckes unterhalb des Kavitationsdruckes
fiihren.
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Abbildung 3-23: Resultierende Lagerkraft im radialen (links) und axialen (rechts)
Schmierspalt in Abhédngigkeit der Wellenexzentrizitat e

3.3.2 Systemverhalten einer Schwimmscheibe

Zur Untersuchung des Systemverhaltens einer Schwimmscheibenlagerung wird das von
Nitzschke [38] beschriebene Scheibendesign verwendet, vgl. Abb.[3-24] und Tab.[3-9 Das
Profil setzt sich aus 10 Segmenten zusammen, wobei jedes Segment aus einem Keil-, Rast-
und Nutbereich besteht. Durch Vorgabe eines konstanten Druckes am Innenrand des gehédu-
seseitigen Schmierfilms kann das Ol in den radialen und axialen Spalt gelangen. Weiterhin
wird am dufleren Axiallagerrand Umgebungsdruck pus, = 1 bar angenommen. Um den
Kopplungseffekt nachzuweisen, weist die Scheibe bereits eine exzentrische Lage zur Welle
auf. Dadurch kann eine resultierende Kraft im radialen Spalt ermittelt werden, die ebenfalls
vom Schmiermittelaustausch abhéngig ist. Im Gegensatz dazu wiirde bei einer konzentri-
schen Lage der Scheibe eine regelméaflige iiber den Umfang verteilte Segmentdruckvertei-
lung vom Axiallager im radialen Spalt vorliegen, womit die resultierende radiale Lagerkraft
gleich null ware.
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Abbildung 3-24: Schwimmend gelagerte Scheibe mit Randbedingungen. Die
Schwimmscheibe besitzt die Freiheitsgrade zpp und ¢pp fir die
axiale Bewegung und Rotation. Die Freiheitsgrade zrg und ¢rrr
beziehen sich auf die Welle beziehungsweise auf den Schubring.

Tabelle 3-9: Lagergeometrie, Oleigenschaften und Betriebsrandbedingungen [38]

Parameter Variable Wert Parameter Variable Wert
Innenradius T 25.0 mm Viskositét i 12mPas
Auflenradius Ta 47.5 mm Dichte p 850 kg/m?
Scheibendicke b 8 mm Blasengehalt To 0.0
radiales Spiel c 40 pm Bunsenkoeff. ap 0.08
axiales Spiel Pges 100 um Kav.-druck PKav 1.0 bar
Segmentanzahl 10 Randdruck Datm 1.0 bar
Keilhohe CK 85.0 um Zufihrdruck Dzu 2.0 bar
Keilwinkel VK 27° axiale Last Fy. 0—5kN
Taschentiefe hr 1.0 mm Drehzahl f 100 — 600 Hz
Rastwinkel YR 5° Exzentrizitat € 0.25
Dichtkante bp 3mm Vernetzung radial  n, x n, 160 x 10
Vernetzung axial — n, x n, 20 x 15

Fiir die Plausibilitatspriifung werden die Reaktionskréfte, minimalen Schmierspalte und
Scheibenverlagerungen in Abhéangigkeit der Wellendrehzahl sowie die axiale Belastung aus-
gewertet. Aufgrund der Ausbildung einer Mehrphasenstromung ist der hydrodynamische
Druck sowohl vom aktuellen als auch vom vorangegangenen Lagerbetriebszustand abhan-
gig. Um den Einfluss von transienten Effekten zu minimieren, werden quasi-stationire
Betriebszustinde angenommen. Dies wird durch eine langsame Anderung der Lasten be-
ziehungsweise der Wellendrehzahl erreicht.
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Lagerkrafte in Abhéangigkeit der Wellendrehzahl

Bei dem hier betrachteten Betriebsfall wird der Schubring konstant von f,,;, = 100 Hz
auf fe: = 600 Hz innerhalb von tg;,, = 50 s beschleunigt. Die Bilanzierung der Reibmo-
mente fiithrt zu einer Anderung der Schwimmscheibendrehzahl, bis sich ein Gleichgewichts-
zustand einstellt. Aufgrund der Rotationsbewegung der Lagerelemente entstehen gehéduse-
und schubringseitige hydrodynamische Driicke und somit axiale Krafte. Durch Freigabe
der lateralen Scheibenbewegung kann sich eine axiale Position einstellen, womit das Kraf-
tegleichgewicht eingehalten wird. Als auszuwertende Groflien bieten sich somit die Lager-
kraft und der minimale Schmierspalt in Abhéngigkeit der Wellendrehzahl an. Beziiglich
der Freiheitsgrade vollzieht der Schubring nur eine Rotationsbewegung, womit die Summe
der axialen Spiele konstant bleibt. Die Schwimmscheibe kann sich axial und rotatorisch
frei bewegen. Die Ergebnisse sind in Abb. zu finden.

Zunichst wird auf die axiale Lagerkraft in Abhangigkeit der Wellendrehzahl eingegan-
gen, vgl. Abb.[3-25] links. Mit Berticksichtigung der hydrodynamischen Kopplung stellen
sich iiber den gesamten Drehzahlbereich groflere Segmentdriicke und folglich Reaktions-
krafte im Schmierspalt ein. Die Ursache dafiir liegt an einem sich iiber den Innenrand
des Axiallagers hinaus ausbreitenden Tragdruck, womit sich ebenfalls groflere Lagerre-
aktionen ergeben, analog zu Kap.[3.3.1] Folglich treten bei maximaler Drehzahl bis zu
AFy, = 2.1 kN Kraftdifferenz im Vergleich zu einer separaten Betrachtung der Schmierfil-
me auf. Umgekehrt fithrt die Vorgabe eines inneren Randdruckes zu einer Einschrankung
seiner Verteilung beziehungsweise Auspragung. Die Auswirkungen der hydrodynamischen
Kopplung sind beim radialen Spalt durch erhohte Lagerkrafte ebenfalls zu finden. Bei
maximaler Drehzahl betriagt die Kraftdifferenz AFgr.q = 0.38 kNN
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Abbildung 3-25: Resultierende Kraft im radialen und axialen Spalt (rechts) und
minimaler Schmierspalt (links) in Abhéngigkeit der Wellendreh-
zahl. Die Summe der axialen Spiele bleibt konstant mit hrp ges =
hrpi + hrpz = 100 pm.

In Abb.[3-25 rechts sind die minimalen axialen Schmierspalte dargestellt. Die Spaltma-
Be stehen in direkter Korrelation zu der Scheibenverlagerung, da eine Schiefstellung der
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Schwimmscheibe und Welle nicht betrachtet wird. Mit Beriicksichtigung der hydrodyna-
mischen Kopplung wird die Scheibe nédher zum Gehéuse gedriickt, womit sich kleine Spalte
gehéuseseitig und groflere schubringseitig einstellen. Die Ursache dafiir liegt ebenfalls in
einer tiber den Innenrand des Axiallager hinaus ausgepréigteren Druckverteilung.

Minimaler Schmierspalt in Abhéingigkeit der Schubbelastung

In einem weiteren Betriebsfall wird das Antwortverhalten der Scheibe in Abhédngigkeit
der dufleren Belastung untersucht. Die Belastung variiert zwischen Fl4, = 5—50kN inner-
halb von t = 50s bei konstanter maximaler Wellendrehzahl. Die zu ermittelnden Groéfien
sind die sich einstellenden minimalen Spaltmafe, vgl. Abb.[3-26]

Im Vergleich zur Einzelbetrachtung der Schmierfilme ergeben sich gréfiere Spalte, so-
bald der Olaustausch zwischen Radial- und Axiallager beriicksichtigt wird. Der Effekt ist
ebenfalls auf eine tiber den Innenrand ausbreitende Druckverteilung zurtickzufiihren. Das
Phénomen tritt jedoch nur am schubringseitigen Ubergang auf, da zur Sicherstellung einer
ausreichenden Olzufuhr ein konstanter Druck am gehduseseitigen Innenrand angenommen
wird. Eine hydrodynamische Kopplung liegt somit nur beim schubringseitigen Ubergang
vor, wahrend auf der gegeniiberliegenden Seite ein konstanter Druck vorgegeben wird. Bei
maximaler Belastung stellt sich ein minimaler Spalt A,,;, = 25.6 pm und bei gekoppelter
homin = 17.2 pm ein. Der gehauseseitige Spalt betragt h,, = 2.3 um.
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Abbildung 3-26: Minimaler axialer Schmierspalt in Abhéangigkeit der Schublast.
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4 Rotordynamische Untersuchungen

In den nachfolgenden Untersuchungen wird auf das Antwortverhalten von gleitgelagerten
Rotoren unter dem Einfluss der Axiallagerung eingegangen. Die Rotoren weisen unter-
schiedliche Designs sowie Lagerungskonzepte auf, sodass die vielseitigen Einfliisse aufge-
zeigt und analysiert werden koénnen.

4.1 Semi-floating gelagerter Rotor mit doppelseitigem
Axiallager

In diesem Kapitel wird ein von Turbo Systemﬂ zur Verfiigung gestellter Rotor untersucht.
Die Lagerkonstruktion sieht zur Aufnahme der radialen Belastungen Schwimmbuchsen vor,
bei denen der duflere Spalt als Quetscholddmpfer agiert. Schmierfilminduzierte Anregun-
gen kénnen somit nur vom inneren Olfilm des Lagers ausgehen. Des Weiteren werden die
Schubbelastungen tiber ein doppelseitiges Axialgleitlager mit feststehenden Segmenten auf-
genommen. Um eine kompakte Bauweise des Turboladers zu erméglichen, befindet sich das
Schublager zwischen den Radialgleitlagern. Das Rotormodell beinhaltet ein Verdichter- und
Turbinenrad in radialer Ausfithrung, eine Dichtscheibe, den Schubring und das Hilfslager,
vgl. Abb.[-1] Aufgrund der Massenverteilung befindet sich der Gesamtschwerpunkt des
Rotors in der Nahe des Turbinenlagers. Die daraus resultierende einseitige Belastung be-
giinstigt dessen Kippverhalten, wobei die maximale Neigung des hier betrachteten Rotors
durch das axiale Lagerspiel begrenzt wird. Zur besseren Einordnung sind die Gesamtmasse
Mgt = 20 kg und die Gesamtlidnge lr,; = 0.45 m inklusive der Réder zu nennen. Der
Rotor zeigte in den Wellenbewegungsmessungen subsynchrone Schwingungen, die mit er-
hohten Amplituden einhergingen. Um das Systemverhalten abzubilden und die Einfliisse
der Axiallagerung aufzuzeigen, werden in den nachfolgenden Abschnitten die Modellie-
rung des Rotors, die Annahmen und Randbedingungen der Hochlaufsimulationen sowie
die Detailuntersuchungen erlédutert.

Zunéchst wird auf die Modellierung des Rotors inklusive des Laufzeugs eingegangen.
Zur Beriticksichtigung der elastischen Wellenverformungen werden die Gleichungen der
Timoshenko-Balkentheorie tiber die Finite-Elemente Methode ausgewertet [3]. FE-Knoten
befinden sich in der Mittelebene der Radiallager, an den Stirnflichen der axialen Lagerele-
mente und bei relevanten Wellenabsatzen. Die Vorgehensweise erméglicht die Ermittlung
der Schmierspalte in Abhéngigkeit der Orientierung und Position der Knoten und Mar-
ker zueinander, vgl. Kap.[2.5.1] und Kap.[2.5.2] Die Tragheitseigenschaften des Laufzeugs
werden den entsprechenden FE-Knoten zugeordnet. Bei der Modellierung ist besondere
Beachtung der Hilfslagerung zu widmen, da das Bauteil axial iber das Verdichterrad, den
Dicht- sowie den Schubring vorgespannt ist. Um die versteifende Wirkung in diesem Bereich
zu erfassen, werden zusétzliche parallel zur Welle angeordnete finite Elemente eingesetzt.

Turbo Systems Schweiz Ltd - Accelleron, vormals ABB Turbocharging
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Diese zeichnen sich durch einen erhohten E-Modul jedoch geringere Dichte im Vergleich
zum Wellenwerkstoff aus. Durch die geringe Dichte der versteifenden Elemente bleibt die
Gesamtmasse des Rotors nahezu unverandert.

Neben dem elastischen Rotor sind die Schwimmbuchsen als Starrkérper innerhalb der
Mehrkorperumgebung vorhanden. Interaktionen zwischen den einzelnen Komponenten er-
folgen iiber die resultierenden Kréfte und Momente der Schmierfilme, siche Kap.[2.5.1.2Jund
Kap.[2.5.2.2] Radiale Krifte wirken am duleren Spalt zwischen Gehéduse und Buchse und
im Inneren zwischen Buchse und Welle. Axiale Kréfte und Kippmomente treten zwischen
Gehéuse und Schubring beziehungsweise Hilfslager auf. Die betrachteten Schmierspalte
sind in Abb.[4-1] blau gekennzeichnet.
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Abbildung 4-1: Schematische Darstellung eines semi-floating gelagerten Rotors mit
doppelseitiger Axiallagerung. Die rot gekennzeichneten Punkte stel-
len die Position der FE-Knoten dar. Die Schmierfilme sind blau
markiert. [55] [50]

Nachfolgend ist auf die radiale Lagerung einzugehen. Der auflere Spalt bei den Schwimm-
buchsen ist als Kreislager mit mittiger Umfangsnut konstruiert. Unter der Annahme einer
ausreichenden Nuttiefe kann eine iiber den gesamten Umfang gleichméiBige Olversorgung
angenommen werden. Der sich einstellende Druck in der Nut entspricht dem Zufiihrdruck.
Das Ol gelangt anschliefend iiber Verbindungsbohrungen in der Buchse zum inneren Spalt,
der sich aus einer Mehrgleitflichengeometrie zusammensetzt. Um ebenfalls eine ausreichen-
de Schmiermittelversorgung beim tragenden Olfilm zu gewéhrleisten, sind die Verbindungs-
bohrungen konzentrisch zu den Zufiihrbohrungen angeordnet. Folglich kann ein Teil des
zugefiihrten Ols direkt zum inneren Spalt flieBen. Des Weiteren sind Versorgungstaschen
im inneren Schmierspalt vorgesehen, wodurch sich das Ol iiber die gesamte Segmentbreite
verteilen kann. Auflerdem ist zu erwahnen, dass bei den Radialgleitlagern keine seitlichen
Dichtungen vorhanden sind. Das Schmiermittel kann frei iiber die Rdnder an die Umgebung
abflieBen, was sich auf den Druckaufbau und die Olverteilung im Spalt auswirkt.

Neben den hydrodynamischen Randbedingungen sind zur ganzheitlichen Abbildung der
Lagereigenschaften die thermischen Zustande zu beachten, vgl. Abb. Beim Radiallager
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gehen die gemessenen Temperaturen am Gehause und in der Welle als Kennfeld innerhalb
der Hochlaufsimulationen ein, wobei reine Warmeleitung mit den Absténden [; 3 zu der je-
weiligen Vernetzungsgrenze angenommen wird. An den Stirnseiten der Buchse liegen adia-
bate Zustandsinderungen vor. Weiterhin treten Wirmeleitungsvorginge im Ubergangsbe-
reich zwischen Fluid und den Lagerelementen auf, da das Ol ideal an den Oberflichen haf-
tet. Die Zufiihrtemperatur ist konstant und wird innerhalb der Bohrungen vorgeschrieben.
Auflerdem sind Grenzschichtstromungen im Taschenbereich beim inneren Schmierspalt zu
beachten. Ein vereinfachtes Modell zur Beriicksichtigung der Mischungsvorgéinge in die-
sem Bereich sieht vor, dass 20 % des Ols von einem zum néchsten Segment strémen kann,
wahrend sich der restliche Anteil mit dem zugefiihrten Frischol vermischt. Eine Erhéhung
des iiberstromenden Anteils wiirde bedeuten, dass zunehmend bereits erwirmtes Ol in das
nachfolgende Segment flielen kann. Die Kiithlungseffekte des Frischols werden dadurch ab-
geschwiécht. Als Konsequenz kénnen sich hohere Temperaturen im Schmierspalt einstellen.
Demgegeniiber wiirde eine vollstindige Durchmischung des Ols in der Tasche dazu fiih-
ren, dass das nachfolgende Segment ausschliellich mit einer effektiven Mischtemperatur
versorgt wird. Somit handelt es sich beim angegebenen Uberschleppungsfaktor um eine
empirische Grofle. Die Temperaturverteilungen im Schmierfilm und in den Lagerelementen
werden durch Auswertung der 3D-Energie- und Wérmeleitungsgleichung ermittelt. [119)]
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Abbildung 4-2: Thermische Randbedingungen am Radiallager. Temperaturvorga-
ben erfolgen am Gehéduse und an der Welle (rot gestrichelte Linien).
Die gelben Linien symbolisieren die Vernetzungsgrenze. [50]

A

Die Profilierung der Axiallagerung besteht aus acht Segmenten mit jeweils einem Keil-,
Rast- und Nutbereich, siehe Abb. Weiterhin ist zur Begrenzung des seitlichen Olab-
flusses eine Dichtkante vorgesehen [56]. Aufgrund der Olversorgung und der Anordnung
der Schublager zueinander konnen die beiden axialen Schmierspalte getrennt voneinander
betrachtet und die thermische Kopplung der Einfachheit halber vernachléssigt werden. Bei
den hydrodynamischen Randbedingungen wird der Zufithrdruck am Innenrand und in den
Zufithrbohrungen vorgegeben. Am Auflenrand liegt Umgebungsdruck vor. Erwarmungen in
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den Lagerelementen und im Ol werden iiber ein Kennfeld beriicksichtigt. Hinsichtlich der
Freiheitsgrade innerhalb der Mehrkorpersimulation kann sich der Rotor frei bewegen. Als
Resultat treten Kippmomente im axialen Spalt auf, die der Rotorneigung entgegenwirken.

1 Gehause 2 Hilfslager 3 Welle
4 Schubring 5 Keilflache 6 Rastflache
7 Tasche 8 Dichtung

Abbildung 4-3: Anordnung der Lagerung (links) und Profilierung des doppelseitigen
Axialgleitlagers (rechts)

Zur Anwendung der Finite-Volumen Methode fiir die Ermittlung der Tragdruck- und
Temperaturverteilungen miissen die Schmierspalte und Lagerelemente diskretisiert werden.
Die Vernetzung wurde derart gewéhlt, dass die geometrischen Gegebenheiten des Schmier-
spalts abgebildet werden und gleichzeitig eine ausreichende Genauigkeit der Druck- und
Temperaturverteilung bei vertretbarem Rechenaufwand sichergestellt ist. Beim Radiallager
wurde eine Vernetzung mit 80 Knoten in Umfangs- und 13 in Breitenrichtung gewéhlt. In
Spalthohenrichtung wurden 10 Knoten beim inneren und aufleren Spalt, 7 fiir die Buchse
und 5 Knoten fiir das Gehéuse verwendet. Aufgrund der Drehbewegung der Welle kénnen
rotationssymmetrische Temperaturverteilungen angenommen werden. Die Vernetzung der
Welle besteht somit aus 10 x 13 Knoten in radialer und axialer Richtung. Der Schmierspalt
am Axiallager beinhaltet 30 x 12 Knoten in Umfangs- und radialer Richtung fiir jedes
Segment, einschliefilich der Nut.

4.1.1 Wellenbewegung im Frequenzbereich

Fir die nachfolgenden Untersuchungen sind zunéchst die Betriebsrandbedingungen der
Wellenbewegungsmessung zu erldutern. Die Wellenbewegungen wurden am Dichtring auf-
genommen, mit dem Ziel, die Verlagerungen moéglichst nahe am verdichterseitigen Lager
zu erfassen. Das VS-Lager ist geringer als das TS-Lager belastet, was die Ausbildung von
Subsynchronen begiinstigt. Der Rotor beschleunigt langsam bis zur Maximaldrehzahl, wo-
mit die Annahme von quasi-stationédren Temperaturverteilungen zuléssig ist. Bei dem hier
betrachteten Betriebsfall wird das Ol mit erhéhter Temperatu den Lagern zugefiihrt.

"Die Mess- und Simulationsergebnisse bei niedriger Oleintrittstemperatur sind dem Anhang zZu
entnehmen.
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Weiterhin kénnen anhand der gemessenen thermodynamischen Grofien am Verdichter- und
Turbinenrad die Schubkréfte bestimmt werden. Die daraus resultierende axiale Belastung
auf den Rotor wird in der Simulation als &uflere Kraft in Abhéangigkeit der Drehzahl vorge-
geben. Das Frequenzspektrum der gemessenen Wellenbewegung ist in Abb.[d-4] dargestellt.
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Abbildung 4-4: Frequenzspektrum der Wellenbewegungsmessung, aufgenommen
am Dichtring. Die dimensionslose Antwortfrequenz des Rotors f
ist in Abhéngigkeit der Drehzahl fgr, aufgetragen. Die Groflen f
und fgry beziehen sich auf die Maximaldrehzahl.

Das Frequenzspektrum der Wellenbewegungsmessung zeigt subsynchrone Rotorschwin-
gungen ab fr, = 0.48 der Maximaldrehzahl mit einer Antwortfrequenz f = 0.16. Dartiber
hinaus wird das Rotorverhalten durch die unwuchtbedingten Schwingungen bestimmt. Die
drehzahlsynchrone Resonanz liegt bei fr,; ~ 0.24, wobei nach dem Durchfahren die Am-
plituden abnehmend sind.

Das Rotorantwortverhalten wird mafigebend von den nichtlinearen Eigenschaften je-
der einzelnen Lagerung bestimmt. Einen wesentlichen Einfluss auf den hydrodynamischen
Tragdruckaufbau ist dem Auftreten von Kavitation zuzuordnen. Dartiber hinaus beein-
flusst die Axiallagerung die Schwingform des Rotors und somit die Betriebspunkte beim
Radiallager. Um die Auswirkungen von Kavitation und Axiallagerung separat bewerten
zu konnen, wurden Simulationen mit unterschiedlichen Detaillierungsgrad der Lagerung
durchgefithrt. Als niedrigste Modellierungsstufe (V1) wird ein unabhéngig vom Betriebs-
zustand des Lagers vollstandig gefiillter Schmierspalt (Gimbel Kavitation) angenommen
und die Axiallager vernachléssigt. Das Modell stellt somit die Mindestabbildungsgiite im
Vergleich zum realen Rotor-Lager-System dar. Eine Erhéhung des Detaillierungsgrades
wird durch Berticksichtigung von Ausgasvorgangen erreicht, wobei die Axiallager weiter-
hin vernachlassigt werden (V2). Ein Vergleich des Rotorantwortverhaltens zwischen den
Modellstufen V1 und V2 zeigt den Einfluss von Kavitation. Beim Lagermodell (V3) wird
erneut Giimbel Kavitation angenommen, jedoch unter Einbeziechung der Axiallager. Ein
Vergleich zwischen V1 und V3 zeigt den Einfluss der Axiallagerung auf das Systemverhal-
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ten. Die hochste Modellgiite (V4) beinhaltet sowohl masseerhaltende Kavitation als auch
die Axiallagerung. Die Ergebnisse der Hochlaufsimulationen sind in Abb.[4-5] dargestellt
und in Tab.[-1] zusammengefasst.
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Abbildung 4-5: Hochlaufsimulationen unter der Annahme: a) Gumbel Kavitation
ohne Axiallagerung (V1), b) Zwei-Phasenmodell ohne Axiallagerung
(V2), ¢) Giimbel Kavitation mit Axiallagerung (V3) und d) Zwei-
Phasenmodell mit Axiallagerung (V4).

Unter der Annahme eines vollstandig gefiillten Schmierspalts und bei Vernachléssigung
der Axiallagerung (V1) sind keine subsynchronen Schwingungen festzustellen. Ursache da-
fiir kann einerseits eine Uberbewertung der Dampfung am Quetschéldampfer und ande-
rerseits die erhohte Steifigkeit im inneren Schmierspalt sein, da zu jeder Zeit geniigend
Schmiermittel im Spalt vorhanden ist. Weiterhin hat die Vernachléssigung der Axiallage-
rung Auswirkungen auf die Schwingform des Rotors, was nachfolgend anhand der Wellenor-
bits und der Exzentrizitat in den Lagerebenen gezeigt wird, vgl. Kap.[4.1.3] Unter Bertick-
sichtigung von Ausgasvorgéngen (V2) konnen bereits subsynchrone Schwingungen ab einer
Drehzahl von fgr, = 0.55 festgestellt werden. Die Ausbildung einer Zwei-Phasenstromung
fithrt zu einer Verringerung der Lagersteifigkeit und -dédmpfung, sodass schmierfilmindu-
zierte Anregungen begiinstigt werden. Im Vergleich zur Messung in Abb.[-4] sind diese
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jedoch hinsichtlich ihrer Amplituden geringer. Die Simulationen V1 und V2 wurden ohne
Axiallager durchgefiihrt, mit der Konsequenz einer vernachlassigten Kippsteifigkeit und
-dampfung. Zur Bewertung des Einflusses wurde die Simulation mit Giimbel Kavitation
allerdings mit Axiallager (V3) wiederholt. Das Rotorantwortverhalten zeigt subsynchrone
Schwingungen ab fr,; = 0.66, wobei im Vergleich zur Messung der Oil-Whip spater und
mit geringeren Amplituden auftritt. Ursache fiir das Auftreten von Subsynchronen kann
eine Verschiebung der Rotoreigenfrequenzen néher zur Olumlauffrequenz der Radiallager
sein, da die aktuellen Eigenfrequenzen von der Steifigkeit und Dampfung jeder einzelnen
Lagerung abhéngig sind. Subsynchrone koénnen bereits entstehen, wenn sich eine schwach
gedampfte Eigenfrequenz des Rotors in der Nahe der Halbwirbelfrequenz befindet. Somit
ist festzuhalten, dass die Axiallagerung einen Einfluss auf die Rotoreigenfrequenzen hat,
der Anregungsmechanismus jedoch weiterhin tiber die Schmierfilme vom Radiallager er-
folgt. Beim hochsten Detaillierungsgrad mit masseerhaltender Kavitation in den Radial-
und Axiallagern (V4) werden die Effekte der aufreifenden Stromung mit der Kippstei-
figkeit tiberlagert, sodass neben der Eintrittsfrequenz der subsynchronen Schwingungen
frot = 0.50 ebenfalls die Amplituden mit hoher Giite pradiktiert werden.

Tabelle 4-1: Zusammenfassung der Hochlaufe, ausgewertet an der Dichtscheibe.

Beschreibung Unwucht- Beginn  Antwortfre-
resonanz fro Sub fre quenz Sub f

Messung 0.24 0.48 0.16

V1 - Giimbel ohne Axiallagerung 0.23 — —

V2 - 2PM ohne Axiallagerung 0.23 0.55 0.15

V3 - Giimbel mit Axiallagerung 0.23 0.66 0.18

V4 - 2PM mit Axiallagerung 0.23 0.50 0.15

4.1.2 Wellenbewegung im Zeitbereich

Zur weiteren Untersuchung wird die horizontale Bewegung des Dichtrings herangezogen,
vgl. Abb.[d-6l Die Auswertung erfolgt im Zeitbereich, um einen direkten Vergleich der
Schwingungsamplituden zu ermoglichen. Das Signal stellt die Rotorschwingungen um die
stationdre Lage dar und wird tiber die Halfte der Differenz der oberen und unteren ein-
hiillenden Kurve des Zeitsignals ermittelt. Subsynchrone Schwingungen sind innerhalb der
Messung ab einer Drehzahl von fr,; > 0.48 wiederzufinden, wobei sich diese durch erhéhte
Wellenverlagerungen und stérkere Oszillationen auszeichnen. Anhand der Abbildung ist
erkennbar, dass mit zunehmender Modellgiite der Lagerung eine bessere Ubereinstimmung
zwischen Rechnung und Messung erzielt wird. Die Simulation mit masseerhaltender Kavi-
tation und ohne Axiallager (V2) hat bereits im Spektrogramm Schmierfilmanregungen mit
guter Genauigkeit der Eintrittsfrequenz wiedergegeben, allerdings waren die Amplituden
zu gering. Unter Beriicksichtigung der Axiallager (V4) konnte die beste Ubereinstimmung
mit der Messung sowohl bei der Eintrittsfrequenz der Subsynchrone als auch beziiglich der
Rotorverlagerung erreicht werden. Hierbei sind Subsynchrone mit einer deutlichen Erho-
hung der Schwingungsamplituden ab fr,; > 0.51 wiederzufinden. Die maximale Amplitude
betragt s, = 0.52.
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Abbildung 4-6: Summensignal der Wellenbewegung, ausgewertet am Dichtring.

Abweichungen zwischen Messung und Simulation kénnen dadurch bedingt sein, dass
eine allseits konstante Warmoliiberschleppung im Taschenbereich beim inneren Schmier-
spalt des Radiallagers angenommen wird. Folglich flieit unabhéngig vom Betriebszustand
20 % des bereits erwirmten Ols von einem zum anderen Segment. Eine detailliertere Ab-
bildung wird mit der Umsetzung eines Grenzschichtmodells erreicht. Die Hohe der Grenz-
schicht steht in Korrelation mit der Wellendrehzahl, wobei diese mit zunehmender Dreh-
zahl abnimmt. [30] Weiterhin ist zu beachten, dass bei den durchgefiihrten Simulationen
die Axiallagertemperaturen iiber ein Kennfeld vorgegeben wurden. Dies entspricht einem
lumped-mass Modell, womit raumliche Temperaturverteilungen im Schmierfilm und in den
Lagerelementen nicht beriicksichtigt werden. Uber die Temperaturverteilungen werden die
Oleigenschaften sowie die thermischen Spaltdnderungen, die Druckverteilung und schlus-
sendlich die Lagersteifigkeit und -dédmpfung beeinflusst. Zusammenfassend ist festzuhalten,
dass die subsynchronen Schwingungen durch Einbeziehung der Axiallagerung und Beriick-
sichtigung von Ausgasvorgidngen sehr gut im Zeit- und Frequenzbereich wiedergegeben
werden. Die Modellierungsgiite des Rotor-Lager-Systems ist somit ausreichend préizise.

4.1.3 Normierte Exzentrizitit und Bewegungsorbit

Anhand der Untersuchungen der Rotorbewegungen im Zeit- und Frequenzbereich konnten
bereits subsynchrone Schwingungen nachgewiesen werden. Um ebenfalls Aussagen tiber
die Schwingform und des Axiallagereinflusses zu erhalten, werden die normierte Exzentri-
zitat sowie der Bewegungsorbit der Welle und der Buchse in den Lagerebenen ausgewertet,
vgl. Abb.[4-7 und Abb.[4-8 Ausgehend von der horizontalen und vertikalen Bewegung der
Lagerelemente ergibt sich die Exzentrizitat iiber Gl. Nachfolgend werden die Hochlauf-
simulationen mit masseerhaltender Kavitation sowie mit und ohne Axiallagerung (V4/V2)
ausgewertet. Anhand der vorangegangenen Untersuchungen im Zeit- und Frequenzbereich
konnte bereits der Effekt der aufreilenden Stromung auf die Rotordynamik gezeigt werden.
Dabher ist zur detaillierten Erfassung der Betriebspunkte beim Radiallager auch der Effekt
der Schmierfilmkavitation mit einzubeziehen.
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Abbildung 4-7: Normierte Exzentrizitdt am Verdichter- und Turbinenlager: ohne
Axiallager V2 (links) und mit Axiallager V4 (rechts). Die gestri-
chelten Linien kennzeichnen den Drehzahlbereich fiir die Auswer-
tung der Bewegungsorbits.

Anhand der Buchsenexzentrizitat am Turbinenlager erg, in Abb.[4-7]ist erkennbar, dass
iber den gesamten Hochlauf Kontaktvorgidnge am dufleren Schmierspalt auftreten. Dies
ist auf die Konstruktion des Rotors zuriickzufiihren, da sich der Gesamtschwerpunkt nahe
des turbinenseitigen Radiallagers befindet, vgl. Abb.[4-1] Weiterhin ist der &uBere Spalt als
Quetscholdampfer konstruiert. Ein Druckaufbau kann somit nur erfolgen, wenn ausreichend
Schmiermittel verdrangt wird, andernfalls liegt die Buchse auf. Anhand des Bewegungsor-
bits der Buchse in Abb.[4-§ (grauer Verlauf) ist ebenfalls erkennbar, dass mit Beginn der
Zeitintegration Kontakt zwischen Buchse und Gehéause vorliegt. Erhohte Oszillationen sind
mit dem Auftreten von subsynchronen Schwingungen fgr,; > 0.5 oder im Drehzahlbereich
der Unwuchtresonanz fr. ~ 0.23 festzustellen. Der Bewegungsorbit der Buchse ist dabei
sichelformig.

Der Einfluss der Axiallagerung ist anhand der normierten Exzentrizitat der verdichter-
seitigen Buchse ey g, in Verbindung mit deren Bewegungsorbit in Abb.[-8 oben wieder-
zufinden. Ohne Axiallager stellt sich bei dem untersuchten Rotor eine Buchsenexzentri-
zitat zwischen ey g, ~ 0.78 — 0.86 ein und der Kontaktvorgang tritt im oberen Bereich
vysae = 60° —90° auf. Der Rotor weist somit ein hohes Mafl an Schiefstellung auf. Unter
Beriicksichtigung der Axiallagerung ist die Rotorneigung begrenzt, was zwar eine hohere
Exzentrizitat ey g, ~ 0.88 — 0.95 allerdings einen Bewegungsorbit der Buchse im unteren
Bereich ¢yg, = 240° — 270° zur Folge hat. Der Einfluss der Axiallagerung ist beim un-
tersuchten Rotor eindeutig anhand des Bewegungsorbits der verdichterseitigen Buchse zu
erkennen. An dieser Stelle sei darauf hingewiesen, dass mit zunehmender Exzentrizitat der
Buchse die Anisotropie des Quetscholdampfers ebenfalls zunimmt, was wiederum Einfluss
auf die Lagerddmpfung hat. [105]
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Abbildung 4-8: Bewegungsorbit der Welle und der Schwimmbuchse bei gegebe-
nen Drehzahlen: ohne Axiallagerung (links) und mit Axiallagerung
(rechts). Oben ist die Bewegung am Verdichterlager und im unteren
Bereich des Turbinenlagers dargestellt.

Der hier betrachtete Rotor hatte zwar durch seine Schwerpunktlage eine starke Ten-
denz zur Verkippung, allerdings wirkt das Axialgleitlager diesem Verhalten entgegen. Kon-
struktionsbedingt werden die Rotorneigungen durch die Schmierspalte des Axialgleitlagers
begrenzt. Dies hatte Auswirkungen auf die Rotorschwingform und somit auf die Betriebs-
punkte der Radialgleitlager, was sich anhand des Bewegungsorbits der verdichterseitigen
Buchse duflerte. Das Axialgleitlager ist somit ein essentieller Bestandteil des Rotor-Lager-
Systems.

4.1.4 Lagerreaktionen und Schmierspalte beim Axiallager

Zur weiteren Auswertung werden in diesem Abschnitt die axialen Lagerreaktionen und
Neigungen des Rotors herangezogen. Beziiglich der Reaktionskréfte in Abb.[4-9| links ist
festzuhalten, dass sich ein Gleichgewichtszustand der beiden Axiallager im niedrigen Dreh-
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zahlbereich fr, < 0.1 einstellt. Dabei gilt, je geringer das axiale Kaltspiel ist, desto grofer
sind die resultierenden Kréfte und Momente und desto steifer reagiert das Lager. Dies hat
wiederum Auswirkungen auf die Schwingform sowie Eigenfrequenzen des Rotors und letzt-
endlich auf die Ausbildung von Subsynchronen. Mit zunehmender Rotordrehzahl nimmt
die Schubkraft zu, was zu einer Entlastung der verdichterseitigen und einer Belastung der
turbinenseitigen Axiallagerung fiithrt. Die resultierende Kraft vom turbinenseitigen Axial-
lager steht hierbei im Gleichgewicht mit der Schubbelastung und der verdichterseitigen
Lagerkraft. Es ist an dieser Stelle hervorzuheben, dass die axialen dufleren Belastungen
Einfluss auf das Steifigkeits- und Dampfungsvermogen der Lagerung nehmen kénnen. Als
Konsequenz sind prézise Kenntnisse der thermodynamischen Groéflen an den Laufréddern
notwendig, um die Schublast und letztendlich das Lagerverhalten detailliert wiederzuge-
ben.

Anhand der minimalen Schmierspalte in Abb. rechts ist erkennbar, dass mit zuneh-
mender Belastung der turbinenseitige Spalt abnimmt, wahrend bei der unbelasteten Seite
dieser zunimmt. Kontaktvorginge treten nicht auf. Das Lagerverhalten ist somit plausi-
bel. An dieser Stelle ist anzumerken, dass die Summe der minimalen Spaltmafie ungleich
dem axialen Gesamtspiel ist, wenn die Neigung der Lagerkomponenten zueinander in die
Berechnungen mit einbezogen wird. Aus diesem Grund werden als weitere Gréflen das
resultierende Kippmoment und der Rotorneigungswinkel ausgewertet.
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Abbildung 4-9: Lagerkraft F e = 42 links und min. Spalt ime = hz’% rechts.

Fazo

Die Rotorneigung sowie das Kippmoment des Axiallagers sind in Abb.[4-10] dargestellt.
Wie bereits bei der Auswertung der normierten Exzentrizitit festgestellt, wird mit der
Axiallagerung die Rotorneigung begrenzt. Ohne Axiallager stellt sich eine Schiefstellung
von ¢ = 0.54 —0.75 ein, wohingegen sich mit Berticksichtigung der Rotor um ¢ ~ 0.0 — 0.2
neigt. Die Neigungswinkel beziehen sich auf den maximalen konstruktionsbedingten Kipp-
winkel des Rotors. Weiterhin zeigt der Verlauf des Kippmomentes, dass mit dem Auftreten
von Subsynchronen erhéhte Riickstellmomente entstehen, die folglich einen Beitrag zur
Gesamtsteifigkeit des Lagers liefern und den Rotor stabilisieren konnen.
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Abbildung 4-10: Lagermoment M = MMO links und Rotorneigung ¢ = ﬁ rechts

4.1.5 Fazit der Hochlaufergebnisse

Gegenstand der Untersuchung ist ein radial semi-floating gelagerter Rotor mit doppelseiti-
ger Axiallagerung. Sein Antwortverhalten zeichnet sich durch unwuchtbedingte synchrone
und schmierfilminduzierte subsynchrone Schwingungen aus.

Insgesamt konnte eine gute Ubereinstimmung zwischen Messung und Simulation erreicht
werden. Durch sukzessive Erhohung der Modellierungsgiite der Lagerung konnte gezeigt
werden, dass die Axiallagerung ein essentieller Bestandteil des Rotor-Lager-Systems ist
und Ausgasvorgange zur Abbildung der Lagereigenschaften zu berticksichtigen sind. Dies
zeigte sich anhand der Ausbildung von subsynchronen Schwingungen im Zeit- und Fre-
quenzbereich. Auswirkungen der Axiallagerung sind aus rotordynamischer Sicht beziiglich
der Rotorneigung beziehungsweise der Schwingform zu finden. Die Verkippungen wurden
anhand der normierten Exzentrizitat und den Bewegungsorbits der Welle und Buchse sowie
durch Auswertung des Rotorneigungswinkels gezeigt. Insbesondere beim Orbit der verdich-
terseitigen Buchse war der Einfluss signifikant, was sich anhand der Betriebspunkte beim
Quetscholdampfer dulerte. Weiterhin kann die Schublast tiber das Axialgleitlager Einfluss
auf die Lagersteifigkeit und -dampfung und somit auf die Ausbildung von Subsynchronen
nehmen.

Weiterfithrende Auswertungen sind im Anhang zu finden. Dies beinhaltet die Tem-
peraturentwicklungen und thermischen Spaltdnderungen der radialen Schmierfilme sowie
die Auswertungen der Hochliufe bei niedriger Oleintrittstemperatur und Losung der ge-
neralisierten Reynolds-Gleichung.
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4.2 Semi-floating gelagerter Rotor mit
Schwimmscheibenlagerung

In diesem Kapitel wird ein Rotor untersucht, dessen Hauptschublager aus einer Schwimm-
scheibe besteht, vgl. Abb.[4-11] Die Scheibe kann sich hierbei axial zwischen Gehause
und Schubring bewegen. Die radiale Verlagerung findet in Interaktion mit der Welle iiber
den radialen Schmierspalt statt. Folglich kénnen die Wechselwirkungen zwischen Schei-
be und Welle das Rotorantwortverhalten beeinflussen. Beim Gegenschublager handelt es
sich um ein Axiallager mit feststehenden Segmenten. Zur Aufnahme der radial am Rotor
einwirkenden Kréifte werden Schwimmbuchsen mit &uflerer Quetscholdampfung eingesetzt.
Neben der Lagerung ist die Ausfithrung des Turbinenrades ein weiterer Unterschied zu
dem in Kap.[4.1] beschriebenen Rotor. Die axiale Bauweise hat zur Folge, dass sich der Ge-
samtschwerpunkt mittig zwischen den Radialgleitlagern befindet. Eine starke Tendenz zur
Verkippung wie beim zuvor betrachteten Rotor ist hier nicht zu erwarten. In den Messun-
gen zeigte der Turboladerrotor subsynchrone Schwingungen, deren Ursache nicht von den
Radialgleitlagern, sondern von der Schwimmscheibe ausging. In diesem Zusammenhang ist
der Einfluss der Schwimmscheibenlagerung auf das Rotorsystem zu untersuchen. Daten
und Messungen wurden von MAN Energy Solutions SE zur Verfiigung gestellt.
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Abbildung 4-11: Schematische Darstellung eines radial semi-floating gelagerten Ro-
tors mit Haupt- und Gegenschublager. Die Wellenbewegung wurde
nahe dem Verdichterlager an der Position S aufgenommen. Die be-
trachteten Schmierfilme sind blau markiert.

Die Modellierung des Rotors erfolgt in Analogie zu den Beschreibungen in Kap.[4.]
Innerhalb der Mehrkoérperumgebung sind neben dem elastischen Rotor ebenfalls die
Schwimmbuchsen und die Schwimmscheibe als separate Korper vorhanden. Wechselwir-
kungen zwischen den Lagerelementen finden iiber die resultierenden Krafte und Momente
der Schmierfilme statt.

Nachfolgend werden die Randbedingungen fiir die Lagerungen erldutert. Beim Radial-
lager konnen die in Kap. beschriebenen Uberlegungen itbernommen werden, worin ein
konstanter Druck im Zufithrungsbereich angenommen wird und das Ol frei iiber die La-



100 4 Rotordynamische Untersuchungen

gerrdnder abflieen kann. Der innere Spalt ist iiber Verbindungsbohrungen mit dem Au-
Beren gekoppelt, wobei der Schmiermittelaustausch vom Druckgradienten abhéngig ist.
Bei den thermischen Randbedingungen werden konstante Olzufiihrungstemperaturen und
drehzahlabhingige Gehduse- und Wellentemperaturen an den Systemgrenzen der Vernet-
zung vorgegeben. Zur Ermittlung der ortsaufgelosten Temperaturen in den Schmierfilmen
und Lagerelementen werden die Energie- und Warmeleitungsgleichungen als vollgekoppel-
tes System gelost. Detailliertere Beschreibungen zum Temperaturmodell sind in [119, 120]
zu finden. Innerhalb der Simulationen werden quasi-stationdre Temperaturverteilungen
angenommen.

Die axiale Lagerung setzt sich aus einem Haupt- und Gegenschublager zusammen, vgl.
Abb.[d-12] Das Hauptschublager besteht aus zwei axial angeordneten Schmierfilmen, die
iitber den radialen Spalt am Innenrand der Scheibe gekoppelt sind. Die hydrodynami-
schen Wechselwirkungen im Ubergangsbereich werden iiber die Zentrifugal- und Poiseuille-
Stromung abgebildet, siche Kap.[2.4] Weitere Randbedingungen sind ein konstanter Druck
am Innenrand des Gehduses beziehungsweise in den Zufiihrbohrungen. Am Auflenrand
liegt Umgebungsdruck vor.

Patm

Pzu
Pzu = \

VS o) % _.Tg |-Hauptschublager

2- Gegenschublager

Abbildung 4-12: Hydrodynamische Randbedingungen beim Haupt- und Gegen-
schublager. Die blauen Pfeile symbolisieren die Position der Ol-
zufithrungen und den Schmiermittelaustausch zwischen radialem
und axialem Spalt.

Zur Abbildung der thermischen Vorginge beim Haupt- und Gegenschublager ist neben
der Betrachtung der einzelnen Schmierfilme auch deren Anordnung zueinander zu beach-
ten, vgl. Abb.[4-13] Letzteres hat Auswirkungen auf die thermischen Wechselwirkungen,
die sich hier in Form von Warmeleitungsvorgéngen in den Lagerelementen ergeben. Eine
separate Betrachtung der thermischen Zustdnde in den Schmierfilmen ist hier nicht ziel-
fithrend, da die Wérmeleitungsvorgénge in der Scheibe und im Schubring signifikant das
Systemverhalten der Schwimmscheibe beeinflussen kénnen. Zur ganzheitlichen Erfassung
ist daher das Gesamtsystem zu betrachten. [120]
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Abbildung 4-13: Thermische Randbedingungen beim Haupt- und Gegenschublager.
Die Schmierspalte sind thermisch durch Warmeleitungsvorgange
in der Schwimmscheibe und im Schubring gekoppelt.

Das Grundprinzip der axialen thermischen Kopplung ist fiir jeden Schmierspalt gleich.
Beispielsweise tritt beim Hauptschublager ein Warmetransport innerhalb der Schwimm-
scheibe auf, wodurch der gehiuseseitige mit dem schubringseitigen Olfilm interagieren
kann. Ebenso stellt sich ein Warmestrom im Schubring ein, der zu einer thermischen
Kopplung zwischen Haupt- und Gegenschublager fiihrt. Beziiglich der Implementierung
werden die Koppeleffekte als Randbedingungen definiert und somit der rechten Seite des
Gleichungssystems zugeordnet. Diese Vorgehensweise ist hauptsachlich dadurch motiviert,
dass einerseits ein breites Spektrum an Lagerkombinationen abgedeckt und andererseits
ein effizienter Rechenablauf umgesetzt werden kann. Die Schnittfliche zum Warmeaus-
tausch zwischen den einzelnen Axialspalten befindet sich mittig zur Schwimmscheibe be-
ziehungsweise zum Schubring. Der sich einstellende Wirmestrom @ = /\% wird durch den
Temperaturgradienten an der Schnittfliche approximiert, wobei T" die Festkorpertempe-
ratur, Az die Breite des finiten Volumens und A der Warmeleitungskoeffizient sind. Zur
Erhaltung konvergenter Losungen werden weiterhin die Randbedingungen wahrend der
Zeitintegration aktualisiert. Zur Vollstandigkeit sei erwahnt, dass das Losungsgebiet im
radialen Spalt des Hauptschublagers in zwei Bereiche unterteilt wird, worin innerhalb der
Nut eine konstante Olzufiihrtemperatur und im restlichen Gebiet eine effektive Mischtem-
peratur angenommen werden. Detaillierte Erlauterungen zu den thermischen Kopplungen
sind im Forschungsbeitrag [120] beschrieben.

4.2.1 Wellenbewegung im Frequenzbereich

Die am Verdichterlager aufgenommenen Rotorschwingungen sind in Abb.[d-14] im Fre-
quenzbereich dargestellt.
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Abbildung 4-14: Frequenzspektrum der Wellenbewegungsmessung, aufgenommen
am Verdichterlager. Die Antwort- und Drehfrequenzen des Rotors
beziehen sich auf dessen Maximaldrehzahl f,,...

Anhand des Spektrogramms ist ersichtlich, dass sich das Antwortverhalten aus den
Anregungen der Rotorunwucht und zwei weiteren Frequenzanteilen zusammensetzt. Die
Anregung tiber die Scheibenunwucht (Anteil 2) korreliert mit der gemessenen Schei-
bendrehzahl. Das Verhaltnis aus Scheiben- und Rotordrehzahl liegt hierbei zwischen
0.35 < fssr/frot < 0.42. Anschlielend ist auf den dritten Frequenzanteil einzugehen. Bei
genauerer Betrachtung des Spektrogramms féllt auf, dass das Verhéltnis aus Subsynchro-
ner und Wellendrehzahl fg.,/frot > 0.5 betrdgt. Der innere Schmierfilm des Verdichter-
beziehungsweise Turbinenlagers kann allerdings dieses Frequenzverhéltnis nicht erreichen,
da die Buchsen keine Rotationsbewegung vollziehen. Fiir die radiale Lagerung des Rotors
wurden Schwimmbuchsenlager mit duflerer Quetschéldampfung vorgesehen. Es muss somit
einen radialen Olfilm geben, dessen Umlauffrequenz mehr als die Hélfte der Wellendreh-
zahl betrégt. Die subsynchronen Schwingungsanteile kénnen somit nur vom radialen Spalt
der Schwimmscheibenlagerung verursacht werden. Schmierfilminduzierte Anregungen vom
Verdichter- oder Turbinenlager zeigten eher einen geringen Einfluss auf das Rotorantwort-
verhalten. Zusammenfassend sind im Frequenzspektrum unwuchtbedingte Schwingungen
vom Rotor sowie der Schwimmscheibe und Subsynchrone ausgehend vom radialen Spalt
des Hauptschublagers wiederzufinden. Der hier untersuchte Rotor stellt somit einen An-
wendungsfall fir die in Kap.[I.2] beschriebene Problematik dar.

Um einen geeigneten Modellansatz zur Abbildung des Systemverhaltens abschitzen zu
konnen, wird fiir die Axiallagerung eine sukzessive Erhohung des Detaillierungsgrads vor-
genommen. Bei der niedrigsten Modellierungsstufe (V1) werden Haupt- und Gegenschubla-
ger vernachléssigt. Folglich wird die Rotorneigung durch die radialen Spaltmafle begrenzt.
Weiterhin kénnen schmierfilminduzierte Anregungen nur vom verdichter- oder turbinensei-
tigen Radiallager ausgehen. In der zweiten Modellstufe werden die axialen Schmierspalte
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in die Betrachtungen mit einbezogen. Der radiale Olfilm am Innenrand der Schwimm-
scheibe wird jedoch iiber ein Feder-Dampfer-Element vereinfacht abgebildet. Ein Vergleich
der Modellstufen V1 und V2 zeigt die gegenseitige Wechselwirkung zwischen Rotor und
Schwimmscheibe. Die Unwuchtschwingungen der Scheibe koénnen sich tiber das Feder-
Dampfer-Element auf die Welle iibertragen. Beim Detaillierungsgrad V3 wird fiir den
radialen Schmierfilm beim Hauptschublager die Reynolds-Gleichung ausgewertet. Da so-
wohl die Schwimmscheibe als auch die Welle eine Rotationsbewegung vollziehen, entsteht
eine Olumlauffrequenz von fe,/free > 0.5, die den Rotor anregen kann. Ein Vergleich
zwischen den Modellstufen V3 und V2 zeigt den Einfluss des radialen Schmierfilms auf
die Rotorschwingungen. Die Hochlaufsimulationen V1-V3 wurden mit drehzahlabhéngigen
Temperaturkennfeldern durchgefithrt, womit gleiche Erwdrmungen in den Axialgleitlagern
vorliegen. Die Kennfelder basieren auf den ermittelten Temperaturen vom Detaillierungs-
grad V4. Bei der hochsten Modellstufe V4 sind die radialen und axialen Schmierfilme
thermo-hydrodynamisch gekoppelt. Weiterhin sind die Temperaturen in den Olfilmen so-
wie Lagerelementen ortsabhéngig. Die dreidimensionalen Temperaturverteilungen ergeben
sich durch Losung der Energie- und Warmeleitungsgleichung fiir jeden einzelnen Schmier-
film. Des Weiteren sind Haupt- und Gegenschublager miteinander thermisch gekoppelt. Es
ist erneut festzuhalten, dass die Modellstufen nur das Haupt- und Gegenschublager be-
treffen. Fiir das Verdichter- und Turbinenlager werden die Reynolds-Gleichung mit Zwei-
Phasenmodell sowie die 3D-Energie- und Warmeleitungsgleichung ausgewertet. Eine Zu-
sammenfassung der Detaillierungsgrade ist in Tab.[4-2] zu finden.

Tabelle 4-2: Zusammenfassung der Modellstufen fiir die Axiallagerung

Modell Hydrodynamik Thermodynamik

V1 » Vernachlassigt o Vernachlassigt

e Losung der Hydrodynamik beim
axialen Spalt

o Feder-Déampfer-Element beim ra-
dialen Spalt

o Lumped-Mass Modell basierend

V2 auf V4

Losung der Hydrodynamik beim e« Lumped-Mass Modell basierend
V3 radialen und axialen Spalt auf V4
Schmierfilme sind ungekoppelt

Losung der Hydrodynamik beim o Auswertung der 3D-Energie- und

radialen und axialen Spalt Warmeleitungslgeichung

Schmierfilme sind gekoppelt e Thermische Kopplung zwischen
Haupt- und Gegenschublager

V4
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Die Ergebnisse der Hochlaufsimulationen sind in Abb.[-15] dargestellt und in Tab.[4-3]

zusammengefasst.
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Abbildung 4-15: Hochlaufsimulationen unter der Annahme: a) ohne Haupt- und
Gegenschublager (V1), b) mit Axiallagerung und Feder-Dampfer
Element zwischen Schwimmscheibe und Welle (V2), ¢) entkoppel-
te radiale und axiale Schmierfilme (V3) und d) hydrodynamisch
gekoppelte Schmierfilme mit Losung der Energie- und Warmelei-
tungsgleichung (V4)

Tabelle 4-3: Zusammenfassung des Rotorantwortverhaltens

Beschreibung Scheibendrehzahl Subsynchrone
% bei tsim = 7s % bei tsim = 7s

Messung 0.35 ~ 0.70

V1 - ohne Axiallagerung — —

V2 - HD nur Axiallagerung 0.34 —

V3 - HD Radial- und Axiallager 0.30 0.65

V4 - HD+TD Radial- und Axiallager 0.43 0.71
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Das Frequenzspektrum fir die Rotorbewegung ohne Axiallagerung (V1) ist in Abb.
dargestellt. Darin sind keine schmierfilminduzierten Anregungen vom Verdichter- oder Tur-
binenlager festzustellen. Die Schwingungen sind ausschliellich durch die Rotorunwucht be-
stimmt. Abb. zeigt das Antwortverhalten mit Berticksichtigung der axialen Schmier-
filme (V2). Wechselwirkungen zwischen Schwimmscheibe und Welle werden durch ein
Feder-Dampfer-Element idealisiert. Als Ergebnis sind im Spektrogramm neben den syn-
chronen Schwingungen vom Rotor ebenfalls die Unwuchtanregungen der Schwimmscheibe
wiederzufinden. Folglich werden die Scheibenbewegungen iiber das Feder-Element auf die
Welle bis zum Verdichterlager tibertragen. Bei maximaler Drehzahl rotiert die Scheibe mit
fsst/frot = 0.34. Subsynchrone Schwingungen sind erstmals detektierbar, sobald der ra-
diale Schmierfilm am Hauptschublager tiber die Reynolds-Gleichung (V3) abgebildet wird,
vgl. Abb.[-T5c. Da sowohl die Scheibe als auch die Welle eine Rotationsbewegung voll-
ziehen, betragt die Antwortfrequenz der Subsynchrone fgup/frot = 0.65 bei tg;m = Ts.
In Abb.[d-15h - Abb.[d-15c werden die Temperaturen iiber ein drehzahlabhéngiges Kenn-
feld vorgegeben, mit der Konsequenz, dass sich die axialen Schmierfilme und Lagerelemente
homogen erwarmen. Ortsaufgeloste Temperatureinfliisse bleiben dadurch unberticksichtigt.
Die Auswirkungen von raumlich verteilten Temperaturen (V4) sind in Abb. zu finden,
worin die Scheibe zunehmend beschleunigt wird. Der progressive Verlauf ist ein Resultat
der angreifenden Reibmomente, welche von der Viskositéit und der Scherrate abhéngig sind.
Die Scheibendrehzahl betragt bei maximaler Rotordrehzahl fsgr/fro = 0.43.

Abweichungen zwischen Messung und Simulation sind im Verlauf der Schwimmscheiben-
drehzahl wiederzufinden, siche Abb.[-15(. Diese beruhen hauptséchlich auf die eingangs
gewihlten Temperaturrandbedingungen. Beim Hauptschublager wird beispielsweise ange-
nommen, dass sich die Olzufiihrtemperatur im radialen Spalt einstellt, was gleichbedeutend
mit einer ausreichenden Versorgung mit Frischol einhergeht. Tatsachlich wird das zugefiihr-
te Ol durch Schervorginge im radialen Spalt erwdarmt, bevor es in den schubringseitigen
axialen Schmierspalt geférdert wird. Die Vorerwarmung verringert das antreibende Reib-
moment und somit die Scheibendrehzahl. Eine weitere Vereinfachung wurde hinsichtlich
der thermischen Spaltdnderung vorgenommen, worin ein konstantes Kaltlagerspiel in den
Simulationen angenommen wird. Zusammenfassend wird mit dem Modellierungsgrad V4
eine gute Ubereinstimmung mit den Messungen erreicht. Aufgrund des hohen Detaillie-
rungsgrades ist den Randbedingungen besondere Aufmerksamkeit zu widmen.

4.2.2 Normierte Exzentrizitat und Bewegungsorbit

Zur Bewertung der Zusténde in den radialen Schmierspalten sowie der Schwingform des
Rotors wird auf die normierte Exzentrizitdt am Verdichter- beziehungsweise Turbinenlager
sowie an der Schwimmscheibe eingegangen, siche Abb.[4-16] Die dazugehorigen Bewegungs-
orbits der Buchsen sind in Abb.[4-17] dargestellt.

Die Auswertung der Buchsenexzentrizitit zeigt, dass mit Beginn der Zeitintegration
Kontaktvorginge im dufleren Spalt zwischen Schwimmbuchse und Gehéuse auftreten. Der
Kontaktbereich befindet sich fiir beide Buchsen in der unteren Haélfte der Lagerschale
PVvsa = Prsa ~ 265° — 275° was auf die Schwerpunktlage vom Gesamtrotor zuriickzu-
fithren ist. Dieser liegt mittig zwischen den Lagern, womit beide Radiallager gleichméfig
belastet werden. Die Buchsenbewegung entspricht einem geringen Wanken, was ebenfalls
zu einer geringen Schmierfilmverdréngung und damit verbunden niedrigem Druckaufbau
fithrt. Die resultierende Kraft beim &ufleren Spalt ist nicht ausreichend, um die Buchse
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vollstandig aus dem Kontaktbereich zu l6sen. Bei der Schwimmscheibe stellt sich ab ei-
ner Drehzahl von fr, > 0.4 ebenfalls ein stindiger Kontakt im radialen Spalt ein. Dabei

bewegt sich die Scheibe um die Welle.

Im inneren Schmierspalt der Radiallager oszilliert die Welle ab fr,; > 0.4 mit einer maxi-
malen Exzentrizitdt von ey gmee = 0.26 verdichterseitig und e7g mqe = 0.32 turbinenseitig,
wobei die Verlagerungen mit steigender Drehzahl abnehmend sind. Mit Einbeziehung des

Frequenzspektrums in Abb.[4-15d ist erkennbar, dass sich die Bewegung anteilig aus den

synchronen Rotorschwingungen, den Unwuchtanregungen der Scheibe und Subsynchronen

zusammensetzt.

0.9¢

0.8 \
0.7

0 I

ey s i eV SalT
lersi CdeTS o |
ESSL

01 02 03 04 05 06 07 08 09 1

Abbildung 4-16: Normierte Exzentrizitat am Verdichter- und Turbinenlager sowie
vom radialen Spalt der Schwimmscheibe. Ergebnisse beziehen sich
auf den Detaillierungsgrad V4 der Axiallagerung.
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Abbildung 4-17: Bewegungsorbit am verdichter- (links) und turbinenseitigen Lager
(rechts) fur den Detaillierungsgrad V4.
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4.2.3 Schwimmscheibendrehzahl und Gesamtreibmoment

Zum weiteren Abgleich der Simulationsergebnisse mit den Messungen wird die Schwimm-
scheibendrehzahl herangezogen, vgl. Abb.[-18 links. Die Drehzahl ist das Resultat einer
Momentenbilanz, bestehend aus dem d’Alembertschen Tragheitsmoment der Scheibe sowie
den Reibmomenten vom gehause- beziehungsweise schubringseitigen axialen Schmierfilm
und vom radialen Spalt. Der gehiduseseitige Olfilm hat eine verzogernde Wirkung auf die
Scheibe, wiahrend der schubringseitige und radiale diese beschleunigt. Das resultierende
Reibmoment in Abhédngigkeit der Wellendrehzahl ist in Abb. rechts zu finden. Im Zu-
sammenhang mit der Scheibendrehzahl kann eine integrale Aussage tiber die Auswirkungen
der Schmierfilmtemperaturen getroffen werden.

. 1.1 ‘ : : ‘
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Abbildung 4-18: Schwimmscheibendrehzahl in Bezug zur Wellendrehzahl (links)
und Gesamtreibmoment am Hauptschublager (rechts).

Insgesamt kann eine gute Ubereinstimmung mit den Messungen erzielt werden. Die ma-
ximale Abweichung der Schwimmscheibendrehzahl betragt Afssr/froe = 0.11 fir den
Detaillierungsgrad V3, wobei die Differenz mit zunehmender Drehzahl abnimmt. Bei der
Modellstufe V4 ist eine Beschleunigung der Schwimmscheibe festzustellen, was bereits im
Frequenzspektrum der Wellenbewegung in Abb.[d-15( festgestellt wurde. Fiir die weitere
Auswertung wird deshalb auf das Gesamtreibmoment in Abb.[4-1§| rechts eingegangen.
Ein positives Reibmoment hat eine Beschleunigung der Scheibe zur Folge, wéahrend ein
negatives diese verzogert. Bei fr, = 0.4 wird die Rotordrehzahl fiir lingere Zeit kon-
stant gehalten, damit sich ein stationédrer Betrieb der Schwimmscheibe einstellt. Unter
diesen Bedingungen ist die Summe aller angreifenden Reibmomente gleich null und folg-
lich die Scheibendrehzahl konstant. Anschliefend wird der Rotor bis zur Maximaldrehzahl
beschleunigt. Fiir die Modellierungsstufen V2 und V3 ist ein abnehmender Verlauf des
Reibmomentes ab fr,s > 0.5 festzustellen, womit sich die Beschleunigung der Scheibe
ebenfalls verringert. Demgegeniiber nimmt beim Detaillierungsgrad V4 das Gesamtreib-
moment zu. Ursache konnen die thermischen Randbedingungen sein, worin beim radia-
len Spalt der Schwimmscheibe Zufiihrtemperatur angenommen wird. Die dazugehérigen
Temperaturentwicklungen der Modellstufe V4 sind im Anhang[A.3.1] zu finden. Als Kon-
sequenz der Auswertung der Reibmomente sind Hochlaufsimulationen mit modifizierten
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thermischen Randbedingungen durchzufiihren, um den Temperatureinfluss im radialen und
axialen Spalt des Hauptschublagers besser einschitzen zu konnen, siehe Kap.|4.2.5]

4.2.4 Lagerreaktionen und Schmierspalte beim Haupt- und
Gegenschublager

Abschlieflend zu den Lageruntersuchungen werden die Reaktionskrifte und minimalen
Schmierspalte vom Haupt- und Gegenschublager ausgewertet, siche Abb. Anhand der
GrofBen ist der Einfluss der axialen Lagersteifigkeit und -dampfung auf das Gesamtsystem
zu beurteilen.
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Abbildung 4-19: Schubkraft J— %z (links) und minimaler Schmierspalt omyin =

h’,jig” (rechts) am Haupt- und Gegenschublager.

Im niedrigen Drehzahlbereich fgr, < 0.05 ist die auf den Rotor einwirkende Schubbe-
lastung gering, wodurch das Hauptschublager vorwiegend durch die resultierende Kraft
vom Gegenschublager belastet wird. Die axiale Vorspannung der Lager beruht auf der
Tatsache, dass die Summe aller axialen Spaltmafie konstant bleibt. Aufgrund der kon-
struktionsbedingten Begrenzung des Lagerspiels und der Férderwirkung des Ols in den
verengenden Spalt baut sich ein Tragdruck auf, der die Lager vorbelastet. Anhand des
Verlaufs der Lagerreaktionen in Abb.[4-19]links ist erkennbar, dass die axiale Vorspannung
im Vergleich zur dufleren Belastung gering ist, da sich verhaltnisméaflig grofle Schmierspal-
te und folglich geringe Tragdriicke im Gegenschublager einstellen, sieche Abb.[4-19| rechts.
Das Hauptschublager nimmt somit vorwiegend die axialen Belastungen auf. Das unter
stationdren Bedingungen axiale Kréftegleichgewichﬂ lautet

Fys = Fgs + Fgs (4-1)

18F{ir instationire Vorgéinge sind in der Bilanzgleichung die d’Alembertschen Triigheitsterme zu ergéinzen.
Da der Hochlauf jedoch langsam erfolgt, ist der Einfluss der Tragheitseffekte innerhalb der Kréaftebilanz
gering.
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wobei Fpg die Kraft vom Hauptschublager, Fzg die Lagerreaktion vom Gegenschublager
und Fg die dulere Schubbelastung sind. Der Kraftfluss erfolgt von der Welle iiber den
Schubring zum Hauptschublager und letztendlich in das Gehéause. Es ist weiterhin festzu-
halten, dass die resultierende Kraft vom gehduse- und schubringseitigen Schmierfilm der
Schwimmscheibenlagerung den gleichen Betrag haben, da die Scheibe eine axiale Gleich-
gewichtsposition einnimmt.

In Abb. rechts ist der minimale Schmierspalt fiir die Axiallagerung dargestellt. Dem-
nach nimmt mit zunehmender Schubbelastung der minimale Spalt beim Hauptschublager
ab und beim Gegenschublager zu. Des Weiteren ist in der Abbildung erkennbar, dass der
gehauseseitige Spalt geringer als der schubringseitige Spalt ist. Dies ist auf die resultierende
Kraft der Schmierfilme in Abhéngigkeit des Schmiermitteltransports in den verengenden
Spalt zuriickzufithren. Beim gehiuseseitigen Spalt haftet das Ol an den Oberflichen des
Gehéuses und der Schwimmscheibe. Der Druckaufbau ist nur von der Scheibendrehzahl
abhéngig. Im Vergleich dazu ist der Tragdruck am schubringseitigen Spalt sowohl von der
Drehbewegung des Schubrings als auch der Schwimmscheibe bestimmt. Beide Lageranteile
fithren zu einem Oltransport in den verengenden Spalt und somit zu einem hydrodyna-
mischen Druck. Ausgehend von den an der Schwimmscheibe angreifenden Kréften nimmt
diese eine axiale Position ein, damit das Kréftegleichgewicht eingehalten wird.

Das Kippmoment sowie die Neigung der Scheibe und Welle sind in Abb.[4-20|dargestellt.
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Beziiglich der Neigung der Lagerelemente in Abb.[4-20] rechts ist festzuhalten, dass iiber
den gesamten Hochlauf geringe Verkippungen auftreten. Die maximale Neigung betragt am
Schubring @sgmaz = 4.7% und an der Schwimmscheibe @551, max = 1.3 %. Weiterhin ist zu
nennen, dass sich die Rotorneigung am Hauptschublager auf zwei Schmierfilme aufteilt. Der
Grundgedanke der Kompensation der Rotorneigung iiber die beiden axialen Schmierfilme
kann somit wiedergefunden werden. In Abb.[4-20] links ist das Kippmoment dargestellt.
Aufgrund der Schubbelastung wird das riickstellende Moment vorwiegend vom Haupt-
schublager aufgebracht. Dennoch sind die Beitrdge an Kippsteifigkeit und -dédmpfung des
Axiallagers an das Gesamtsystem als gering zu bewerten, nicht zuletzt wegen der Schwer-
punktlage des Rotors.
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4.2.5 Rotorverhalten mit modifizierten thermischen
Randbedingungen

In Kap. wurden Hochlaufsimulationen durchgefithrt, worin die Olzufiihrtemperatur
im radialen Spalt des Hauptschublagers angenommen wurde. Als Resultat stellten sich
Temperaturverteilungen und folglich Reibmomente ein, die zu einer zunehmenden Be-
schleunigung der Scheibe fithrten. Dieser Effekt wurde in den Messungen jedoch nicht
beobachtet. Aus diesem Grund wurden die Rechnungen wiederholt, allerdings unter der
Annahme, dass sich eine effektive Mischtemperatur im radialen Spalt der Schwimmschei-
be einstellen kann. Die Auswirkungen einer effektiven Mischtemperatur auf das Rotorant-
wortverhalten sind in Abb.[4-21] dargestellt. Die Temperaturentwicklungen sind im Anhang
zu finden.
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Abbildung 4-21: Frequenzspektrum der Rotorbewegung unter Berticksichtigung der
Vorerwirmung des Ols im radialen Spalt der Schwimmscheibe.

Aufgrund der Temperaturentwicklung im Ol und den daraus resultierenden Reibmo-
menten ist nun eine Beschleunigung der Scheibe nicht mehr festzustellen. Zu Beginn des
Messbereichs betragt das Drehzahlverhéltnis fssr,/ frot = 0.42 und bei maximaler Drehzahl
fssr/ frot = 0.35, was eine bessere Ubereinstimmung mit den Messungen liefert.

4.2.6 Fazit der Hochlaufergebnisse

Zusammenfassend wurde in diesem Kapitel ein Rotor untersucht, dessen Antwortverhalten
Frequenzanteile aufzeigte, die auf die Unwucht der Scheibe und deren Schmierfilmanregung
zuriickzufiithren sind. Subsynchrone Schwingungen, die vom Verdichter- oder Turbinenlager
ausgehen, konnten nicht festgestellt werden.

In den Hochlaufsimulationen konnten die Anregungen der Schwimmscheibe wiedergege-
ben werden. Um dies zu erreichen, sind beim Haupt- und Gegenschublager sowohl der ra-
diale als auch die axialen Schmierspalte hydrodynamisch durch Auswertung der Reynolds-
Gleichung zu beschreiben. Insbesondere die Schmierfilmanregungen vom radialen Spalt der
Schwimmscheibe verursachen subsynchrone Schwingungen, die iiber die Welle bis zur Mess-
position tibertragen werden. Des Weiteren ist der Anteil an Kippsteifigkeit und -démpfung
der Axiallagerung als gering zu bewerten, da der Rotor aufgrund der Schwerpunktlage eine
geringe Tendenz zur Verkippung aufweist.
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4.3 Radial full-floating gelagerter Rotor mit axialen
Festsegmentlagern

In Kap.[4.1) und Kap.[4.2] wurden Rotoren untersucht, deren Radiallager aus Schwimm-
buchsen mit auflerer Quetscholdémpfung bestanden. Schmierfilminduzierte Anregungen
konnen somit nur vom inneren Schmierspalt der Buchse verursacht werden. Im Gegensatz
dazu liegt in diesem Kapitel der Fokus auf das Schwingungsverhalten eines radial full-
floating gelagerten Rotors, vgl. Abb.[d-22] Mit der Rotationsbewegung der Buchse weisen
sowohl der innere als auch der duflere Schmierfilm eine Olumlauffrequenz auf, die den Rotor
potentiell anregen. Folglich kénnen mehrere subsynchrone Schwingungen mit unterschied-
lichen Eintritts- und Antwortfrequenzen auftreten. Zur Komplettierung der Validierung
ist ebenfalls dieses Systemverhalten abzubilden. Als weiteres Konstruktionsmerkmal ist
die verdichterlagernahe Anordnung der Axiallagerung zu nennen, was zu hydrodynami-
schen und thermischen Wechselwirkungen fithren kann. Aus hydrodynamischer Sicht ist
ein Schmiermittelaustausch zwischen axialen und radialen Spalt moglich und aus thermi-
scher Sicht ist zusédtzlich die Warmeleitung im Gehause zu beachten. Der Rotor hat eine
Gesamtmasse mpg,; = 10.6 kg und sein Schwerpunkt befindet sich nahe dem Turbinenlager.
In den Messungen zeigte der Rotor ein sensitives Verhalten gegeniiber Schubbelastungen.
Um diesen Zusammenhang zu untersuchen, ist das Axialgleitlager in der Modellierung des
Rotor-Lager-Systems mit einzubeziehen. Daten zur Konstruktion sowie die Messergebnisse
wurden von Rolls-Royce bereitgestellt.
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Abbildung 4-22: Schematische Darstellung eines radial full-floating Schwimm-
buchsen gelagerten Rotors. Bei der Axiallagerung handelt es sich
um Festsegmentlager. Die Wellenbewegung wurde am Verdichter-
eintrittsbereich an der Position S aufgenommen. Die blau markier-
ten Bereiche stellen die betrachteten Schmierfilme dar.

Zur Untersuchung der Rotorschwingungen wurden Messungen bei verschiedenen Last-
fallen durchgefiihrt. Unter anderem wurden die Wellenbewegungen am Verdichtereintritts-
bereich sowie Temperaturen am Gehduse und Verdichterrad aufgenommen. Als Fazit der
Wellenbewegungsmessung ist festzuhalten, dass sich die subsynchronen Rotorschwingungen
sensitiv gegentiber den Schubbelastungen verhalten. Dies wurde anhand der unterschied-
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lichen Auspriagungen im Frequenzspektrum festgestellt. Die Schubbelastungen resultieren
aus den Anstromverhéltnissen des Gas-Luft-Gemisches an den Laufrddern, wobei die hier
ermittelten Verldufe auf CFD-Simulationen basieren, sieche Abb.[4-23] Ein positiver Schub
entspricht einer axialen Belastung in Richtung des Turbinenrades, wahrend ein negativer
Schub eine resultierende Kraft in Richtung des Verdichterrades zur Folge hat.
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Abbildung 4-23: Schubkraftverlauf fiir die Betriebslinien 1 und 2.

Anschliefend werden die Annahmen und Randbedingungen zur Abbildung der Lager-
eigenschaften erliutert. Beim Radiallager wird ein konstanter Oldruck in den Zufithrungs-
bohrungen und an den Seitenréndern angenommen. Der Schmiermittelaustausch zwischen
innerem und duflerem Spalt findet innerhalb der Verbindungsbohrungen der Buchse statt.
Der Massenstrom in den Bohrungen ist wiederum vom Druckgradienten und der Zentrifu-
galstromung infolge der Rotationsbewegung abhéngig, siehe Gl.[2-45] Wie bereits bei der
Einftihrung des Rotors erwahnt, kann aufgrund der Anordnung der axialen und radialen
Schmierfilme zueinander ein Olaustausch im Ubergangsbereich auftreten. Ein Einfluss ist
unter der Bedingung eines kleinen Spalts im Ubergangsbereich zu erwarten. Bei einem
groflen Spalt fallt der hydrodynamische Druck auf einen effektiven Druck ab, wodurch die
Lager letztendlich separat betrachtet werden kénnen. Innerhalb der Simulationen werden
Radial- und Axiallager unabhéngig voneinander ausgewertet, da ein grofler Spalt vorliegt.
Beziiglich der thermischen Randbedingungen werden drehzahlabhéangige Temperaturkenn-
felder an der Welle und am Gehduse mit definiertem Abstand zur Schmierfilmoberflé-
che vorgegeben. Die Kennfelder basieren auf Messdaten. Weiterhin wird der Warmestrom
zur Kopplung des Radial- und Axiallagers iiber das Gehduse vernachlissigt und adiaba-
te Zustdnde an den axialen Réndern des Rechengebietes angenommen. Als Resultat sind
das Verdichter- und Axiallager thermisch entkoppelt. Beim Axiallager wird ein konstanter
Druck in den Zufithrbohrungen sowie am Innen- und Auflenrand vorgeschrieben. Die einzel-
nen axialen Schmierspalte sind thermisch iiber den Schubring gekoppelt. An den weiteren
Réandern des Rechengebietes liegen adiabate Zustandsdnderungen vor.
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4.3.1 Wellenbewegung im Frequenzbereich

Die Frequenzspektren der Wellenbewegungsmessungen sind in Abb. dargestellt. Beide
Betriebsfélle zeigen im Bezug auf die synchronen Schwingungen ein &hnliches Verhalten,
was letztendlich auf die Untersuchung des selben Rotors mit gleichem Unwuchtzustand zu-
riickzufithren ist. Ein Einfluss der Schubbelastung ist beim Abklingen der Subsynchronen
festzustellen. Bei der ersten Betriebslinie treten subsynchrone Schwingungen im Dreh-
zahlbereich 0.4 < fry < 0.88 mit einer Antwortfrequenz 0.22 < f < 0.35 auf. Bei der
Zweiten sind die schmierfilminduzierten Anregungen bis zur maximalen Drehzahl préasent.
Die Antwortfrequenz betragt bei Maximaldrehzahl f ~ 0.38. Es ist an dieser Stelle darauf
hinzuweisen, dass gleiche Betriebsrandbedingungen hinsichtlich des Olzufithrdruckes und
der Zufihrtemperatur fiir beide Léaufe vorlagen, lediglich die Schubbelastungen wurden
variiert.

Betriebsfall 1 Betriebsfall 2
1 1
0.8 0.8
0.6 0.6
o o
0.4 - 0.4
0.2 0.2

0 0

Abbildung 4-24: Frequenzspektrum der Wellenbewegungsmessungen fiir die Be-
triebslinie 1 (links) und 2 (rechts), aufgenommen am Verdichter-
eintritt.

Die Frequenzspektren der Hochlaufsimulationen sind in Abb.[4-25] dargestellt und in
Tab. zusammengefasst. Fiir den ersten Betriebsfall kann eine gute Ubereinstimmung
mit der Messung erzielt werden. Innerhalb des Messbereichs wird ein Abklingen der Sub-
synchronen bei fg, = 0.85 mit einer Antwortfrequenz f = 0.32 pradiktiert. Im zweiten
Lastfall sind die subsynchronen Schwingungen tiber einen grofleren Drehzahlbereich aus-
gepragt, allerdings mit einem abklingenden Verlauf, was in den Messungen nicht auftritt.
Aufgrund der Antwortfrequenzen kann der innere Schmierspalt der Radialgleitlager als Ur-
sache fiir die Subsynchronen festgehalten werden. Schmierfilmanregungen, die vom dufleren
Spalt der Buchse ausgehen, wurden in den Simulationen nicht festgestellt. Die Schwingform
des Rotors ist zu Beginn des Messbereichs zylindrisch.



114 4 Rotordynamische Untersuchungen

i b o 2 L
o EEEIEEEE- = . A o NN ¥ B
0 0.10.20.30.40.50.60.70.80.91.0 0 0.10.20.30.40.50.60.70.80.91.0
fRot [—] frot [—]

Abbildung 4-25: Hochlaufsimulation ausgewertet am Verdichtereintrittsbereich. Be-
triebslinie 1 (links) und Betriebslinie 2 (rechts)

Tabelle 4-4: Zusammenfassung der Hochlaufsimulationen im Messbereich

Beschreibung Frequenz-  Antwort-
bereich [-]  frequenz [-]

Messung) 0.40 — 0.88 0.22 —0.35
Simulation) 0.40 —0.85 0.21 —0.32

Messung) ~ 0.40 —1.00 0.21 —0.38
Simulation) 0.40 —0.91 0.22 — 0.32

Subsynchrone der Betriebslinie 1
Subsynchrone der Betriebslinie 1

Subsynchrone der Betriebslinie 2
Subsynchrone der Betriebslinie 2

~—~~ | —~

Abweichungen zwischen Messung und Simulation kénnen durch verschiedene Ursachen
hervorgerufen werden. Einerseits beruht der Schubkraftverlauf auf CFD-Rechnungen, wo-
mit eine gewisse Unschérfe im Bezug zur tatséchlichen Grofle vorhanden sein kann. Der
Schubkrafteinfluss ist vor allem im Druckaufbau beim Axiallager und dessen Beitrag an
Steifigkeit und Dampfung fir das Gesamtsystem wiederzufinden. Die Lagereigenschaften
haben wiederum einen Einfluss auf die aktuellen Eigenfrequenzen des Rotors. In diesem Sin-
ne kénnen mit zunehmender axialer Belastung Rotoreigenfrequenzen in die Néhe der Olum-
lauffrequenzen der Radiallager verschoben werden und somit zu subsynchronen Schwingun-
gen fithren. Ein ebenso bedeutsamer Einflussfaktor ist die Modellierung der Radiallagerung
unter Beachtung der unmittelbaren Umgebung. Innerhalb der hier gezeigten Simulationen
werden ausschlieflich die radialen Schmierspalte betrachtet, wodurch die Buchsendrehzahl
von den Reibmomenten des inneren und dufleren Spalts abhéingig ist. Es ist allerdings
zu beachten, dass die Stirnflichen der Buchsen ebenfalls mit der Umgebung interagieren
konnen. Dieser Aspekt ist in dem Sinne bedeutsam, da das seitlich vom radialen Spalt
abflieBende Ol an die Stirnflichen gelangen und anschlieend zu einem Reibmoment fiih-
ren kann. Dies hat wiederum Auswirkungen auf die Buchsendrehzahl und schliellich auf
die Lagersteifigkeit und -ddmpfung, aber auch auf die Olumlauffrequenzen. In den Simu-
lationen ist allerdings die Wechselwirkung zwischen Buchsenstirnfliche und Umgebung
unberiticksichtigt.
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4.3.2 Normierte Exzentrizitidt und Bewegungsorbit

Zur weiteren Untersuchung der Lagerzustdnde in Abhéangigkeit der Schublast werden die
Wellen- beziehungsweise Buchsenverlagerungen und deren Orbits bei gegebenen Drehzah-
len ausgewertet, vgl. Abb.[d-26] und Abb.[4-27] Die Darstellungen beziehen sich auf den
ersten Betriebsfall. Auswertungen bei héherer Schubbelastung sind im Anhang zu
finden.
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Abbildung 4-26: Normierte Exzentrizitdt der Buchse und Welle am Verdichter-
(links) und Turbinenlager (rechts) fiir den Betriebsfall 1.

Innerhalb des gemessenen Drehzahlbereichs 0.4 < fr, < 1.0 tritt eine maximale Exzen-
trizitdt von €,,4. vsi = 0.70 am Verdichterlager und €,,,, 75« = 0.68 am Turbinenlager auf.
Kontaktvorgéinge im inneren oder dufleren Spalt liegen nicht vor. Der kontaktfreie Betrieb
ist auf die Drehbewegung der Buchse zurtickzufiithren, wodurch eine Couette-Stromung im
auBeren Spalt entsteht und als Konsequenz dieser eine Steifigkeit aufweist. Anhand der Ab-
bildung ist ebenfalls zu erkennen, dass mit dem Auftreten von Subsynchronen fr,; = 0.28
die Verlagerungen an der Welle und an den Buchsen zunehmen. Im weiteren Verlauf der
Hochlaufsimulationen nehmen die normierten Exzentrizitdten allerdings ab. Mit Einbe-
ziehung des Frequenzspektrums in Abb.[4-25 ist das Schwingungsverhalten des Rotors ab
frot > 0.85 ausschliefSlich durch die Unwucht bestimmt.

Die Verlagerungsbahnen der Buchsen und der Welle sind in Abb.[d-27] dargestellt. Zu
Beginn der Messung fr,y = 0.4 ist ein kreisformiger Orbit der Welle in beiden Lagern
festzustellen. Dabei handelt es sich um subsynchrone Schwingungen, da die Amplituden
der Schmierfilmanregung deutlich dominanter als jene Anregungen der Unwucht sind, vgl.
Abb.[-25 Lediglich am &ufileren Spalt des Turbinenlagers sind innen liegende Schleifen
schwach ausgebildet. Bei fr,; = 0.75 treten in allen Lagerebenen innere Schleifen auf,
da die Amplituden der synchronen und subsynchronen Schwingungen &hnlich sind. Bei
maximaler Drehzahl ist das Rotorantwortverhalten nur noch durch die Unwucht bestimmt.
Der sich ergebene Bewegungsorbit in den Lagerebenen ist erneut kreisformig.
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Abbildung 4-27: Bewegungsorbit der Buchse und Welle am Verdichter- und Turbi-
nenlager fiir den Betriebsfall 1

Im Vergleich zu den Buchsen- und Wellenverlagerungen der Betriebslinie 2 sind nur ge-
ringe bezichungsweise unwesentliche Unterschiede festzustellen, vgl. Abb.[A.4.2] Bei beiden
Betriebslinien liegt ein dhnliches Lagerverhalten vor.

4.3.3 Rotorverhalten bei modifizierter Schubbelastung

Grund fiir die Modifikation der axialen Belastung ist die verbleibende Unschéarfe bei der
simulativen Ermittlung der Schubbelastung. Als Extremfall wurde hier die doppelte Schub-
last gewahlt, obwohl deutlich geringere Unsicherheiten durchaus anzunehmen sind. Das
Frequenzspektrum der Wellenbewegung ist in Abb.[4-28| zu finden.
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Abbildung 4-28: Frequenzspektrum der Wellenbewegung bei doppelter Schubbelas-
tung der Betriebslinie 2.

Im niedrigen Drehzahlbereich fgr,; < 0.4 stellt sich das gleiche Rotorantwortverhalten
wie bei nomineller axialer Belastung ein, weil die Auswirkungen der erhéhten Schublast
noch gering sind, siche Abb.[4-25| rechts. Die Eintrittsfrequenz der zweiten Subsynchronen
betriagt fros = 0.27 mit einer Antwortfrequenz von f = 0.18. Zu Beginn des Messbe-
reichs wird das Schwingungsverhalten vorwiegend durch die Schmierfilmanregungen ge-
priagt. Anregungen tber die Unwucht treten demgegeniiber schwécher auf. Im Vergleich
zum Antwortverhalten mit nomineller Axialbelastung ist erkennbar, dass der zweite Sub
iiber einen grofleren Drehzahlbereich auftritt. Die Amplituden verringern sich kurzzeitig
bei fro =~ 0.92, gefolgt von einer erneuten Rotoranregung iiber den inneren Schmierfilm.

Das erneute Anregen im hoheren Drehzahlbereich kann ein Resultat des Axiallagerein-
flusses auf die Rotoreigenfrequenzen sein. Eine Erhéhung der Schubbelastung fiihrt eben-
falls zu einem grofleren Druckaufbau im Axiallager und folglich zu einem steiferen Ver-
halten. Da die Eigenfrequenzen des Rotors von den Eigenschaften jeder einzelnen Lage-
rung abhéngig sind, kann die zunehmende Schubbelastung tiber die Kippsteifigkeiten und
-dampfungen vom axialen Spalt Einfluss auf das Rotorantwortverhalten nehmen.

4.3.4 Fazit der Hochlaufergebnisse

In diesem Kapitel wurde ein radial full-floating gelagerter Rotor untersucht, dessen Ant-
wortverhalten von den Schubbelastungen abhéngig ist. Die Hochlaufmessungen wurden
unter gleichen Betriebsrandbedingungen durchgefiihrt, lediglich die axiale Belastung wur-
de variiert. Beim ersten Betriebsfall, mit geringer Schubbelastung, wurde ein Abklingen
der Subsynchronen festgestellt, wahrend bei hoherer Last entlang der Betriebslinie 2 die
Schmierfilmanregungen bis zur maximalen Drehzahl présent waren.

Das sensitive Verhalten konnte in den Hochlaufsimulationen ebenfalls beobachtet wer-
den, allerdings in geschwéchter Form. Beim zweiten Betriebsfall traten subsynchrone Rotor-
schwingungen tiber einen gréfleren Drehzahlbereich auf, jedoch waren diese im Gegensatz
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zur Messung abklingend. Als mogliche Ursache kénnen Ungenauigkeiten bei der Ermitt-
lung der Schubbelastungen und mogliche Einfliissse der unmittelbaren Umgebung auf die
Radiallager angefithrt werden. Mit der Schubbelastung einhergehend liefert das Axial-
lager Steifigkeits- und Dampfungsanteile an das Gesamtsystem, womit Einfluss auf die
Eigenfrequenzen des Rotors genommen werden kann. Ebenso von Bedeutung sind die am
Radiallager seitlich iiber die Réander abflieBenden Olmengen, die an die Buchsenstirnsei-
ten gelangen konnen. Die Wechselwirkungen der Umgebung mit den Stirnflichen verhalten
sich nach dem gleichen Grundprinzip wie bei einem unprofilierten Axiallager. Allerdings ist
hierbei nicht unbedingt der Aufbau eines hydrodynamischen Druckes von Bedeutung, son-
dern eher die Entstehung eines Reibmoments, das die Buchse beschleunigen oder verzogern
kann.
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5 Zusammenfassung und Ausblick

In der vorliegenden Arbeit wurde das Systemverhalten von gleitgelagerten Rotoren unter
dem Gesichtspunkt des Axiallagereinflusses untersucht. Die betrachteten Rotoren zeich-
neten sich durch unterschiedliche Lagerungskonzepte aus, sodass die vielseitigen Auswir-
kungen gezeigt werden konnten. Das Design der Axiallagerung bestand zum einen aus
feststehenden Segmenten, aber auch Schwimmscheibenkonstruktionen wurden analysiert.
Bei Schwimmscheiben ist zuséatzlich der Schmiermittelaustausch zwischen radialen und
axialen Spalt zu beachten, da dieser die Tragdruck- und Olverteilung beeinflusst. Auch
diese Eigenschaft wird mit den entwickelten Routinen abgebildet.

Zur Abbildung der hydrodynamischen Zusténde in den axialen und radialen Schmierfil-
men wird die Reynolds-Gleichung mit masseerhaltender Kavitation numerisch durch An-
wendung der Finite-Volumen Methode und online innerhalb eines Zeitintegrationsschemas
ausgewertet. Als Kavitationsalgorithmus wird das Zwei-Phasenmodell angewendet, das auf
einer Bilanzierung der im Ol gelésten und separat im Spalt vorliegenden Gasmassen be-
ruht. Vorteile des Modells besteht in der vernetzungsunabhéngigen Gebietsaufteilung zwi-
schen Druck- und Kavitationsgebiet, der Berticksichtigung von thermischen Effekten beim
Ausgasen und der weiterhin moglichen Anwendung des Newton-Raphson Verfahrens, wo-
durch eine hohe Konvergenzgeschwindigkeit zur Erhaltung der Drucklosung erreicht wird.
Dariiber hinaus wird eine Losungsstrategie gezeigt, bei der die Hydrodynamik in kombi-
nierten Lagern inklusive des Schmiermittelaustausches im Ubergangsbereich erfasst wird.
Hierbei wird der Ansatz eines hybriden Volumenelementes gewéhlt, das sich anteilig im
radialen und axialen Spalt befindet. Durch Anwendung der Reynolds-Gleichung fiir dieses
Element kann der Olaustausch zwischen den Spalten beriicksichtigt werden.

Zum Abgleich der entwickelten Routinen wurden Ergebnisse aus der Literatur herange-
zogen. Darin wurden fiir stationdre Betriebszustédnde die Lagerreaktionen und unter tran-
sienten Lastannahmen das Rotorverhalten inklusive der Lagerzustande ausgewertet. Beim
radial full-floating gelagerten Laval-Rotor wurden schmierfilminduzierte Anregungen vom
inneren Schmierfilm abgebildet. Ebenfalls konnte eine gute Ubereinstimmung hinsichtlich
der normierten Exzentrizitdt und Schwimmbuchsendrehzahl erzielt werden. Beim Axial-
lager standen die Druckverteilungen und Lagerkrafte fiir verschiedene Betriebspunkte im
Vordergrund. Mit Verifizierung der Druck- und Schmierfilmverteilung in den einzelnen
Schmierspalten wurde im nachsten Schritt auf die Einfliisse des Schmiermittelaustausches
bei kombinierten Lagerungen eingegangen. Als Design-Varianten standen Kompaktlage-
rung und Schwimmscheiben im Vordergrund, da diese aus hydrodynamischer Sicht dhn-
liche Vorgénge vorweisen. Lediglich die kinematischen Randbedingungen der Oberfléchen
unterscheiden sich. Den Einfluss der hydrodynamischen Kopplung wurde beim Kompakt-
lager gezeigt, worin sich der hydrodynamische Druck bis zum angrenzenden Schmierfilm
ausbilden konnte. Bei der Schwimmscheibe wurden die Lagerreaktionen in Abhéngigkeit
der Wellendrehzahl und des minimalen Schmierspalts untersucht. Bei den betrachteten Be-
triebsfillen fiihrte die hydrodynamische Kopplung sowohl beim axialen als auch radialen
Schmierspalt zu hoheren Lagerkraften.
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Einfliisse der Axiallagerung auf das Schwingverhalten wurden anhand von Rotoren mit
unterschiedlicher Grofle und Lagerungskonzept untersucht. Beim ersten Rotor werden
die radialen Belastungen tiber Schwimmbuchsen mit &uflerer Quetscholddmpfung (semi-
floating) und axialen mittels doppelseitigem Schublager aufgenommen. Das Axiallager
befindet sich zwischen den Radiallagerstellen. Innerhalb der Wellenbewegungsmessungen
wurden subsynchrone Schwingungen mit erhdhten Amplituden festgestellt. Anhand ver-
schiedener Modellierungsgiiten der Lagerung konnten die Effekte der Kavitation und Axial-
lagerung separat untersucht werden. Mit dem Auftreten von Kavitation wurde ein weicheres
Lagerverhalten festgestellt, was die Ausbildung von Subsynchronen begiinstigt. Die Auswir-
kungen des Schublagers wurden anhand des Antwortsignals vom Rotor, der Betriebspunkte
der verdichterseitigen Schwimmbuchse und der Rotorneigung ausgewertet. Darin konnten
sich ebenfalls subsynchrone Schwingungen tiber einen grofieren Drehzahlbereich auspré-
gen. Das Schublager liefert Steifigkeits- und Démpfungsanteile an das Gesamtsystem, die
Einfluss auf die Rotoreigenfrequenzen nehmen kénnen. Die Schmierfilmanregungen selbst
erfolgen weiterhin tiber den Oil-Whirl vom radialen Spalt. Weiterhin wurden die Betriebs-
zustande beim Radial- und Axiallager ausgewertet. Insbesondere beim Bewegungsorbit der
verdichterseitigen Buchse war ein Einfluss des Schublagers festzustellen, worin mit Einbe-
ziehung des Axiallagers die Rotorneigung begrenzt wurde. Dies hatte Auswirkungen auf
die Schwingform und somit auf den Betriebspunkt der Buchse.

Des Weiteren wurde ein Rotor untersucht, dessen Schubbelastungen tiber ein Haupt-
und Gegenschublager aufgenommen wurden. Das Hauptschublager besteht aus zwei axia-
len Schmierfilmen, die durch eine Scheibe getrennt sind. Der Schmiermittelaustausch erfolgt
iiber den radialen Spalt am Innenrand der Schwimmscheibe. Das Gegenschublager besteht
aus feststehenden Segmenten. In den Messungen wurden subsynchrone sowie unwuchtbe-
dingte Scheibenschwingungen und synchrone Rotorantworten festgestellt. Eine gute Uber-
einstimmung mit den Messungen zeigte die Simulation mit Abbildung der Hydrodynamik
im radialen und axialen Spalt der Scheibe. Dies beinhaltet sowohl die Scheibenantwortfre-
quenz infolge der radialen Verlagerungen als auch dessen Drehzahl. Letzteres ergibt sich aus
den angreifenden Reibmomenten, die mafigeblich von den thermodynamischen Verhaltnis-
sen im Olfilm und den auftretenden Schmierspalten beeinflusst werden. Unter der Annahme
von effektiven Mischtemperaturen im radialen Spalt war eine degressive Beschleunigung
der Scheibe festzustellen, was ebenfalls in den Messungen beobachtet wurde.

Als weiteres Anwendungsbeispiel wurde ein Rotor mit full-floating Lagerung untersucht.
Bei dieser Lagerungsform erfolgen Schmierfilmanregungen iiber den radial inneren und
auBeren Spalt der Buchse. Die Besonderheit war hierbei, dass unter gleichen Betriebsrand-
bedingungen ein sensitives Verhalten in der Ausbildung von Subsynchronen gegeniiber den
Schubbelastungen vorlag. Dieser Effekt kann in den Simulationen nur unter Einbeziehung
der betriebsabhéngigen nichtlinearen Eigenschaften der Axiallagerung berticksichtigt wer-
den. Beim ersten Betriebsfall konnte eine sehr gute Ubereinstimmung mit den Messungen
erzielt werden. Abweichungen traten beim zweiten Betriebsfall auf, worin die Subsynchro-
nen in den Messungen bis zur maximalen Drehzahl prasent waren, wiahrend diese in den
Simulationen abgeklungen sind. In einer weiteren Simulation mit erhohten Schublasten
konnten durchgehende Schmierfilmanregungen festgestellt werden. Als moglicher Grund
fiir die Abweichungen kann eine Unschérfe im Schubkraftverlauf und der Einfluss der Buch-
senstirnseiten mit der Umgebung genannt werden. Letzterer Effekt &uflert sich durch das
Auftreten von Reibmomenten, da das vom radialen Spalt abflieBende Ol an die Stirnseiten
gelangen kann und geschert wird.
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Zusammenfassend wurde mit diesem Beitrag gezeigt, dass die Abbildungsgiite fiir eine
ganzheitliche Erfassung des Rotorverhaltens wesentlich verbessert werden kann, wenn die
Axiallagerung bei der Modellierung mit einbezogen wird. Erweiterungen in der Modellie-
rungstiefe konnten darin bestehen, dass der Olaustausch zwischen Radial- und Axiallager
durch die Versorgungskanale im Lagergehéuse berticksichtigt wird. Durch die Kanéle ist
ebenfalls die Moglichkeit einer hydraulischen Kopplung der einzelnen Lager untereinander
gegeben. In den hier durchgefithrten Simulationen wird ein konstanter Druck und somit ei-
ne ausreichende Schmiermittelzufuhr angenommen. Weitere Untersuchungen kénnten beim
radial full-floating gelagerten Rotor hinsichtlich des Einflusses der Buchsenstirnseiten vor-
genommen werden. Die Auswirkungen kénnen ebenfalls mit den entwickelten Routinen
erfasst werden, da die Stirnseiten ahnlich wie ein unprofiliertes Lager zu behandeln sind.
Hierbei sind die an der Buchse wirkenden Reibmomente von Bedeutung, da diese die
Buchsendrehzahl und somit die Lagersteifigkeit und -dédmpfung aber auch die Oil-Whirl
Frequenz beeinflussen.
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A Anhang

A.1 Validierung Axiallagerung

Scheibe
-
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Abbildung 1-1: Axiallagergeometrie [44]

Tabelle A-1: Lagergeometrie, Oleigenschaften und Betriebsrandbedingungen [44]

Parameter Variable Wert Parameter Variable Wert
Innenradius T; 3.55 mm Viskositat n 7.68 mPas
AuBenradius Ty 6.3 mm Dichte p 874.5 kg/m?
min. Spalt Ponin o pm Temperatur T 2955 K
Keilhohe Cwed 10 um Blasengehalt ro 0.0
Segmentanzahl 8 Bunsenkoeft. ap 0.08
Keilwinkel VK 8.4° Drehzahl w 1 —20krad/s

Rastwinkel OR 6.6° Randdruck Patm 1.0 bar




A.1 Validierung Axiallagerung

% — Chatzisavvas w = 1000 rad/s ‘ ‘ 400 — 1000 it — 000
— Chatzisavvas w = 5000 rad/s e —w = Td al z?savvas W= s,
Chatzisavvas w = 20000 rad/s YR Y l—w= 50007 Chatzisavvas —o-w = 50007
9() Lf-w = 1000 rad/s -/ ‘Q l\ w = 20000"2¢ Chatzisavvas —-w = 2000022
-+ w = 5000 rad/s ¢ % = =
—0-w = 20000 rad/s 4 ‘\ 300 “
,' \ b
— ) \
DC:?' 15 /‘ \ E‘ k1
4 \ L 3
74 =
= / \ “200 \
2 10 / ’ \ R l:rj
e \
¢ ]
' g \
\
5 Vs » 100
» \
7 \
»
L]
/ol \
0 ? I ; .
0 0.2 04 0.6 0.8 1 % mees—
circumference ¢ [—]
a) b)

12 15
hmin [,um]

Abbildung 1-2: Druckverteilung tiber das Segment (links) und Segmentkraft in Ab-
héngigkeit des minimalen Schmierspalts (rechts)
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A.2 Erganzungen zum semi-floating gelagerten Rotor
mit doppelseitigem Axiallager

A.2.1 Thermische Spaltinderung beim Radiallager
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fRot [_] fRot [_]

Abbildung 1-3: Vergleich der gemessenen und berechneten Buchsentemperaturen
beim verdichterseitigen (links) und turbinenseitigen Radiallager
(rechts). Die Erwiarmung der Buchsen AT bezieht sich auf die Olein-

trittstemperatur.
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Abbildung 1-4: Basierend auf den Temperaturmessungen und der Losung der
Warmeleitungsgleichung ermittelte Lagerspiele: verdichterseitiges
(links) und turbinenseitiges Radiallager (rechts). Das dimensions-
lose Lagerspiel bezieht sich auf das Warmspiel des entsprechenden
Spalts U= ;%”O zum Zeitpunkt der Rotordrehzahl fr,; = 0.5.
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A.2.2 Hochlaufsimulationen mit generalisierter
Reynolds-Gleichung bei hohen Oleintrittstemperaturen
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Abbildung 1-5: Hochlaufsimulationen mit Losung der generalierten Reynolds-
Gleichung unter der Annahme: a) Giimbel Kavitation ohne Axi-
allagerung (V1), b) Zwei-Phasenmodell ohne Axiallagerung (V2),
c) Giimbel Kavitation mit Axiallagerung (V3) und d) Zwei-
Phasenmodell mit Axiallagerung(V4).

Tabelle A-2: Zusammenfassung der Hochldufe, ausgewertet an der Dichtscheibe.

Beschreibung Unwucht- Beginn  Antwortfre-
resonanz fros Sub fry quenz Sub f

Messung 0.24 0.48 0.16

V1 - Giimbel ohne Axiallagerung 0.24 — —

V2 - 2PM ohne Axiallagerung 0.23 0.51 0.14

V3 - Giimbel mit Axiallagerung 0.24 0.56 0.15

V4 - 2PM mit Axiallagerung 0.23 0.47 0.14
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A.2.3 Messungen und Hochlaufsimulationen bei niedriger

Oleintrittstemperatur
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Abbildung 1-6: Wellenbewegungsmessung (a) und Hochlaufsimulationen bei niedri-
ger Oleintrittstemperatur: b) Zwei-Phasenmodell und ohne Axial-
lagerung (V2), ¢) Giimbel Kavitation mit Axiallagerung (V3) und

d) Zwei-Phasenmodell mit Axiallagerung (V4).

Tabelle A-3: Zusammenfassung der Hochldufe, ausgewertet an der Dichtscheibe.

Beschreibung Unwucht- Beginn  Antwortfre-
resonanz fro Sub fre quenz Sub f

Messung 0.33 0.38 0.95

V2 - 2PM ohne Axiallagerung 0.33 — —

V3 - Giimbel mit Axiallagerung 0.33 — 0.76

V4 - 2PM mit Axiallagerung 0.33 0.28 0.93
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1 : : : :
—Messung —-2PM ohne Axiallagerung
0.9+ -»-Giimbel mit Axiallagerung 4-2PM mit Axiallagerung |
0.8+ |

Abbildung 1-7: Summensignal der horizontalen Wellenbewegung, ausgewertet am
Dichtring. (Niedrige Oleintrittstemperatur)
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Abbildung 1-8: Normierte Exzentrizitdt am Verdichter- und Turbinenlager: ohne
Axiallager V2 (links) und mit Axiallager V4 (rechts)
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Abbildung 1-9: Bewegungsorbit der Welle und der Buchse bei gegebener Drehzahl:
ohne Axiallager V2 (links) und mit Axiallager V4 (rechts)
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A.3 Erganzungen zum semi-floating gelagerten Rotor
mit Schwimmscheibenlagerung

A.3.1 Temperaturentwicklung am Haupt- und Gegenschublager
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Abbildung 1-10: Temperaturentwicklung am Haupt- und Gegenschublager. Tempe-
raturen basierend auf den Detaillierungsgrad V4.

A.3.2 Rotorverhalten bei modifizierter Scheibenunwucht
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Abbildung 1-11: Frequenzspektrum des Rotorantwortverhaltens unter der Annah-
me einer reduzierten (links) und erhohten Schwimmscheibenun-
wucht (rechts).
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A.3.3 Temperaturentwicklungen am Haupt- und
Gegenschublager bei effektiven Mischtemperatur im
radialen Spalt
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Abbildung 1-12: Temperaturentwicklung beim Haupt- und Gegenschublager unter
Beriicksichtigung der Vorwirmung des Ols im radialen Spalt der
Schwimmscheibe
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A.4 Erganzungen zum full-floating gelagerten Rotor

A.4.1 Drehzahlverhaltnis der Schwimmbuchsen
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Abbildung 1-13: Ermittelte Buchsendrehzahl beim Verdichter- und Turbinenlager
fiir die Betriebslinie 1 und 2.

A.4.2 Bewegungsorbit und norm. Exzentrizitat fiir die
Betriebslinie 2
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Abbildung 1-14: Normierte Exzentrizitdt am Verdichter- und Turbinenlager.
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VS-Lager innen
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Abbildung 1-15: Bewegungsorbit am Verdichter- und Turbinenlager
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