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Kurzfassung

Die vorliegende Arbeit behandelt Berechnungsmodelle zur Ermittlung von Schmierfilmtem-
peraturen in hydrodynamischen Gleitlagern. Ziel ist es, einen Beitrag zur besseren Beschrei-
bung des komplexen dynamischen Verhaltens gleitgelagerter Rotoren zu leisten. Dieses ist
nicht zuletzt durch die nichtlineare Abhéngigkeit der Schmierfilmviskositidt und damit des
Tragkraftaufbaus von der Temperatur geprigt.

Zu diesem Zweck wird ein ganzheitlicher Ansatz entwickelt, in dem nicht nur die mit der
Reynolds’schen Differenzialgleichung gekoppelte, dreidimensionale Energiegleichung fiir die
Schmierfilmtemperatur, sondern auch die Warmeleitungsgleichungen fiir die angrenzenden
Bauteile gelost werden. Das ermoglicht eine sehr flexible Wahl der Randbedingungen und
eine robuste Umsetzung von thermischen Kopplungen verschiedener Lager untereinander.
Der Berechnungsalgorithmus wird fiir vier Lagerbauformen — einfach wirkende Radial- und
Axialgleitlager sowie doppelt wirkende Radialgleitlager (Schwimmbuchsenlager) und dop-
pelt wirkende Axialgleitlager (Schwimmscheibenlager) — implementiert und in ein modulares
Mehrkorperprogramm integriert. Dadurch sind instationére Simulationen beliebiger gleitge-
lagerter Kérper moglich.

Die Temperaturberechnung wird umfassend mithilfe von Literaturdaten sowie am Beispiel
von Prifstandsmessungen von Abgasturboladerrotoren validiert. Abschliefend wird der Ein-
fluss des detaillierten Temperaturmodells auf deren Rotordynamik untersucht.
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Abstract

The work at hand deals with calculating lubrication film temperatures of hydrodynamic bea-
rings. It aims at improving the description of the complex dynamic behaviour of hydrodyna-
mically supported rotors. This behaviour is influenced greatly by the nonlinear correlation
between the lubricant viscosity and therefore the bearing’s load-carrying capacity on the
temperature.

For this purpose, a holistic simulation approach is developed, which incorporates not on-
ly solutions of the three-dimensional energy equation, which is coupled with the Reynolds
Differential Equation, but also solutions of the heat equations for the adjacent bearing com-
ponents. This enables a flexible choice of boundary conditions and a robust realisation of
thermal couplings between different bearings. The algorithm is implemented for four bea-
ring designs — single-acting radial and axial bearings as well as double-acting radial bearings
(floating ring bearings) and double-acting thrust bearings (floating disk bearings) — and inte-
grated into a modular multi-body simulation programme. This enables transient simulations
of any bodies supported by hydrodynamic bearings.

The temperature calculation is comprehensively validated with the help of literature data
and test bench measurements of exhaust gas turbocharger rotors. Finally, the influence of
the detailed temperature model on their rotor dynamics is examined.
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1 Einleitung

Hydrodynamische Gleitlager werden bereits seit deutlich mehr als einem Jahrhundert zur La-
gerung drehender Maschinenteile eingesetzt und sind durch vielfiltige positive Eigenschaften
legitimiert. Insbesondere zeichnen sie sich durch hervorragende Dampfung sowie Unempfind-
lichkeit gegeniiber stoflartigen Belastungen aus und sind fiir hochste Drehzahlen geeignet.
Des Weiteren erlauben sie im Gegensatz zu Walzlagern einen verschleilfreien Dauerbetrieb
und sind diesen gegeniiber bei groffen Abmessungen auch hinsichtlich der Kosten im Vorteil.

,Bei naherem Zusehen wird man jedoch leicht gewahr, daf$ sich bei den Gleitlagern
zusammengesetzte Vorgange tibereinander lagern, die sich schwierig trennen und in
ihre Elemente auflosen lassen und deren Anteil an der Gesamtwirkung von Fall zu
Fall verschieden ist.” — Richard Stribeck, 1902 [Str02]

Dieses Zitat deutet die komplexen Vorgange in diesem Maschinenelement an und erschien
noch 20 Jahre vor den ersten Verdffentlichungen tiber selbsterregte Schmierfilmschwingun-
gen, ist aber insbesondere fiir deren Untersuchung zutreffend: Auftreten und Auspragung
selbsterregter Schmierfilmschwingungen sind in hohem Mafl von der aktuellen Belastung,
der Lagergeometrie, Kavitationsvorgdngen, der Temperaturverteilung im Schmierspalt und
weiteren Einfliissen abhangig. Vor allem bei schnelldrehenden oder gering belasteten Ro-
toren, beispielsweise in Vertikalmaschinen, sind derartige Schwingungen problematisch und
noch immer Gegenstand von Forschungsaktivitdaten. Deren Ziel ist haufig, durch verbesser-
te Berechnungsmodelle bereits in frithen Phasen von Produktentwicklungsprozessen valide
Aussagen tiber das Verhalten eines Rotor-Lager-Systems zu ermoglichen. So kénnen eventu-
elle Probleme fiir den Betrieb im bestmoglichen Fall frithzeitig erkannt und behoben werden,
aber auch Potenziale fiir Effizienzsteigerungen oder Kostenreduktionen ausgereizt werden.
Neben den selbsterregten, nichtlinearen Schwingungen sind haufig auch andere instationare
Zustande wie Hoch- oder Auslaufprozesse sowie Schadensfille, bspw. ein Schaufelbruch in
einer Stromungsmaschine, Gegenstand rechnerischer Untersuchungen.

Daher soll die vorliegende Arbeit einen Teil dazu beitragen, die instationédre Berechnung gleit-
gelagerter Rotoren zu verbessern, indem dreidimensionale Temperaturfelder in den Schmier-
filmen und den angrenzenden Bauteilen sowie thermische Kopplungen zwischen verschiede-
nen Gleitlagern berticksichtigt werden. Auf diese Weise finden die fundamentalen Einfliisse
der Temperaturverteilung auf die Ausbildung eines tragfiahigen, hydrodynamischen Schmier-
films in den Gleitlagern Eingang in die Simulation, woraus sich thermo-hydrodynamische
Gleitlagermodelle ergeben. Diese wurden im Rahmen der Arbeit fiir vier verschiedene Gleit-
lagertypen entwickelt und in einen Algorithmus zur instationdren Rotordynamiksimulation
integriert. Als Anwendungsbeispiel dienen Rotoren von Abgasturboladern, die grundsétzlich
durch ein stark nichtlineares Schwingungsverhalten gekennzeichnet sind. Die wesentlichen
Ursachen dafiir sind, dass sie aus Griinden des Wirkungsgrades idealerweise bei sehr ho-
her Drehzahl betrieben werden, gleichzeitig aber nur duflerst gering belastete Radiallager
aufweisen.



2 FEinleitung

1.1 Ziele und Aufbau der Arbeit

Konkret hat die Arbeit das Ziel, den Einfluss dreidimensionaler Temperaturverteilungen in
den Gleitlagern auf das instationére Schwingungsverhalten von Rotoren zu untersuchen und
eine Empfehlung zu geben, welcher Detailgrad fiir den praktischen Einsatz entsprechender
Simulationsmodelle sinnvoll ist. Dazu wird ein Algorithmus zur gekoppelten Losung der
dreidimensionalen Warmeleitungsgleichung mit der dreidimensionalen Energiegleichung fiir
die Gleitlagerschmierfilme vorgestellt. Dieser Algorithmus wird fiir die vier Gleitlagertypen

o einfache Radialgleitlager

e Schwimmbuchsenlager mit drehender und mit stehender Buchse
o Festsegment-Axialgleitlager

o Schwimmscheibenlager

entwickelt. Auf dieser Basis wird auch die Frage diskutiert, in welchem Umfang neben den
Radialgleitlagern die Berticksichtigung von Axialgleitlagern in Rotordynamiksimulationen
zielfiihrend ist.

Nachdem in Kapitel 1.2 ein Uberblick iiber das Forschungsgebiet gegeben wird, gliedert sich
die Arbeit in finf Hauptkapitel. Zuerst werden in Kapitel 2 Vorbetrachtungen angestellt,
in denen der Entstehungsmechanismus schmierfilmerregter Schwingungen anhand eines Bei-
spiellagers erlautert wird. Anschliefend folgt eine Beschreibung der oben bereits genannten
spezialisierten Lagerkonstruktionen, die zum Umgang mit diesen Schwingungen eingesetzt
werden. Davon ausgehend wird der Bedarf fiir detaillierte Simulationsmodelle inklusive Be-
riicksichtigung der Betriebstemperaturen in den Gleitlagern abgeleitet.

Die physikalischen Grundgleichungen dieser detaillierten Simulationsmodelle werden in Ka-
pitel 3 beschrieben, welches wiederum in die drei Teile Rotordynamik (3.1), Hydrodynamik
(3.2) sowie Thermodynamik (3.3), das Kernthema der vorliegenden Arbeit, unterteilt ist.
Die numerische Implementierung einer Losungsroutine fiir die Temperaturgleichungen ist
in Kapitel 4 beschrieben. Dabei wird ein Schwerpunkt auf die Modellierung der komplexen
Mischungsvorginge in den Olzufiihrungsbereichen der Lager gelegt.

Der Hauptteil der Arbeit besteht in einer ausfiihrlichen Validierung der entwickelten Al-
gorithmen zur Temperaturberechnung. Dabei werden in Kapitel 5 zunachst stationdre Be-
triebspunkte fiir Einzellager untersucht, wobei in Abschnitt 5.1 publizierte Messdaten aus
der Literatur als Referenz dienen, wiahrend in Teil 5.2 Daten von Turbolader-Gleitlagern aus
Priifstandsldufen zum Abgleich verwendet werden. Kapitel 6 beinhaltet schlielich den Ein-
satz der Temperaturmodelle in Rotordynamiksimulationen und die Uberpriifung, inwiefern
die erweiterte Lagerberechnung zu einer Verbesserung der Simulationsgenauigkeit beitragt.
Dafiir wird ein moglichst umfassendes Baugréflenspektrum abgedeckt, um die Validitat der
Berechnungsalgorithmen in einem weiten Einsatzbereich sicherzustellen.

Kapitel 7 schliefit die Arbeit mit einer Zusammenfassung und Empfehlung zum Einsatz der
Temperaturmodelle ab. Dabei wird auch auf offene Punkte und Ansatzmoglichkeiten zur
Weiterentwicklung der Modelle eingegangen.
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1.2 Uberblick iiber das Forschungsgebiet

Wie Woschke [Wos13] bereits beschrieben hat, ist das dynamische Verhalten gleitgelagerter
Rotoren ein Thema, das an viele Aspekte der Mechanik ankniipft. Diese werden nachfolgend
iiberblicksweise beleuchtet, um dem Arbeitsschwerpunkt Thermo-Hydrodynamik gentigend
Raum zu geben.

Nichtlineare Rotorschwingungen und deren rechnerische Abbildung

Schmierfilmerregte und somit selbsterregte Rotorschwingungen wurden inklusive eines Er-
klarungsansatzes erstmals 1925 von Newkirk und Taylor [NT25] beschrieben. Dort wurden
verschiedene Anordnungen von Rotoren in Radialgleitlagern untersucht, von denen aufgrund
des Lagerdesigns keinerlei Schwingungen erwartet worden waren. Oberhalb der ersten biege-
kritischen Drehzahl traten jedoch Schwingungen mit erheblichen Amplituden auf, die durch
den Ausschluss moéglicher Griinde wie der Rotorunwucht und konstruktionsbedingten Ursa-
chen auf die Schmierfilme selbst zuriickgefithrt werden konnten, sodass dafiir die Bezeichnung
Qil Whip gepragt wurde. Die Beschreibung der Ursachen fiir die Schmierfilmerregung in Ka-
pitel 2.1 der vorliegenden Arbeit folgt der Begriindung von Newkirk und Taylor. Ebenfalls
1925 wurde von Stodola [Sto25] die Moglichkeit eines instabilen Zustands in einem Rotor-
Lager-System andiskutiert. Als Ursache wurde das seitliche Ausweichen der Welle infolge
einer senkrechten Belastung genannt, was jedoch nicht so detailliert begriindet wurde wie in
[INT25].

Der weitere Verlauf der Untersuchungen schmierfilmerregter Schwingungen kann bspw. der
Literaturiibersicht in [Mus10], Kap. 4.1.1 entnommen werden. Aus dieser geht hervor, dass in
der Vergangenheit viele verschiedene Begriffe fiir schmierfilmerregte Schwingungen verwendet
wurden. Weitestgehend etabliert hat sich eine Unterscheidung zwischen einem Qil Whirl bzw.
allgemeiner Fluid Whirl und dem bereits angesprochenen Oil Whip bzw. Fluid Whip. Beide
basieren auf demselben Anregungsmechanismus im Schmierfilm, wobei im Fall des Whips
die Erregungsfrequenz mit einer Eigenfrequenz des Rotors zusammenfallt. Daraus resultieren
sehr grofle Schwingungsamplituden und Wellenauslenkungen in den Radiallagern, die haufig
mit starkem Verschleifl oder Zerstorungen einhergehen.

Fiir die vorliegende Arbeit ist wichtig, dass es sich bei diesen Whirl- und Whip-Schwingungen
um nichtlineare Phanomene handelt, die nur schwer durch vereinfachte Lagermodelle abbild-
bar sind. Wenn ferner eine prazise Abschétzung der Schwingungsamplituden eines gleitge-
lagerten Rotors iiber den gesamten Drehzahlbereich unter Berticksichtigung von Einfliissen
wie der Rotorunwucht, ggf. instationdren dufleren Anregungen und den Effekten aus den
Schmierfilmen gefordert sind, sind instationére Simulationen unabdingbar. Der Grund da-
fiir ist, dass sich im Allgemeinen keine geschlossenen Umlaufbahnen des Rotors im Lager
(Orbitale) ergeben, weil die verschiedenen Erregungsfrequenzen nicht in einem ganzzahligen
Verhéltnis zur Rotordrehzahl stehen. Ware dies nicht der Fall, konnten quasi-statische Me-
thoden angewendet werden, die bspw. in [Bob08], Kap. 3.1 und [Rie95], Kap. 5 beschrieben
sind.

Daher wird das in [Wos13, Danl13, Nit16] etablierte Berechnungsverfahren auch in dieser
Arbeit verwendet, das auf einer Zeitintegration mit Online-Losung der die Gleitlager be-
schreibenden Grundgleichungen aufbaut. Die Dissertation von Woschke [Wos13| gibt einen
umfassenden Uberblick der Moglichkeiten zur Berechnung elastischer, gleitgelagerter Syste-
me in MKS-(Mehrkorpersimulations-)Umgebungen. Bei Daniel [Danl3] wird hingegen ein
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Schwerpunkt auf rotordynamische Effekte in gleit- und wélzgelagerten Systemen gelegt, wo-
bei ebenfalls ein Mehrkorperprogramm zum Einsatz kommt. In der Arbeit von Nitzschke
[Nit16] werden diese Berechnungsverfahren durch fiir Rotordynamiksimulationen implentier-
te Finite Balkenelemente auf Grundlage der Timoshenko-Balkentheorie und Berechnungs-
modelle fiir Schwimmbuchsengleitlager mit einer effizienten Implementierung des Elrod-
Kavitationsalgorithmus weiter verbessert. Englischsprachige Veroffentlichungen in diesem
Zusammenhang sind [DGNT13, WGN*15, NWSS16, WDN17, NWD17].

Notwendigkeit der numerischen Beschreibung von Gleitlagern

In hydrodynamischen Gleitlagern werden zwei Oberflichen infolge einer Strémung voneinan-
der getrennt. Durch Vereinfachung der Navier-Stokes-Gleichungen wurde erstmals 1886 von
Reynolds in [Rey86] eine Gleichung zur Beschreibung dieser Vorgiange hergeleitet, die allseits
als Reynolds’sche Differenzialgleichung (Reynolds-DGL) bekannt ist. Trotz der in [Rey86]
getroffenen Annahmen existiert keine analytische Losung dieser Gleichung fiir allgemeine
Fille, selbst wenn vereinfachend Schiefstellungen, Olzufiihrungen, Kavitationsvorginge und
Temperaturdnderungen vernachldssigt werden, vgl. z.B. [Hor06]. Analytische Losungen sind
erst mit noch weitergehenden Annahmen tiber die Lagergeometrie moglich (Kurz- bzw. Lang-
lagertheorie [Hor06]) und dann auch nur fiir Radialgleitlager [Chal6]. Daher hat sich in dem
zuvor erwahnten Simulationsansatz mit Online-Losung der physikalischen Grundgleichungen
die Anwendung numerischer Losungsverfahren fiir die Gleitlager etabliert. Rechenzeitauf-
wand und Abbildungsgenauigkeit sind dann vor allem von dem gewahlten Detaillierungsgrad
der Lagermodelle abhingig, wozu in [Nit16] eine Ubersicht gegeben wird. Mit detaillierten
Modellen ist die Beriicksichtigung von Schiefstellungen, Olzufithrungen, Kavitationsvorgan-
gen und Temperaturdnderungen moglich.

Thermo-Hydrodynamik

Die zuletzt genannten Betriebstemperaturen kénnen einen entscheidenden Einfluss auf das
Lagerverhalten schnelldrehender Rotoren ausiiben, da aufgrund der starken Olscherung er-
hebliche Reibleistungen anfallen und in manchen Konstruktionen, z.B. Abgasturboladern,
zusétzlich signifikante Warmefliisse im Betrieb auftreten. Dadurch wird die Viskositét des
Schmiermittels beeinflusst, die nichtlinear von der Temperatur abhéngig ist (siehe auch Ka-
pitel 2.3). Fiir die Modellierung der temperaturabhéngigen Viskositét existieren verschiedene
Ansétze, bspw. von Falz [Fal31], Vogel [Vog21] und Ubbelohde-Walther [Ubb65, Wal31], die
allesamt empirisch sind und mithilfe von Messungen parametriert werden miissen. In dieser
Arbeit wird das Viskositdtsmodell nach Vogel verwendet.

Thermo-hydrodynamische Gleitlagermodelle ergeben sich aus der Kombination einer Lo-
sungsroutine fiir die Reynolds’sche Differenzialgleichung mit einem Temperaturmodell und
einer Viskositats-Temperatur-Beziehung. Die Temperaturentwicklung in Schmierfilmen wird
durch die dreidimensionale Energiegleichung beschrieben, die in Kapitel 3.3 hergeleitet wird
und die eine der Grundgleichungen der Stromungsmechanik ist. Aufgrund der numerisch
aufwindigen dreidimensionalen Losung fanden in der Vergangenheit haufig Vereinfachun-
gen Anwendung. Die Historie der thermo-hydrodynamischen Modellierung von Gleitlagern
wird in [Kho87a, Kho87b|, [FFB87]| sowie [Pin90] ausfithrlich dargestellt. In alteren Ver-
offentlichungen beschrinken sich thermische Betrachtungen meist auf stationare Losungen,
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wahrend die thermisch erweiterte Rotordynamik instationdre Ansatze erfordert, um die rei-
bungsbedingte Erwarmung des Schmierols und die vergleichsweise langsame Erwarmung der
umgebenden Teile des Schmierfilms gleichermafien zu beriicksichtigen. Es wurde eine Reihe
von sogenannten Lumped-thermal Modellen vorgeschlagen, um die Temperaturanderungen
in den Schmierfilmen wéhrend eines Rotorhochlaufs zu berticksichtigen, z.B. in [CFHW92]
und [SAKO04]. Darin werden die Schmierfilme und ggf. umgebende Bauteile auf jeweils einen
Knoten reduziert, fiir den Temperaturbilanzgleichungen aufgestellt und gelost werden.

Im Kontext rotordynamischer Untersuchungen stellten Keogh und Morton einen der ersten
nicht-stationaren Ansatze zur Modellierung des thermo-hydrodynamischen Verhaltens von
Gleitlagern vor [KM93]. Die Analyse war auf drehzahlsynchrone Wellenumlaufbahnen in und
entgegen der Drehrichtung beschréankt. Paranjpe und Han [PH95] prasentierten einen allge-
meineren Ansatz mit Losungen der verallgemeinerten Reynolds’schen Differenzialgleichung
(siche [Dow62]) und der vollstandigen dreidimensionalen Energiegleichung fiir instationére
Belastungen. Dort wurde aufgezeigt, dass die Temperatur im Schmierfilm fast sofort auf
Anderungen der Belastung reagiert, sodass unterschiedliche Zeitskalen fiir die verschiedenen
Lagerbauteile verwendet wurden. Aus diesem Grund wurde eine quasi-stationdre Formu-
lierung der Temperaturentwicklung fiir Welle und Lagerschale ohne direkte Kopplung des
Schmierfilms mit den umgebenden Bauteilen gewahlt.

Neuere Arbeiten, in denen thermo-hydrodynamische Gleitlagermodelle beschrieben und an-
gewendet werden, beschéftigen sich haufig mit dem rotordynamischen Verhalten von Ab-
gasturboladern, weil diese sowohl durch nichtlineare Schwingungen als auch durch starke
Temperatureinfliisse geprégt sind.

Eling présentiert in [Elil8] sowie den Vorarbeiten [AOE15, EWORI16] einen Simulations-
ansatz zur Berechnung schwimmbuchsengelagerter Turboladerrotoren, der auf einer Zeitin-
tegration mit instationdrer Online-Losung der Reynolds-DGL beruht. In dem Modell ist
eine 2D-Formulierung der Energiegleichung mit in Spalthohenrichtung konstanter Tempe-
ratur enthalten. Diese ist in ein thermisches Netzwerkmodell integriert, das mithilfe von
Conjugate-Heat-Transfer-Modellen (CHT-Modellen) parametriert wird.

Von Chatzisavvas [Chal6] werden thermo-hydrodynamische Lagermodelle fir Radial- und
Axialgleitlager ebenfalls zur Berechnung von Turboladerschwingungen eingesetzt, die auf
einem semi-analytischen Berechnungsansatz beruhen. Dieser ist sehr rechenzeiteffizient, er-
fordert aber deutliche Vereinfachungen bei der Lagerberechnung, beispielsweise hinsichtlich
der Geometrie und des Kavitationsmodells. Fiir die Temperaturberechnung wird eine 2D-
Formulierung der Energiegleichung im Schmierspalt verwendet, die durch Vernachléssigung
der druckabhéngigen Terme in den Stromungsgeschwindigkeiten von der Reynolds’schen
DGL entkoppelt wird. Mit diesen Ansétzen wurde ein deutlicher Einfluss von Axialgleit-
lagern auf die Rotordynamik von Turboladern festgestellt. Das Berechnungsmodell wurde
auch zur Optimierung eines Beispiel-Axialgleitlagers fiir geringere Reibleistung und ein bes-
seres Schwingungsverhalten angewendet.

Jaitner [Jail7] verwendet ebenfalls thermo-hydrodynamische Gleitlagermodelle auf Basis
einer 2D-Formulierung der Energiegleichung. Diese Modelle werden durch Losungen der
Wiérmeleitungsgleichungen fiir die angrenzenden Bauteile ergénzt, wobei die jeweiligen Glei-
chungssysteme separat gelost und tiber die Interface-Wérmestrome gekoppelt werden. Diese
Arbeit ist eher auf hochbelastete Gleitlager ausgerichtet, wie sie in Kurbeltrieben auftreten.

Ausfiihrliche Untersuchungen zum Einfluss der Axialgleitlager auf Turboladerschwingungen
stammen von Peixoto und Lucchesi Cavalca, in denen thermo-hydrodynamische Lagermodel-
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le zur verbesserten Berechnung von Steifigkeits- und Démpfungskoeffizienten [PDC19, PC19]
bzw. zur Parametrierung von Lagerkennfeldern fiir dynamische Simulationen verwendet wer-

den [PNC21].

Mit einem Fokus auf die Prozesswirmestrome in Abgasturboladern stellt Zeh [Zeh20] de-
taillierte thermo-hydrodynamische Berechnungsmodelle fiir Schwimmbuchsen- und Axial-
gleitlager vor. Die Axiallagerberechnungen werden durch umfangreiche CFD-Simulationen
verifiziert, bei den Schwimmbuchsenlagern kommt dhnlich zu der vorliegenden Arbeit ein
monolithischer Berechnungsansatz zur Anwendung. Mithilfe einer Co-Simulation zwischen
den Gleitagermodellen und einem CFD-Programm konnten fiir mehrere stationédre Betriebs-
punkte detaillierte Aussagen tiber die Warmestrompfade in einem Abgasturbolader getroffen
werden.

Zum gegenwértigen Zeitpunkt sind keine Arbeiten bekannt, die Online-Losungen der dreidi-
mensionalen Temperaturgleichungen sowohl fiir Radial- als auch Axialgleitlager zum Einsatz
in Rotordynamiksimulationen beschreiben. Hier setzt die vorliegende Arbeit an, wobei auch
Wiérmestrome zwischen den Schmierfilmen und den benachbarten Bauteilen sowie thermische
Kopplungen der Lager untereinander betrachtet werden.

Olzufiihrungsmodelle

Sowohl in Radial- als auch Axialgleitlagern treten in den Olzufithrungen komplexe Mi-
schungsvorginge auf, da sich im Spalt erwirmtes Ol zum Teil mit kiithlem, frisch zugefiihr-
tem Ol mischt. Dadurch wird die effektive Olzufithrungstemperatur beeinflusst, die einen
entscheidenden Einfluss auf das Temperaturniveau im Schmierfilm hat. Deswegen kommt
diesem Aspekt mit Hinblick auf moglichst genaue Temperaturberechnungen eine besonders
grofle Bedeutung zu. In den zuvor genannten Arbeiten ist er aber stets nur mit sehr einfachen
Ansétzen abgebildet.

Eine der ersten Untersuchungen zu diesem Thema wurde von Ettles im Rahmen von Un-
tersuchungen zu Axialgleitlagern mit parallelen Gleitflichen veroffentlicht [Ett65] bzw. in
zusammengefasster Form in [EC68]. In diesen Arbeiten wurde bereits angenommen, dass
sich im Bereich von Zufithrungstaschen eine Grenzschichtstromung aufbaut, die sich in eine
thermische Grenzschicht und eine isoviskose Unterschicht aufteilt. Fiir die Axialgleitlager
mit parallelen Gleitflichen wurde die Warmoliibertragung mit 70 — 95 % abgeschéatzt, wobei
100 % bedeuten, dass effektiv kein frisches Ol in den Schmierspalt eintritt. Darauf folgend
wurden weitere numerische [Ett68] und umfangreiche experimentelle Daten [Ett70] verof-
fentlicht, um den Effekt auch fiir andere Lagergeometrien nachzuweisen.

Ein anderer Ansatz wurde 1981 von Vohr publiziert [Voh81] und basiert auf einer Wérme-
bilanz, wobei Grenzschichtgleichungen genutzt werden, um einen Wéarmeiibergang zwischen
vorerwiarmtem Ol und dem zugefiihrten Frischél zu bestimmen. Ebenfalls von 1981 stammt
die Arbeit von Fust [Fus81], in der das Temperaturprofil in der Olzufithrung mit vereinfa-
chenden Annahmen durch einen Polynomansatz approximiert wird, um eine in Spalthéhen-
richtung nicht konstante Temperaturverteilung als Randbedingung am Einstromrand des
Lagers vorgeben zu kénnen. In dhnlicher Form findet sich dieser Ansatz auch in [Bre90]
wieder.

Die Arbeiten von Mitsui et al. [MHT83] sowie Heshmat und Pinkus [HP86] sind Beispiele fiir
die sehr grofie Gruppe von Modellen, in denen Mischungsregeln im Taschenbereich formuliert
werden, die durch empirisch ermittelte Mischungsfaktoren kalibriert werden miissen. In einer
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Diskussion zu der letztgenannten Arbeit unterbreitet Vohr einen Vorschlag, wie mittels eines
Stromrohrenmodells eine gute Anndherung der experimentell ermittelten Mischungsfaktoren
erreicht werden kann [Voh86]. An dieser Stelle setzen die Arbeiten von Mittwollen an, in
denen das Stromrohrenmodell fiir laminare, turbulente sowie Transitionszustande umgesetzt
ist [Mit87, Mit90, MG90]. Diese Implementierung wurde in einigen nachfolgenden Arbeiten
weiterverwendet [Fuc02, Med05, Mer07] bzw. u.a. mithilfe von CFD-Methoden verbessert
[Hag12, PSZ16]. Der aktuelle Umsetzungsstand ist in [HS19] beschrieben.

Ein so detailliertes Modell, das ohne empirische Mischungsfaktoren auskommt, ist fiir die
Online-Anwendung in Rotordynamiksimulationen bisher nicht bekannt und wird in ahnlicher
Form wie in den zuletzt genannten Arbeiten in dieser Dissertation vorgestellt.






2 Vorbetrachtungen

Wie bei anderen schwingungsfiahigen Systemen konnen in der Praxis auftretende Schwingun-
gen gleitgelagerter Rotoren unter anderem auf folgende Punkte zuriickgefithrt werden:

o AuBere Kraftanregung, bspw. periodische Gaskrifte in Stromungsmaschinen.

o AuBere Weganregung, z.B. Gehiusevibrationen, die sich iiber die Lagerungen auf den
Rotor tibertragen konnen.

o Krafterregung durch die Rotorunwucht. Da die Unwucht mit der Rotordrehzahl um-
lauft, entspricht die Schwingungsfrequenz der Rotordrehfrequenz. Daher wird sie als
drehzahlsynchrone Schwingung bezeichnet.

o Anregungen durch Systemkomponenten wie Luftspalte oder Gleitlager.

Zur Beschreibung der genannten Schwingungen reichen prinzipiell lineare Differenzialglei-
chungssysteme aus, so lange lediglich kleine Schwingungen um die statische Ruhelage auftre-
ten [GNPO6]. In Bezug auf gleitgelagerte Systems kénnen jedoch auch grofere Amplituden
entstehen, insbesondere aufgrund von Schwingungsanregungen aus den Schmierfilmen, was
im Folgenden dargelegt wird.

2.1 Gleitlager als Quelle von Schwingungen

Die Entstehung schmierfilminduzierter Schwingungen wird nun mithilfe eines numerischen
Experiments illustriert. Es handelt sich um das Modell, das auch in Kapitel 5.1.1 zur Tem-
peraturvalidierung eines Einzellagers verwendet wird, wobei hier allerdings eine konstante
Temperatur 7' = 50°C fiir Welle, Schmierfilm und Lagerschale definiert wird. Die Daten
des Lagers konnen Tabelle 5.1 entnommen werden. Bei dem Modell handelt es sich um eine
als Punktmasse angenommene Welle, die in einem kreiszylindrischen Radialgleitlager rotiert
(vgl. Bild 2.1 links). Schiefstellung ist nicht moglich und die Drehung der Welle dient nur
als kinematische Randbedingung zur Berechnung des Druckaufbaus im Schmierfilm. Dem-
zufolge lasst sich das Beispiel als ebenes Problem mit zwei Freiheitsgraden (Translation in
x- bzw. y-Richtung) betrachten.

Im Gegensatz zum realen Betrieb des Lagerpriifstands (n,,4; = 5000 min™!) wird mit n =
20000 min~! eine wesentlich héhere Wellendrehzahl vorgegeben. Die duBere Lagerlast wird
zunéchst schnell auf 7.5kN gesteigert, 0.5s lang gehalten und anschliefend zweimal um
80 % reduziert. Die weiteren Laststufen liegen demnach bei 1.5kN und 0.3 kN. Der zeitliche
Verlauf F(t) ist in Bild 2.1 rechts dargestellt.

Bild 2.2 zeigt den Verlauf der vertikalen Auslenkung des Massepunkts als Funktion der Simu-
lationszeit. Nach anfinglichem Uberschwingen aufgrund des Starts aus dem Koordinatenur-
sprung findet der Rotor bei ¢ &~ 0.1s seine erste Ruhelage. Mit dem Absinken der &dufleren
Last auf 1.5kN sinkt auch die Exzentrizitat des Massepunkts, die im Intervall ¢ = 1...1.5s
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Bild 2.1: Beispielmodell eines Massepunkts in einem kreiszylindrischen Radialgleitlager
(links), Vorgabe der externen Last F' = f(t) (rechts).
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Bild 2.2: Vertikale Auslenkung des Massepunkts y = f(t).
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Bild 2.3: Detaildarstellung der Auslenkungen des Massepunkts y = f(¢) fiir jede der drei
Laststufen.
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ebenfalls konstant ist. In der dritten Laststufe sind allerdings zunehmende Amplituden fest-
zustellen. Bild 2.3 zeigt eine Detaildarstellung der ersten 0.1s jeder Laststufe. In jedem Teil-
bild sind Anfangsauslenkungen sichtbar, die durch den unstetigen Zeitverlauf der &dufleren
Last entstehen. Die Teilbilder zeigen deutlich, dass die Dampfung mit sinkender Belastung
abnimmt: Die Amplituden bei der mittleren Laststufe nehmen wesentlich langsamer ab als
bei der ersten Laststufe (Bild 2.3 links) und steigen in der niedrigsten Laststufe (Bild 2.3
rechts) mit der Zeit an. Da die EingangsgroBen Drehzahl und Lagerlast stiickweise kon-
stant sind und keine weiteren Einfliisse (bspw. eine Rotorunwucht) vorhanden sind, muss die
Erregung ihre Ursache im hydrodynamischen Schmierfilm selbst haben.

Fiir die weitere Betrachtung kann eine Linearisierung um die jeweiligen Betriebspunkte
hilfreich sein. Diese Vereinfachung ist zulédssig, solange die Welle kleine Bewegungen rund
um eine statische Ruhelage ausfiihrt, da dann ndherungsweise ein linearer Zusammenhang
zwischen Kraften und Verschiebungen bzw. Kraften und Geschwindigkeiten gegeben ist
[GNP06, HCBV16]. Dazu werden ausgehend von der Momentanposition eines Rotors kleine
Stérungen Az, Ay, Az, Ay auf den Rotor aufgebracht, wodurch sich Anderungen der Reak-
tionskraft ergeben. Formal entspricht dieses Vorgehen der Entwicklung in eine Taylor-Reihe

F,=F,+—A A —A —A
an a7 T+ ay Y+ Er T+ BR Y
OF, OF, OF, oF,
F,=F, —YA YAy + —EAr + LAy 2.1.1

die nach dem linearen Glied abgebrochen wird [GNP06]. Aus den Storungen Az, Ay, Az, Ay
konnen Eintrage fiir Steifigkeits- bzw. Dampfungsmatrizen K bzw. D durch
or;  AF OF; AF;

_ - _ bzw. dj = ——" = — 2.1.2
8[Ej AZL‘j W J (‘3% AJ]J ( )

kij =

berechnet werden, wodurch sich Gl. (2.1.1) auch in der Form

AF, [ . x dyr  dy T
= + v . 2.1.3
(AFy> [kw kyy]<y> ldw dyy]<y> 213)
angeben lésst. Negative Vorzeichen in den Matrizen ergeben sich jeweils, wenn die Kraftan-
derung der Stérung entgegenwirkt.

In der Beispielsimulation wird nun zu jedem Zeitpunkt eine Linearisierung vorgenommen, so-
dass die Steifigkeits- und Dampfungsmatrizen fiir jede der drei Laststufen angegeben werden
konnen:

[ =109 3501 | 4N [ —200 0497 | 5Ns
K= 201 —0s9 |V b= 053 —335 | U
[ -016  237] | (N [ =120 —0.03] , 5Ns
Ko = | —126 —024 | D2 = - o0s —227 |
[ -013 104 ] | gN [ 068 —0.01] . 5Ns
K, = 071 —003 | P Ds = o1 —099 |

Es zeigt sich, dass in den Steifigkeitsmatrizen die Nebendiagonalelemente dominant sind,
die zudem entgegengesetzte Vorzeichen aufweisen. Demnach hat eine Anfangsauslenkung
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in vertikaler Richtung eine Reaktionskraft mit einer wesentlichen Horizontalkomponente zur
Folge. In den Dampfungsmatrizen sind dahingegen die Hauptdiagonalelemente dominant. Die
so ermittelten Matrizen konnen nun in die Bewegungsgleichung dieses Zwei-Freiheitsgrad-
Systems

Mx + Dx + Kx = f (2.1.4)

eingesetzt werden, wobei eine angenommene Rotormasse m = 10 kg auf der Hauptdiagonalen
der Massenmatrix M eingetragen wird. Da die Eintrdge samtlicher Matrizen bekannt sind,
kann das System mit Verwendung des Losungsansatzes x = Xq - e in das Eigenwertproblem

det (MM +AD + K) =0 (2.1.5)

iiberfiihrt werden, um die Stabilitdat zu untersuchen. Diese ist genau dann gegeben, wenn fiir
samtliche Eigenwerte

Re();) < 0 (2.1.6)

gilt. Die Bedingung in Gl. (2.1.6) ist jedoch nur fiir die Laststufen 1 und 2 aus dem Beispiel
erfiilllt. Damit kann nachgewiesen werden, dass bei der Belastung F' = 0.3kN ein instabiler
Zustand vorliegt, in dem das System auf infinitesimale Stérungen mit wachsenden Amplitu-
den reagiert.

Eine Erklarung fiir dieses Verhalten wurde erstmals von Newkirk und Taylor beschrieben
[NT25] und ist in Bild 2.4 dargestellt. Bei geringen Wellenauslenkungen e, d.h. geringer
Belastung und/oder hoher Wellendrehzahl wird die Umfangsgeschwindigkeit im Schmierspalt
von der Schleppbewegung der Welle dominiert, wodurch sich ein nédherungsweise lineares
Geschwindigkeitsprofil in Umfangsrichtung einstellt. Bei ausreichender Olversorgung ist der
gesamte Spalt mit Ol gefiillt, sodass sich die Volumenstréme in Umfangsrichtung durch

V= ;TQI/V(AT —e) (2.1.7)

Ar —e

Bild 2.4: Volumenstrombilanz in einem zylindrischen Gleitlager bei geringer Last, aus
[Nit16], S.11, Abbildung 2-3.
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im kleinsten Schmierspalt bzw.

: 1
V= §T'Qw<A7” +e) (2.1.8)

im grofften Schmierspalt ergeben, die offensichtlich nicht gleich sind. Da unter Vernachlas-
sigung des seitlichen Olausflusses die Menge des im Lager umlaufenden Ols konstant sein
muss, fithrt die Welle geméafl Bild 2.4 eine Ausgleichsbewegung mit der Geschwindigkeit vy,
senkrecht zur Exzentrizitat aus. Unter dieser Voraussetzung kann die Volumenstrombilanz

. 1 1
ZV ; 0= §(TQW — Uw)(AT + G)b - i(TQW + UW)(AT - G)b - UW2Tb (219)

abgeleitet werden, die mit einer weiteren Vereinfachung 27 + Ar &~ 2r eine ndherungsweise
Bestimmung der Umlaufgeschwindigkeit der Welle

v = sze (2.1.10)
erlaubt [Nit16]. Wegen verschiedener Abweichungen der Realitat im Vergleich zu den verein-
fachenden Annahmen dieses Beispiels (seitlicher Olausfluss aus dem Lager, Abweichung des
Geschwindigkeitsprofils vom linearen Verlauf, nicht-konstante Olviskositdt im Schmierspalt
etc.) liegt die reale Umlaufgeschwindigkeit der Welle in der Regel unterhalb dieser Frequenz.
Aufgrund der Relation zur Wellendrehzahl werden die resultierenden Schwingungen haufig
als subsynchrone oder subharmonische Schwingungen bezeichnet. Auch hier sind weiterfiih-
rende Analysen mit linearisierten Steifigkeits- und Dampfungskoeffizienten moglich, wodurch
verschiedene Anteile der Reaktionskréfte aus den Schmierfilmen und ihre Relation identifi-
ziert werden konnen. Dafiir sei auf die eingehende Analyse in [Nit16] verwiesen. Bei grofleren
Exzentrizitaten kommt es ferner zu Kavitationsvorgangen, die insbesondere durch das Aus-
gasen von im Schmierstoff geloster Luft gekennzeichnet sind und die auch zum Ausgleich der
Volumenstrombilanz beitragen kénnen.

Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass der Schmierspalt eine Schwingung mit
naherungsweise der halben Wellendrehfrequenz erregt. Anhand der dritten Laststufe aus
dem Eingangsbeispiel kann dieses Verhalten nachgewiesen werden. Dazu wird eine Fast-
Fourier-Transformation des Zeitverlaufs der Wellenauslenkung in y-Richtung im Intervall
t = 2...2.5s berechnet. Bild 2.5 zeigt das Ergebnis im Frequenzbereich und bestatigt, dass
die Welle eine monofrequente, subharmonische Schwingung mit nahezu exakt der halben
Wellendrehfrequenz ausfiihrt.

Im Betrieb elastischer Rotorsysteme wird diese Erregung spatestens dann zum Problem,
wenn die Anregungsfrequenz auf eine Eigenfrequenz des Rotors trifft. Dann kommt es zu
einer subharmonischen Resonanz, die in der Literatur allgemein als ,,Fluid Whip” [Mus10]
bezeichnet wird. Sie geht mit untolerierbar groflen Schwingungsamplituden einher, die min-
destens zu erhohtem Verschleifl, hdufig aber zum Komplettversagen der Lagerung fithren.
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Bild 2.5: Amplitudenspektrogramm der Wellenbewegung aus Bild 2.2 im Intervall ¢ =
2...2.5s.

2.2 Lager fiir schnelldrehende Rotoren

Aus den Betrachtungen des Kapitels 2.1 geht hervor, dass die Tendenz zu selbsterregten
Schwingungen im Gleitlager insbesondere dann gegeben ist, wenn ein starker Einfluss der
Scherstromung vorliegt, die das in Bild 2.4 gezeigte lineare Geschwindigkeitsprofil hervorruft
(vgl. auch [Musl0]). Das ist der Fall, wenn geringe Lagerbelastungen und/oder hohe Ro-
tordrehzahlen vorliegen. Daraus resultiert ein Problem fiir Turbomaschinen, denn mitunter
ist ein stabiler Betrieb im geforderten Drehzahlbereich gar nicht moglich oder muss durch
spezielle Lagergeometrien wie Zitronenlager oder Mehrgleitflichenlager realisiert werden, die
groBere Stabilitétsbereiche aufweisen [GNP06].

Eine Alternative ist durch Schwimmbuchsenlager gegeben. Diese vergrofiern den stabilen
Drehzahlbereich, indem der Schmierfilm durch einen mittig angeordneten, drehbaren Ring
in zwei Schmierfilme unterteilt wird (vgl. Bild 2.6), die dann jeweils weniger stark geschert
werden. Wie die Rotordynamikberechnungen in Kapitel 6 zeigen, wird dadurch das Auftre-
ten subsynchroner Schwingungen zwar keineswegs verhindert, aber gegebenenfalls auftreten-
de Schwingungen in einem der beiden Schmierfilme kénnen in der Regel durch den zweiten
Schmierfilm gedampft und damit beherrscht werden. Weitere Vorteile derartiger Lager sind
die Méglichkeit eines hoheren Oldurchsatzes, womit sich die Kiihlung benachbarter Bauteile
als zusitzliche Funktion ergibt, sowie die im Vergleich zu einfachen Gleitlagern reduzierte
Reibleistung [Dom80]. Schwimmbuchsenlager mit drehenden Buchsen werden auch als Full-
floating-Radiallager bezeichnet. Neben den verschiedenen Vorteilen der Bauart besitzen sie
den Nachteil, dass unter Umsténden eine sogenannte totale Instabilitat eintreten kann. In
diesem Zustand sind beide Schmierfilme instabil und synchronisieren ihre Anregungsfrequen-
zen, sodass sie sich gegenseitig nicht dimpfen konnen und den Rotor in seiner Eigenfrequenz
anregen [Sch09a, Sch09b].

Eine zweite Variante der Schwimmbuchsenlager sind Semi-floating-Radiallager, die in Bild 2.6
rechts dargestellt sind und die haufig in grofleren, schnelldrehenden Rotoren zum Einsatz
kommen. Bei diesem Lagertyp wird die Drehung der Schwimmbuchse verhindert, sodass der
auBere Schmierfilm als Quetscholdampfer wirkt. Wesentlich ist auch in diesem Fall die Gene-
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Bild 2.6: Prinzipskizze einer Full-floating-Schwimmbuchsenlagerung (links, aus [WDN17])
bzw. Semi-floating-Schimmbuchsenlagerung (rechts).

rierung zusatzlicher Démpfung bei auftretender Instabilitat im inneren Schmierspalt, wobei
zusétzliche Anregungen infolge einer Scherstromung im dufleren Schmierspalt unterbunden
werden.

Unabhéngig von der Lagerbauform weisen schwimmbuchsengelagerte Rotoren aufgrund der
komplexen Interaktion zwischen den Schmierfilmen (insbesondere Druck- und Tempera-
turkopplung) ein hochgradig nichtlineares Verhalten auf. Hier ist insbesondere auch die
Schwimmbuchsendrehzahl bei Full-floating-Radiallagern zu nennen, die sich aus dem Gleich-
gewicht der Reibmomente zwischen dem aufleren und dem inneren Spalt ergibt, welche ih-
rerseits vielfaltige Einfliilsse aus der Kinematik und den Temperaturverhéltnissen im Lager
beinhalten.

In Kapitel 2.1 wurde aufgezeigt, dass die Auspragung subharmonischer Schwingungen im
Wesentlichen durch die Wellenexzentrizitiat beeinflusst ist. Daher kann es von Bedeutung
sein, zusatzlich zu den Radialgleitlagern auch die Axiallagerung eines Rotors in die Analyse
einzubeziehen, da sie je nach Lagerkonfiguration einen entscheidenden Einfluss auf die sta-
tische Ruhelage haben kann [ZIN121]. Wenn im Betrieb hohe Axialkrifte auf einen Rotor
wirken, ist auflerdem eine Beeinflussung der Rotordynamik durch die Kippsteifigkeit der Axi-
algleitlager moglich. Diese beeinflusst Radialschwingungen mit signifikanten Biegeanteilen,
welche bei hohen Drehzahlen aufgrund der unvermeidlichen Unwucht immer auftreten.

Des Weiteren werden speziell bei grolen Abgasturboladern haufig Axialturbinen eingesetzt,
da sie einen groferen spezifischen Durchsatz erlauben, wodurch Baugrofle und Masse des Ro-
tors beschrankt werden konnen. Nachteil dieser Konstruktionen ist jedoch, dass die Turbine
der Stromung einen grofleren Querschnitt entgegensetzt und dass in der Regel der gesamte
Turbinenquerschnitt mit Druck beaufschlagt wird. Beides verursacht eine grélere Schubbe-
lastung. Zusétzlich werden Turbolader mit Axialturbinen aus Griinden des Anbaus auf die
Motoren auch axial angestromt, womit sich der Gesamtschub aus Verdichter und Turbine
summiert und nicht subtrahiert, wie es bei Radialturbinen der Fall ist.

Aus diesem Grund kommen bei Grofiturboladern spezialisierte Axialgleitlagerkonstruktionen
zum Einsatz, die einen zu Schwimmbuchsen-Radiallagern analogen Fall darstellen. Dabei
wird der Haupt-Schmierfilm durch einen rotierenden Ring, die sogenannte Schwimmschei-
be, in zwei Schmierfilme unterteilt, die durch ein Radiallager verbunden sind (vgl. Bild 2.6
links). Dieses Konzept hat zwei Vorteile. Einerseits erlaubt die reduzierte Relativgeschwin-
digkeit die Nutzung groflerer Gleitlagerflichen bei begrenztem Anstieg der Reibleistung und
somit die Aufnahme hoherer Lasten. Andererseits wird die Toleranz der Lager gegeniiber
Schiefstellungen des Rotors erhoht und die Gefahr eines Anstreifens in der Axiallagerung
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Bild 2.7: Prinzipskizze der Axiallagerkonstruktion eines Abgasturboladers mit Schwimm-
scheibenlager als Haupt- und Festsegmentlager als Nebenschublager (links), reale
Schwimmscheibe (rechts)

bei hohen Axialkraften reduziert. Nachteilig ist, dass sich in dieser Lagerung sehr komple-
xe, schwer zu modellierende Stromungsverhéltnisse einstellen und dass die Schwimmscheibe
stark zu selbsterregten Schwingungen neigt, da das Radiallager dieser Lagerkonstruktion
iiblicherweise duflerst gering belastet ist. Dadurch ist eine negative Beeinflussung der Ro-
torquerschwingungen moglich. Bild 2.7 rechts zeigt eine Beispiel-Schwimmscheibe. Deut-
lich sichtbar sind die Profilierung der Axialgleitfliche inklusive der Olzufuhrnuten sowie die
groflen bogenférmigen Nuten am Innenrand der Schwimmscheibe, die der Verbesserung der
Olzufuhr des zweiten Axialschmierfilms dienen.

2.3 Motivation

Zuverléssige Aussagen tiber die Dynamik von Rotorsystemen mit derartig komplexen Lager-
konstruktionen kénnen nur noch mithilfe numerischer Naherungsverfahren inklusive mog-
lichst detaillierter Gleitlagermodelle getroffen werden. Andernfalls sind die nichtlinearen Ef-
fekte aus der Lagerung im Zusammenspiel mit den dufleren Rotoranregungen nicht hinrei-
chend genau abbildbar.

Insbesondere bei Turbomaschinen, in denen aufgrund der Betriebsdrehzahlen sehr hohe
Scherraten in den Schmierfilmen auftreten, ist dazu auch eine Beschreibung der Betriebs-
temperaturen von grundlegender Bedeutung. Das liegt darin begriindet, dass die Viskositat
iiblicher Schmieréle nichtlinear von der Temperatur abhéngt, wie Bild 2.8 zeigt. Dort ist
die Viskositat des Schmierols, das auch fiir das einleitende Beispiel verwendet wurde, in
Abhéngigkeit der Temperatur dargestellt. Eine Temperaturerhohung von 40°C auf 50°C
bewirkt beispielsweise ein Absinken der Viskositdt um 35 %. Daraus resultiert ein entschei-
dender Einfluss der Viskositéat auf die Wellenexzentrizitat und damit auch auf die Steifigkeits-
und Dampfungseigenschaften der Schmierfilme. Somit existiert eine direkte Riickwirkung der
Temperatur auf die Rotordynamik, und zwar hinsichtlich der auftreten Schwingungskompo-
nenten und der Eigenfrequenzen des Rotor-Lager-Systems. In diesem Zusammenhang sind
auch die Schwimmbuchsen- und Schwimmscheibendrehzahlen zu nennen, die auch durch die
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Bild 2.8: Temperaturabhéngige Viskositédt am Beispiel des Schmierstoffs aus [Fer82], vgl.
Kap. 5.1.1.

Temperaturverhéltnisse in den benachbarten Schmierfilmen bestimmt sind und ebenfalls auf
die Rotordynamik Einfluss nehmen. Des Weiteren sind Stromungsmaschinen haufig durch
starke Temperaturgradienten und vielfdltige Warmetibertragungsvorgéinge gepragt, die die
Betriebstemperaturen in den Gleitlagern beeinflussen.

Aufgrund dieser vielfaltigen Interaktionen und nichtlinearen Effekte wird in der vorliegenden
Arbeit ein Losungsverfahren angewendet, das die Differenzialgleichungen zur Beschreibung
der Thermo-Hydrodynamik (Kapitel 3.2 und 3.3) online im Rahmen einer Zeitintegration
(Kapitel 3.1) 16st. Hinsichtlich der Druckverteilung sind das die Reynolds’sche Differenzial-
gleichung, die durch den in [[Z20, 1Z22, ZIN*21, ZIN*22] beschriebenen masseerhaltenden
Kavitationsalgorithmus erweitert wurde. In Bezug auf die Temperatur wird ein detaillier-
tes Modell zur Berechnung dreidimensionaler Temperaturverteilungen in den Schmierfilmen
und den angrenzenden Bauteilen vorgestellt, das auf den dreidimensionalen Energie- und
Waérmeleitungsgleichungen beruht und fiir die gangigen Gleitlagerungen in schnelldrehenden
Turbomaschinen implementiert wurde: Einzel-Radialgleitlager, Schwimmbuchsenlager mit
stehender und mit drehender Buchse, Festsegment-Axialgleitlager mit einem Schmierfilm so-
wie Schwimmscheibenlager. Bei den Axialgleitlagern ist sowohl die Betrachtung einfach als
auch doppelt wirkender Lageranordnungen moglich.
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3 Grundgleichungen zur instationaren
Simulation gleitgelagerter Rotoren

3.1 Rotordynamik

Ein Simulationsansatz zur Berechnung der Bewegung eines realen Rotors sollte zumindest
die folgenden Hauptbestandteile umfassen:
1. Ein elastisches Modell des Rotors, um das Eigenschwingungsverhalten berticksichtigen
zu konnen
2. Annahmen iiber die Riickstell- und Dampfungskrafte in den Lagern
3. AuBere Anregungen und Krifte, z.B. die Schwerkraft, Unwuchtkrifte und -momente

oder weitere Lasten je nach Anwendungsfall und analysiertem System, z.B. periodische
Gaskrifte, die auf die Laufrader eines Turboladers wirken.

Die diskrete Bewegungsgleichung eines elastischen Rotors kann bspw. [WDN17] entnommen
werden und lautet

M#x+(D+QG)x+Kx=f . (3.1.1)

Darin sind x, X, X die Knotenverschiebungen bzw. deren zeitliche Ableitungen. M, D, G und
K bezeichnen die Massen-, Dampfungs-, Gyroskopie- und Steifigkeitsmatrix, €2 ist die Win-
kelgeschwindigkeit des Rotors und

f = f(x,x,1) (3.1.2)

ist der Vektor der dufleren Kréafte und Momente sowie der Lagerkréafte und -momente. Dem-
nach sind sdmtliche eingangs genannten Modellbestandteile durch Gl. (3.1.1) abgebildet.
Die Matrizen werden mithilfe eines Finite-Elemente-Modells des Rotors ermittelt, wofiir die
Timoshenko-Balkentheorie eingesetzt wird, vgl. bspw. [Nit16] und [WDN17].

Um GL (3.1.1) effizient im Zeitbereich lsen zu kénnen, wird sie mithilfe der Zustandsraum-
darstellung

z=[x x|" (3.1.3)

in das System

. [0 1 0
2= MK —Ml(D+QG)]Z+[M1f] (3.1.4)

aus zwei Gleichungen erster Ordnung umgewandelt. In dieser Formulierung ist Gl. (3.1.1)
Standardlésern wie [SR97] zugénglich. Dabei wird, ausgehend von einem initialen Zustands-
vektor zg, durch Losung der transformierten Bewegungsdifferenzialgleichung Gl. (3.1.4) zg
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Bild 3.1: Berechnungsschema einer Rotordynamiksimulation mit einfachen Lagermodellen.

fiir den aktuellen Zeitschritt ermittelt. In der Zeitintegration wird daraus ein neuer Zustands-
vektor z; fiir den Zeitpunkt ¢; = ¢ty + At bestimmt. Das Prinzip ist in Bild 3.1 dargestellt.

Daraus geht hervor, dass bei der Verwendung sehr einfacher Lagermodelle, bspw. mit kon-
stanten Feder- und Dampfungskonstanten, bereits vollstindige Simulationen moglich sind,
da der resultierende Lagerkraftvektor f,,q direkt angegeben werden kann. Weil mit die-
sem Vorgehen die nichtlinearen Gleitlagereigenschaften nicht hinreichend genau abbildbar
sind, widmen sich die folgenden zwei Unterkapitel den Grundgleichungen der Hydro- bzw.
Thermodynamik, die zur erweiterten Lagermodellierung herangezogen werden. Die daraus
folgenden Erweiterungen des Schemas aus Bild 3.1 sind jeweils am Ende dieser Abschnitte
zu finden.

3.2 Hydrodynamik

In hydrodynamischen Gleitlagern wird durch strémungsmechanische Vorgéinge eine Tren-
nung zweier Oberflachen herbeigefiithrt. Grundlage der Beschreibung einer Strémung sind die
klassischen Erhaltungsgleichungen der Kontinuumsmechanik — die Massenbilanz, die Impuls-
bilanz und die Energiebilanz [Alt18, OjBR11, ZB18]. Geeignete Variablen zur Beschreibung
dieser Vorgénge sind der Druck p, die Stromungsgeschwindigkeit in den drei Raumrichtun-
gen v sowie die Temperatur 7. Bei kompressiblen Fluiden kommt noch die Dichte p hin-
zu, die mithilfe thermodynamischer Zustandsgleichungen bestimmt wird. In den folgenden
Abschnitten werden die Kontinuitatsgleichung und die Navier-Stokes-Gleichungen beschrie-
ben, die aus der Massen- bzw. Impulsbilanz folgen. Anschliefend wird mithilfe geeigneter
Vereinfachungen fiir den Anwendungsfall Gleitlager die Reynolds’sche Differenzialgleichung
(Reynolds-DGL) am Beispiel des Axialgleitlagers abgeleitet. Die beschreibenden Gleichungen
fir Radiallager konnen daraus durch weitere Vereinfachungen abgeleitet werden.

Da die Betrachtung der Temperaturentwicklung in dieser Arbeit von besonderer Bedeutung
ist, erfolgt die Herleitung der Temperaturgleichungen separat in Kapitel 3.3.
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3.2.1 Kontinuitiatsgleichung

Die Kontinuitatsgleichung folgt aus der Massenbilanz. Bei der raumfesten Betrachtung eines
infinitesimal kleinen Volumenelements dV entspricht das der Forderung, dass die zeitliche
Anderung der Masse im Volumenelement gleich der Differenz der ein- bzw. ausstromenden
Massenstrome sein muss [OjBR11]. In koordinatenfreier Darstellung ergibt sich die Konti-
nuitéitsgleichung

ap B
2 V-(pv)=0 (3.2.1)

fiir kompressible Stromungen. Daraus folgt die Kontinuitatsgleichung fiir Axialgleitlager in
Zylinderkoordinaten (r, ¢, z)

Op  10rpv) | 19(p,) | Dlpv)
(9t+r or +7" Op * 0z

-0 . (3.2.2)

3.2.2 Navier-Stokes-(Gleichungen

Die Navier-Stokes-Gleichungen folgen aus der Impulsbilanz, also dem 1. Newton’schen Grund-
gesetz

PDr = h+p , (3.2.3)
nach dem sich eine zeitliche Anderung des Impulses aus der Summe der an einem infinitesimal
kleinen Volumenelement angreifenden Massenkrifte hdV und Oberflichenkrifte pdV ergibt.
Die auf das Volumenelement wirkenden Scherkréfte und Normalspannungen sind Oberflé-
chenkréfte und bestimmen den Spannungszustand des Volumenelements [SG06]. Fir den
Zusammenhang zwischen Spannungs- und Bewegungszustand des Fluids ist die Einfithrung
eines Materialgesetzes notwendig. Dazu wird die fiir den Anwendungsfall Gleitlager hinrei-
chend genaue Annahme eines linearen, isotropen Fluids getroffen, sodass die Verformungs-
geschwindigkeit weder von der Richtung noch vom Gradienten der Schubspannung abhéngig
ist’. Dieses Verhalten wird als newton’sches Fluidverhalten bezeichnet [SG06]. Aus weiteren
Betrachtungen tiber den Zusammenhang von Normal- und Schubspannungen [SG06, Nit16]
ergeben sich die zwei Lamé’schen Konstanten Az, und 7 als Materialparameter, die unter
Annahme der Stokes’schen Hypothese

2
)\Mat — _gn (324)
beide auf die Viskositat des Fluids n zuriickgefihrt werden konnen [SG06]. Damit lassen sich

die Navier-Stokes-Gleichungen fiir eine dreidimensionale, laminare Stromung

0
p(a‘tfﬂL(v-V)V):—Vann-Av—pg (3.2.5)
Y Ty Y S

1Das ist nicht fiir alle Schmierdle gegeben. Aus ingenieurtechnischer Sicht kann dieser Umstand erforderli-
chenfalls auf numerischer Ebene im Rechengitter ausreichend genau korrigiert werden.
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koordinatenfrei angeben [OjBR11]. Dabei konnen die nummerierten Terme jeweils pro Volu-
menelement dV wie folgt interpretiert werden:

1. Lokale Beschleunigung

2. Konvektive Beschleunigung
3. Normalkraft

4. Querkraft

5. Schwerkraft.

In Zylinderkoordinaten, die fiir die Beschreibung von Axialgleitlagern geeignet sind, ergibt
sich die Koordinatendarstellung [BSLO7]

ov, ovr v, Ovp ”920 ov, B dpn
P(at“’r ar T e v %) T Tor TP
L [P (00 1 20u, o
Mor \+ or r2 092 12 dp = 022 ’
O0vy, v, v, OV, 0vy, | Vv, B opp,
p(at o 6r+r Jp v 3z+ r B Jp +rge
n 0 (10(rvy) l(‘)sz 2 v, 0?v,,
Mor \7+ ar r2 9?2 2 Qp = 022 ’
8vz+v 8vz+vi(%z+v % B _%+
P\ ot " or r Jdy 7 0z N 5. P
10 v, 1 8%v, 821)@
+ 7 [rar <r o ) a2 T } : (3.2.6)

Die Kontinuitétsgleichung Gl. (3.2.1) und die Navier-Stokes-Gleichungen Gl. (3.2.5) erge-
ben zusammen ein linear unabhéngiges, nichtlineares Gleichungssystem zur Bestimmung der
Stromungsgeschwindigkeiten in den drei Raumrichtungen v und des Drucks p. Sie gelten fiir
laminare Stromungen und besitzen keine allgemeine Losung. Da eine numerische Losung der
vollstdndigen Gleichungen sehr aufwéndig ist, werden fiir die Gegebenheiten in Gleitlagern
(insbesondere: die Schmierspalthohe ist sehr gering gegeniiber den weiteren Lagerabmessun-
gen) Vereinfachungen eingefiihrt, die im folgenden Abschnitt erlautert werden.

3.2.3 Reynolds’sche Differenzialgleichung mit veridnderlicher
Viskositat fiir Axialgleitlager

Die Reynolds-DGL wurde nach der erstmaligen Herleitung in [Rey86] eingehend untersucht,
auch unter Berticksichtigung weiterfiihrender Effekte, z.B. einer veranderlichen Temperatur.
Dowson fasste die daraus entstandenen Varianten fiir Radialgleitlager zur sogenannten Ge-
neralisierten Reynoldsgleichung zusammen [Dow62]. Fur die vorliegende Arbeit sind Radial-
und Axialgleitlager unter Beriicksichtigung einer verdnderlichen Viskositat von Bedeutung,
weshalb nicht alle von Reynolds getroffenen Vereinfachungen iibernommen werden kénnen.
Folgendes wird angenommen:

1. Aufgrund der geringen Spalthohe sind Ableitungen der Geschwindigkeiten in der Ebene
vernachlassigbar gegeniiber denen in Spalthéhenrichtung.

2. Der Druck ist iiber die Spalthohe konstant.
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3. Trégheits- und Volumenkréfte konnen im Vergleich zu den Scherkraften vernachlassigt
werden. Das gilt aufgrund der hohen Umfangsgeschwindigkeiten in Kombination mit
den nicht kleinen radialen Ausmaflen in Axialgleitlagern nicht fiir den Einfluss der
Zentrifugaltragheit. Damit entfallen die gesamte linke Seite von Gl. (3.2.6) bis auf den

Term —p? und die Schwerkraft pg.

4. Die Stromung ist laminar, was auch bereits bei der Herleitung der Navier-Stokes-
Gleichungen angenommen wurde.

5. Das Fluid haftet an den Oberflichen. Diese Annahme impliziert, dass der Spalt gro-
Ber ist als die GroBlenordnungen der Oberflichenrauheiten, da es andernfalls zu einer
Abscherung des Fluids von den Wanden kommen kann.

6. Der Schmierstoff besitzt ein Newton’sches Fluidverhalten, die Viskositét kann jedoch
von der Fluidtemperatur abhingen und ist dementsprechend eine Funktion der Spalt-
hohenkoordiante z.

Unter diesen Voraussetzungen ergeben sich die vereinfachten Navier-Stokes-Gleichungen

0 < (%r) _8p pvi

0z n@z - Or r
o () _ o
0z 7702 _r&p
_op
O_E (3.2.7)

Zur Herleitung der Reynolds-DGL werden diese Gleichungen integriert, um die Stromungs-
geschwindigkeiten v,, v, zu ermitteln, welche anschlieflend in die Kontinuitatsgleichung ein-
gesetzt werden. Fiir diese Schritte ist ein Koordinatensystem fiir den Schmierspalt einzufiih-
ren, dessen Nullpunkt normalerweise am feststehenden Lagerpartner definiert wird, bspw. in
[LS78, Szell]. Fiir thermo-hydrodynamische Berechnungen von Radialgleitlagern unter Be-
riicksichtigung der Warmeentwicklung in den angrenzenden Bauteilen werden jedoch auch
Koordinatensysteme fiir Welle und Lagerschale definiert, deren Ursprung zweckméfig in der
neutralen Faser der Welle liegt. Um innerhalb des Losungsgebietes Koordinatensystemwech-
sel zu vermeiden, finden in thermo-hydrodynamischen Lagermodellen daher héufig Links-
Koordinatensysteme Anwendung, in denen sich die Spalthéhenkoordinate umdreht, z.B.
[Med05, Kra22]. Dieses Vorgehen wird auch in der vorliegenden Arbeit angewendet, und
zwar fiir eine konsistente Umsetzung sowohl in den Radial- als auch den Axiallagermodellen.
Dementsprechend wird das in Bild 3.2 dargestellte Koordinatensystem verwendet.

Fiir die Implementierung in einem Rechenprogramm ist diese Vorgehensweise unproblema-
tisch, die Drehrichtung liegt dann nur in mathematisch negativer Richtung. Selbst wenn der
hydrodynamische Druck in einem Rechtssystem bestimmt wird, kann die Losung tibernom-
men werden, da sie von der Spalthohenkoordinate unabhéngig ist und die Umfangsrichtung
gleich definiert ist.
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Bild 3.2: Koordinatensystem im Axialgleitlager

Gl. (3.2.7) wird einmal tber die Spalthohenkoordinate z integriert und durch 7 geteilt,
wodurch sich die Geschwindigkeitsgradienten in Spalthohenrichtung

v, Ipz o 1 pfvfodz

_ - _F 2.
0z orm qu ron (3.2.8)
vy, dp z 1

el - 2.
0z rden + Clwn (3.2.9)

ergeben. Cy,, Ci, sind Integrationskonstanten in Radial- bzw. Umfangsrichtung. Eine weitere
unbestimmte Integration tiber z fithrt zu den Stromungsgeschwindigkeiten

9, 1 vidz
vy = —p/idz +C’1r/fdz + Oy, — P f*dz (3.2.10)
orJ n n r n
op [z 1
= [Cazr o [Ld i Oy 3.2.11
(O 7'390/77 z+ Cip TIZ+ 2p ( )
Die Integrationskonstanten konnen tiber die kinematischen Randbedingungen
z=0:0v=0, v,=v,7 =10 (3.2.12)
z=h:v, =0, v, =0, =W (3.2.13)

bestimmt werden, wobei h = f(r, ) als Spalthohenfunktion des Schmierspalts eingefiithrt
wurde. Die Lagerpartner konnen zwar Relativbewegungen in radialer Richtung ausfiihren.
Da die Bewegung in Umfangsrichtung aufgrund der hohen Gleitgeschwindigkeiten dominant
ist, werden diese Bewegungsanteile jedoch im weiteren Verlauf vernachlassigt. Damit folgen
die Berechnungsvorschriften fiir die Integrationskonstanten

Cor=v.(2=0)=0 und (3.2.14)
p zvidz
gz ey (B )as _mp, o,

Cpr = - bzw. 3.2.15
! foh %dz Fo o ( )
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Cop = vw(z =0) =rw; und (3.2.16)
_ _ 9 _
G, = T@cp D[ d: e — e dpF1dz + rwip — Wy (3.2.17)
Jo 1cl Fo
h
1 Jvzd
mit Fo = /f /fdz, Fy = / (f 7 Z) dz (3.2.18)
o " o " 0 "
Mit weiteren Abkiirzungen
z 1 z z P 2d
I, :/—dz, I, — /fdz, I, = / (fo Ye Z) dz (3.2.19)
o " o 0 "
ergeben sich die finalen Bestimmungsgleichungen fiir die Stromungsgeschwindigkeiten
dp p F
= I — 1 — = I —Ip== 3.2.20
v |: ! °Fo :| or r [ 2 0F0:| ( )
F1 8p IO
Vyp = |:Il — IOFO:| @ + FO(TWII — T’OJ[) + rwy (3221)
sowie fiir deren Ableitungen
ov, 1 _8p F, p (7 9 F,
=—|=—|z— = — = dz — == 3.2.22
0z n 87" (Z Fo) r O/UL'O : FO ( )
1 1 F —
Oup _ 111 9p (z 1) | (rwn —rwr) (3.2.23)
0z n 7‘7“890 Fo Fo

Die so ermittelten Stromungsgeschwindigkeiten werden in das Integral der Kontinuitétsglei-
chung Gl. (3.2.2) iiber die Spalthohe h

h h h
/ 9., /18(rpvr> s+ /18(%) Qs+ /8(va) i
/ ot or ) Oy ) 0z

eingesetzt, woraus sich nach Anwendung der Leibnizregel und somit Vertauschung von Inte-
gration und Differentiation fir die zwei mittleren Summanden von Gl. (3.2.24)

(3.2.24)

h h
9, 0 oh 20
0= / —[t)dz—l—ﬁ /(rpv,,)dz - [rpvr]h@ + [rpvr]o@
0 0
h
B oh a0 \
oo / (o)== [poglu 5+ [ovelo o+ (ol (3.2.25)

ergibt. Die Terme in den eckigen Klammern werden an dem jeweils angegebenen Rand in
Spalthohenrichtung (0 bzw. h) ausgewertet. Aufgrund der im Allgemeinen zueinander schief
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gestellten Lagerpartner gilt fiir die Vertikalgeschwindigkeit nach [LS78|

oh oh
v.(z=h) = UxH% + v, bzw. v, (2 = h) = %H@ +vrr (3.2.26)

wahrend die Differenz der Vertikalgeschwindigkeiten auch durch die Spaltanderungsfunktion
ausgedriickt werden kann

oh
VeIl =Vl = 5 (3.2.27)

Daher kann fiir den letzten Summanden von Gl. (3.2.25)

oh 8h> (3.2.28)

[pvz]§=p< VoIl —h— rog It

geschrieben werden, wihrend die anderen Randterme aufgrund der Auswertung am Rand
z = 0 bzw. da an den Schmierfilmrandern v, = 0 angenommen wird, weitestgehend entfallen.
Daraus folgt

0= 8/) /rv dz+ /h v v ﬁ%— v 8h+8h
ot por (pve)dz = pvorrg >+ Vet 50+
(3.2.29)
Nach Anwendung der Produktregel
op Oh _ O(ph)
—h 2.
o' T Par T e (3.2:30)

ergibt sich schliefllich die Reynolds’sche Differenzialgleichung in Zylinderkoordinaten mit
verdnderlicher Viskositdt und Zentrifugaltréagheit

h)

h
_ 9 P
0= o O/(Tpvr )dz + —/ puy)d (3.2.31)

Aufgrund der Lange der Ausdriicke wird auf das Einsetzen der Stromungsgeschwindigkeiten
Gl. (3.2.20) und GI. (3.2.21) verzichtet.

3.2.4 Reynolds’sche Differenzialgleichung mit veridnderlicher
Viskositat fiir Radialgleitlager

Die Betrachtung von Radialgleitlagern ist etwas tibersichtlicher, da die Spalth6henkoordinate
der radialen Richtung entspricht. Weil bei diesem Lagertyp der Unterschied zwischen Innen-
und Auflenradius sehr gering ist, kann die Zentrifugalbeschleunigung vernachlassigt werden,
womit die Annahme eines konstanten Drucks in Spalthéhenrichtung weiterhin gerechtfertigt
ist. Auflerdem kann aufgrund des geringen Radienunterschieds eine Abwicklung des Spalts
und damit eine Beschreibung in kartesischen Koordinaten z, y, z erfolgen. Dabei wird x fiir
die Umfangsrichtung, y fiir die axiale Richtung und z wie zuvor fiir die Spalthéhenrichtung
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verwendet, weshalb

_ ai/h(p% dz + 7/ h) (3.2.32)

geschrieben werden kann. Nach Einsetzung der Geschwindigkeitskomponenten ergibt sich
die Reynolds’sche Differenzialgleichung mit verédnderlicher Viskositét fiir Radialgleitlager

h h
_ 0 N o), 9 N op
O—ax(o/p{Il It ]dzax)+ay<o/p{ll It ]dzay)

Druckstrémung in Umfangsrichtung Druckstréomung in Lagerbreitenrichtung
h h h
0 Io Io 0
— p—dz -rywir+ [ pll—=)dz-rjwy |+ — pdz ) (3.2.33)
T FO FO ot
0 0 0
Scherstrémung Verdriangungsstromung

Die Druckstromung wird auch als Poiseuille-Stromung und die Scherstromung auch als
Couette-Stromung bezeichnet. Gl. (3.2.33) deckt sich mit der verallgemeinerten Reynolds-
DGL Gl.(2-30) in [Barl0], wenn isotropes Flielverhalten und eine tiber die Spalthéhe kon-
stante Dichte entsprechend Gl.(2-34) in [Bar10] angenommen wird. Es sei darauf hingewiesen,
dass die Spaltfunktion in dritter Potenz in die Anteile der Druckstromung eingeht. Das kann
bspw. durch Vereinfachung des ersten Anteils der Druckstromung gezeigt werden.

h h z
0 dp) 0 z dp
E (O/'Olldz@x) =5 (O/p O/ndzdzax)
h
n=konst. Bﬁ } 2 @ o ﬁg 3@
n Ox (0/ 2° dz(?:v "~ 6n0x h Ox ' (3.2:34)

3.2.5 Einbindung in den Berechnungsablauf

Bild 3.3 zeigt, wie die Hydrodynamikgleichungen als zweite Simulationsebene in die Rotordy-
namiksimulation integriert werden. Die Losung der Reynolds-DGL erfolgt numerisch und die
Reaktionskraft aus dem Schmierfilm ergibt sich aus der Summierung

fiya. = sz‘,j CA g (3.2.35)
Z7J

in die das Produkt aus diskretem Druck p; ; mit der Flache A;; und dem Normalenvektor
n; ; jedes einzelnen Elements eingehen.

Neben dem hydrodynamischen Druck p ist der Spaltfiilllungsgrad F' als zweites Berechnungs-
resultat der zweiten Simulationsebene angegeben. Er ist das Ergebnis der Einbindung ei-
nes Kavitationsmodells in die Druckberechnung. Die wesentlichen Ansitze zur Kavitati-
onsmodellierung sind der Elrod-Algorithmus, das Zwei-Phasen-Modell und der Augmented-
Lagrangeian-Eulerian-Ansatz; fiir die entsprechenden Literaturstellen sei auf [Nit16] verwie-
sen.
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Bild 3.3: Berechnungsschema einer Rotordynamiksimulation mit Online-Losung

Reynolds’schen Differenzialgleichung.
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3.3 Thermodynamik

Die Annahme eines isothermen Fluids ist fiir Gleitlager bei geringen Gleitgeschwindigkeiten
gut geeignet, da aufgrund der geringen Olscherung keine nennenswerte Erwirmung auftritt.
Bei den hohen Gleitgeschwindigkeiten, die in rotordynamischen Systemen auftreten, ist diese
Annahme jedoch nicht mehr zutreffend. Daher ist eine Berechnung der Fluidtemperaturen
notwendig, wofiir die dritte Grundgleichung der Stréomungsmechanik — die Energiegleichung
— geeignet ist. Im folgenden Abschnitt werden die wesentlichen Schritte zur Ableitung dieser
Gleichung in Anlehnung an Schlichting [SG06] erlautert.

3.3.1 Herleitung der Energiegleichung

Die Energiegleichung folgt aus der Energiebilanz und somit aus dem ersten Hauptsatz der
Thermodynamik. In der allgemeinen Form gilt fiir ein differenziell kleines Volumen dV" nach
Schlichting [SG06], Gl. (3.48)

DE, OE, o
L= SV VE = QW (3.3.1)

d.h., die ,Zunahme der Gesamtenergie DFE; (der Index ¢ steht fiir Totalenergie) in der Zeit-
einheit Dt [ist] gleich der dem Massenelement zugefithrten Wéarme Dt und der am Element
verrichteten Arbeit W Dt” [SG06], S.68.

Fir die weiteren Betrachtungen wird angenommen, dass Warmestrahlungsvorgange einen
vernachlassigbar geringen Einfluss auf die Gleitlagertemperaturen ausiiben. Das kann damit
begriindet werden, dass die Differenztemperatur der Oberflichen der Lagerpartner nicht so
grofl wird, dass die Strahlung ins Gewicht fallt. Weiterhin wird angenommen, dass keine
Wiarmezufuhr aufgrund von chemischen Reaktionen im Fluid erfolgt. Damit lésst sich die
Wiérmezufuhr proportional zur Divergenz des Wéarmestromdichte-Vektors q als

Q=—-dVV-q (3.3.2)

angeben [SGO06]. Die Leistung W entspricht der von allen Normal- und Tangentialspannungen
am Volumenelement dV verrichteten Leistung und ergibt sich zu

W=dVV-(ov) . (3.3.3)

Wenn zusétzlich noch beriicksichtigt wird, dass sich die Gesamtenergie E; in die drei Anteile
innere Energie dM e, kinetische Energie %dM v? und potenzielle Energie dM u einteilen lisst,
ergibt sich

DE D D(e+3v?+u

L dVpt = dvp (x5 +)

Dt Dt Dt
8<e+%v2+u>

1
=dVp +dVpv -V (e + §V2 + u) (3.3.4)

ot
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fiir die substanzielle Anderung der Gesamtenergie. Somit folgt durch Einsetzen von Gl. (3.3.2),
Gl. (3.3.3) und Gl (3.3.4) in Gl. (3.3.1) die Energieerhaltungsgleichung

D(e+3v?+u)

D7 =—-V:.-q+V:-(ov) . (3.3.5)

p

Durch Subtraktion der Anteile fiir die mechanische Energie [SG06, Bar10] kann diese Glei-
chung in die Bilanzgleichung fiir die innere Energie eines kompressiblen Fluids

D
pﬁjz—v-q—pv-anCI) (3.3.6)

iiberfithrt werden. Dies ist die Gleichung, die in der Stromungsmechanik iiblicherweise mit
dem Begriff , Energiegleichung” gemeint ist. Darin wurde die Dissipationsfunktion

=V (rv)—vV.(1) (3.3.7)
eingefiihrt, die spater fiir den Anwendungsfall der Gleitlager ausgeschrieben und vereinfacht

wird.

Die innere Energie e lésst sich nach [OjBR11] auch durch das Produkt der isochoren spezi-
fischen Wérmekapazitiat ¢y und der Absoluttemperatur 7' ausdriicken, d.h.

e=cyT . (3.3.8)

Fiir inkompressible Fluide gilt die Gleichheit der spezifischen isochoren und isobaren War-
mekapazitat [BS16]

cv =¢p (3.3.9)

und die Volumenédnderungsarbeit p V - v entféllt. Daher ldsst sich Gl. (3.3.6) fiir inkompres-
sible Fluide auch als Temperaturgleichung
Dc,T d (¢, T)

P =P o +pv-Vi(e,T)=—-V-q+ (3.3.10)

schreiben. Fiir die Anwendung ist auch noch die Einfithrung einer Transportgleichung als
Zusammenhang zwischen Warmestromdichte und Temperaturfeld notwendig. Dieser Zusam-
menhang ist durch das Fourier’sche Wérmeleitungsgesetz [SGO6]

q=—AVT (3.3.11)

mit dem Wérmeleitfahigkeitskoeffizienten A gegeben, wodurch sich

0 (c,T)
ot

+pv-V(c,T)= V- -(A\VT)+ (3.3.12)

ergibt. Fiir die numerische Losung ist es vorteilhaft, den Konvektionsterm mithilfe der Pro-
duktregel umzuformen

pv -V (¢,T) = pV - (c,vT) — pc, TV -v | (3.3.13)
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wobei der zweite Summand aufgrund der Kontinuitédtsgleichung inkompressibler Fluide V -
v = 0 entféllt. Zusatzlich wird angenommen, dass die spezifische Warmekapazitat c, unab-
hangig von Ort und Zeit ist. So ergibt sich die finale, koordinatenfreie Fassung der Energie-
gleichung fiir inkompressible Fluide

or
pcp<at+v-(vT)> =V-(A\VT)+ & . (3.3.14)

Darin sind

1. der instationare Term,
2. der Konvektionsterm, der den Energietransport infolge der Strémung beschreibt,
3. der Warmeleitungsterm und

4. der Dissipations- bzw. Reibungsterm.

3.3.2 Energiegleichung fiir Axialgleitlager

Fir die Beschreibung von Axialgleitlagern sind Zylinderkoordinaten zweckméfig. In diesen
Fall hat die Energiegleichung Gl. (3.3.14) die Form [SG06, BSLO7]

. or N 19(rv.T) N 10(v,T) N 0(v.T)
P\ ot T ar r Oy 0z

10 oT 10 10T 0 oT
= [a (%) T op (“&a) = (Aaﬂ e (3:3:19)

Ebenfalls in Zylinderkoordinaten hat die Dissipationsfunktion ® unter Annahme der Giiltig-
keit der Stokes’schen Schubspannungshypothese folgende Anteile [SG06, BSLO7]

v\ 1 0v v\ v, \” 0 (v 10w
d—9 T LUl Yr z Y Y% LU
n[<6r>+<racp+r>+<8z> T8r<r>+r830
10v,  Ov, 2 ov,  Ouv, 2
- — : 3.3.16
+77<7"8g0+82) +n<82+8r> ( )
Da die Energiegleichung fir Gleitlager gelost werden soll, kann analog zu den Annahmen bei

der Herleitung der Reynolds-DGL vorausgesetzt werden, dass aufgrund der im Vergleich zu
den anderen Abmessungen sehr kleinen Spalthche

2

+n

81)1' 81)1' < 81}2'
or’ Oy 0z

(3.3.17)

fir die Geschwindigkeitsgradienten gilt. Damit vereinfacht sich der Dissipationsterm zu

® =1 [2 (7;)2 +2 (C?ZZ)Q + (%ﬁ")Q + (%1;’")2] . (3.3.18)




32 Grundgleichungen zur instationdren Simulation gleitgelagerter Rotoren

Weiterhin kann v, /r aufgrund der deutlich gréferen Abmessungen von r gegeniiber 0z sowie
v, im Vergleich zu v, und v, vernachlassigt werden. Damit hat die zu l6sende Temperatur-
gleichung fiir Axialgleitlager die Komponenten

a—'—r or r Oy 0z
1o .o\ 10 (10T\ 9 (0T v, \*  [(9v\’
- [a () s (ag) + 0 () |+ [(a) (%) ]

Der Einfluss der Zentrifugalstromung ist entsprechend Gl. (3.2.20) und GI. (3.2.21) bereits
enthalten.

. <8T la(rvrT) n la(va) N a(vZT))

(3.3.19)

3.3.3 Energiegleichung fiir Radialgleitlager

In kartesischen Koordinaten hat die Energiegleichung Gl. (3.3.14) die Form

ar o, T)  0O,T)  9.T)
”Cp<at+ or oy | o2

0 oT 0 oT 0 oT
- [31‘ (Ac‘)x> Ty <A8y> "oz (Aﬁz>] +o (3.3.20)
mit dem Dissipationsterm
ov 2 ov 2 ov 2
o =2 z Yy z
TIK(%) ! (311) " (az> ]

Ov,  Ov, 2 Ov,  Ovy, 2 ov, Ov, 2
+77<8x+ay> +77<8y +8Z> +n a‘i‘ or ) (3.3.21)

der fiir den Anwendungsfall Gleitlager ebenfalls vereinfacht werden kann. Damit ergibt sich
die fiir Radialschmierfilme zu 16sende Gleichung

or  ow,T)  0OT)  9w.T)
pcp(at+ o oy | o2

o ery .o oy, o (or
oz " oz dy \ Oy 0z \ 0z

3.3.4 Warmeleitungsgleichung

() (5] - e

Die Fluidtemperaturen in den Schmierfilmen und die Festkorpertemperaturen der benachbar-
ten Bauteile beeinflussen sich gegenseitig, da die Dissipation in den Schmierfilmen zu einem
Warmeeintrag fithrt. Andererseits kann das Temperaturniveau in den Schmierfilmen aber
auch durch duflere Warmeeinleitung beeinflusst werden. Insbesondere bei Radialgleitlagern
ist eine zusétzliche Interaktion durch das temperaturabhingige Lagerspiel ¥ = f(T') gege-
ben, das wiederum aufgrund von Spielvergréfierungen oder Spielverkleinerungen die Tempe-



Thermodynamik 33

raturen beeinflussen kann. Aus diesen Griinden ist es notwendig, auch eine Temperaturbe-
rechnung fiir die angrenzenden Festkorper durchzufithren. Unter der Annahme starrer Korper
ergibt sich die entsprechende Gleichung direkt aus der koordinatenfreien Form der Energie-
gleichung Gl. (3.3.14), da sowohl der Konvektions- als auch der Dissipationsterm entfallen.
Daraus folgt die koordinatenfreie Warmeleitungsgleichung

or
P gy = V- (AVT) . (3.3.23)

Bei homogenen Materialien gilt A = konst. und somit

or = A V(VT) . (3.3.24)
ot pecy
Bei Radiallagern ist die Behandlung von Welle bzw. Lagerschale in kartesischen Koordinaten
im Gegensatz zum Schmierspalt nicht mehr moglich, da deren radiale Ausdehnungen in der-
selben Groflenordnung wie die Ausdehnungen in den anderen Koordinatenrichtungen liegen.
Die Losung der Wérmeleitungsgleichung erfolgt daher grundsétzlich in Zylinderkoordinaten,
was der Gleichung

aj_i lg aiT _‘_12 lai +82l (3325)
ot pc, |rOr "or rdp \r dp 022 o

entspricht.

3.3.5 Einbindung in den Berechnungsablauf

Bild 3.4 zeigt, wie die Temperaturgleichungen als dritte Simulationsebene in die Rotordy-
namiksimulation integriert werden. Der Einfluss der Temperaturlosung auf die Gleitlagerei-
genschaften ist vor allem durch die Olviskositét

n=f(T)~ cle<T 0—203) (3.3.26)

gegeben, deren nichtlineare Abhéngigkeit von der Temperatur hier nach dem Ansatz von
Vogel [Vog21] durch drei materialspezifische Parameter ¢; approximiert wird. Ein weiterer
Temperatureinfluss ergibt sich, wie zuvor erwadhnt, durch thermische Ausdehnungen von
Lagerbauteilen. Dieser Einfluss manifestiert sich durch eine Anderung des dimensionslosen
Lagerspiels AW,
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Bild 3.4: Berechnungsschema einer Rotordynamiksimulation mit Online-Losung thermo-

hydrodynamischer Lagermodelle.
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4 Numerische Bestimmung der
Temperaturen im Gleitlager

4.1 Vorbetrachtung

Die im vorherigen Kapitel hergeleiteten Grundgleichungen der Stromungsmechanik besitzen
keine analytische Losung fiir allgemeine, praxisrelevante Félle, auch dann nicht, wenn die
beschriebenen Vereinfachungen fiir Gleitlager angewendet werden. Diese sind zudem nur
fir Radialgleitlager verfiighar. Daher miissen numerische Methoden fiir die Berechnung des
Gleitlagerverhaltens zum Einsatz kommen.

Im Folgenden wird erstens angenommen, dass ein Losungsalgorithmus zur Ermittlung des
hydrodynamischen Drucks p im Gleitlager vorliegt und zweitens, dass Kavitationsvorgéinge
darin durch einen Spaltfiilllungsgrad F' beriicksichtigt sind. Konkret wird das in [IZ20] und
[1Z22] beschriebene Losungsverfahren eingesetzt. Dann kann die Temperatur im Gleitlager

T = f(r, ¢, z,t) fiir Axialgleitlager bzw.
T = f(x,y, z,t) fir Radialgleitlager

durch Losung der Energiegleichungen Gl. (3.3.19) bzw. Gl. (3.3.22) in Verbindung mit der
Wirmeleitungsgleichung Gl. (3.3.25) numerisch wéahrend der Zeitintegration entsprechend
des Simulationsablaufs aus Bild 3.4 bestimmt werden.

In den folgenden Abschnitten wird das Losungsverfahren unter der Beachtung verschiedener
relevanter Randbedingungen erlautert. Die Losung beruht auf einer Diskretisierungsmetho-
de, mit der die Ausgangs-Differenzialgleichungen in ein System algebraischer Gleichungen
iiberfithrt werden. Mit diesem Gleichungssystem ist dann die Berechnung der Losungsvaria-
blen an diskreten, also rdumlich getrennten, Punkten maéglich [FP08]. Wie zuvor wird die
Vorgehensweise anhand eines einzelnen Axialgleitlagers dargestellt. Aus den entsprechenden
Gleichungen lassen sich mit geringem Aufwand die diskreten Gleichungen fiir Radialgleitlager
ableiten.

4.2 Diskretisierung der Temperaturgleichungen

4.2.1 Entdimensionierung

Durch die stark unterschiedliche Abmessung der Schmierspalthohe im Vergleich zur Ausdeh-
nung in Radial- und Umfangsrichtung kénnen in dem Gleichungssystem fiir die numerische
Losung Koeffizienten stark unterschiedlicher Gréfenordnung entstehen. Das verursacht sehr
grofle Konditionszahlen der Systemmatrix und wirkt sich ungiinstig auf die Losbarkeit und
Losungsgenauigkeit des Gleichungssystems aus. Mit einer Normierung der Gleichungen wird
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dieses Problem umgangen. Dabei wird die Energiegleichung fiir Axialgleitlager Gl. (3.3.19)
mithilfe der Referenzgrofien

Ta — T4
2 Y

Tref = Tm = Uref = Vp,m = |W|T7"ef7 T’/‘ef = TZufuhr und Rref = hKeil (421)

sowie der Beziechungen

T rs re
f=¢. 2l gz % und V=2

Tref 7 Tref 7 Tref Tref Uref

T = (4.2.2)
vollstéindig entdimensioniert?. Nach Einsetzen der Gln. (4.2.1) und (4.2.2) in Gl. (3.3.19)
sowie Multiplikation mit 7,/ (Tyefvres) ergibt sich die dimensionslose Energiegleichung fiir
Axialgleitlager

or 10(RV,T) 10(V,T) L Tres o(V.T)

ot + R OR + R 890 Zref 0z

JA L |19 Q0T 19 (10T 1y 0 (0T
Py TrefUres | ROR\" OR RIp \ ROy 22,02 \0Z

_l_lrrefvref avgp 2+ % 2
pcp Trep2les |\ 0Z 0Z

(4.2.3)

Da alle StoffgroBen auf derselben Seite der Gleichung stehen, ist ihre Entdimensionierung
nicht zielfithrend. Wesentlich ist der Ausgleich der Léngenunterschiede in den drei Raum-
richtungen. Abweichend von der Entdimensionierung der Energiegleichung werden fiir die
Wiérmeleitungsgleichung Gl. (3.3.25) die Bezugsspalthohe bzw. die dimensionslose Zeit zu

A

2
pcprref

(4.2.4)

Zref = Tref bDZW. t=t-

gesetzt. Der Grund dafiir sind die grofleren axialen Abmessungen der Axiallagerscheiben so-
wie das Fehlen der Geschwindigkeitsterme. Es resultiert die dimensionslose Wérmeleitungs-
gleichung

or 10 (_0T 10 (10T\ 7r2; 0 [OT
G T (Raso>+zzefaz<az> ' 429

4.2.2 Berechnung der Gleichungssystem-Koeffizienten

In der Form Gl. (4.2.3) bzw. Gl. (4.2.5) werden die Energie- und die Warmeleitungsgleichung
numerisch gelost. Ein geeignetes Verfahren ist die Finite-Volumen-Methode (FVM) [Pat80].
Zur Anwendung dieser Methode wird ein Rechengitter genutzt, dessen Knoten je einem Kon-
trollvolumen (KV) zugeordnet sind, wobei sich die Kontrollvolumen nicht iiberlappen. Der
FVM liegt die zu l6sende Erhaltungsgleichung in Integralform zugrunde, die sowohl fiir jedes
Kontrollvolumen als auch fiir das gesamte Losungsgebiet gilt. Die Integrale tiber die Flédchen
der inneren KV-Seiten heben sich auf. Dadurch ist die globale Erhaltung — hier die Energieer-

2D£r,gp,z
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haltung — bei dieser Methode automatisch gegeben, was einer ihrer Hauptvorteile ist [FP0S].
Weiterhin haben samtliche Terme der diskretisierten Gleichungen eine direkte physikalische
Bedeutung, da die Fliisse iiber die Kontrollvolumenseiten bilanziert werden. Das ist fiir die
Programmentwicklung und Interpretation von Zwischenergebnissen von Vorteil. Ein dritter
Vorteil ist die einfache Umsetzbarkeit numerischer Stabilisierungen (sieche Abschnitt 4.2.5).
Detaillierte Beschreibungen der FMV sind bspw. [Pat80, FP08] zu entnehmen.

Bild 4.1 zeigt die Definition des Rechengitters inklusive der Kontrollvolumengrenzen am Bei-
spiel des Axialgleitlagers in der r-¢-Ebene (links) bzw. in der r-z-Ebene (rechts). In Bild 4.1
rechts wird bereits deutlich, dass ein zusammenhéngendes Losungsgebiet fiir den Schmier-
film und die Festkorper verwendet wird. An den Gitterknoten, die auch als Zentrumsknoten
bezeichnet werden, sind die relevanten Berechnungsgrofien definiert. Fiir die schwarz dar-
gestellten Knoten im Schmierfilm sind das Druck p, Temperatur 7', Viskositat n, Dichte p,
Spalthohe h und Spaltfiilllungsgrad F'; an den grau dargestellten Gitterpunkten der Festkor-
per wird nur die Temperatur bestimmt. Dementsprechend ist das Gitter in der r-p-Ebene
koinzident mit dem Berechnungsnetz zur Losung der Reynolds-DGL. Da auf simtlichen Rén-
dern des Schmierfilms Knoten definiert sind, ergeben sich an den Seitenflichen halbierte und
an den Ecken des Losungsgebiets geviertelte Kontrollvolumen.

Mithilfe der in Bild 4.1 rot dargestellten Referenz-KV um den Gitterpunkt P ist die Benen-
nung der Knoten relativ zueinander illustriert. Die in positiver ¢-, r-, z-Richtung gelegenen
Knoten werden mit N (Norden), W (Westen) und 7' (Top) bezeichnet, die in der Gegen-
richtung gelegenen mit S (Siiden), £ (Osten/East) und B (Bottom). Fiir die dazwischen
liegenden KV-Seitenflichen werden die entsprechenden Kleinbuchstaben verwendet.

Da der FVM die zu losende FErhaltungsgleichung in Integralform zugrundeliegt, miissen
Gl (4.2.3) bzw. Gl. (4.2.5) tuber das Losungsgebiet integriert werden. Zur Ableitung der
algebraischen Gleichungen fiir jeden Gitterknoten ist jedoch die separate Betrachtung der
Kontrollvolumen sinnvoll. Demzufolge wird die Integration tiber das jeweils betrachtete Kon-
trollvolumen vorgenommen, wobei die Mittelpunktregel angewendet wird und die partiellen

Laufscheibe Schmierfilm Profilscheibe

w
[ LI ] QBb.PtQT [ e o [
€
r (] LI ] [] .E [] (] e o [ ]

o Gitterknoten Schmierfilm
» Gitterknoten Festkorper

Bild 4.1: Rechengitter zur numerischen Temperaturberechnung in einem kombinierten Lo-
sungsgebiet fiir Schmierfilm und Festkorper



38 Numerische Bestimmung der Temperaturen im Gleitlager

Ableitungen durch Finite Differenzen approximiert werden. Aus Griinden der Ubersicht-
lichkeit wird das Verfahren fir jeden Summanden von Gl. (4.2.3) bzw. Gl. (4.2.5) separat
angewendet.

Konvektionsterme

In Radialrichtung ergibt sich

19( RVT 1 _ _
/ / / 5o = mAR (RV,T) ~ (RV.T) | RiARAGAZ
= KwTw - KeTe - Kw : ;(TW + TO) - Ke ' ;(TO + TE)
1 - 1 - 1 -
= ngTW + i(Kw — K.)Ty — iKeTE
mit Ky e = (er)w,e ApAZ (4.2.6)

als Konvektionskoeffizienten in West- bzw. Ostrichtung. Die Konvektionskoeffizienten konnen
als Volumenstrome identifiziert werden, die tiber die jeweilige Kontrollvolumengrenze fliefSen.
Daher wird das Spalthoheninkrement AZ korrigiert und durch den Randwert in West- bzw.
Ostrichtung ersetzt, woraus

1
Kye = (RV,AZ),, Ap mit AZ,, = 2<Zm0 4 ZO,E) (4.2.7)
folgt. So wird die Genauigkeit gesteigert und die Erhaltungseigenschaft des Losungsverfah-
rens aufrechterhalten, da die Integrale der gemeinsamen Fléche zweier benachbarter Kon-
trollvolumen in dieser Formulierung identisch sind. Analog dazu lauten die Konvektionsko-
effizienten in den anderen beiden Koordinatenrichtungen

Kno = (V,AZ), AR wnd Ky = " (V.),, ARRAp (4.2.8)

Zref

Die Indizes in den Gln. (4.2.6)—(4.2.8) sowie den nachfolgenden Gleichungen stehen fiir die
Position, an der die entsprechenden Ausdriicke ausgewertet werden — entweder an den KV-
Seitenflachen n, s, w, e, t,b oder an Knoten auf dem Hauptgitter 0, N, S, W, E. T, B. Es wird
deutlich, dass die Stromungsgeschwindigkeiten immer an den KV-Seitenflichen, das heift
am Interface zweier benachbarter KV, benétigt werden. Daher ist es sinnvoll, fiir die Be-
rechnung der Stromungsgeschwindigkeit versetzte Rechengitter fiir jede Koordinatenrichtung
einzufithren, deren Knoten zwischen zwei KV-Knoten der jeweiligen Himmelsrichtung liegen.
Die numerische Berechnung der Stromungsgeschwindigkeiten an diesen Zwischengitterknoten
wird separat im folgenden Abschnitt 4.2.4 erlautert.

Konduktionsterme

Bei Anwendung der Mittelpunktregel zur Integration der Konduktionsterme ergibt sich ein
konstanter Vorfaktor, der von den Stoffgréflen im Kontrollvolumenzentrum abhéngig ist.
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Dieser wird im Folgenden zu Ay zusammengefasst. In Radialrichtung ergibt sich

M 2ot (05 av

1 oT oT
= Ao iR [(RaR> - <R8R> ] RoARApAZ

mit Lyp = Aﬁf (RAZ),, (4.2.9)

wobei das Spalthoheninkrement AZ wie bei den Konvektionstermen durch arithmetische
Mittelung der benachbarten Hauptgitterknoten fiir die beiden KV-Seitenflichen w,e an-
gegeben wird. Die Konduktionskoeffizienten in den anderen beiden Koordinatenrichtungen
lauten dementsprechend

N AoARRyA
ARAZ)  und Ly =Lp= ”ff 0ARRAY

4.2.10
R()AQO ™8 ref AN ( )

Lys=

Dissipationsterm

Die Summanden des Dissipationsterms werden bei der Diskretisierung nicht separat be-
trachtet und die partiellen Ableitungen 0V5/0Z werden nicht durch Finite Differenzen aus
den Geschwindigkeiten approximiert, da mit Gl. (3.2.22) und Gl. (3.2.23) eigene analytische
Ausdriicke der entsprechenden Terme vorliegen. Allerdings miissen die an den Zwischen-
gitterknoten bestimmten Ableitungen der Geschwindigkeiten (vgl. Abschnitt 4.2.4) fir den
Dissipationsterm, der auf dem Hauptgitter giiltig ist, umgerechnet werden. Dafiir werden die
Werte an den Kontrollvolumengrenzflichen arithmetisch gemittelt und es folgt der diskrete

Dissipationsterm
// n Trefvref avgo 2 + avr ? % 2 n 8‘/7« 2
pcp Trepzle; |\ 02 07 0z 0z

w3 (5 (2)) - () (2)

in dem die Temperatur nicht enthalten ist. Demzufolge geht er auf der rechten Seite des
Gleichungssystems zur numerischen Temperaturberechnung ein.

dV = B, RoARAQAZ

RoARAQAZ = ®,

Y

(4.2.11)

Instationarer Term

Eine weitere Besonderheit liegt beim instationaren Term der Gleichungen vor, da dieser keine
rdumliche, sondern eine zeitliche Ableitung enthélt. Sie wird durch eine einfache Riickwérts-
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differenz im Zeitbereich diskretisiert

/ / / Py = [ (TF — Ti-2%)| RyARAQAZ
= K\Ty — Ky 8T A = KTy — K ATEA
RyARAQAZ

mit Ky = K4 = A7 ,

(4.2.12)

wobei die Temperaturlosung des letzten Zeitschritts nicht von der aktuellen Temperaturlo-
sung abhdngt und daher ebenfalls auf der rechten Seite in das Gleichungssystem eingeht.
4.2.3 Aufbau des Gleichungssystems zur Temperaturlosung
Diskrete Energiegleichung

Nach der Anwendung der FVM ergibt sich die diskrete Energiegleichung fiir jedes Kontroll-
volumen

(Ko )TO — K T2t
1 - 1 1
1. - 1 1
+ =K,Tw + =(Ky— K)Ty — =K. T
2 2 2
1. - 1 1 -
+ K + §(Kt — Ky, )Ty — iKbTB
= LyTy — (Ly+Ls)To+ LsTs
+ LwTw — (Lw +Lp)Ty + LgTg
+ LTy — (Lp+Lp)To+ LpTp
+ Dy . (4.2.13)

Die Temperaturen werden nun auf der linken Seite geordnet

1 _
(Ko+2(Kn—Ks+Kw—Ke+Kt—Kb+LN+LS+LW+LE+LT+LB))T0
1\ - 1\ - 1\ - 1N -
- (LN - QKn) Ty — (LS + 2&) Ty - (LW - 2Kw) Ty — (LE + QKE) T
1N\ - 1N - o
— <LT — 2Kt> Tr — (LB + 2}@) Tp = KoTi 8 + @y . (4.2.14)

Anschlielend werden die Konvektions- und Konduktionskoeffizienten so zusammengefasst,
dass sich beziiglich T ein Wéarmeabfluss ergibt, wenn der in positiver Koordinatenrichtung
(N, W, T) abflieBende Volumenstrom positiv ist, d.h.

1
ay =Ly — iKTU aw = Lw — EKUM ar = Lp — iKﬁ
as =Ls + 5K, ap =Lp + 5K, ap =Lp+ 3K, . (4.2.15)
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a| N1 S| Wy T

So| ag| N2 Wa Tz
S3| ag| N3 W3 T3

S4| ag| Ny Wy Ty

Ss| as| N5 Ws Ts

Ng Se| ag We Ts
E7 a7 N7 S7 . Tr
Eg Sg| ag| Ng Ty

Ey Sg| ag| Ng Ty

E10 S1ofa1o0N10 Tio

E11 Si1ja11iN11 T11

FE12[N12 Siofa12 T2
Bild 4.2: Tllustration des Gleichungssystemaufbaus fiir die diskrete Warmeleitungsglei-
chung. Als Beispiel dient ein zweidimensionaler Ring, in dem Warme geleitet wird.
Die Konduktionskoeffizienten Ly gw g sind verkiirzt mit N, S, W, E bezeichnet.

Daraus folgt

(Ko+ay+K,+as—Ks+aw + Ky +ag — Ke+ar+ K+ ap — Kp) Tp
—anTy —asTs — awTw — a1y — arTr — a1y
= KT 2+ @, | (4.2.16)

womit sich nach Berticksichtigung der diskreten Kontinuitatsgleichung
K,-Ki+K,—-K.+K,—Ky= 0 (4.2.17)
die diskrete Energiegleichung in der finalen Form

(Ko +an +as+aw +ag+ar +ap) Ty
— CLNTN — asTS — awTW — G,ETE — GTTT — aBTB
= K T2 + @, (4.2.18)

ergibt. Die Konstruktion des Gleichungssystems zur numerischen Berechnung der Tempe-
raturen besteht aus zwei Schritten. Erstens werden die Koeffizienten a; fiir jeden Gitter-
knoten berechnet. Da der Losungsvektor der Temperaturen t eine definierte Struktur hat,
ist fiir jeden Knoten ¢ die Lage der benachbarten Knoten N, S, W, E,T, B im Losungsvek-
tor, also die entsprechende Zeile des Losungsvektors jy s w g, p definiert. Die Koeffizienten
—an,s,w.e1.BINswETr s werden demnach im zweiten Schritt in die Systemmatrix A an der
Position (¢, jn sw.erp) eingetragen und es ergibt sich das Gleichungssystem

At=b . (4.2.19)

Auf Gleichungssystemebene existieren fiir jeden Knoten geméaf Gl. (4.2.18) maximal sechs
Kopplungen. Dadurch ergibt sich ein sehr diinn besetztes Gleichungssystem, das fiir eine
Kompaktspeicherung pradestiniert ist.
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Diskrete Warmeleitungsgleichung

In der Warmeleitungsgleichung Gl. (4.2.5) entfallen die Konvektions- und Dissipationsterme,
weshalb dort fiir die Gleichungssystemkoeffizienten

gilt. Davon abgesehen ist das Vorgehen zur Diskretisierung der Gleichung identisch, sodass
die Programme zum Aufbau des Gleichungssystems fiir die Energiegleichung bzw. Warme-
leitungsgleichung sehr dhnlich sind. Anhand des Beispiels reiner Warmeleitung illustriert
Bild 4.2 die Ermittlung der Systemmatrix unter der Annahme, dass iiber die radialen Innen-
und AuBenrander keine Warme fliefit.

4.2.4 Numerische Bestimmung der Stromungsgeschwindigkeiten

Die bereits erwahnte Berechnung der diskreten Stromungsgeschwindigkeiten auf einem ver-
setzten Gitter (Kleinbuchstaben n,s,w, e, t,b in Bild 4.1) ist vorteilhaft, weil die Druck-
gradienten dp/dr und dp/d¢ eine wesentliche Eingangsgrofie sind. Bei einer Definition der
Stromungsgeschwindigkeit auf dem Zwischengitter lassen sich diese Druckgradienten durch
zentrale Differenzen mit einfacher Schrittweite Ar bzw. rAp aus den diskreten Druckergeb-
nissen im Haupt-Rechengitter berechnen. Das erhoht bei gleicher Netzteilung die Genauig-
keit.

Die Berechnung der Stromungsgeschwindigkeiten wird dimensionsbehaftet durchgefiihrt, da
die Entdimensionierung gemafl Gl. (4.2.2) erst auf die berechneten Geschwindigkeitsfelder
bzw. deren Ableitungen angewendet wird. Zuvor sind jedoch die Integrale iiber die Spalthéhe
Fo12,1012 aus Gl. (3.2.18) bzw. Gl. (3.2.19) zu diskretisieren. Analog zu den Geschwindig-
keiten werden sie ebenfalls auf dem Zwischengitter berechnet. Die dimensionsbehafteten
Eingangsgrofien z, Az und 7 sind jedoch auf dem Hauptgitter definiert und werden deshalb
arithmetisch gemittelt. In Spalthohe wurden n, Knoten platziert, wobei die Randknoten di-
rekt am Ubergang zwischen Schmierfilm und angrenzendem Festkorper liegen (vgl. Bild 4.1
rechts). Demzufolge wird das Integrationsgebiet in n, — 1 Intervalle eingeteilt, an deren
Rindern die Olviskositit jeweils bekannt ist. Unter diesen Voraussetzungen ist die Anwen-
dung der Trapezregel zur numerischen Integration der Viskositatsterme zweckmafig. Fir die
bestimmten Integrale Fg, F; ergibt sich am Beispiel der Stromung in Umfangsrichtung

h
1 Az, (11
Fo,.. :/ dz = s ( n ) und (4.2.21)
c z,: 20 \mist s

k—1 k
Nn,s Th,s
1

1
(Mvo +M0s) 5 Zns = 5 (zn0 + 20,5) und Az, ; = 5 (Azno+ Az 5)

h k—1 k
ZTLS ZTlS ZTLS .
Fln’S:/ ’dz:z ( ~— + ) mit
0
1
2

(4.2.22)
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F5 geht nur in die Radialgeschwindigkeit ein, wird daher an den KV-Grenzen w, e angegeben
und enthélt aufgrund der doppelten Integration zwei Summen

h 2 9
d
sz,e(z) = / (O U@wcé; Z) dz
4 Nw.e

Bt (L) Baa ([T [ - e
—9 w,e w,e 1=

Die unbestimmten Integrale Ipq2 werden von 0 bis zur Hohenkoordinate z des jeweils
betrachteten Knotens gelost, wodurch sich die Summierung éndert und die Terme nicht
konstant iiber die Spalthohe sind. Ansonsten sind die Berechnungen identisch zu denen in
Gl. (4.2.21), Gl (4.2.22) und Gl. (4.2.23).

Die partiellen Ableitungen des Drucks in den Stromungsgeschwindigkeiten werden wie folgt
diskretisiert

op DPN,0 — Po,s dp Pw,0 — Po,E
v — -y Y = = - . 4.2.24
(r&p)ns RoAp o). . AR ( )

Gln. (4.2.21) — (4.2.24) werden in Gl (3.2.21) bzw. Gl (3.2.23) eingesetzt, um die diskrete

Stromungsgeschwindigkeit in Umfangsrichtung

+ IOn,s

F —
ln,s] pN,R?OAZO,S Foms (TOWII _ Tow[) + rowy (4225)

= I,, -1
(’U@)n’S [ 1n,s On,s F0n7s

sowie deren Ableitung in Spalthéhenrichtung

1 F - -
(%) o |: <Zn73 . 1n,s> PN,o — Po,s + (TOwII TOWI)] (4226)

8z B Nn,s ROASO FO

zu erhalten. Analog ergeben sich die diskreten Geschwindigkeiten in der radialen Richtung,
die auf einem in West-Ost-Richtung versetzten Gitter berechnet werden

(4.2.27)

F2w,e]

Five| Pwo—Dor  po
(vr)wﬁ = |Flw,e - IOw,e w,G] - F
Ow,e

1 -1
Fow,e AR To [ 2w,e Ow,e

und deren Ableitung in Spalthéhenrichtung
v, _ 1 P Fiwe\ Pwo — PoE
0z ). Muwe e Foyu. AR

_ ro (Zk Azye ([”iw,e}“ 4 [viw,e}k> _ Ez:) ] , (4.2.28)

Am radialen Lagerrand ist zu beachten, dass die Stromungsgeschwindigkeit nicht auflerhalb
des Lagers angegeben werden kann, weshalb der Druckgradient direkt am Zentrumsknoten
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berechnet werden muss. Dazu wird am Innenrand eine Vorwartsdifferenz in Koordinaten-
richtung verwendet, am Auflenrand eine Riickwértsdifferenz.

Trotz der Annahme eines konstanten Drucks in Spalthohenrichtung bei der Losung der
Reynolds’schen Differenzialgleichung existiert neben den Stromungsgeschwindigkeiten in der
r-p-Ebene auch eine Stromungsgeschwindigkeit v, in Spalthéhenrichtung. Griinde dafiir sind
die Vertikalgeschwindigkeiten der Lagerpartner sowie die Vertikalkomponente des Produkts
aus Keilwinkel und Umfangsgeschwindigkeit, vgl. Gl. (3.2.26) bzw. [LST78]. IThre dreidimen-
sionale Verteilung kann mithilfe der inkompressiblen Kontinuitatsgleichung

1@7’1},“ 1 % ov,
ror rdp 0z

—0 (4.2.29)

bestimmt werden, indem GI. (3.2.21) und Gl. (3.2.20) eingesetzt werden. Die daraus entste-
hende komplexe numerische Berechnungsformel kann jedoch umgangen werden, wenn direkt
die diskrete Kontinuitatsgleichung

Kp—Ki+Ky— K.+ K, —Ky= 0 (4.2.30)

verwendet wird. Da die Randwerte in z-Richtung Kj; bei 2 = 0,h bekannt sind, konnen
die axialen Volumenstrome bestimmt werden, indem Gl. (4.2.30) fir jede Position [r, ¢]
beginnend von einem Rand aufsummiert wird, vgl. [Mit90]. Obwohl die Stromungsgeschwin-
digkeit v, um Grofenordnungen kleiner ist als die anderen beiden Stromungskomponenten,
kann sie aufgrund der im Allgemeinen geringen Warmeleitfahigkeit von Schmierélen zum
Wirmetransport in der Spalthohenrichtung beitragen. Das wurde in [1Z22] aufgezeigt, wo-
bei das Berechnungsverfahren im Druckgebiet Anwendung fand. Im Praxiseinsatz des Re-
chenprogramms wurden jedoch Temperaturiiberh6hungen bei Festsegment-Axialgleitlagern
im hoheren Drehzahlbereich festgestellt. Eine mogliche Erklarung ist die Wahl des Berech-
nungsnetzes, in dem auch Knoten direkt am Rand der Lagerpartner definiert sind (siehe
Bild 4.1 rechts). In dieser Diskretisierung kann am Rand des stillstehenden Lagerpartners
iiber die KV-Seite in Spalthohenrichtung eine konvektive Warmezufuhr erfolgen. Die Ge-
schwindigkeiten in der r-p-Ebene sind in diesem KV allerdings gleich null, sodass die Warme
konvektiv nicht weitertransportiert wird. Verschiedene Korrekturverfahren, bspw. ein gean-
derter Verlauf des v,-Geschwindigkeitsprofils mit Vernachlassigung der Randterme konnten
das Problem nicht l6sen, sodass hier weitere Untersuchungen notwendig sind, bspw. un-
ter Verwendung von CFD-Referenzlosungen fiir die Druck- und Geschwindigkeitsverteilung.
Aufgrund dieser Feststellungen wird die z-Komponente der Stromung vernachlassigt.

4.2.5 Numerische Stabilisierung des Konvektionsterms

Der diskrete Konvektionsterm in der Form von Gl. (4.2.15) kann numerische Instabilitdten
verursachen und die Losung unbrauchbar machen. Der Grund dafiir ist, dass der iiber eine
Kontrollvolumengrenze flieende Volumenstrom in der bisherigen Formulierung die Tempe-
raturen beiderseits der Kontrollvolumengrenze beeinflusst. Physikalisch ist das unplausibel,
da ein konvektiver Warmetransport nur die Temperatur stromabwérts beeinflussen kann
[Pat80]. Zur Korrektur muss ein sogenanntes Upwind-Schema eingefithrt werden. Statt mit
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Gl (4.2.15) werden die Koeffizienten a; daher mit der Gleichung
1

bestimmt, in der das in [Pat80] beschriebene Hybridschema umgesetzt wurde. So werden
numerische Oszillationen der Temperaturlosung vermieden. Die programmtechnisch einfache
Umsetzbarkeit der Stabilisierung ist ein Vorteil der FVM gegeniiber einer FEM-Losung der
Energiegleichung.

4.3 Randbedingungen fiir die Temperaturberechnung

An den Réndern des Losungsgebietes und fiir die Olzufithrungen miissen Randbedingun-
gen eingefiihrt werden, um eine eindeutige Temperaturlosung zu erhalten. Sie werden in
den folgenden Abschnitten getrennt fiir die Schmierfilmrinder, die Olzufiihrungen und die
Lagerpartner beschrieben.

4.3.1 Randbedingungen fiir den Schmierfilm

In den Schmierfilmen werden die nachfolgend erlduterten Randbedingungen angewendet.

1. Umfangsrichtung (p)
Die Temperaturen und Wéarmestrome sind 27-periodisch iiber den Umfang. Die ent-
sprechende Umsetzung im Gleichungssystem kann Bild 4.2 entnommen werden.

2. Auperer radialer Rand (r,)
Das Ol strémt ohne Temperaturinderung frei ab, daher ist der Temperaturgradient an
den Lagerrandern gleich null. Ein Wéarmeabfluss erfolgt demnach nur konvektiv durch
den Wirmeinhalt des ausstromenden Ols.

3. Innerer radialer Rand (r;)
Der Temperaturgradient am Innenrand ist gleich null, bis auf eventuell vorhandene Ol-
zufuhrnuten. In den Nuten wird am Innenrand die Olzufithrungstemperatur gesetzt, im
restlichen Nutbereich wird ein Olzufiihrungsmodell angewendet (vgl. Abschnitt 4.3.2).

4. Spalthohenrichtung (z)
Aufgrund der direkten Kopplung von Schmierfilmen und angrenzenden Bauteilen in
einem Gleichungssystem unter der Annahme reiner Warmeleitung ist an diesem Rand
keine zusatzliche Randbedingung notwendig.

Entscheidend ist jedoch die korrekte Berticksichtigung des Warmeleitfahigkeitskoeffizi-
enten A\ am Ubergang zwischen Schmierfilm und Festkorper. [Pat80] kann entnommen
werden, dass eine harmonische Mittelung des Flusses am Materialiibergang physika-
lisch sinnvollere Ergebnisse liefert als eine arithmetische Mittelung. In Verbindung mit
der Netzdefinition, in der die axialen Randknoten des Fluidgebiets genau auf dem
Ubergang zum Festkorper liegen, vgl. Bild 4.1, ergibt sich, dass fiir den konduktiven
Warmestrom am Materialiibergang Ajreqn €inzusetzen ist.

5. Olzufiihrungstemperatur
Hier sind komplexe Vorgéinge zu beachten, die im folgenden Abschnitt 4.3.2 diskutiert
werden.
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Die Randbedingungen wurden in Zylinderkoordinaten fiir Axialgleitlager aufgelistet, gelten
aber analog fiir die Beschreibung von Radiallagern in kartesischen Koordinaten. An die
Stelle der radialen Réander treten dann die axialen Rénder (y-Koordinate), fur die ebenfalls
die Ausfluss-Randbedingung verwendet wird.

4.3.2 Olzufiithrungsmodelle

Von besonderer Bedeutung sind die Randbedingungen im Olzufiihrungsbereich der Gleit-
lager, da in diesem Bereich frisches, kiithles Ol zugefithrt wird und sich mit dem bereits
erwirmten Ol im Schmierfilm vermischt. Aus verschiedenen Untersuchungen ist bekannt,
dass in der Regel ein Teil des Ols iiber die Olzufithrungsbereiche hiniibergeschleppt wird
und nicht am Mischungsvorgang teilnimmt, siehe u.a. [EC68, Ett68, HP86, Rei90]. Dieser
Prozess beeinflusst die Temperaturen im stromabwiérts gelegenen Gebiet mafigeblich und er-
fordert daher eine genaue Modellierung. Gleichzeitig ist er abhéngig von der Lagerbelastung
und der Scheibendrehzahl und daher sehr variabel. Nachfolgend werden drei Modellvarianten
mit zunehmender Komplexitéit erlautert, die umgesetzt wurden.

Modell 1: Ideale Durchmischung im gesamten Zufiihrungsbereich

Der einfachste Modellansatz zur Abbildung der Vermischung von umlaufendem Warmol und
zugefithrtem Kaltol besteht darin, tiber das gesamte Taschen- bzw. Nutgebiet eine Tempera-
turbilanz zu berechnen. Das entspricht der Annahme, dass sich simtliche in das Zufiihrungs-
gebiet eintretenden Volumenstrome V; ideal mischen. Die Volumenstréme ergeben sich aus
den Konvektionskoeffizienten Gl. (4.2.7) und Gl. (4.2.8) an den Umfangs- und Radialrdndern
der jeweils betrachteten Zufiithrung und werden zunachst in die Volumenstrombilanz

VEin + VZufuhr - VSeiten - VAus =0 (431)

eingesetzt, um den Olzufluss Vzufuhr zu bestimmen. Anschliefend kann die Volumenstrom-
bilanz Gl. (4.3.1) durch Multiplikation mit p, ¢, und 7" sowie Ergdnzung eines instationéren
Glieds in die Warmebilanz

0= pcp(VT>Ein + pcp(VT)Zufuhr (432)
TMisch - TMisch,alt
At

- pCpVSeitenTMisch - pcp‘/outTMisch - pCpVBilanzraum

iiberfiihrt werden. Die angenommene ideale Vermischung fiihrt zu einer einheitlichen Aus-
flusstemperatur Tyggen. Somit kann durch Umstellung die effektive Temperatur in der Zu-
fithrung

(VT)Ein + (VT)Zufuhr + TMiSch,altV&kZ%

VAus + vBilagztraum

(4.3.3)

TMiSCh -

ermittelt werden, wenn ¢, und p als konstant angenommen werden. Diese effektive Tempe-
ratur wird im gesamten Zufiihrungsbereich als feste Randbedingung eingetragen.

Bei diesem Ansatz ist die unzureichende Abbildung der Warmoliibertragung problematisch,
wodurch die Kithlung durch das zugefiihrte Ol iiberschétzt wird, siehe Bild 4.3 (links). Das
Modell stellt daher eine Untergrenze der zu erwartenden Temperatur im Schmierfilm dar.
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Modell 2: Warmoliibertragung mit konstanter Warmol-Schichtdicke

Ein einfacher Ansatz zur Modellierung der Warmoliibertragung besteht darin, nicht den ge-
samten Zuftihrungsbereich in die Warmebilanz Gl. (4.3.2) einzubeziehen. Stattdessen wird
sie nur fir einen Anteil der Spalthohe aufgestellt, wihrend in dem verbleibenden Anteil
Ol ungehindert iiber die Tasche hinwegstromt. Der einzige Parameter dieses Mischmodells
ist die prozentuale Dicke der Warmolschicht, der Warmolfaktor fyy . Er wird als empiri-
sche Grofle behandelt und muss mithilfe geeigneter experimenteller Daten bestimmt werden.
Bild 4.3 (rechts) zeigt Ergebnisse fiir die Wellentemperatur eines Radiallagers bei einer fiir
dieses Beispiel geeigneten Warmél-Schichtdicke von 20 % (fwarm = 0.2). Es wird im Ver-
gleich zu Modell 1 ein wesentlich realistischerer Temperaturverlauf erreicht und das Gefille
zwischen den benachbarten Messpositionen wird jeweils stetig durch den berechneten Verlauf
fortgesetzt.

Ideale Durchmischung 20 % Warmoliibertragung
T I I I T T T I I I T
— MP1 - 0.49 - nynax 2 — MP1 - 0.49 - nynax 2
|— MP3 - 0.76 - nypaz 0 |—— MP3 - 0.76 - nyas
MP7 - 0.99 - npaq MP7 - 0.99 - npaq
| | — Lagerrand i | | — Lagerrand

—R —

Axiale Wellenkoordinate [—] Axiale Wellenkoordinate [—]

Bild 4.3: Temperaturverteilung wenige Millimeter unterhalb der Wellenoberfléche eines Ra-
diallagers bei verschiedenen Drehzahlen mit vorgegebenen Messwerten links und
rechts des Lagerrands (Markerpositionen). Links: Mischungsmodell 1, rechts: Mi-
schungsmodell 2 mit einer geeigneten Warmol-Schichtdicke (20 %)

Modell 3: Variables Mischungsmodell ohne Eingabeparameter

Das dritte implementierte Modell zielt darauf ab, die tatsachlichen Vorgénge in Zufuhrnuten
und -taschen préaziser abzubilden, ohne dafiir empirische Parameter verwenden zu miissen.
Es ist dem urspriinglich von Mittwollen [Mit90] vorgeschlagenen und von Hagemann und
Schwarze [HS19] adaptierten Modell dhnlich.

Der Zufithrungsbereich ist durch eine Offnung des schmalen Spaltes in eine tiefere Nut ge-
kennzeichnet, in der kaltes Ol ruht, das aufgrund tangentialer viskoser Kréfte nach und nach
von dem dariiber hinwegstromenden Ol bzw. dem rotierenden Lagerpartner in Bewegung
gebracht wird. Demzufolge bildet sich eine Grenzschicht zwischen dem ruhenden Fluid und
der rotierenden Scheibe aus, deren Dicke mit wachsender Lauflinge zunimmt und die sche-
matisch in Bild 4.4 (links) dargestellt ist. Die Stromung wird als der einfache Fall einer
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Bild 4.4: Entwicklung einer Grenzschichtstromung im Nutbereich inkl. Stromungsgeschwin-
digkeit in Umfangsrichtung (links), Aufteilung der Grenzschichthéhe auf die Fi-
niten Volumen im Nutbereich (rechts)

eben angestromten Platte betrachtet, fiir den die isoviskose Grenzschichttheorie angewendet
werden kann. Die Grenzschichtdicke § kann dann nach [SG06] durch

55, /p?f (4.3.4)

approximiert werden, wobei 7 und p die mittlere Viskositiat bzw. Dichte des Ols in der Nut
und z die Lauflinge bezeichnen. Abweichend von [SG06] gibt V., nicht die Geschwindig-
keit der duleren Stromung an, die hier aufgrund der ruhenden Lagerschale gleich null ist.
Stattdessen wird damit die Umfangsgeschwindigkeit des Lagerpartners (Laufscheibe bzw.
der Welle) bezeichnet.

Gl. (4.3.4) gilt fiir laminare Taschenstromungen, also so lange fir die Reynoldszahl

PV
n

Re

< Repgiy = 5 - 10° (4.3.5)

gilt [SG06]. Die Anderungen fiir den turbulenten Fall werden am Ende dieses Abschnitts dar-
gelegt. Die Umfangsgeschwindigkeit des Fluids in der isoviskosen Grenzschicht wird mithilfe
des Ansatzes von Pohlhausen [Poh21] approximiert, und zwar in einer modifizierten Form fiir
den vorliegenden Fall einer bewegten Wand. Demgeméf wird fiir die Fluidgeschwindigkeit
ein Polynomansatz vierten Grades

v, = az +b2* +c2* +d2' e (4.3.6)

angenommen, der mit den Randbedingungen



Randbedingungen fiir die Temperaturberechnung 49
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922

2. 2=0:v=Vo=v,7

=0

3. 2=0:10="0,1

0
4. z=0:— =
N 0z
82
5. Z = (5 : @ = 0
auf
Vo =vpr (1 - 26426 — &) v, (4.3.7)

fithrt. Darin wurde die dimensionslose Spalthohenkoordinate & = 2/0 eingefithrt. Ettles
[Ett65] zeigte, dass sich dieses Geschwindigkeitsprofil nahezu instantan nach dem Nutbeginn
einstellt (z < h). Demzufolge kann Gl. (4.3.7) verwendet werden, um das Stromungsprofil
in der gesamten Nut zu beschreiben.

Mithilfe dieser Gleichungen wird der Aufbau des Gleichungssystems zur Temperaturberech-
nung angepasst. Die mit der Lauflinge x anwachsende Grenzschichthéhe § nach Gl. (4.3.4)
wird als Spalthéhe h verwendet und die Umfangsgeschwindigkeit nach Gl. (4.3.7) ersetzt die
Umfangsgeschwindigkeit nach Gl. (4.2.25).

Der entscheidende Unterschied der Implementierung im Nutbereich im Vergleich zum restli-
chen Schmierfilm ist, dass die Spalthohen an den Kontrollvolumengrenzflachen nicht zwischen
den benachbarten Knoten interpoliert werden (vgl. Beschreibung der Konvektionsterme in
Abschnitt 4.2.2), sondern dass pro Element jeweils tiberall die Hohe am Gitterknoten AZ,
verwendet wird. Somit flieit die Warme in Umfangsrichtung nicht zwischen jeweils genau
zwei Kontrollvolumen, sondern es sind stets mehrere KV gekoppelt, da es zu Uberlappungen
kommt. Das ist in Bild 4.4 (rechts) dargestellt.

Diese Formulierung ermoglicht es, dass mit fortschreitender Lauflinge x mehr und mehr
Frischol in das Losungsgebiet gelangt — analog zu dem physikalischen Prozess, in dem durch
die Viskositit mehr und mehr Ol mitgeschleppt wird. Beziiglich der Kopplung angrenzender
KV konnen vier verschiedene Fille auftreten, die in der Implementierung der numerischen
Losung zu berticksichtigen sind und anhand von Bild 4.4 (rechts) erlautert werden:

1. Das stromabwérts liegende Element wird von mehreren stromaufwérts gelegenen Ele-
menten mit Warmol versorgt, bspw. Element zo = 2 in Bild 4.4, das von den Elementen
21 = 3...z1 = T gespeist wird.

2. Das stromabwarts liegende Element wird von mehreren stromaufwérts gelegenen Ele-
menten mit Warmol versorgt und zusatzlich tritt Kaltol ein, bspw. Element z, = 3 in
Bild 4.4, das von den Elementen z; = 7...2; = 10 gespeist wird.

3. Das stromabwiérts liegende Element wird von einem stromaufwérts gelegenen Element
mit Warmol sowie mit Kaltol versorgt.

4. Das stromabwarts liegende Element wird nur mit Kaltol gespeist, bspw. Element z5 = 4
in Bild 4.4. In diesem Fall wird an dem entsprechenden Knoten eine feste Temperatur-
Randbedingung (Dirichlet-Randbedingung) gesetzt.

Die Kopplung wird umgesetzt, indem die in Gl. (4.3.7) angegebene Stromungsgeschwindigkeit
an den Grenzflichen zwischen den einzelnen Umfangspositionen (Positionen 1.5, 2.5, 3.5
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und 4.5 in Bild 4.4) betrachtet wird. Da die Gleichung analytisch gegeben ist, konnen die
Volumenstrome der stromaufwérts gelegenen Elemente genau an den radialen Grenzen der
stromabwarts gelegenen Elemente aufgeteilt werden. Das wird im Folgenden am Beispiel des
Elements 2o = 3 in Bild 4.4 illustriert. Der Konvektionsterm in Umfangsrichtung ergibt sich
aus

W% 3@@ _ROAgp (VeT), = (VeT) | RoARMGAZ (4.3.8)

woraus aufgrund des Upwindschemas nur der Zustrom aus stidlicher Richtung
K, =V, IsARAZ (4.3.9)

betrachtet und zusatzlich zur Vereinfachung der Darstellung ein positives Vorzeichen ver-
wendet wird. Im Unterschied zu der Umsetzung im restlichen Schmierspalt setzt sich die
sudliche Flache des Kontrollvolumens nun aus Interfaces zu mehreren Stiidknoten TS,@' <Az
zusammen. Am Beispiel des Elements 2, = 3 in Bild 4.4 ergibt sich dann der konvektive
Zustrom durch Aufsummierung der Teilzufliisse der stromaufwarts gelegenen Elemente

Hena (6.5-Azg) H(7.5-Azg) Hg(8.5-Azg)
K. = AR V,odz - Tor+ / V,odz - Tss + / V,.dz - Tsg
Ho(1.5-Az) Hg(6.5-Azg) Heg(7.5-Azg)
He((ns—1)-Azg) Ho(2.5-Az)
+ / V%Sdz . T5710 + / V%Sdz . TZufuhr (4310)
H(85-Azg) He((ns—1)-Azg)

Dabei wurde fiir den betrachteten Knoten 2 entsprechend der Nomenklatur aus Bild 4.1
der Index 0 und fiir den stromaufwérts gelegenen Knoten (Knoten 1 in Bild 4.4) der Index
S fiir ,,Siid” verwendet. Weiterhin wird aus den Integrationsgrenzen in Gl. (4.3.10) erneut
deutlich, dass die Kontrollvolumen an den Schmierspaltrandern in Spalthohenrichtung die
halbe Hohe aufweisen. Diese Kopplungsroutine wird auch am Einstromrand in das nach-
geschaltete Segment angewendet, wodurch nicht alle Knoten im Grenzschichtgebiet in der
Losung weiterverwendet werden. Wegen der Mehrfachkopplungen in Umfangsrichtung sind
bei Verwendung dieses Zufithrungsmodells entgegen der Erlauterung in Abschnitt 4.2.2 mehr
als sieben Eintrége pro Zeile in der Systemmatrix moglich.

Die Dissipationsfunktion ® wird in der diskreten Energiegleichung ebenfalls geéndert, indem
die Geschwindigkeitsableitungen dv,/0z analytisch aus Gl. (4.3.7) bestimmt werden. Wenn
vor dem Nuteintritt ein Kavitationsgebiet vorliegt, wird angenommen, dass der Schmierfilm
am Oleinlass mit kaltem Ol aufgefiillt wird. In einem dem Fiillungsgrad entsprechenden
Anteil der Spalthohe wird dann die Olzufiihrungstemperatur gesetzt.

Bei sehr hohen Drehzahlen oder langen Nuten kann es zu einer Uberschreitung der kriti-
schen Reynoldszahl nach Gl. (4.3.5) kommen. Dann schlagt die zuvor laminare Stromung
in eine turbulente Stromung um, was aufgrund der Verwirbelung mit einer deutlich stérke-
ren Durchmischung im Taschenbereich einhergeht. In diesem Zusammenhang steigt auch die
Grenzschichtdicke deutlich an. Dieser Vorgang wird mit dem etablierten Ansatz von Mittwol-
len [Mit90] abgebildet. Es wird von einer ausgebildeten turbulenten Stromung ausgegangen.
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Dann betragt die turbulente Grenzschichthohe
8, = 0.37x (Re)™/* . (4.3.11)

Zur Berechnung der turbulenten Stoffgréfien wird die dimensionslose Wandschubspannung

5 ~1/4
Tws = Re®/* - 0.0229 (f) (4.3.12)
1

bestimmt, woraus mittels des Wandgesetzes die wandnahe turbulente Viskositéat

Re7 ZH, [Re7
ZHy | 2T 10 7tanh | 2220 | 22T
nr.Mw 10.7 nr.mw

folgt. Darin ist g yw die tiber die Tasche gemittelte Viskositat. Nach [SA19] ist das Wand-
gesetz bis ca. Z < 0.22-6 giiltig. Im restlichen Spaltbereich wird die turbulente kinematische
Viskositéat nach Cebeci [Ceb71] angenommen, und es gilt

M1 = Nrmw - 0.4 (4.3.13)

Vy = 0.0168 Voo (51* FKleb (4314)
mit
1
Friep = 17 5560 und der Verdrangungsdicke d7 =4/8 . (4.3.15)

Die turbulente dynamische Viskositat ergibt sich dann durch

M2 = Vi Pref - (4.3.16)

In der numerischen Implementierung wird fiir jeden Knoten entsprechend der Spalthéhen-
koordinate entschieden, ob 7, ; oder 7,5 einzusetzen ist. Mithilfe der Prandtl-Zahl

Pr = m (4.3.17)

kann schliefllich die wirksame Wérmeleitfahigkeit

A= A1+ Prmin(ne, me2)/nrmw) (4.3.18)

bestimmt werden. Diese angepassten Stoffgroflen werden im Fall eines Stromungsumschlags
in die diskrete Energiegleichung eingesetzt und bewirken eine wesentlich stéarkere Durchmi-
schung im Taschenbereich. Zuséatzlich wird die Dissipationsfunktion durch

By = B, labs (%ma;“’ﬂ RoARAQAZ (4.3.19)
Z

mit der turbulenten Schubspannung

_ _ ov
Tez = NT, MW (1 + 77T7;/\t4w> 87,: (4320)
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Bild 4.5: Beispiel fiir die Senkung der mittleren Schmierfilmtemperaturen durch einen Stro-
mungsumschlag im Nutbereich.

ersetzt. Dies sind die Formeln fir die voll turbulente Stromung, wie sie bei [Mit90] angegeben
wurden. Der Transitionsbereich wird numerisch abgebildet. Das ist notwendig, da es sonst
im Verlauf der Simulation zu starken Temperaturoszillationen kommt. Diese liegen darin
begriindet, dass die Nuttemperatur aufgrund der verbesserten Durchmischung sofort sinkt,
wenn die Stromung an einer einzigen Position in Umfangsrichtung umschliagt: Dadurch steigt
die Viskositdt deutlich an, sodass die Reynolds-Zahl nach Gl. (4.3.5) sinkt und wieder den
laminaren Bereich erreicht. Daher wird das Turbulenzmodell im Rahmen der Zeitintegration
in kleinen Schritten nach und nach zugeschaltet, wobei die Stoffgréfien, die Dissipationsfunk-
tion und die Grenzschichthohe zwischen den Werten fiir den laminaren und den turbulenten
Fall linear interpoliert werden.

Bild 4.5 zeigt ein Beispiel fiir den Einfluss eines Stromungsumschlags auf die Schmierfilm-
temperaturen. Dazu wurde ein Modell des Lagers aus Kapitel 5.1.1 verwendet. Dessen Be-
triebsbedingungen mussten allerdings deutlich variiert werden, um den Effekt zu erzeugen.
Es wurde mit der doppelten Taschenldnge und dem Vierfachen der Maximaldrehzahl gerech-
net, also mit 20000 min~! statt 5000 min~—!. Die mittleren Schmierfilmtemperaturen weichen
dann zwischen dem laminaren und dem turbulenten Fall um rund 30°C ab. In den Un-
tersuchungen aus Kapitel 5 und Kapitel 6 traten allerdings trotz der zum Teil sehr hohen
Drehzahlen keine Stromungsumschléige auf.

Diesen Beschreibungen kann entnommen werden, dass das Olmischungsmodell nur auf Gro-
Ben aufbaut, die aus der Berechnung bereits bekannt sind. Demzufolge sind keine empirischen
Eingabeparameter notwendig, die vor einer Berechnung aus Messdaten bestimmt werden
miissen und starken Einfluss auf die Ergebnisse haben kénnen. Somit beschreibt dieses Mo-
dell eine sehr gute Anndherung an die tatséchliche Variabilitat der Warmoliibertragung, was
in Kapitel 5.1.1 anhand von Temperaturdarstellungen in der Spalthohenkontur (Bild 5.4)
gezeigt wird.



Randbedingungen fiir die Temperaturberechnung 53

4.3.3 Randbedingungen fiir die Lagerpartner

Wie bereits in Kapitel 3 erwahnt wurde, existiert eine gegenseitige Beeinflussung der Tempe-
raturen von Schmierfilm und Lagerpartnern. Letztere werden abhangig von der individuellen
Konstruktion insbesondere auch von externen Warmezu- und Wirmeabfliilssen bestimmt,
die durch entsprechende Randbedingungen an den Grenzen des Losungsgebiets zu definieren
sind (durchgéngige, gelb markierte Linien in Bild 4.6). Unabhéngig vom Lagertyp wurden
die folgenden Moglichkeiten zur Vorgabe von Temperatur-Randbedingungen implementiert:

1. Fest vorgegebene, konstante Randtemperaturen Trung
2. Direkte Warmestromvorgabe an den Réandern Q Rand

3. Indirekte Wéarmestromvorgabe mittels eines Warmetibergangskoeffizienten o und einer
nutzerdefinierten Umgebungstemperatur Ty,

4. Adiabate Randbedingung, also ein warmedichter Rand
5. Variable Temperaturrandbedingungen als Funktion der Rotordrehzahl Try,q = f(w)

6. Thermische Kopplung zu einem zweiten, benachbarten Axial- oder Radialgleitlager
(nicht an allen Réndern verfiigbar)

Diese verschiedenen Bedingungen konnen alle direkt an den Randknoten des Rechengitters
vorgegeben werden. Zusatzlich ist es moglich, konstante bzw. mit der Drehzahl verander-
liche Temperaturen auBerhalb des Losungsgitters vorzugeben (Gestrichelte rote Linien in
Bild 4.6). Im Bereich zwischen dieser &ueren Systemgrenze und dem Rand des Losungsgit-
ters wird dann reine Warmeleitung angenommen. So kénnen bspw. Erkenntnisse aus Materi-
altemperaturmessungen in die Berechnung einfliefen, auch wenn diese nicht in unmittelbarer
Umgebung der Lager vorgenommen wurden. Auflerdem koénnen sich Temperaturen in den
Schmierfilmen je nach Betriebszustand freier und mit grofferen Variationen iiber den Umfang
einstellen.
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Bild 4.6: Schematische Darstellung des Losungsgebiets inkl. Position der Temperatur-
Randbedingungen. Links: Schwimmbuchsenlager, rechts: Einfaches Axialgleitla-
ger
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4.3.4 Numerische Umsetzung der Randbedingungen

Die in den vorherigen Abschnitten beschriebenen Randbedingungen reduzieren sich in der
numerischen Implementierung auf drei Falle.

1. Dirichlet- Randbedingung
Vorgabe einer festen Temperatur an Gitterknoten auf dem Rand bzw. innerhalb des
Losungsgebiets: Temperaturvorgabe fiir Olzufiihrungsmodelle bzw. Festkorper-Rand-
bedingungen Nr. 1, 5 und 6 in Abschnitt 4.3.3.

2. Neumann-Randbedingung
Warmeleitungs-Randbedingung, aus der sich eine Bedingung fiir den Temperaturgradi-
enten am Lagerrand ergibt: Schmierfilm-Randbedingungen Nr. 1-4 in Abschnitt 4.3.1
bzw. Festkorper-Randbedingungen Nr. 3—4 in Abschnitt 4.3.3 sowie Nr. 1, 5 und 6,
wenn die Temperaturvorgabe an Hilfsknoten auflerhalb des Rechengitters erfolgt.

3. Warmestromvorgabe
Direkte Vorgabe eines Wéarmestroms: Festkorper-Randbedingung Nr. 2 aus Abschnitt
4.3.3.

Dirichlet-Randbedingung

Die Vorgabe einer festen Temperaturrandbedingung wird im Rechenprogramm implemen-
tiert, indem die Temperatur direkt in das Gleichungssystem eingetragen wird. Dazu werden
das entsprechende Hauptdiagonalelement durch eine Eins und der Eintrag auf der rechten
Seite des Gleichungssystems durch die vorzugebende dimensionslose Temperatur ersetzt.
Samtliche Nebendiagonalelemente der betreffenden Zeile werden gestrichen.

Neumann-Randbedingung

Fir die Neumann-Randbedingung wird eine Formulierung fiir den Temperaturgradienten
am Rand des Losungsgebiets benotigt, aus der dann wie in Gl. (4.2.9) bzw. Gl (4.2.10)
Konduktionskoeffizienten fiir das Gleichungssystem abgeleitet werden.

Der einfachste Fall dieses Randbedingungs-Typs ist die adiabate Randbedingung, bei der kei-
ne Wéarme iiber den Rand flieft. Das ist gleichbedeutend mit einer Nullsetzung des betreffen-
den Temperaturgradienten, wodurch sowohl der Konduktionskoeffizient in der entsprechen-
den Koordinatenrichtung als auch der Eintrag auf der rechten Seite des Gleichungssystems
zu null werden.

Randbedingungen mit Wéarmetibergangskoeffizienten werden nur fiir die Festkorper verwen-
det (Randbedingung Nr. 3 in Abschnitt 4.3.3). Bei der Definition eines Wérmeiibergangs
werden die in der Regel komplizierten Warmetibertragungsvorgénge zwischen Festkorpern
und (bewegten) Fluiden in einfacher Form abgebildet, indem die Warmestromdichte am
Rand zu

QW = a(TWand - TUmg) (4321)

gesetzt wird [BS16]. Dieser Ausdruck kann wiederum einem Warmeleitungsvorgang

. oT
dw = —A <5’$>wand (4.3.22)
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Bild 4.7: Temperaturgradienten an den Lagerrdndern in radialer Richtung.

gegentibergestellt werden. Damit ergeben sich unter Berticksichtigung von Bild 4.7 die Tem-
peraturgradienten

aT ATref /7 - aT ATref 7 —
or _ Ty — Tyo) baw. | 2= - Tome — T, 4.3.23
<8R>Wande A ( " v g) o <6R>Wandw A ( e 0) ( )

fiir den Rand in negativer Koordinatenrichtung e bzw. positiver Koordinatenrichtung w, die
an den entsprechenden Stellen in Gl. (4.2.9) eingesetzt werden konnen.

Wenn Warmeleitung zu einem Hilfsknoten auflerhalb des Losungsgebietes erfolgen soll, ist der
entsprechende dimensionslose Abstand [z5 des Knotens vom Lésungsgebiet in den Tempera-
turgradienten einzusetzen und es ergibt sich beispielsweise am Westrand des Losungsgebiets
aus Bild 4.7

oT Ry /= _
(Ré?R>w - (Trs —To) (4.3.24)

In den beiden zuletzt beschriebenen Fallen sind die Temperaturvorgaben TUmg und Txp nicht
Teil des Losungsvektors und dementsprechend auf der rechten Seite des Gleichungssystems
einzusetzen.

Direkte Warmestromvorgabe

Die direkte Vorgabe eines Wéarmestroms erfolgt ausschliellich tiber die rechte Seite des Glei-
chungssystems und ist damit analog zum Dissipationsterm in der Energiegleichung. In der
Implementierung wird davon ausgegangen, dass ein Gesamtwérmestrom () auf eine Seiten-
flache Ages des Losungsgebiets aufzuteilen ist. Fiir jedes Element muss dann das Verhéltnis
ARiem/Aces aus der Elementseitenflache zur Gesamtseitenfléche beriicksichtigt werden. Wer-
den zuséatzlich noch die Umformungen der Energiegleichung aus Kapitel 4.2.1 berticksichtigt,
ergibt sich der Term

1 re A em 1 re A em
RHS = [[[ DL EEm Gy v = el ZEen G RNGARAZ
PCp Trefvref AGes PCp Trefvref AGes

(4.3.25)

der auf die rechte Seite des Gleichungssystems addiert wird.
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4.4 Konkrete Implementierung des Temperaturmodells
fiir die verschiedenen Gleitlagertypen

4.4.1 Einfache Radial- und Axialgleitlager

Die Implementierung der Einzellager folgt direkt aus den Beschreibungen der vorherigen Ab-
schnitte, indem die diskreten Gleichungssystemkoeffizienten fiir jeden Lagerbereich (Welle—
Schmierfilm-Lagerschale bzw. Laufscheibe-Schmierfilm—Profilscheibe) ermittelt und dann
zu einer gemeinsamen Systemmatrix zusammengestellt werden. Es wird also ein monolithi-
scher Ansatz gewédhlt, um Wéarmeiibergangsrandbedingungen zwischen den Schmierfilmen
und den angrenzenden Festkorpern zu vermeiden. Hinsichtlich des Losungsgebietes werden
keine einschrénkenden Annahmen getroffen, d.h. die Temperaturlosungen werden stets tiber
den gesamten Lagerumfang und die gesamte Lagerbreite bzw. die gesamte radiale Ausdeh-
nung berechnet.

Fir die Radialschmierfilme werden kartesische Koordinaten verwendet. Zuséatzlich gibt es
bei den Radiallagern die Besonderheit, dass die Welle als rotationssymmetrischer Korper
betrachtet wird. Das kann dadurch gerechtfertigt werden, dass eine ungleichféormige Tempe-
raturverteilung iiber den Umfang in der Welle nur dann zu erwarten ist, wenn sie in einem
drehzahlsynchronen Orbit und hohen Amplituden umléauft, was bei schnelldrehenden Roto-
ren nicht gegeben ist.

Thermische Spaltidnderung

Die Schmierspalthéhe geht nach Gl. (3.2.34) in dritter Potenz in die Reynolds-DGL ein.
Sie hat also einen entscheidenden Einfluss auf die Gleitlagereigenschaften und muss des-
halb moglichst genau angegeben werden, was insbesondere bei Radialgleitlagern auch die
Spaltanderung infolge von thermischen Ausdehnungen betrifft. Die Verformungen kénnen
bei beliebigen Bauteilgeometrien unter anderem wegen mechanischer Zwéange und dreidi-
mensionaler Temperaturverteilungen komplex ausfallen, eine FEM-basierte Simulation der
thermomechanischen Verformungen wiirde jedoch eine extreme Erhohung des Berechnungs-
aufwands verursachen. Stattdessen werden die thermischen Deformationen als kreisformige
Aufweitung abgebildet, was gemafl Voruntersuchungen die dominante thermisch bedingte
Schmierspaltdnderung ist. Die Berechnung erfolgt auf Basis der Oberflichentemperaturen
von Welle, Schwimmbuchse bzw. Lagerschale mit der Vorschrift

Ar ds(l + ag (TS _Tref)) —dw<1 + aw (TW _Tref)>
\I/neu = = . (441)

T'neu ds <1 + Qg (TS — Tref))

Bei Axialgleitlagern stellt sich die Situation etwas anders dar. Diese sind in den betrachte-
ten Rotor-Lager-Systemen nicht oder kaum vorgespannt, sodass der unbelastete Schmierfilm
jegliche Spielanderung kompensieren kann. Aus diesem Grund wird die thermische Schmier-
spaltdnderung nur in den Berechnungsroutinen fiir die einfach- und doppeltwirkenden Ra-
dialgleitlager angewendet. Bei Axialgleitlagern konnen jedoch Verwolbungen aufgrund von
unterschiedlichen Lagertemperaturen sowie hohen Lasten eine Rolle spielen. Hohe Lasten
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fithren neben mechanischen Verformungen zu hohen Temperaturen an der Laufscheibenober-
flache, die sich dadurch zum unbelasteten Lager hin kriimmt, das in der Regel wesentlich
niedrigere Temperaturen aufweist. Hier sind weitere Untersuchungen notwendig.

Thermische Kopplung benachbarter Lager

Ein wichtiger Punkt ist auch die Moglichkeit, benachbarte Lager thermisch zu koppeln.
Auf diese Weise konnen relevante Warmefliisse zwischen den Lagern berticksichtigt werden,
wie sie beispielsweise bei Abgasturboladern aufgrund des starken Temperaturunterschieds
zwischen der heiflen Turbinenseite und der vergleichsweise kalten Verdichterseite auftre-
ten. Wérmefliisse treten auch bei sehr dicht benachbarten Lagern auf, zwischen denen die
Schmierfilme thermisch direkt interagieren konnen, weil sie aufgrund ihrer relativ grofien
Oberflache eine hohe Reibleistung im Verhéltnis zur Warmekapazitit des dazwischenliegen-
den Festkorpers verursachen. Dieser Fall ist hdufig bei Axiallagerkonstruktionen gegeben.
In der Implementierung wird zwischen solchen dicht benachbarten und weiter voneinander
entfernten Lagern unterschieden.

Der Fall von entfernten Lagern ist beispielsweise bei Radiallagern relevant, die iiber die Wel-
le gekoppelt werden. Diese Situation ist unter der Annahme implementiert, dass durch die
Welle verlustfrei Warme geleitet werden kann. Dann werden die Temperaturergebnisse am
Lager A iiber den axialen Wellenrand gemittelt und als Randbedingung fiir den néachstge-
legenen Axialrand von Lager B verwendet, wobei die Entfernung zwischen den Lagerstellen
automatisch berechnet wird. Die Implementierung ist ansonsten identisch zu der Umset-
zung von konstanten oder drehzahlabhéngigen Temperatur-Randbedingungen auflerhalb des
Losungsgebietes.
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Bild 4.8: Thermische Kopplung benachbarter Axialgleitlager. In dem aktuell betrachteten
Lager wird die dem Interface néchstgelegene Temperatur des jeweils anderen La-
gers als Randbedingung verwendet, um den Temperaturgradienten am Interface
zu bestimmen.
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Bei dicht benachbarten Schmierfilmen ist das Rechenprogramm so gestaltet, dass sich die
Losungsgebiete beider Gleitlager in einer Interface-Schicht beriithren. Das Temperaturmo-
dell wird mit abwechselnden Randbedingungen in der Umgebung dieser Grenzfliche fiir die
beiden Lager nacheinander aufgerufen, siehe Bild 4.8. Deshalb werden die Bezeichnungen
sLager 17 und ,Lager 2” benutzt. Im ersten Schritt wird die Temperaturlosung fiir Lager 1
inklusive der Temperaturverteilung in der Grenzfliche bestimmt. Als Randbedingung wird
die Temperaturverteilung des zweiten Lagers in der Elementschicht neben der Grenzflédche
(gestrichelte Linie in Bild 4.8) aus dem letzten Losungsschritt verwendet. Das entspricht
einer virtuellen Fortfiihrung des Rechengitters, wobei die verwendete Temperatur von La-
ger 2 auf der rechten Seite des Gleichungssystems von Lager 1 eingetragen wird. Im zweiten
Losungsschritt erfolgt das Verfahren umgekehrt und es werden Temperaturen aus der neben
der Grenzfliche gelegenen Schicht im ersten Lager als Randbedingung verwendet.

Im Gegensatz zu der vorherigen Umsetzung (siche [SZ21]) wird mit diesem Verfahren eine
deutlich verbesserte Stabilitét erreicht und es ergeben sich auch die zu erwartenden linearen
Temperaturgefille in dem Bauteil zwischen den beiden Lagern. Das zeigen auch die Auswer-
tungen der 3D-Temperaturberechnung in Kapitel 6.3. Bei dieser Kopplungsvariante muss in
jedem der beiden Teilsysteme an mindestens einem Knoten eine Dirichlet-Randbedingung
vorgegeben werden, was durch die Verwendung eines der drei Olzufithrungsmodelle aus Ab-
schnitt 4.3.2 immer gegeben ist.

4.4.2 Schwimmbuchsenlager

In dem Berechnungsprogramm fiir Schwimmbuchsenlager ist die Schwimmbuchse als zu-
satzlicher Korper enthalten, fiir den ebenfalls die Warmeleitungsgleichung gelost wird. Das
Programm zur Berechnung der Koeffizienten fiir den Schmierfilm ist modular aufgebaut,
identisch zu dem Programm fiir das einfache Radialgleitlager und wird mit den entspre-
chenden kinematischen und geometrischen Randbedingungen zweimal aufgerufen. Auch die
Quellcodes fir die Lagerschale und die Welle sind identisch wie beim einzelnen Radialgleit-
lager.

Fir diesen Lagertyp sind zwei Aspekte von wesentlicher Bedeutung: Die thermische Kopp-
lung der Schmierfilme iiber die Kommunikationsbohrungen und die effektive Zufithrungstem-
peratur fiir das Lager. Aufgrund der Druckkopplung der beiden Schmierfilme [Nit16, 1720]
ist die genaue Bestimmung der Stromungsrichtung und des dazugehorigen Volumenstroms
basierend auf der Drucklosung anschlieBend nicht mehr moglich, weil dafiir eine Druck-
differenz als Eingangsgrofie benotigt wird. Daher wird vereinfachend angenommen, dass die
Stromung durch die Kommunikationsbohrungen grundséatzlich von auflen nach innen erfolgt.
Dort kénnen dann die Mischungsmodelle fiir die Olzufithrung unverandert iibernommen wer-
den, wobei fiir das Grenzschichtmodell zu beachten ist, dass sich das Grenzschichtprofil nicht
mehr von v, = 0, sondern von der Umfangsgeschwindigkeit der Schwimmbuchse v, = r,wsp
ausgehend aufbaut.

Die vereinfachende Annahme der Stréomungsrichtung in den Kommunikationsbohrungen
kann dadurch kompensiert werden, dass eine effektive Erhohung der Olzufithrungstempera-
tur im dufleren Schmierspalt aufgrund von Warmestrémen der angrenzenden Wénde (Schale:
Index S, Schwimmbuchse: Index SB) im in der Regel als Ringnut ausgefiihrten Olzufiih-
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rungsbereich A moglich ist. Dazu wird die Wérmebilanz

JaAsGEdA + [y AspT5EdA

Tutert. = Tzuf,ait (4.4.2)

CpPVzuy

berechnet. Der Olzufluss VZuf ergibt sich dabei aus dem Seitenfluss des Gesamtlagers
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F S Valinriy = 1) A0 Ay, + 30 S Valinsiy = nyyis) Azazay, . (4.4.3)
ip=1iom1 ey

wobei die Indizes ¢ den inneren und a den dufleren Schmierfilm bezeichnen. Insbesondere
zu Beginn der Berechnung kann es zu grofien Unterschieden zwischen der nominellen und
der mit der Wiarmebilanz berechneten Olzufiihrungstemperatur kommen. Damit sich die
Temperaturen dadurch nicht aufschwingen kénnen, wird die maximale Temperaturerhohung
pro Losungsschritt des Temperaturmodells begrenzt. Im Lauf der Zeitintegration stellt sich
dann ein Gleichgewicht ein. Untersuchungen zeigen, dass bei Verwendung der nominellen
Olzufithrungstemperatur die Schmierspalttemperaturen zu niedrig ausfallen und vor allem,
dass die Abbildungsgiite der Rotordynamiksimulation durch Abweichungen der Schwimm-
buchsendrehzahlen einerseits und die infolge der unterschiedlichen Olviskositéit gednderten
Lagersteifigkeiten andererseits reduziert wird.

4.4.3 Schwimmscheibenlager

Aufgrund der sehr groflen Systemmatrizen bei kombinierter Berechnung wurde fiir Schwimm-
scheibenlager von dem monolithischen Loésungsansatz abgewichen. Stattdessen werden sie
wie zwei thermisch gekoppelte Einzellager behandelt, was in Bild 4.9 links dargestellt ist.
Dabei werden dieselben Berechnungsroutinen wie in dem Thermodynamikmodell fiir Fest-
segmentlager verwendet, was auch den Algorithmus zur thermischen Kopplung der Lager
betrifft.

Die Radialschmierfilme von Schwimmscheibenlagern weisen in der Regel relativ grofie La-
gerspiele auf und haben neben der Aufnahme der geringen Schwimmscheibengewichtskraft
die wesentliche Funktion, den Olaustausch zwischen den beiden Axialschmierfilmen bzw. die
Olversorgung des schubringseitigen Schmierfilms sicherzustellen. Aufgrund der demzufolge
anzunehmenden sehr starken Durchstréomung und geringen Reibleistung in diesem Schmier-
film wird das Radiallager in der Temperaturberechnung mit einem einfachen Ansatz bertick-
sichtigt, der im folgenden Absatz erldutert wird.

Bild 4.9 zeigt rechts eine schematische Darstellung des Olflusses rund um den Radialschmier-
film des Schwimmscheibenlagers. Durch Zufiithrbohrungen, die im Lagergehduse entweder
direkt im Bereich des Schmierfilms oder etwas weiter entfernt positioniert sind, wird das
Ol zugefiihrt und gelangt in den ersten Axialschmierfilm. Ein Teil erreicht ggf. auch direkt
den zweiten Axialschmierfilm. Durch den Druckaufbau im ersten Schmierfilm kommt es zu
einem Riickfluss des dort bereits etwas erwdarmten Ols in den Innenraum und damit auch
ins Radiallager. Das erhéht die Oltemperatur im radialen Schmierfilm. Derselbe Effekt ist
prinzipiell auch im zweiten Schmierfilm méglich, aufgrund der grofien Zentrifugalwirkung



60 Numerische Bestimmung der Temperaturen im Gleitlager

jedoch in wesentlich geringerem Ausmafl. Dennoch ist auch hier eine weitere Erwarmung des
radialen Schmierfilms moglich.

Entscheidend ist, dass simtliches Ol, das dem zweiten Axialschmierfilm iiber die Nuten
zugefiihrt wird, aus dem Radialfilm stammt. Daher wird dessen Temperatur als Oleintritts-
temperatur verwendet. Es ist also eine Annahme fiir die Radialtemperatur zu treffen, die
diese drei moglichen Zufliisse in den Radialfilm beriicksichtigt. Dafiir wurde in erster Nahe-
rung ein einfacher Ansatz gewahlt, der auf zwei Mischungsfaktoren beruht. Diese gehen in
die Mischungsregel

Trad = fzuf - Trug + (1 = fzuf) - | fae - Tast + (1 — faz) - Tawo (4.4.4)

ein, wobei der Faktor fz,; der Anteil des zu verwendenden Frischols, also kiihlen Ols mit
T = Ty, ist. Der verbleibende Zufluss in das Radiallager stammt aus den Axialschmierfil-
men (rote Pfeile in Bild 4.9), wobei fa, den Anteil des ersten Axialschmierfilms an diesem
Teil-Zufluss angibt. fz,; = 0.8 und f4, = 1.0 fiilhrt beispielsweise zur Verwendung von 80 %
Frischol in der Mischungsregel. Der restliche Anteil wird allein durch die Temperatur im ers-
ten Axialschmierfilm determiniert. Der Einfluss verschiedener Einstellungen fir diese beiden
Mischungsparameter wird in Kapitel 6.3.5 analysiert.

4.5 Integration der Temperaturlosung in die
Rotordynamiksimulation

Wie bereits zuvor erwdhnt wurde und auch in dem Simulationsschema Bild 3.4 erkenn-
bar ist, sind eine dreidimensionale Viskositiatsverteilung im Schmierspalt sowie korrigier-
te Warmlagerspiele das wesentliche Ergebnis der dreidimensionalen Temperaturberechnung.
Die Viskositatsverteilung wird zur Losung der Integralterme in der Reynolds’schen Differen-
zialgleichung benotigt, die Lagerspieldinderung flieit in die Spaltfunktion ein. Trotz der re-
chenzeiteffizienten Implementierung sémtlicher Gleichungen in einem FORTRAN-Programm
bedeutet die 3D-Temperaturberechnung aufgrund der grofien Gleichungssysteme eine gra-
vierende Erhohung des Zeitaufands fiir die dynamische Simulation.

Teilsyst
eilsys em\ Phyd,1  Phyd2

Bild 4.9: Einteilung des Schwimmscheibenlagers in zwei Teilsysteme zur Temperaturbe-
rechnung (links), schematische Darstellung des Olflusses im Schwimmscheibenla-
ger (rechts).
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In [INW19] konnte jedoch anhand der instationdren Berechnung des gleitgelagerten Laval-
Rotors aus [Eli18] gezeigt werden, dass ohne jegliche Einbuflen der Ergebnisgenauigkeit ein
wesentlich grofleres Zeitintervall zwischen den Aufrufen des Temperaturmodells zuldssig ist.
Deshalb wird nicht in jedem Zeitschritt eine neue Temperaturlosung erzeugt, sondern in ei-
nem Intervall, das typischerweise in der Gréfenordnung von Millisekunden liegt. Die Schritt-
weite des mechanischen Modells liegt dagegen iiblicherweise zwischen 1-1078s und 10~°s.
Dadurch kann der Rechenaufwand trotz deutlich gesteigerter Modelltiefe begrenzt werden.
Dieses Vorgehen ist deshalb moglich, weil selbst kleine Rotor-Lager-Systeme eine wesentlich
groffere Warmekapazitat als der Schmierfilm aufweisen. De facto sind auch Millisekunden
fir viele reale Konstruktionen mit Hinblick auf Aufwarmprozesse auflerst kurz. Das kann
anhand der Messzeiten fiir Hochlaufsimulationen von Abgasturboladern festgestellt werden,
die bei den grofiten Turboladern héufig iiber 15 min liegen. Um diesem Umstand Rechnung
zu tragen und wihrend der Simulation relevante Erwarmungen auch fiir groflere Turboma-
schinen zu erlauben, wurden neben der Moglichkeit der instationdren Rechnung zwei weitere
Optionen fir die Wahl des Zeitinkrements At vorgesehen.

1. Berechnung mit einem skalierten Zeitinkrement Atiperm = f - Atpeen, das sich aus dem
Verhéltnis aus Mess- zu Simulationszeit f = tyress/tsim ergibt.

2. Thermisch stationdre Berechnung. In dieser Variante wird das Zeitinkrement At auf
einen so groflen Wert gesetzt, dass die vergangenen Temperaturlosungen keine Rol-
le mehr spielen. Das entspricht einem Berechnungsprozess, der so langsam ist, dass
Wiérmeleitungsprozesse instantan abgeschlossen werden kénnen. Zur numerischen Sta-
bilisierung muss jedoch mit Unter-Relaxation gearbeitet werden, sodass sich eine ge-
ringe numerische Verzogerung der Erwarmung einstellt. Diese Variante wurde fiir den
mittelgroBen und den grofien ATL-Rotor in Kapitel 6.2 bzw. Kapitel 6.3 angewendet.
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5 Validierung der
Temperaturberechnung

Zur Kontrolle der entwickelten Temperaturalgorithmen werden in den folgenden Abschnitten
Vergleichsrechnungen mit Temperaturmessungen an realen Gleitlagern vorgestellt. Zunachst
erfolgt der Abgleich fiir Einzellager (Radial- und Axialgleitlager) mithilfe von Messdaten
aus der Literatur. Anschliefend werden Turbolader-Lagerungen untersucht, fir die von In-
dustriepartnern Messdaten im Rahmen der AiF-Projekte IGF-Nr. 18760 BR und IGF-Nr.
20779 BR [1Z20, 1722] zur Verfiigung gestellt wurden. Dabei stehen gekoppelte Radiallager
(Schwimmbuchsenlager) sowie thermisch gekoppelte Einzel-Axiallager im Fokus.

5.1 Abgleich anhand publizierter Messdaten fiir
Einzellager

5.1.1 Zylindrisches Gleitlager, stationar
Einleitung, Beschreibung der Messdaten, Lagerdaten

Die Untersuchungen von Ferron [Fer82] sind zum Abgleich der Temperaturberechnung fiir
Radialgleitlager sehr gut geeignet, da sie umfassende Messdaten fiir verschiedene Betriebs-
randbedingungen eines kreiszylindrischen Einzellagers beinhalten und sehr gut dokumentiert
sind. Es wurden Temperaturmessungen an einem Gleitlagerprifstand (vgl. Bild 5.1 links)
aufgenommen, wobei in der Lagerschale des Priiflagers (vgl. Bild 5.1 rechts) tiber den Umfang
mittig 16 Temperaturmessstellen instrumentiert waren. Zusatzlich existieren drei Tempera-
turmessstellen an verschiedenen Axialpositionen in der Welle.

Mit diesem Versuchsaufbau wurden sowohl Temperatur- als auch Druckmessungen in einem
Drehzahlbereich von 1000 min~! bis 5000 min~! mit einer &uBeren Belastung zwischen 1000 N
und 10000 N durchgefiihrt, wobei jeder Betriebspunkt so lange gehalten wurde, bis keine
Temperaturanderung mehr zu verzeichnen war. Die Daten des Priiflagers sind in Tabelle 5.1
zusammengefasst.
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Tabelle 5.1: Daten und Betriebsrandbedingungen des Radialgleitlagers geméf der Anga-
ben in [Fer82, FFB83]. Weiterfithrende Angaben wurden zum Teil anderen,
entsprechend angegebenen Veroffentlichungen entnommen

Bezeichnung Symbol Wert Einheit
Geometrie

Nomineller Wellenradius r 50 mm
AuBerer Radius der Lagerschale rg 100 mm
Lagerbreite br 80 mm
Radiales Lagerspiel bei 20°C Ar 123/145 pm
Olzufiihrung: Eine Rechtecktasche, versorgt

durch drei Olzufuhrbohrungen bei ¢ = 90°

Breite der Olzufithrung b&yizu 70 mm
Lange der Olzufithrung . 18 °

Lénge der Olzufithrung . 15.708 mm
Olzufuhrdruck (Absolutdruck) DéSizu 1.7 bar
Olzufiihrungstemperatur T 40 °C
Schmierstoffeigenschaften

Dichte bei 40°C ) 860 kg/m?
Spezifische Wérmekapazitét p 2000 J/(kgK)
Warmeleitfahigkeitskoeffizient A 0.13 W/(mK)
Viskositét bei 40°C n 0.028 Pas
Vogel-Parameter c1 8.5193-107* Pas
Vogel-Parameter Cy 250.70 °C
Vogel-Parameter? 3 -32.12 °C
Wellenwerkstoff: AFNOR 100 C6*

Dichte pw 7800 kg/m?
Spezifische Warmekapazitét (aus [Deuld]) Cow 460 J/(kgK)
Warmeleitfahigkeitskoeffizient Aw 50 W/(mK)
Thermischer Ausdehnungskoeffizient [Deul5] aw 11.50 - 1075 [-]
Lagerschalenwerkstoff: Bronze®

Dichte [Deul9] ps 8750 kg/m3
Spezifische Warmekapazitéat [Deul9)] Cps 380 J/(kgK)
Warmeleitfahigkeitskoeffizient [Fer82] As 50 W/(mK)
Thermischer Ausdehnungskoeffizient [Deul9| ag 16.90- 1075 [—]

3abgeleitet aus n-T-Plot in [Fer82)]

4= DIN 1.3505

°In den Originalarbeiten [Fer82] und [FFB83] ist nur angegeben, dass es sich um den Werkstoff Bronze
handelt. Dafiir wurde in [Fer82] ein Wirmeleitfihigkeitskoeffizient A = 50W/(m? K) angegeben, in [FFB83]
jedoch ein Wirmeleitfihigkeitskoeffizient A = 250 W/(m? K). Da letzterer fiir Bronze uniiblich hoch ist,
wurde anhand des Wertes 50 W/(m? K) CuSn11Pb2-C [Deul9] als méglicher Werkstoff ermittelt.
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Olzufiihrung
Lagerschale

Welle

hydrostatische
Lager

Pneumatische
Presse

Bild 5.1: Darstellung des Priifstands [Fer82], vom Verfasser tibersetzt (links). Vorbereitetes
Priiflager ohne Messstellen aus [Fer82] (rechts).

Beschreibung des Simulationsmodells

Fir die stationdre Berechnung dieses Einzellagers ist ein einfaches Modell ausreichend, das
aus einem Massepunkt (Welle) besteht, der iiber das Gleitlager mit dem Inertialsystem
(Schale) verbunden ist. Der Massepunkt besitzt zwei translatorische Freiheitsgrade (Ver-
schiebungen quer zur Drehachse z) sowie einen rotatorischen Freiheitsgrad (Drehung um z)
und wird durch die duflere Kraft belastet. Die Drehzahl wird iiber einen rheonomen Kor-
per® vorgegeben. In einer Zeitintegration werden geméif der Beschreibung in Abschnitt 3.2.5
aus dem aktuellen kinematischen Zustand des Massepunkts (Position und Geschwindigkeit)
die Spaltfunktion sowie die Spalténderungsfunktion bestimmt. Unter Berticksichtigung der
Umfangsgeschwindigkeiten der Lagerpartner wird die Reynolds-DGL gelost, womit sich der
resultierende hydrodynamische Druck und somit die Lagerkraft ergeben. Die Kraft wird mit
der duleren Belastung ins Verhéltnis gesetzt. So lange das Kréaftegleichgewicht nicht erfiillt
ist, a&ndert sich dem 1. Newton’schen Grundgesetz entsprechend der Bewegungszustand des
Korpers, bis ein stationdrer Zustand erreicht wird.

Dieser Ablauf wird durch die Berechnung der Temperaturen mit den entsprechenden Visko-
sitdts- und Lagerspielanderungen erweitert, so wie in Abschnitt 3.3.5, Bild 3.4 beschrieben
und dargestellt. Aus Bild 5.1 bzw. [Fer82, FFB83] wurden folgende Temperatur-Randbedin-
gungen abgeleitet

« Umgebungstemperatur 7y,,, = 25°C (abweichend von dem sehr hohen Wert 40 °C bei
Ferron [Fer82])
o Axiale Rénder der Welle

— Freier Rand: Warmeiibergang zur Umgebung mit o = 80 W/(m? K), analog zur
Annahme von Ferron et al. [FFB83|

— Richtung Antrieb: Warme wird tiber die weiteren Priifstandsbauteile abgeleitet,
Annahme: In einem Abstand lgp = 1 - b, vom Lagerrand herrscht Ty,,,. Das
entspricht einem Warmeiibergangskoeffizienten o = 625 W/(m? K).

6In der MKS ein Zusatzkorper, iiber den explizit zeitabhingige — rheonome — Randbedingungen [SAV9S]
vorgegeben werden konnen.
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o Axialer Rand der Lagerschale: Freie Konvektion zur Umgebung

« Radialer Rand der Lagerschale: Wirmeiibergang zur Umgebung mit o = 80 W/(m? K),
analog zur Annahme von Ferron et al. [FFB83]

« Olzufithrungstemperatur geméfi dem nominellen Wert Tz, ; = 40°C

Weitere Annahmen sind aufgrund der Verwendung des variablen Taschenmischungsmodells
nicht notwendig.

Simulationsergebnisse mit variablem Mischungsmodell

Bild 5.2 zeigt den Vergleich zwischen Temperaturmessung (Strich-Punkt-Linie) und Tempe-
raturberechnung (durchgezogene Linie) anhand ausgewédhlter Betriebspunkte, die den ge-
samten Messbereich abdecken. Die Unsicherheit der Temperaturmessungen in Hohe von
+1°C wurde hellgrau hervorgehoben, weitere Messunsicherheiten wurden nicht betrachtet.
Die Ubereinstimmung der Temperaturen ist aufgrund des variablen Mischungsmodells iiber
den gesamten Messbereich sehr gut. Unter Beriicksichtigung des Konfidenzintervalls betragt
die mittlere Abweichung der Temperaturberechnung iiber den gesamten Umfang iiber alle
Betriebspunkte 0.52°C, die maximale Abweichung 1.72°C. Eine Aufschliisselung nach ein-
zelnen Betriebspunkten ist in Tabelle 5.2 angegeben.

Ebenso sind die berechneten Druckverteilungen in sehr guter Ubereinstimmung mit der
Messung, vgl. Bild 5.3. Eine Ausnahme bildet Betriebspunkt 1 (3000 min~!, 1000 N), bei
dem ein deutlich héherer Maximaldruck berechnet als gemessen wurde. Das deutet auf eine
geringere reale Lagerkraft hin, da die eingeschlossene Flache der Messkurve offensichtlich
kleiner ist, als die der berechneten Kurve.

In Bild 5.4 sind Temperaturergebnisse fiir drei Lastfille in der Spalthohenkontur dargestellt.
Die Temperaturverteilung im Spalt wird erkennbar vor allem durch die Wiederauffiillung des
Kavitationsgebietes mit Kaltol dominiert.

Tabelle 5.2: Auswertung der Abweichungen zwischen gemessenen und berechneten Tempe-
raturen fiir das zylindrische Radialgleitlager

Betriebspunkt AT, ean ohne/mit AT, ohne/mit
Konfidenzintervall [°C] Konfidenzintervall [°C]
3000 min_l, 1 kN 2.24 / 1.30 5.37 / 4.37
3000 min~!, 4 kN 1.47 / 0.67 294 / 1.94
3000 min~!, 7 kN 0.85 / 0.12 1.68 / 0.68
3000 min~!, 10 kN 0.75 / 0.14 1.60 / 0.60
2000 min’l, 9 kN 1.20 / 0.23 2.06 / 1.06
3000 min~!, 9 kN 0.64 / 0.13 1.90 / 0.90
4000 min—*, 9 kN 1.48 / 0.59 2.33 / 1.33
5000 min~!, 9 kN 1.91 / 0.98 3.89 / 2.89
Mittelwert 1.32 / 0.52 2.72 / 1.72
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Bild 5.2: Ergebnisse der Temperaturberechnung am zylindrischen Radialgleitlager mit va-
riablem Mischungsmodell
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Bild 5.3: Ergebnisse der Druckberechnung am zylindrischen Radialgleitlager mit variablem

Mischungsmodell
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Bild 5.4: Temperaturplots in der Spalthéhenkontur (Lagermitte) bei Verwendung des va-
riablen Mischungsmodells. Die y-Achse ist auf 3 - Ar skaliert. Es ist erkennbar,
dass die effektive Spalthohe im Nutbereich deutlich ansteigt.

Einfluss des Mischungsmodells

In Bild 5.6 sind Ergebnisse fir die einfacheren Mischungsmodelle dargestellt. Auch mit diesen
lassen sich sehr gute Ubereinstimmungen mit den Messdaten erzielen, iiber die Allgemein-
giiltigkeit des jeweils gewahlten Warmolfaktors kann jedoch keine Aussage getroffen werden.
Fiir dieses Lager wird beispielsweise mit einem Warmolfaktor fyem = 0.1 eine dhnlich gu-
te Ubereinstimmung von Messung und Simulation wie mit dem variablen Mischungsmodell
erzielt. Unter Berticksichtigung des Konfidenzintervalls betrigt die mittlere Abweichung der
Temperaturberechnung tiber den gesamten Umfang iiber alle Betriebspunkte in diesem Fall
0.65°C (+0.13°C im Vergleich zu dem variablen Olzufuhrmodell) und die gemittelte maxima-
le Abweichung 2.05°C (40.33°C). Die in Bild 5.5 dargestellten Ergebnisse fiir den mittleren
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Lastfall (3000 min~!, 7000 N) mit Warmélfaktoren fiyqmm = 0.0 (ideale Durchmischung),
fwarm = 0.1 und fywaerm = 0.2 zeigen jedoch, dass die vereinfachten Mischungsmodelle die
Temperaturverteilung in Spalthohenrichtung sehr stark beeinflussen. Im Gegensatz dazu sind
mit dem variablen Mischungsmodell im gesamten Lager deutliche Temperaturunterschiede
in Spalthohenrichtung zu erkennen.
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Bild 5.5: Temperaturplots in der Spalthohenkontur bei Verwendung verschiedener, jeweils
pro Simulation konstanter Warmoliibertragungsfaktoren. Die y-Achse ist auf 3 -
Ar skaliert. Definitionsgeméaf steigt die Warmolibertragung mit zunehmendem
Warmolfaktor und es ergeben sich hohere Maximaltemperaturen im Schmierspalt.
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Bild 5.6: Ergebnisse der Temperaturberechnung am zylindrischen Radialgleitlager mit ver-
schiedenen Warmolfaktoren
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Konvergenzuntersuchung der numerischen Temperaturberechnung

Da die numerische Temperaturberechnung eine Approximation der Realitat ist, muss gepriift
werden, ob das verwendete Rechengitter eine hinreichend genaue Losung ermoglicht. Dazu
wird eine Konvergenzanalyse anhand eines mittleren Betriebspunktes (3000 min~', 7000 N)
durchgefiihrt, in der im Vergleich zu der vorher verwendeten Vernetzung zwei grobere und
zwei feinere Diskretisierungen untersucht werden. Die Netzvarianten werden dadurch abgelei-
tet, dass die Knotenanzahl in den drei Raumrichtungen bei jeder Netzvergroberung halbiert
und bei jeder Netzverfeinerung verdoppelt werden. Tabelle 5.3 fasst die Netzvarianten zu-
sammen. Darin wurden die angegebenen Abweichungen jeweils auf das Berechnungsergebnis
der feinsten Vernetzung bezogen und im Intervall zwischen 235 — 275° in Umfangsrichtung
ausgewertet, in dem die Maximaltemperaturen auftreten. AT gibt die jeweils grofite ab-
solute Temperaturdifferenz in dem Auswertungsintervall an. Zur besseren Einordnung des
Einflusses auf die Hydrodynamik wurde die Temperaturdifferenz zusétzlich in eine dquiva-
lente relative Differenz der Viskositdten umgerechnet.

Bild 5.7 zeigt einen Vergleich der mit den unterschiedlichen Netzen berechneten Lagerscha-
lentemperaturen. Die bisher verwendete mittlere Vernetzung kann als konvergente Losung
betrachtet werden. Es fallt auf, dass bei den gréberen Vernetzungen sehr deutliche Tempera-
turabweichungen auftreten. Das ist mit dem variablen Olzufiihrungsmodell zu erkliren, das
bei zu grober Vernetzung aufgrund der dann nicht ausreichenden Lauflinge fiir die Ausbil-
dung der Grenzschicht (vgl. Kapitel 4.3.2) die Warméliibertragung iiberschétzt.

Tabelle 5.3: Netzdefinition fiir die Konvergenzuntersuchung der Temperaturberechnung.
Die mittlere Einteilung (Netz 3) wurde fiir den Temperaturabgleich verwendet.
Die Abweichungen sind auf die feinste Vernetzung bezogen.

Ny Ny N Naws Nicnoten AT [abs., °C]  An [rel., %)]

1 30 8 5 3 1.94-10° +14.76 —32.51
2 60 16 10 5 1.45-10 + 5.99 —15.05
3 120 31 21 10 1.16-10° — 0.40 + 1.26
4 240 61 41 20 8.94-10° + 0.04 - 0.13
5 480 121 81 40 7.03-10° — —
\ 08.2
— Netz 1
70 - -
08 —— Netz 2 06 28
o Netz 3 o
2 60| — Netz 4 : g o8
% —— Netz 5 % 57.6
50 |- s
= E 574
400 90 180 270 360 57'%35 245 255 265 275
Umfangsposition [deg] Umfangsposition [deg]

Bild 5.7: Netzabhingigkeit der Lagerschalentemperatur bei Verwendung des variablen Ol-
zufithrungsmodells
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Fazit

Die Auswertungen zeigen, dass mit dem Temperaturmodell fiir das einzelne Radialgleitlager
eine sehr genaue Wiedergabe realer Messergebnisse moglich ist, obwohl einige Unsicherheits-
faktoren nicht berticksichtigt wurden. Dazu zdhlen zum Beispiel mogliche Ungenauigkeiten
bei der Ubertragung und Interpolation der Messdaten in handschriftliche Grafiken in der
Arbeit von Ferron [Fer82].

5.1.2 Festsegment-Axialgleitlager, stationar
Einleitung, Beschreibung der Messdaten, Lagerdaten

Das Berechnungsprogramm fiir das Axialgleitlager mit einem Schmierfilm wird anhand der
Untersuchungen von Dadouche et al. [DFB00, DFDO06] validiert. Diese Messungen erfolgten
in einem ahnlich umfassenden Umfang wie die zuvor beschriebenen Messungen fiir Radial-
gleitlager. Es wurden Untersuchungen an einem Acht-Keil-Festsegmentlager mit konstanter
Keillinge durchgefithrt, bei dem in einem Segment neun Temperaturmessstellen instrumen-
tiert waren (vgl. Bild 5.8). Zusdtzlich wurden die Einstrom- und die Ausstromtemperatur
ermittelt. In zwei weiteren Segmenten waren insgesamt fiinf Druckmessstellen installiert, wei-
terhin wurde die minimale Schmierspalthche an drei Positionen iiber den Umfang ermittelt.
Durch die konstruktive Gestaltung des Priifstands wurden Schiefstellungen im Priiflager auf
ein Minimum beschrankt, sodass von einer parallelen Ausrichtung der Lagerscheiben aus-
gegangen werden kann. Die Olversorgung erfolgte ohne Uberdruck iiber den Innenrand des
Lagers, wobei das Ol im Wesentlichen iiber die Nuten in die Segmente eintritt.

Mit diesem Versuchsaufbau wurden Messungen in einem Drehzahlbereich von 500 min~! bis
2600 min~! mit einer duferen Belastung zwischen 1000 N und 8000 N durchgefiihrt, wobei
jeder Betriebspunkt so lange gehalten wurde, bis keine Temperaturdnderung mehr zu ver-
zeichnen war. Die Daten des Priiflagers sind in Tabelle 5.4 zusammengefasst.

Lastrichtung

<—— Kraftsensor

Ubertragungs-

Hydrostatisches welle

Lager
Druck- '
messstellen\ Spalthohen-
messung

Prifl
ruflager Laufscheibe

Bild 5.8: Schnittdarstellung des Priifstands [HBF14], vom Verfasser iibersetzt (links), das
Priflager ist durch den farbigen Rahmen hervorgehoben. Darstellung des Lager-
segments mit den Temperaturmessstellen [DFB00] (rechts)
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Tabelle 5.4: Daten und Betriebsrandbedingungen des Achtkeil-Festsegmentlagers, anhand
dessen die Temperaturberechnung validiert wird. Angaben geméfl [DFBOO,

DFD06, AFM10]

Bezeichnung Symbol Wert Einheit
Geometrie

AuBendurchesser d, 200 mm
Innendurchmesser d; 100 mm
Lange der Schmierkeile lkeil 27 mm
Keilwinkel VEKeil 12/ =3.49-107% rad
Keilhohe hKeil 95 nm

Tiefe der Olzufuhrnuten 1.5 mm
Olzufuhrdruck (Absolutdruck)” DS 1.0 Dbar
Olzufiihrungstemperatur Lo 40 °C
Schmierstoffeigenschaften

Dichte bei 40°C p 870 kg/m3
Spezifische Warmekapazitét p 2000 J/(kgK)
Warmeleitfahigkeitskoeffizient A 0.13 W/(mK)
Viskositéat bei 40°C n 0.0293 Pas
Viskositat bei 70°C n 0.0111 Pas
Vogel-Parameter c1 5.191-107° Pas
Vogel-Parameter Co 105.06 °C
Vogel-Parameter® C3 —125.82 °C
Werkstoff der Laufscheibe: Stahl [AFM10]

Dichte oW 7800 kg/m?
Spezifische Wérmekapazitét Cow 470 J/(kgK)
Wiarmeleitfahigkeitskoeffizient Aw 47 W/(mK)
Werkstoff der Profilscheibe: CuSn8P [AFM10]

Dichte ps 8940 kg/m?
Spezifische Warmekapazitét Cps 377 J/(kgK)
Warmeleitfahigkeitskoeffizient s 65 W/(mK)
Bedingungen fiir stat. Temperaturmessung

Belastung F = konst. =8 kN
Drehzahl® n 500 — 2600 min~*

"Das Ol lduft frei in das Lager hinein

8abgeleitet aus den zwei Viskositédtswerten bei 40 °C und 70°C

9n 350 min—!—Schritten
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Beschreibung des Simulationsmodells

Wie bei dem Radiallager-Validierungsbeispiel ist aufgrund der definierten Kinematik ein
einfaches Modell zur Beschreibung des Systems ausreichend. Hier wird die Laufscheibe als
Massepunkt mit den zwei Freiheitsgraden Translation in z-Richtung sowie Rotation um die
z-Achse abgebildet. Erneut wird die Drehzahl iiber einen rheonomen Korper vorgegeben und
die externe Last auf den Massepunkt aufgebracht.

Die Messreihe mit konstanter Last (F' = 8 kN) wurde in der Simulation nachvollzogen, wo-
bei in Analogie zu den Messbedingungen der Zeiteinfluss vernachlissigt wurde. Da iiber
die Wérmeitibertragungsmechanismen in der Lagerumgebung keine Erkenntnisse vorlagen,
wurden an sdmtlichen Randern des Losungsgebietes Warmeiibergangskoeffizienten angenom-
men, womit ein Warmeiibergang beztiglich einer Umgebungstemperatur erfolgt. Diese wurde
auf Ty, = 25°C gesetzt. Es ist davon auszugehen, dass im Lagerinnenbereich aufgrund
des einlaufenden Ols eine hohere Temperatur in der GréSenordnung der nominellen Olzu-
fithrungstemperatur vorherrscht, weshalb mit einer Betrachtung der Temperaturdifferenzen
(Tw —Tumg,a)/ (Tw —Tumg:) unter der Voraussetzung einer Wandtemperatur Ty, = 48 °C die
Relation o, = 8 - a;; abgeschétzt wurde. Die auleren Warmeiibergangskoeffizenten an der
Profilscheibe wurden analog zu den Bedingungen der Radialgleitlagermessung (Abschnitt
5.1.1) mit 80 W/(m? K) angenommen und an der Laufscheibe aufgrund der hohen Umfangs-
geschwindigkeit erhoht. Tabelle 5.5 fasst die gewahlten Randbedingungen zusammen.

Tabelle 5.5: Zusammenfassung der Simulations-RB am Dadouche-Lager

Bezeichnung Symbol Wert Einheit
Olzufithrungsdruck (Uberdruck), vorgegeben DéSizu 0.05 bar

am Innenrand der Nuten

Nominelle Olzufithrungstemperatur T6120 = Tumg,i 45 °C

Reale Olzufithrungstemperatur aus Messstelle Tho 48 °C
Umgebungstemperatur Ttrmg 25 °C
Profilscheibe

Wérmetibergangskoeff. am radialen Innenrand Qi 10 W/(m?*K)
Warmeiibergangskoeff. am radialen Auflenrand Qg 80 W/(m?K)
Warmeiibergangskoeff. am axialen Rand Qg 80 W/(m?K)
Laufscheibe

Wiarmeitibergangskoeff. am radialen Innenrand Qi 20 W/(m*K)
Wérmetibergangskoeff. am radialen Auflenrand Qg 160 W/(m?K)
Wirmeiibergangskoeff. am axialen Rand Qg 160 W/(m*K)

Simulationsergebnisse mit variablem Mischungsmodell

Bild 5.9 zeigt einen Abgleich sdmtlicher Temperaturmessstellen 77 — Ty im Segment (Positio-
nen siehe Bild 5.8 rechts). Die gemessenen Verldufe sind jeweils in schwarzen Strich-Punkt-
Linien dargestellt und mit der Messunsicherheit in grau hinterlegt, wahrend die berechneten
GroBen durch blaue Linien mit Markern gekennzeichnet sind. Auch die berechneten Tempera-
turkurven zeigen ein Unsicherheitsintervall. Dieses erfasst mogliche Abweichungen zwischen
der realen und der angenommenen Messstellenposition, indem um die theoretische Messtel-
lenposition ein Kreis mit einem Radius von 1.5 mm gezogen wurde, auf dessen Umfang die
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berechneten Temperaturen ebenfalls ausgewertet wurden. Der Durchmesser der Thermo-
elemente ist in [DFB00] mit 1.0 mm angegeben und die Positionierung der Messstellen ist
ebenfalls mit Unsicherheit behaftet. Daher ist die Annahme einer maximalen Positionsab-
weichung von 1.5mm eine realistische Schatzung. Die dargestellten Simulationsergebnisse
wurden aus den Oberflaichentemperaturen der Profilscheibe jeweils durch lineare Interpola-
tion zwischen den Rechengitterknoten ermittelt.
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Bild 5.9: Vergleich von gemessenen und berechneten Temperaturen des Acht-Keil-
Festsegmentlagers fiir die Drehzahlvariation bei F' = 8 kN

Es zeigt sich, dass die Simulationsergebnisse den qualitativen Verlauf der Messergebnisse
sehr gut widerspiegeln, tendenziell jedoch zu niedrige Werte berechnet werden. So betragt
die iiber alle Messstellen gemittelte Abweichung bei der niedrigsten Drehzahl n = 500 min~*
1.42°C vom unteren Rand des Unsicherheitsintervalls der Messwerte. Insgesamt betriagt die
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Abweichung der Simulationsergebnisse 1.34 °C von dem Intervall der Messunsicherheiten, oh-
ne dass die Abweichungen der Messstellenposition (blau dargestelltes Unsicherheitsintervall
in Bild 5.9) berticksichtigt wurden.

Da der qualitative Verlauf der Simulationen gut mit den Messdaten iibereinstimmt, sind Ab-
weichungen der realen Nuttemperatur eine wahrscheinliche Begriindung fiir die Differenzen.
Insbesondere zwei Einfliisse kommen als Erklarung infrage:

1. Abweichung der realen Olzufiihrungstemperatur. Diese wurde dem Wert der Messstelle
T1o entnommen, der wie alle anderen Messwerte auf +1°C genau ist.

2. Erhohte Reibleistung in den Zufuhrnuten aufgrund der Ausbildung von Wirbeln. Bei
der Entwicklung des variablen Olzufithrungsmodells (vgl. Kapitel 4.3.2) wurde da-
von ausgegangen, dass das Ol in der Nut ruht. Tatsichlich kommt es in den tiefe-
ren Taschenbereichen héaufig zur Ausbildung von zur Drehbewegung gegenldufigen
Wirbeln, siehe bspw. [BMGIS05]. Da die hier vorgestellten Modelle jedoch auf der
Reynolds’schen Differenzialgleichung beruhen, ist die Abbildung dieses Stromungsver-
haltens nicht ohne deutlichen numerischen Mehraufwand moglich.

Weiterhin ergaben Untersuchungen an einem &hnlich dimensionierten Lager auf demselben
Prifstand [HBF14] abhéngig von Last und Drehzahl deutliche Temperaturunterschiede zwi-
schen den Segmenten, die auf Abweichungen der realen Lagergeometrie von der idealen
Geometrie zuriickgefiihrt wurden. Beispielsweise betrug die maximale Temperaturdifferenz
bei 8kN und 6000 min~! 9.8°C, fiir geringere Drehzahlen wurden keine Werte angegeben.
Da von Dadouche et al. nur ein Segment vermessen wurde, konnen derartige Effekte nicht
ausgeschlossen werden.

In Bild 5.10 ist der Verlauf der iiber alle Messpositionen gemittelten Temperaturabwei-
chungen in Abhéngigkeit der Drehzahl dargestellt. Die Abweichung zwischen Berechnung
und Messung nimmt mit steigender Drehzahl etwas ab. Somit ist insbesondere bei hoheren
Drehzahlen, die fiir Rotordynamiksimulationen von Relevanz sind, von einer ausreichenden
Modellgenauigkeit auszugehen.

== Mittelwert von AT
== Mittelwert von AT inkl. Messunsicherheit

o

o

=

=

z

o

g
1 3

| | | |

500 1,000 1,500 2,000 2,500

Drehzahl [min™]

Bild 5.10: Verlauf der mittleren Temperaturabweichung tiber der Drehzahl

Bild 5.11 gibt den Abgleich weiterer skalarer Messgrofien zwischen Messung und Simulation
wieder. Ganz links ist der Verlauf der minimalen Schmierspalthohe dargestellt, die mit einer
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Bild 5.11: Vergleich von Mess- und Simulationsergebnissen fiir minimale Schmierspalthohe
und Oldurchsatz des Acht-Keil-Festsegmentlagers fiir die Drehzahlvariation bei
F =8kN

Unsicherheit von £3 pm gemessen wurde. Die berechneten Werte liegen weitestgehend in-
nerhalb dieses Unsicherheitsintervalls, nehmen aber tendenziell etwas zu hohe Werte an. Das
deckt sich mit den Erwartungen aus der Temperaturberechnung, da die Tragfdhigkeit des
Lagers bei zu niedrigen berechneten Temperaturen tiberschatzt wird. Die iiber den gesam-
ten Aulenrand gemittelte Olausflusstemperatur (Bild 5.11, Mitte) ist hingegen in sehr guter
Ubereinstimmung mit der Messung, ebenso der Oldurchsatz (Bild 5.11 rechts). Dabei ist zu
erwihnen, dass iiber die Geometrie der Schmutznut keine Informationen vorlagen. Es wurde
von einer 0.5 mm langen und 0.5 mm tiefen Schmutznut (Halbkreisgeometrie) ausgegangen.

Erganzend zeigt Bild 5.12 rdumliche Temperaturdarstellungen fiir zwei Lagersegmente, wo-
bei die Temperaturen iiber die Spalthohe gemittelt wurden. Links sind die Ergebnisse fiir
die minimale Drehzahl 500 min~! und rechts fiir die maximale Drehzahl 2600 min~! abgebil-
det. Qualitativ sind die Ergebnisse ahnlich, allerdings sind die Temperaturen aufgrund der
wesentlich hoheren Reibleistung bei Maximaldrehzahl erheblich hoher.

Mittlere Oltemperatur bei 500 min ! Mittlere Oltemperatur bei 2600 min~!
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Bild 5.12: 3D-Darstellung der iiber die Spalthohe gemittelten Schmierfilmtemperatur bei
minimaler Drehzahl (links) und maximaler Drehzahl (rechts)
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Bild 5.13: Temperaturplots in der Spalthohenkontur bei Verwendung des variablen Mi-
schungsmodells. Die y-Achse ist auf 2 - hg.; skaliert.

In Bild 5.13 sind die Temperaturen in der Spaltkontur fiir die minimale, die mittlere und die
maximale Drehzahl dargestellt. Es ist deutlich erkennbar, dass die minimale Spalthéhe in
Relation zur Keilhéhe mit der Drehzahl zunimmt. Dadurch steigt auch der Anteil des iibertra-
genen Warmols an, sodass sich eine Warmolschicht zunehmender Dicke einstellt. Im Vergleich
von Bild 5.13 und Bild 5.4 kénnen unterschiedliche Kiihlungsmechanismen in den Radial-
bzw. Axialgleitlagern festgestellt werden: Wahrend bei Radiallagern die Kiithlung im We-
sentlichen durch die Auffiillung des Kavitationsgebietes mit Frischol erfolgt, ist der wesent-
liche Effekt bei Axiallagern durch den sehr grofien Unterschied zwischen Segmentaustritts-
und Segmenteintrittsspalthohe gegeben. Zusammenfassend kann konstatiert werden, dass
die Temperaturberechnung auch fiir Axialgleitlager tiber einen weiten Drehzahlbereich eine
sehr gute Ubereinstimmung mit der Literatur zeigt.
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5.2 Abgleich anhand von Temperaturmessungen an
realen Rotoren

In diesem Abschnitt werden weitere Temperatursimulationen vorgestellt, um die Giltigkeit
des Berechnungsmodells auch an ATL-Lagern aus der Praxis nachzuweisen. Da insbesonde-
re bei Schwimmbuchsenlagern wenige Temperaturmessungen in der Literatur dokumentiert
sind, wird auf Messdaten zuriickgegriffen, die fiir die AiF-Projekte IGF-Nr. 18760 BR und
IGF-Nr. 20779 BR [1Z20, 1Z22] zur Verfigung gestellt wurden. Alle Berechnungen in die-
sem Abschnitt basieren auf den vollstandigen Rotormodellen der jeweiligen Turbolader, um
die Lagerbetriebszustande moglichst genau abzubilden. Die detaillierte Beschreibung der
Rotormodelle und Rotorschwingungen erfolgt jedoch erst im 6. Kapitel, da zunachst die
Temperaturergebnisse im Fokus stehen.

Abgesehen von den Lagertemperaturen sind bei den gekoppelten Lagern (Schwimmbuchsen-
und Schwimmscheibenlager) die Buchsen- und Scheibendrehzahlen sehr gut zur Kontrolle der
Lagerberechnung geeignet. Sie ergeben sich aus der Reibleistungsbilanz der Einzelschmierfil-
me und enthalten daher sdmtliche Einfliisse aus den Schmierspalthéhen, den Schwingungen
des Systems sowie den Temperaturverteilungen. Darauf wird ebenfalls in Kapitel 6 gemein-
sam mit dem Abgleich der ganzheitlichen Validierung der Lagermodelle in der Rotordyna-
miksimulation eingegangen.

5.2.1 Schwimmbuchsentemperatur semi-floating ATL

Messung und Simulationsmodell

Zuerst werden die Schwimmbuchsentemperaturen eines semi-floating gelagerten ATL-Rotors
untersucht, der im AiF-Projekt IGF-Nr. 18760 BR ,, Thermisch erweiterte Rotordynamik von

Turboladern” eingehend analysiert wurde [1Z20]. Bild 5.14 zeigt eine Skizze des Rotors bzw.
der Schwimmbuchsen samt der umfangreichen Instrumentierung zur Temperaturmessung

\\\\\\\\\\\\\y

3 3 %

1 Verdichterlaufrad 2 Turbinenlaufrad 3 Schwimmbuchse 4 Dichtscheibe
5 Schubring 6 Hilfslafger 7 Gehéuse e Temperatur-
messposition

Bild 5.14: Semi-floating gelagerter ATL-Rotor mit Radiallagern und Temperaturmessstel-
len (schematische Darstellung)
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mit Messpositionen in der Welle (4x), in den Schwimmbuchsen (je 2x) und in den Lagerge-
hiusen (je 2x). Unter vier verschiedenen Olzufiihrungsbedingungen wurden Messungen fiir
jeweils sieben Betriebspunkte aufgezeichnet. Diese umfangreiche Datenbasis kann zur Vali-
dierung der Schwimmbuchsentemperatur verwendet werden, indem die an der Welle und am
Lagergehause gemessenen Temperaturen als Randbedingungen verwendet werden. Durch In-
terpolation im diskreten 3D-Temperaturfeld der Schwimmbuchse kann die Simulation genau
an den Messpositionen mit den Messwerten verglichen werden. Fiir die Validierung werden
zwei Messreihen mit unterschiedlichen Olzufithrungstemperaturen herangezogen. Typischer-
weise liegen diese in Abgasturboladern im Bereich zwischen 60°C — 140°C, der durch die
betrachteten Messungen naherungsweise abgedeckt wird.

Die Simulation wird mit dem gesamten Rotormodell auf dem Modellstand aus [ZINT22]
durchgefithrt, wobei fiir jeden Betriebspunkt ein schneller Hochlauf auf die jeweilige Mess-
drehzahl erfolgt. Diese Drehzahl wird anschliefend konstant gehalten, sodass sich ein sta-
tiondrer Zustand einstellt, in dem der Rotor mit geringen Amplituden unterhalb A < 10%
des Gesamtlagerspiels schwingt. Die Mittelwerte der Bauteiltemperaturen erreichen dann
stationare Werte.

Simulationsergebnisse bei niedriger Olzufiihrungstemperatur (Konfiguration 1)

Bild 5.15 oben zeigt die Temperaturerhdhungen beziiglich der Olzufithrungstemperatur an
den insgesamt vier Schwimmbuchsenmessstellen als Vergleich von Messung (Strich-Punkt-Li-
nie) und Berechnung (durchgezogene Linie). Die Darstellung erfolgt in Abhéangigkeit der di-
mensionslosen Rotordrehzahl, wobei die Messpunkte oberhalb von 48 % der Maximaldrehzahl
liegen, da nur bei hohen Drehzahlen ein Heiflgasbetrieb des Turboladers auf dem Priifstand
moglich war. Sowohl die Mess- als auch die Berechnungsergebnisse zeigen ein ndherungsweise
lineares Verhalten, wobei die Simulationen etwas grofiere Anstiege und somit auch hohere
Temperaturen aufweisen. Das wird auch durch Bild 5.15 unten verdeutlicht, das eine Uber-
sicht iiber die Temperaturabweichungen fiir alle Messstellen zeigt. Die gemittelte Abweichung
betragt auf der Turbinenseite 8.5 °C und liegt auf der Verdichterseite etwas hoher bei 9.3 °C.

Simulationsergebnisse bei hoher Olzufiihrungstemperatur (Konfiguration 2)

Die entsprechenden Ergebnisse bei erhohter Olzufiihrungstemperatur sind in Bild 5.16 als
Temperaturdifferenz relativ zu dieser Olzufithrungstemperatur dargestellt. Dass diese Tem-
peraturdifferenz an samtlichen Messstellen geringer ausfallt, ist aufgrund der Wasserkiihlung
des Abgasturboladers plausibel: Die Eintrittstemperatur des Wassers wurde iiber alle Mess-
punkte konstant gehalten und lag etwas hoher als T¢y,,,, 1, aber deutlich unterhalb von T, .
Zuséatzlich ist bei einem hoheren Temperaturniveau ein grofferer Warmetibergang an die Um-
gebung zu erwarten.

Auch in diesem Fall zeigen die Resultate der Berechnung qualitativ ein sehr ahnliches Verhal-
ten wie die Messung und liegen auf einem etwas hoherem Niveau. Die gemittelte Abweichung
ist niedriger als in der ersten Konfiguration und betrégt auf der Turbinenseite 6.0°C und
auf der Verdichterseite 6.6 °C.
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Bild 5.15: Oben:
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Bild 5.16: Oben: Temperaturerhohungen bzgl. der hohen Olzufiihrungstemperatur ey, o
an den Temperaturmessstellen in der CS- bzw. T'S-Schwimmbuchse; unten: Tem-
peraturdifferenz zwischen Messung und Rechnung.
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Diskussion

Im Vergleich zu den beiden Einzellagern aus Kapitel 5.1 treten bei dieser gekoppelten Radi-
allagerung grofere Abweichungen zwischen Messung und Simulation auf. Hier miissen zwei
Aspekte in Betracht gezogen werden: Die Warmetibertragungsvorgange in Abgasturboladern
und die Einschrankungen der Reynolds’schen Differenzialgleichung.

In Abgasturboladern finden durch die Wéarmeleitung von der heiflen Turbinenseite (TS) zur
relativ kalten Verdichterseite (CS) sowie Einfliisse von Kiihlsystemen und Wéarmeabgabe an
die Umgebung komplexe Warmeiibertragungsvorgéange statt. Bereits an den beiden Messstel-
len je Schwimmbuchse kann abgelesen werden, dass die Temperaturverteilung nicht konstant
iiber den Umfang ist. Das trifft in noch starkerem Mafl auf die Lagerschalentemperaturen
zu, die sich an jedem Betriebspunkt um mehr als 10 °C zwischen den beiden Messpositionen
unterscheiden. In der Simulation wurden sie jedoch iiber den Umfang gemittelt und als dreh-
zahlabhédngige Tabellen verwendet. Weiterhin findet an den axialen Randern der Schwimm-
buchse ein Warmeaustausch mit vorbeistromendem Ol statt, das aus den Schmierfilmen
austritt. Dieser Vorgang ist simulativ nur mit sehr groem Aufwand abschatzbar, weshalb
vereinfachend von adiabaten axialen Réndern der Schwimmbuchse ausgegangen wurde.

Eine zusétzliche Unwégbarkeit ist durch die Einschrénkung der Reynolds-DGL beziiglich
der Abbildung von Strémungen in der Spalthohenrichtung gegeben. So ist es denkbar, dass
kiihles Ol aus dem duBeren Schmierfilm weiter in den Innenfilm hineintransportiert wird, als
durch das in Kapitel 4.3.2 beschriebene variable Mischungsmodell angenommen wird. Ein
dadurch erhohtes Temperaturniveau im Innenfilm wiirde sich auch in der Schwimmbuchsen-
temperatur widerspiegeln.

Angesichts dieser komplexen Warmetibertragungsvorgéinge und dem eingangs erwéhnten ty-
pischen Niveau der Olzufiihrungstemperatur in ATL-Lagern ist die Ubereinstimmung der
Schwimmbuchsentemperatur als gut zu betrachten, wobei tendenziell von etwas tiberschéatz-
ten Temperaturen im inneren Schmierfilm ausgegangen werden kann. Zur weiteren Verbes-
serung des Olmischungsmodells wiire die Betrachtung eines detaillierten CFD-Modells einer
Schwimmbuchsenlagerung sinnvoll.

5.2.2 Wellentemperatur full-floating ATL

Als néichstes Beispiel wird ein full-floating gelagerter ATL-Rotor fiir Nutzfahrzeuganwendun-
gen untersucht, der in Kapitel 6.2 auch Gegenstand von Hochlaufsimulationen ist. Bild 5.17
zeigt den Rotor und die vorhandenen Messstellen der Materialtemperatur. Eine Messung der
Schwimmbuchsentemperaturen ist bei drehenden Buchsen aufgrund der geringen Baugrofie
nicht moglich, aber auch dieser Rotor war mit Temperaturmessstellen in der Welle instru-
mentiert, deren Daten per Telemetriesystem aus dem rotierenden System tiber die Mutter
des Verdichterlaufrads iibertragen wurden. Die Axiallagerung des Rotors besteht aus der
typischen Anordnung zweier benachbarter Festsegmentlager mit der Besonderheit, dass das
turbinenseitige Axiallager direkt an das verdichterseitige Radiallager angrenzt. Die Tempe-
raturmessstellen in der Welle liegen jeweils im Bereich eines Radiallagers (verdichterseitig
bzw. turbinenseitig), wenige Millimeter unter der Wellenoberfliche.

Im Rahmen des Temperaturabgleichs wird der Beginn der Hochlaufmessungen untersucht,
die in Kapitel 6.2 eingehend betrachtet werden. In diesem Bereich wurde die Rotordreh-
zahl eine Zeit lang konstant gehalten, sodass auch konstante Wellentemperaturen vorlagen.
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Bild 5.17: Full-floating gelagerter ATL-Rotor mit samtlichen Gleitlagern und Temperatur-
messstellen

Demzufolge kann die Temperaturberechnung stationér durchgefiihrt werden. Bei der Start-
drehzahl existiert noch kein Unterschied zwischen den beiden in der Messung untersuchten
Betriebslinien, sodass sich fiir den Temperaturabgleich nur ein Betriebspunkt ergibt.

Hervorzuheben sind die sehr weiten Systemgrenzen des Temperaturmodells: In den Radi-
allagern werden die Energie- und Wéarmeleitungsgleichungen gelost. Die Temperatur-Rand-
bedingungen in der Welle beschréanken sich auf zwei Punkte, die jeweils im Zentrum der
Laufrader liegen. Dort wird eine drehzahlabhéngige Temperatur angenommen, die unter der
Annahme reiner Warmeleitung die Randbedingung fiir die dufleren axialen Lagerrédnder ist.
Uber die inneren axialen Lagerrinder werden die beiden Radiallager thermisch gekoppelt.
Wie in Abschnitt 5.2.1 werden an den Lagerschalen die gemessenen Temperaturen als dreh-
zahlabhéangiges Kennfeld fiir die Randbedingungen verwendet.

Aufgrund dieser weiten Systemgrenzen kann eine naherungsweise Temperaturverteilung tiber
die gesamte Wellenléinge angegeben werden, die in Bild 5.18 relativ zur Olzufiihrungstempe-
ratur mit einer gestrichelten Linie dargestellt ist. Die durchgezogenen Linien reprasentieren
die Wellenbereiche innerhalb der Radialgleitlager, wobei der kiithlende Einfluss der Schmier-
filme deutlich zu erkennen ist. Der Vergleich mit den gemessenen Temperaturen, die an
der jeweiligen axialen Koordinate eingetragen sind, zeigt erneut, dass die berechneten Tem-
peraturen innerhalb der Schwimmbuchsenlager tendenziell zu hohe Werte annehmen. Die
Abweichungen von den Messwerten in der Berechnung V1 betragen 15.0 °C (Verdichterseite)
bzw. 8.1°C (Turbinenseite), wobei die im vorhergehenden Kapitel 5.2.1 diskutierten Begriin-
dungen auch hier gelten.

Mit Hinblick auf die komplexen Warmeiibertragungsvorgénge in Abgasturboladern ist die
Ubereinstimmung zwischen Messung und Berechnung als sehr gut zu beurteilen.

Die Annahme reiner Warmeleitung zwischen den Referenzpunkten der Welle (Laufradmit-
telpunkte bzw. axiale Lagerrdnder) ist eine Vereinfachung der Realitdt und kann anhand
der Temperaturdifferenz zwischen TS- und CS-Radiallager bewertet werden. Diese Differenz
fallt in der Messung grofler aus als in der Berechnung. Daraus lédsst sich schlieffen, dass in der
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Bild 5.18: Abgleich der Wellentemperatur eines full-floating gelagerten Rotors als Tempe-
raturerhéhung AT relativ zur Olzufiihrungstemperatur

Realitét auch zwischen den Lagerstellen eine Warmeabgabe von der Welle an die Umgebung
stattfindet.

Die zweite Temperaturverteilung V2 in Bild 5.18 zeigt den Einfluss einer Erh6hung der Tem-
peratur-Randbedingungen in den Laufradern um 50 °C bzw. 100 °C im Verdichter- bzw. Tur-
binenlaufrad. Die Wellentemperaturen im Lagerbereich steigen dadurch moderat um 3.2°C
bzw. 5.9°C. Auch bei der Wahl der Temperatur-Randbedingungen fiir die Simulation sollte
beachtet werden, dass die Warme in der Realitdt nicht ideal durch die Welle geleitet wird,
sondern dass an verschiedenen Stellen Warmeiibergangswiderstande aufgrund von Kontakt-
bereichen auftreten. Beispiele sind die Materialiibergénge vom Verdichterlaufrad zur Welle
bzw. an der Fugestelle zwischen Turbinenlaufrad und Welle. Diesem Umstand kann durch
eine entsprechende Absenkung der verwendeten Randtemperaturen oder durch die Annahme
eines grofleren, effektiven Abstands zwischen Lagerrand und Position fiir die Temperatur-
vorgabe Rechnung getragen werden.
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5.2.3 Temperaturabgleich fiir eine ATL-Axialgleitlagerung
Uberblick

Der Temperaturabgleich fiir Axialgleitlager erfolgt anhand von Messdaten fiir die Rotor-
Lager-Anordnung aus Bild 5.19. Dieser Turbolader verfiigt iiber Acht-Keil-Festsegmentla-
ger, die auf beiden Seiten identische Abmessungen aufweisen. Die Temperaturmessdaten
stammen aus einer Priifstandsmessung im Heiflgasbetrieb und decken sechs Betriebspunkte
zwischen 73 % und 95 % der Maximaldrehzahl des Rotors ab. Die Temperaturen wurden an
vier Positionen in jedem zweiten Axiallagersegment jeweils am mittleren Radius aufgezeich-
net, vgl. Bild 5.19 rechts. Die angenommenen Schubkrafte sind in Bild 5.20 links angegeben.
Sie ergeben sich im Wesentlichen aus den Gaskraften, die im Betrieb des Turboladers auf
die Laufradriickseiten wirken. Aufgrund der dhnlichen Laufraddurchmesser ist die effektive
Schubkraft eine Differenz von zwei dhnlich groflen Groflen, die jeweils mithilfe von CFD-
Simulationen bestimmt werden und demzufolge mit einiger Unsicherheit behaftet sind.

Simulationsmodell

Auch in diesem Fall wird der Temperaturabgleich mit einem Modell des kompletten Rotors
durchgefiihrt. Da bei Abgasturboladern mit Radialturbine der Schwerpunkt héufig auflerhalb
des Radiallagerbereichs oder im Bereich eines Radiallagers liegt, konnen so auch Einfliisse
aus der Schiefstellung des Rotors berticksichtigt werden. Die Radialgleitlager (semi-floating-
Schwimmbuchsenlagerung) werden im Rahmen dieses Abgleichs vereinfachend isotherm be-
trachtet. Haupt- und Hilfs-Axialgleitlager werden durch separate Kraftelemente in der Simu-
lation repréasentiert und aufgrund ihres geringen Abstands thermisch gekoppelt berechnet.
Dazu wird das in Abschnitt 4.4 beschriebene Verfahren angewendet. Weitere thermische
Randbedingungen fiir die Axialgleitlager sind an den dufleren axialen Randern sowie an den
radialen Innen- und Auflenrdndern zu definieren. Die getroffenen Annahmen sind in Tabel-
le 5.6 zusammengefasst.
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Bild 5.19: Schematische Darstellung des ATL-Rotors mit Acht-Keil-Festsegment-
Axiallagerung zur Validierung der Temperaturberechnung.
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Tabelle 5.6: Temperatur-Randbedingungen an den Axialgleitlagern

Umgebungstemperatur Ttrmg = To120

Dichtscheibe und Schubring

Axialer Auflenrand (Richtung Warmeiibergang zu Ty, mit « =
Verdichterlaufrad ~— bzw.  CS- 250 W/(m*K)

Radiallager)

Radialer Innenrand Adiabater Rand

Radialer Auflenrand Wiarmetibergang  zu Ty, mit « =
250 W/(m? K)

Profilscheibe

Radialer Innenrand Warmetibergang zu  Ty,g mit  « =
150 W/(m? K)

Radialer Auflenrand Die Auflenabmessungen des Lagerbauteils sind
grofer als 74 Agiaiiager, Vgl Bild 5.19. Am tat-
sachlichen Auflenrand wird Ty, gesetzt und
von dort zum Lagerrand geleitet.

Ubergang zum Hilfslager Thermische Kopplung durch Warmeleitung am

Interface

Temperaturergebnisse mit nomineller Schubkraft

Mit den genannten Randbedingungen wird fiir jeden Betriebspunkt ein kurzer Hochlauf auf
die Messdrehzahl simuliert, die anschliefend bis zum Erreichen einer stationdren Tempe-
raturlosung gehalten wird. Bild 5.20, rechts zeigt einen Vergleich der tiber alle vier Mess-
positionen gemittelten Mess- bzw. Simulationsergebnisse als Temperaturerhéhung relativ
zur Olzufithrungstemperatur. Sowohl Messung als auch Simulation zeigen erwartungsgemés,
dass die Lagertemperaturen mit der Lagerbelastung und der Rotordrehzahl steigen. Aller-
dings prigt sich der Trend einer Unterschatzung der Temperaturen, der bereits in Abschnitt
5.1.2 festgestellt wurde, weiter aus. Die mittlere Abweichung der Simulationsergebnisse be-
trégt 6.6 °C tiber alle Messpunkte, wobei die Abweichung mit steigender Rotordrehzahl bzw.
Last zunimmt. Die in 5.1.2 genannten Erklarungsansatze

1. Abweichungen der realen Olzufiihrungstemperatur und
2. erhohte Reibleistungen in den Zufuhrnuten durch Ausbildung von Wirbeln

konnen weiterhin ins Feld gefithrt werden. Zusétzlich sind aufgrund des realen Anwendungs-
falls weitere Erklarungen moglich:

3. Zu starke Vereinfachung der realen Warmestrompfade durch konstante Warmetiber-
gangsrandbedingungen (siehe Tabelle 5.6),

4. Ausreier in den Messwerten und
5. Abweichungen zwischen der angenommenen und der realen Schubkraft.

Die vierte Messstelle zeigt auffillig hohe Temperaturen, insbesondere bei den Betriebs-
punkten 4 — 6, die in Bild 5.21 aufgeschliisselt sind. In der Simulation sind die Tempe-
raturdifferenzen zwischen den Messstellen wesentlich kleiner. Moglicherweise sind in den
Messwerten Form- oder Montageabweichungen enthalten, die das Simulationsmodell nicht
beinhaltet. Wird die entsprechende Messstelle in der Mittelwertbestimmung vernachléssigt,
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Bild 5.20: Dimensionslose Schubkraft in Abhéngigkeit der dimensionslosen Rotordrehzahl
(links), Temperaturerhohung AT relativ zur Olzufiihrungstemperatur fiir jeden
der sechs Betriebspunkte (rechts)

sinkt die mittlere Temperaturabweichung auf 5.0°C und die maximale Temperaturabwei-
chung sinkt von 14.7°C auf 10.6 °C.

Weiterhin wurde eingangs bereits auf die Unsicherheiten hinsichtlich der angenommenen
Schubkraft eingegangen. Die Laufradumstromung wird auch in aufwendigen CFD-Simula-
tionen nur ndherungsweise abgebildet, weil dynamische Vorgiange wie Druckschwankungen in
den Einstromkanalen und vor allem auch Rotorschwingungen tiblicherweise unberiicksichtigt
bleiben. Die resultierende Schubkraft wird durch die Differenz der Einzelschiibe ermittelt,
wodurch sich zusétzlich grofe Unsicherheiten ergeben. Daher wurde der Temperaturabgleich
mit einer Variation des Schubkraftverlaufs erneut durchgefithrt und im folgenden Absatz

zusammengestellt.

Temperaturergebnisse bei erhhter Schubkraft

Bild 5.22 zeigt die Materialtemperaturen unter Beriicksichtigung einer um 50% erhohten
Schubkraft. Die Abweichungen zwischen Messung und Berechnung fallen unter dieser An-
nahme deutlich geringer aus und betragen maximal 8.2°C und im Mittel 3.5°C — jeweils
unter Beriicksichtigung der Messposition 4.

Es fillt jedoch auf, dass die Kurve der Messwerte ab dem vierten Betriebspunkt nach oben
abknickt, was nach wie vor durch die Simulationsergebnisse nicht wiedergegeben wird. Der

60 60 ‘ ‘
mmm Messpunkt 1
mm Messpunkt 2
o 40p 1 © 40| == Messpunkt 3 |
— o mmm Messpunkt 4
&~ &~
< 20| 1 < 20
0 4 5 6 0 4 5 6
Betriebspunkt Nr. Betriebspunkt Nr.

Bild 5.21: Ortliche Verteilung der Temperaturen nach Messstellenposition. Links: Messung,
rechts: Simulation.



90 Validierung der Temperaturberechnung

50 T T T T T
= %= Messung
== Simulation *
40 |- :
e
o 30 |- 2
<
20 |- 2
10 | | | | |
0.7 0.75 0.8 0.85 0.9 0.95 1

fRot [_]

Bild 5.22: Temperaturerhdhung AT relativ zur Olzufithrungstemperatur fiir jeden der sechs
Betriebspunkte bei 50% hoherer Schubkraft

Verlauf der angenommenen Schubkrifte in Bild 5.20 links zeigt, dass die Schubkraft bis
zum vierten Betriebspunkt progressiv zunimmt und anschliefend degressiv. Die gemessenen
Materialtemperaturen zeigen jedoch durchgéngig einen progressiven Zuwachs. Hier ware eine
genauere Quantifizierung der Unsicherheiten bei der Bestimmung der Schubkréfte hilfreich.
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6 Ganzheitliche Validierung der
Lagermodelle in
Rotordynamiksimulationen

Nachdem im vorherigen Kapitel die Giltigkeit der Temperaturberechnung anhand verschie-
dener Beispiele nachgewiesen wurde, folgt in diesem Kapitel die ganzheitliche Validierung
der Lagermodelle in Rotordynamiksimulationen. Ziel ist eine Einschatzung, inwiefern die
Einfiihrung der komplexen Temperaturmodelle zu einer Verbesserung der Rotordynamikbe-
rechnung beitragt. Dabei steht die Analyse der im Betrieb von Rotor-Gleitlager-Systemen
auftretenden Schwingungskomponenten sowie deren Amplituden im Fokus. Dazu dienen ei-
nerseits Spektrogramme, in denen die Frequenzen der Rotorschwingungen in Abhéngigkeit
der Zeit bzw. der Rotordrehzahl dargestellt sind. Andererseits werden sogenannte Summen-
signale betrachtet, die den Verlauf der Schwingungsamplituden tiber die Zeit bzw. die Ro-
tordrehzahlen angeben. Weitere Moglichkeiten zur Validierung bieten die Schwimmbuchsen-
und Schwimmscheibendrehzahlen, die sich aus der Reibleistungsbilanz der jeweils benach-
barten Schmierfilme ergeben und daher Einfliisse von Schwingungen, Temperaturverteilung
und Schmierspalthohen in einem einzigen Mafl kombinieren.

Die Validierung erfolgt anhand verschiedener Priifstandsmessungen von Abgasturboladern.
Diese Messungen zielen immer auf eine moglichst umfassende Abbildung aller relevanten Be-
triebszustidnde ab. Neben der Betrachtung stationarer Betriebspunkte wird daher tiblicher-
weise mindestens eine Hochlauf- oder Auslaufmessung durchgefiihrt, in der die relevanten
Drehzahlbereiche durchfahren werden. Diese Messungen werden in den folgenden Abschnit-
ten mit Hochlaufsimulationen nachempfunden, in denen in einer definierten Simulationszeit
der gesamte Drehzahlbereich des Turboladers durchfahren wird.

Um ein moglichst breites BaugroBenspektrum abzudecken, wurden drei Turbolader mit einer
Rotormasse zwischen 0.2 kg und 100 kg (Angabe jeweils auf £10 % genau) ausgewéhlt. Die
beiden leichteren Rotoren laufen in Full-floating-Radiallagern und Festsegment-Axiallagern,
wahrend der schwere Turbolader Semi-floating-Radiallager und eine Schwimmscheibenlage-
rung als Haupt-Axialgleitlager aufweist. Die Rotoren werden nach Rotormasse aufsteigend
geordnet vorgestellt.
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6.1 Rotor 1: Kleiner PKW-Rotor

6.1.1 Uberblick

Bei dem ersten untersuchten Turbolader handelt es sich um einen PKW-ATL mit dreh-
bar gelagerten Schwimmbuchsen und Festsegment-Axialgleitlagern mit einer Rotormasse
m = 0.2kg (auf £10% genau), der auch in [IZKW21] untersucht wurde. Fiir diesen Rotor
stehen umfangreiche Messdaten bei drei verschiedenen Olzufithrungstemperaturen zur Ver-
fliigung, die jeweils im Kaltgas- und im Heif3gasbetrieb auf einem Priifstand aufgenommen
wurden. Im Kaltgasbetrieb wird das Turbinenlaufrad mit Druckluft beaufschlagt, wahrend
der ATL im Heilgasbetrieb in einem Kreislauf gefahren wird. Dazu wird die Verdichter-
luft einer Brennkammer zugefiihrt, deren Abgase das Turbinenlaufrad antreiben. Aus diesen
unterschiedlichen Bedingungen resultieren unterschiedliche Temperaturniveaus auf der Tur-
binenseite des Turboladers. Da das Gas am Turbinenlaufrad expandiert, werden im Kalt-
gasbetrieb Gastemperaturen unterhalb von 0°C am Turbinenaustritt erreicht, wahrend im
HeiBBgasbetrieb iiber 600 °C am Turbineneintritt moglich sind. Dementsprechend kann es zu
Unterschieden in den Rotorschwingungen kommen, was hier bei der héchsten Olzufiihrungs-
temperatur der Fall ist.

Bild 6.1 zeigt eine schematische Darstellung des Rotors. Die Wellenbewegung wurde an
zwei Positionen gemessen, an der Wellenmutter und am Olabstreifring (vgl. Bild 6.1) und
die Schwimmbuchsendrehzahlen wurden ebenfalls aufgezeichnet. Zusatzlich dazu existieren
Messdaten der Lagergehéusetemperaturen in Schmierfilmnéhe, der Olein- und Olauslasstem-
peraturen, sowie der Olvolumenstréme.

6.1.2 Simulationsmodell

Die Welle des Rotors wird iiber ein FE-Balkenmodell mit zehn Knoten und insgesamt 13
Balkenelementen abgebildet. Die hohere Elementanzahl liegt darin begriindet, dass die ver-
steifende Wirkung von auf der Welle montierten Bauteilen wie dem Verdichterlaufrad, dem
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1 Verdichterlaufrad 2 Turbinenlaufrad 3 Schwimmbuchse
4 Olabstreifring 5 Lagergehéduse 6 Schubring
e Temperaturmessposition a Messposition m Position fiir Temperatur-
Wellenbewegung Randbedingung in d. Welle

Bild 6.1: Kleiner PKW-Rotor: Schematische Darstellung mit Gleitlagern und Messpositio-
nen.
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Schubring oder der Verschraubung des Verdichterlaufrads durch zusétzliche Elemente mit
entsprechendem Innen- und Auflendurchmesser abgebildet wird. Die Laufrader selbst sind
durch Punktmassen mit den entsprechenden Masseneigenschaften und Unwuchten abgebil-
det. Zur Berechnung der Radialgleitlager wird das beschriebene thermo-hydrodynamische
Lagermodell verwendet, sodass Kavitationsvorgange und die Temperaturentwicklung in der
Simulation detailliert berticksichtigt sind. Die Lagergeometrie wird den Konstruktionsma-
Ben entsprechend definiert, wobei die Radiallagerspiele eine Ausnahme darstellen, fiir die
konkrete Messdaten vorliegen. Weil aus vorhergehenden Simulationen bekannt ist, dass die-
ser Turbolader nicht sensitiv auf Unterschiede in der Axiallagermodellierung reagiert, sind
die Axialgleitlager (vgl. Bild 6.1) hingegen vereinfacht durch ein Feder-Dampfer-Element
beriicksichtigt.

Fir das thermo-hydrodynamische Radialgleitlagermodell sind Randbedingungen zu definie-
ren. Olzufiihrungsdruck und -temperatur ergeben sich aus den jeweiligen Messbedingun-
gen. Da die Umgebungstemperatur niedriger als die Olzufithrungstemperaturen ist, werden
die Anfangstemperaturen fiir Schmierfilme und Lagerbauteile auf 17, fun-—20 °C (niedrigs-
te Olzufiihrungstemperatur) bzw. Tz, fun-—25 °C (hochste Olzufiihrungstemperatur) gesetzt.
Anschlieflend folgt eine instationare Berechnung der Temperaturentwicklung. Die dritte Mes-
sung bei mittlerer Olzufithrungstemperatur wird in den Simulationen nicht betrachtet. Das
3D-Temperaturmodell verwendet fiir diesen Rotor die folgenden Randbedingungen:

1. Axiale Wellenrinder — Aus den am Prifstand gemessenen Gastemperaturen an den
Laufradeintritten bzw. -austritten werden drehzahlabhéangige Temperaturkennfelder
abgeschétzt, die an den Positionen 77 und T3 (siehe Bild 6.1) vorgegeben werden. Von
dort aus wird im Berechnungsmodell verlustfreie Wéarmeleitung zum néchstgelegenen
axialen Radiallagerrand angenommen, wie in dem Berechnungsmodell in Abschnitt
5.2.2. Zwischen den beiden Radialgleitlagern wird ebenfalls verlustfrei Wéarme durch die
Welle geleitet. Demzufolge sind die Radialgleitlager im Simulationsmodell thermisch
gekoppelt.

2. Aziale Schwimmbuchsenrdinder — Vereinfachend wird von adiabaten Rédndern ausge-
gangen.

3. Rdnder der Lagergehduse — Aus den Temperaturmessungen im Lagergehduse werden
drehzahlabhangige Temperaturkennfelder abgeleitet und an den entsprechenden Radi-
alpositionen auf der gesamten Begrenzungsfliche vorgegeben. Da sich die Messpositio-
nen wenige Millimeter unter den Schmierfilmoberflachen befinden, kénnen die axialen
Grenzflachen vernachlissigt und als adiabate Rénder angenommen werden.

4. Olzufuhr — In den Ringnuten der dufleren Schmierfilme wird die Temperatur auf eine
rdumlich konstante, effektive Nuttemperatur gesetzt, die sich aus der Auswertung von
Gl. (4.4.2) ergibt und mit der Simulationszeit ansteigt. In den inneren Schmierfilmen
wird das variable Taschenmischungsmodell verwendet (Modell 3 aus Kapitel 4.3.2).

Bild 6.2 zeigt die verwendeten Temperaturrandbedingungen an Welle und Lagergehéuse
in Abhangigkeit der Rotordrehzahl fiir den Kaltgas- bzw. Heiflgasbetrieb. Wie bereits er-
wahnt wurde, sind fiir die radialen Ubergangsflichen zwischen den Schmierfilmen und den
angrenzenden Bauteilen keine Randbedingungen notwendig, da diese Bereiche direkt im
Gleichungssystem konduktiv gekoppelt sind.

Séamtliche Simulationen werden mit der Netzteilung n, - n, = 9017 und n, = 10, 15,5,15,5
fiir Welle, inneren Olfilm, Schwimmbuchse, dufieren Olfilm und Lagerschale durchgefiihrt.
Demnach ergeben sich pro Radiallager 76500 Unbekannte, was unter Beriicksichtigung der
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Konvergenzsstudie aus Kapitel 5.1.1 ein guter Kompromiss aus Losungsgenauigkeit und Re-
chenzeit ist. Die Simulationszeit wird auf tg;,, = 5s im Kaltgas- bzw. tg;,, = 7s im Heiflgas-
betrieb gesetzt, da in Letzterem hohere Maximaldrehzahlen erreicht werden. Die Winkelbe-
schleunigung des Rotors ist in beiden Konfigurationen gleich.

—RB T (Welle CS) Lagergehduse CS
—RB T, (Welle TS) — Lagergehéuse TS
150 | ‘ ‘ N 150 ‘ | —]
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Bild 6.2: Drehzahlabhéngige Temperatur-Randbedingungen fiir die Hochlaufsimulation.
Links: Kaltgasbetrieb, rechts: Heiflgasbetrieb.

6.1.3 Betrieb bei niedriger Olzufiihrungstemperatur
Messergebnisse

Die Ergebnisse der Wellenbewegungsmessungen am Olabstreifring (Messposition vgl. Bild 6.1)
bei niedriger Olzufiihrungstemperatur im Kalt- bzw. Heilgasbetrieb sind in Bild 6.3 oben
bzw. unten dargestellt.

In beiden Messungen ist ein Schwingungsanteil mit synchron zur Drehzahl steigender Fre-
quenz und mit leicht ansteigender Amplitude (A = Agim/Ares ~ 0.25 — 0.35 zwischen der
minimalen und der maximalen Drehzahl) erkennbar. Dieser Schwingungsanteil wird durch
die Unwuchtverteilung des Rotors hervorgerufen. Weiterhin sind im Messsignal zwei subsyn-
chrone Schwingungsanteile sichtbar, die sehr ausgepragt sind und die ein Vielfaches der Maxi-
malamplituden der drehzahlsynchronen Schwingung erreichen (A, = 0.89 bei fry, = 0.10
im Kaltgasbetrieb und A, ~ 0.60 bei fr, = 0.32 — 0.80 im Heiflgasbetrieb).

Bei der Kaltgasmessung (Bild 6.3, oben) tritt die erste subharmonische Schwingung (Sub 1)
bei froe = 0.07 mit einer Antwortfrequenz f = 0.04 auf, also mit etwas iiber 50 % der
Rotordrehzahl. Bei fr, = 0.15 zweigt von der drehzahlsynchronen Schwingung die zwei-
te subharmonische Schwingung (Sub 2) ab, die beginnend bei fr, = 0.30 allen anderen
Schwingungsanteilen gegeniiber dominant ist, wihrend Sub 1 nach und nach abklingt.

In den Messergebnissen des Heiflgasbetriebs (Bild 6.3, unten) ist weder der Beginn von Sub 1
noch von Sub 2 identifizierbar, da der Messbereich erst bei fr,; = 0.32 beginnt. Stattdessen
konnen die Abklingzeitpunkte beider Schwingungskomponenten bestimmt werden: Sub 1
klingt bei f.,; ~ 0.60 ab, Sub 2 kurz vor der Maximaldrehzahl bei f,,; ~ 0.96. Weiterhin
ist abweichend von der Kaltgasmessung eine schwach ausgeprégte dritte Schwingung Sub 3
festzustellen, die naherungsweise im Drehzahlbereich f,,; = 0.40 — 0.73 auftritt.
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Simulationsergebnisse

Zunéchst werden die Simulationsergebnisse des Kaltgasbetriebs mit den Messdaten vergli-
chen — Bild 6.3 oben vs. Bild 6.4 oben. Da die markanten Punkte ndherungsweise identisch
sind, stimmen beide Spektrogramme sehr gut tiberein.

Sub 1 beginnt bei fr, = 0.06 (Messung: fro = 0.07) mit einer Antwortfrequenz f = 0.037
(Messung: ~ fro = 0.04). Die zweite subharmonische Schwingung zweigt bei fr, = 0.17 ab
(Messung: fro = 0.15) und wird ab fr, = 0.32 dominant (Messung: fro = 0.30), wobei
abweichend von den Messergebnissen ein geringer Frequenzsprung auftritt. Sub 2 ist dann
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Bild 6.3: Niedrige Olzufiihrungstemperatur: Auswertung der Wellenbewegung am Olab-
streifring. Oben: Kaltgasbetrieb, unten: Heiflgasbetrieb.
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iibereinstimmend mit der gemessenen Rotorschwingung bis zur Maximaldrehzahl présent,
wobei eine Antwortfrequenz f = 0.28 erreicht wird (Messung: f = 0.24). Sub 1 klingt in
der Simulation im Bereich fr,; = 0.47...0.53 tendenziell etwas frither als in der Messung
ab (free = 0.5...0.6). Ein Unterschied der Simulation im Vergleich zur Messung ist das
Auftreten einer pragnanten dritten subsynchronen Schwingung, die in der Messung nicht
lokalisiert werden kann. In der Simulation weist sie im Bereich fr,; = 0.46...0.70 dhnlich
hohe Amplituden auf wie Sub 2. Davon abgesehen ist anhand der identischen Skalierung er-
kennbar, dass die berechneten Amplituden der subharmonischen Schwingungen exzellent mit
den Messwerten im Kaltgasbetrieb iibereinstimmen. Im Gegensatz dazu treten bei der dreh-
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Bild 6.4: Niedrige Olzufiihrungstemperatur: Simulationsergebnisse der Wellenbewegung am
Olabstreifring. Oben: Kaltgasbetrieb, unten: HeiBgasbetrieb.
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zahlsynchronen Schwingung gréffere Unterschiede auf, deren Amplituden in der Simulation
jeweils knapp an der Darstellungsgrenze liegen, d.h. A < 0.10. Das deutet auf Unterschiede
beim Wuchtzustand des modellierten Rotors im Vergleich zu den realen Werten hin.

Bild 6.5 zeigt oben die gemessenen und berechneten Amplitudengédnge des Rotors (links:
Kaltgasbetrieb, rechts: Heilgasbetrieb). Deren Vergleich bestitigt die sehr gute Uberein-
stimmung zwischen den berechneten und den gemessenen Rotoramplituden. Selbst die Am-
plitudenspriinge, die beim Einsetzen von Sub 1 bei fr, =~ 0.05 und Sub 2 bei fr, ~ 0.30
auftreten, werden exakt wiedergegeben. Aufgrund der Signalverarbeitung zeigen die Spek-
trogramme niedrigere Amplituden als die Amplitudenginge!®.

Die Simulation des Heifigasbetriebs ist ebenfalls in guter Ubereinstimmung mit der Mes-
sung, das Spektrogramm zeigt aber eine etwas andere Amplitudenzusammensetzung. In der
Messung ist Sub 2 bis zum Abklingen bei fr, = 0.96 dominant, wihrend in der Simulation
im Bereich fr,, = 0.42...0.71 Sub 3 dominiert, die allerdings in demselben Drehzahlbereich
auftritt wie in der Messung. Sub 2 weist in der Simulation hohere Antwortfrequenzen auf
und klingt im Vergleich zur Messung frither ab, allerdings mit f = 0.29 bei einer &hnlichen
Antwortfrequenz (Messung: f = 0.27). Aufgrund der unterschiedlichen Amplitudenzusam-
mensetzung unterschreitet der berechnete Amplitudenverlauf in Bild 6.5, rechts nach anfing-
lich ebenfalls sehr guter Ubereinstimmung ab fr,, = 0.64 die Messwerte. Trotz der eingangs
erwahnten starken Temperaturunterschiede am Turbinenlaufrad sind zwischen der Kaltgas-
bzw. Heifligasmessung bei dieser Oltemperatur keine Unterschiede feststellbar, was auch die
Simulationen bestétigen.

Die untere Zeile von Bild 6.5 zeigt schliefilich den Vergleich der Schwimmbuchsendrehzahlen.
Qualitativ werden die Verlaufe aus der Messung sehr gut wiedergegeben, insbesondere der
Sprung in der Schwimmbuchsendrehzahl auf der Verdichterseite im Kaltgasbetrieb ist genau
wiederzufinden. Dieser Punkt markiert das Einsetzen der zweiten subharmonischen Schwin-
gung Sub 2, die damit eindeutig dem inneren Schmierfilm des verdichterseitigen Schwimm-
buchsenlagers zugeordnet werden kann. Durch die sprunghafte Amplitudenerh6hung beim
Einsetzen der Schwingung erhoht sich auch die Reibleistung in diesem Schmierspalt sprung-
haft und die Schwimmbuchse beschleunigt.

Tendenziell sind die Schwimmbuchsendrehzahlen in der Simulation zu hoch, die Abweichun-
gen des Drehzahlverhéltnisses betragen jedoch nie mehr als 5 %. Verschiedene Begrundungen
sind denkbar. In den Kapiteln 5.2.1 und 5.2.2 wurden etwas zu hohe Temperaturen im inneren
Schmierspalt und den angrenzenden Bauteilen festgestellt, was aufgrund der temperaturab-
hingigen Olviskositit tendenziell zu niedrige Schwimmbuchsendrehzahlen vermuten lassen
wiirde. Da das nicht der Fall ist, sind einerseits Abweichungen der Lagerspiele von den realen
Werten infolge von Abweichungen der Oberflichentemperaturen eine mégliche Erklarung fiir
die Differenzen. Dass die Lagerspiele einen grofien Einfluss haben, zeigt der Buchsendreh-
zahlunterschied zwischen der Turbinen- und der Verdichterseite. Dieser besteht auch in der
isothermen Berechnung (siehe Kap. 6.1.5) und muss daher auf Unterschieden im Kaltlager-
spiel beruhen, die bei diesem ATL bekannt, durch Lagerspielmessungen belegt und auch im
Simulationsmodell enthalten sind. Ein zweiter Erklarungsansatz ist durch die Temperaturen
in den duleren Schmierfilmen gegeben. Wenn diese zu hoch sind, wird die Schwimmbuchse im

OFiir die Erstellung der Spektrogramme wird der auszuwertende Zeitverlauf in Teilstiicke zerlegt, die mit-
tels einer Fast-Fourier-Transformation (FFT) in den Frequenzbereich transformiert werden. Die Amplitude
einer Fourier-Transformierten entspricht nur dann genau der Amplitude des Zeitverlaufs, wenn eine mono-
frequente Schwingung vorliegt, deren Frequenz exakt einem der FFT-Frequenzbénder entspricht. Das ist
bei Messsignalen nicht der Fall.
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Modell weniger gebremst als in der Realitat. Berechnungen ohne Verwendung der effektiven,
erhohten Zufithrungstemperatur in der Ringnut zeigten jedoch wesentlich schlechtere Uber-
einstimmungen mit der Messung. Ein dritter Erklarungsansatz sind Reibmomente an den
Stirnflachen der Schwimmbuchsen, die je nach Konstruktion ebenfalls zu einer Verringerung
der Buchsendrehzahlen fithren kénnen [Dom80)].

Zusammenfassend kann dennoch der Schluss gezogen werden, dass durch die Verwendung

sehr detaillierter Gleitlagermodelle eine sehr gute Abbildung des nichtlinearen Schwingungs-
verhaltens gleitgelagerter Rotoren mit drehenden Schwimmbuchsen moglich ist.
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Bild 6.5: Niedrige Olzufithrungstemperatur: Auswertung der Wellenbewegung am Olab-
streifring bzw. der Schwimmbuchsendrehzahlen im Kaltgasbetrieb (links) und im
HeiBgasbetrieb (rechts); Amplitudenverlaufe (oben) und Schwimmbuchsendreh-
zahlverhdltnisse (unten).
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6.1.4 Betrieb bei hoher Olzufiihrungstemperatur
Messergebnisse

Bild 6.6 oben bzw. unten zeigt die Spektrogramme der Rotorschwingungen im Kalt- bzw.
Heifgasbetrieb bei hoher Olzufithrungstemperatur. Die Erhéhung der Olzufiihrungstempe-
ratur bewirkt eine Verinderung der Rotordynamik: Aufgrund der geringeren Olviskositit
sinkt die Steifigkeit der Schmierfilme, was sich in einem Absinken der Antwortfrequenzen
der subharmonischen Schwingungen auflert. Dementsprechend nimmt die Antwortfrequenz
von Sub 1 mit steigender Rotordrehzahl wesentlich weniger zu als in Bild 6.3, aber die-
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Bild 6.6: Hohe Olzufithrungstemperatur: Auswertung der Wellenbewegung am Olab-
streifring. Oben: Kaltgasbetrieb, unten: Heiflgasbetrieb.
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se Schwingung ist nun iiber den gesamten Drehzahlbereich der Kaltgasmessung dominant.
Ein zweiter subharmonischer Schwingungsanteil zweigt etwas frither bei fr,; = 0.10 ab und
erreicht eine maximale Antwortfrequenz f = 0.13, bevor es bei fr, = 0.30 zu einem Fre-
quenzsprung auf f = 0.17 kommt. Dieser Punkt wird als Anfang von Sub 2 gewertet, die bis
zum Ende der Messung gleichzeitig mit Sub 1 prasent ist.

Im Drehzahlbereich zwischen f,,; = 0.30—0.70 liegen sowohl Ergebnisse der Kaltgas- als auch
der Heiflgasmessung vor. In diesem Bereich unterscheiden sich die Messergebnisse bei hoher
Olzufithrungstemperatur mehr voneinander als bei der niedrigsten Olzufithrungstemperatur.
Sub 1 schwingt in der Heilgasmessung mit geringeren Maximalamplituden und einer niedri-
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Bild 6.7: Hohe Olzufiihrungstemperatur: Simulationsergebnisse der Wellenbewegung am
Olabstreifring. Oben: Kaltgasbetrieb, unten: HeiBgasbetrieb.
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geren Antwortfrequenz. In der Heilgasmessung ist Sub 1 bis zur Maximaldrehzahl présent,
wahrend Sub 2 ab fr,; = 0.90 allméahlich abklingt.

Simulationsergebnisse

Die Simulationsergebnisse bei hoher Olzufiihrungstemperatur (Bild 6.7) sind ebenfalls in sehr
guter Ubereinstimmung mit den Messungen. Wie im vorherigen Abschnitt werden zunéchst
die Ergebnisse des Kaltgasbetriebs verglichen. Zu Beginn sind beide Verlaufe ndherungsweise
identisch. Die dominante Schwingung Sub 1 beginnt bei fg,; = 0.07 (Messung: fro = 0.10)
und erreicht nach einem geringen Anstieg eine konstante Antwortfrequenz, die mit f = 0.068
vs. f = 0.063 in Berechnung und Messung fast identisch ist, bevor ein sprunghaftes Auf-
treten von Sub 2 zu verzeichnen ist. Dieser Sprung tritt in der Simulation etwas vorzeitig
auf (frot = 0.27 im Vergleich zu fr, = 0.30), die Antwortfrequenz liegt jedoch identisch bei
f =0.16. Wahrend Sub 1 in der Messung anschliefend bis zur Maximaldrehzahl die hochsten
Amplituden aufweist, ist sie in der Simulation nur bis fr,; = 0.37 klar zu erkennen. Danach
ist das Spektrogramm der berechneten Wellenschwingungen sehr verrauscht. Moglicherwei-
se springt der Rotor in diesem Bereich zwischen zwei subharmonischen Schwingungen hin
und her, die durch die unterschiedlichen Schwimmbuchsendrehzahlen in den beiden Lagern
(vgl. Bild 6.8 unten) verursacht werden. Sub 2 zeigt hingegen in der Simulation einen sehr
ahnlichen Verlauf der Antwortfrequenz wie in der Messung.
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Bild 6.8: Hohe Olzufiihrungstemperatur: Auswertung der Wellenbewegung am Olab-
streifring bzw. der Schwimmbuchsendrehzahlen im Kaltgasbetrieb (links) und im
Heifgasbetrieb (rechts); Amplitudenverlaufe (oben) und Schwimmbuchsendreh-
zahlverhéltnisse (unten).
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Im Gegensatz zu der niedrigen Olzufiihrungstemperatur sind Unterschiede zwischen der
Heiflgas- und der Kaltgasmessung erkennbar, die jedoch nur gering sind. Sub 1 zeigt bei
der Heiflgasmessung einen etwas anderen Verlauf: Die Amplituden sind geringer und die
Antwortfrequenz bleibt bis fr, = 0.75 konstant, wihrend sie bei der Kaltgasmessung ab
frot = 0.50 ansteigend ist. Im gemeinsamen Drehzahlbereich der Kalt- und Heiflgasmes-
sung (frot = 0.28 — 0.70) sind die Simulationsergebnisse im Gegensatz zu den Messdaten
naherungsweise unverandert. Die Amplitudenzusammensetzung in den Spektrogrammen be-
treffend zeigt die Simulation des Heiflgasbetriebs nun auch bis zur Maximaldrehzahl eine
sehr gute Ubereinstimmung mit der Messung.

Die Amplitudenginge und Schwimmbuchsendrehzahlverhéltnisse sind in Bild 6.8 oben bzw.
unten dargestellt. Die Amplitudenginge weichen etwas starker von den Messdaten ab als
bei niedriger Olzufithrungstemperatur, stimmen aber nach wie vor gut mit den Messwer-
ten iiberein. Die gemessenen und auch die berechneten Schwimmbuchsendrehzahlen sinken
gleichermafien im Vergleich zu dem Betrieb bei niedriger Olzufithrungstemperatur, sodass
die Abweichungen des Drehzahlverhéltnisses weiterhin unterhalb von 5% liegen. Die zuvor
genannten Erklarungsansatze gelten weiterhin.

6.1.5 Isotherme Vergleichsrechnungen

Um den Einfluss der verdnderlichen Temperatur auf die Simulationsergebnisse herauszustel-
len, wurden zusatzlich isotherme Berechnungen durchgefiihrt, in denen die Temperatur aller
Schmierfilme konstant auf dem Niveau der Olzufiihrungstemperatur gehalten wurde. Somit
andern sich weder die Schmierfilmviskositdten noch die Lagerspiele wahrend des Hochlaufs.
Da unter diesen Voraussetzungen keine Unterscheidung zwischen den Messungen im Heif3-
bzw. Kaltgasbetrieb moglich ist, wurden die Kaltgasmessungen fiir den Vergleich zwischen
Messung und Simulation ausgewahlt. Die Ergebnisse sind in Bild 6.9 analog zu den bishe-
rigen Abbildungen dargestellt. Ein Unterschied im Vergleich zu Bild 6.3 und Bild 6.6 ist
jedoch, dass in den beiden Spalten verschiedene Olzufithrungstemperaturen vorliegen.

Der Vergleich der Spektrogramme der Wellenbewegung bei niedriger Olzufithrungstempera-
tur Bild 6.9 links, (a) vs. (b) zeigt Ubereinstimmungen von Messung und Simulation. So wer-
den das Auftreten von Sub 1 und der Sprung sowie der Beginn des dominanten Bereichs von
Sub 2 gut abgebildet. Anschliefend kommt es hinsichtlich der Amplitudenzusammensetzung
und den Antwortfrequenzen zu gréBeren Abweichungen. Bei der erhéhten Olzufithrungstem-
peratur kann hingegen eine weitgehende Ubereinstimmung zwischen Messung und Simula-
tion festgestellt werden. Die wahrscheinlichste Erklarung dafiir ist, dass sich aufgrund des
hoheren Temperaturniveaus geringere Erwarmungen wéhrend des Hochlaufs ergeben als bei
der niedrigen Olzufithrungstemperatur und dadurch die Unterschiede zur nicht-isothermen
Simulation geringer ausfallen. Mit Hinblick auf die Amplitudenverlaufe, vgl. Bild 6.9 (c) ist
weiterhin eine gute Ubereinstimmung zwischen Simulation und Messung festzustellen. Da-
hingegen weichen die Schwimmbuchsendrehzahlen allerdings wesentlich starker ab als zuvor,
insbesondere bei der niedrigen Olzufithrungstemperatur ab fr.; = 0.4. Dort erreichen die be-
rechneten Schwimmbuchsendrehzahlen im Gegensatz zur Messung ein konstantes Verhéaltnis
zur Rotordrehzahl, wodurch maximale Abweichungen der Drehzahlverhéltnisse von mehr als
10 % auftreten.

Abschlieend kann festgehalten werden, dass mit dem thermo-hydrodynamischen Gleitla-
germodell fiir diesen Rotor eine sehr gute Ubereinstimmung zwischen Messdaten und Si-
mulation erreicht werden kann. Mit der einfacheren, isothermen Berechnung sind bereits
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Bild 6.9: Ergebnisse der isothermen Vergleichsrechnungen bei niedriger Olzufiihrungstem-
peratur (links) und hoher Olzufiihrungstemperatur (rechts) im Vergleich mit den
Messdaten im Kaltgasbetrieb: Spektrogramme der Messung (a) und Simulation
(b), Amplitudenverlaufe (¢) und Schwimmbuchsendrehzahlverhéltnisse (d). Die

Farbskala der Spektrogramme ist identisch zu den vorherigen Abbildungen.
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weitgehend gute Prognosen der Amplitudenverlaufe erzielbar, bei der Frequenzzusammenset-
zung der Wellenbewegung bestehen jedoch deutliche Unterschiede zum Messergebnis. Wegen
der geringeren Modelltiefe kann mit dem isothermen Ansatz etwas Rechenaufwand gespart
werden — die Differenz in den Rechenzeiten fallt jedoch nicht sehr grofi aus, da das 3D-
Temperaturmodell nicht in jedem Zeitschritt der Zeitintegration aufgerufen wird. Mit einem
Desktop-PC (AMD Ryzen Threadripper Pro 3975WX) und der gewahlten Vernetzung (vgl.
6.1.2) wurden konkret die folgenden Rechenzeiten benétigt:

« Niedrige Oltemperatur: 3D-Temperaturmodell /isotherm — 119.1h /114.9h  (—3.5%),
« hohe Oltemperatur: 3D-Temperaturmodell/isotherm — 101.1h /93.76h  (—7.3%).
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6.2 Rotor 2: Grofler Nutzfahrzeug-Rotor

6.2.1 Uberblick und Messdaten

Der zweite untersuchte Turbolader ist samt Messstellenpositionen in Bild 6.10 dargestellt.
Es handelt sich um den Rotor aus Kapitel 5.2.2, anhand dessen die Berechnung der Wel-
lentemperatur bei konstanter Drehzahl abgeglichen wurde. Die Radiallager verfiigen iiber
rotierende Schwimmbuchsen und die Rotormasse betragt m = 10kg (auf +10 % genau).

Bild 6.11 zeigt die Ergebnisse der Wellenbewegungsmessung fiir zwei verschiedene Betriebs-
linien, die sich hauptséchlich durch die Schubkraftverlaufe (siche Bild 6.12) unterscheiden.
Den Messdaten kann entnommen werden, dass dieser Turbolader durch eine ausgepragte
Abhéangigkeit der Wellenbewegung von der Schubkraft gekennzeichnet ist, da die sonstigen
Messbedingungen, insbesondere Olzufiihrungstemperatur und -druck, identisch sind.

Zu Beginn ahneln sich beide Messungen stark. Die drehzahlsynchrone Schwingung zeigt ent-
gegen der Erwartung ndherungsweise konstante Amplituden. Moglicherweise ist zuséatzlich
eine Exzentrizitat der Messposition oder eine Rundheitsabweichung der Welle im Messignal
enthalten. Weiterhin kann eine subharmonische Schwingung mit etwas mehr als der halben
Drehfrequenz identifiziert werden, die als erste subharmonische Schwingung Sub 1 bezeich-
net wird und die von einem der inneren Radiallagerschmierfilme erregt wird. In der ersten
Messung (Bild 6.11 oben) klingt diese Schwingung nach einem geringfligigen Frequenzsprung
bei fro =~ 0.6 allmédhlich ab.

777773
@ H;
@ Ak

3 3 %

links rechts
1 Verdichterlaufrad 2 Turbinenlaufrad 3 Schwimmbuchse
4 Lagergehéause 5 Schubring
e Temperaturmessposition o Messposition Wellen- @ Position fiir Temperatur-
bewegung Randbedingung in d. Welle

Bild 6.10: Grofler Nutzfahrzeug-Rotor: Schematische Darstellung mit Gleitlagern und
Messpositionen.
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Bild 6.11: Wellenbewegungsmessung des zweiten ATL-Rotors an der Messstelle am Ver-
dichterradanfang fiir Betriebslinie 1 (oben) und Betriebslinie 2 (unten).

6.2.2 Simulationsmodell

Aufgrund der identischen Messbedingungen sind die beschriebenen Unterschiede zwischen
den beiden Messlaufen nur mit den Betriebszustéinden der Axialgleitlager begriindbar. Des-
halb ist fiir dieses Rotor-Lager-System ein Simulationsmodell erforderlich, das auch die
Axialgleitlager moglichst genau abbildet. Dazu wird die Welle wiederum durch ein FE-
Balkenmodell approximiert, wobei auch an den Positionen der Axialgleitlager Knoten defi-
niert werden. Da diese Rotorwelle auflerdem mehr Querschnittsénderungen aufweist, besteht
das Modell aus insgesamt 15 Knoten. Zusatzelemente bilden die versteifende Wirkung der
auf der Welle montierten Teile (bspw. Verdichterlaufrad und Schubring) ab. Wie in Kapitel
6.1 kénnen die Laufradunwuchten einem Messprotokoll entnommen und dementsprechend
im Modell an den Laufradern definiert werden. Die Radiallagerbuchsen werden idealisiert als
Starrkorper angenommen.



Rotor 2: GroBer Nutzfahrzeug-Rotor 107

4 T T T T T T
= Betriebsline 1 nomineller Verlauf
3l |= Betriebsline 2 nomineller Verlauf
Betriebsline 2 modifiziert

Dimensionslose Schubkraft [—]

0 — / -
l l l l l l

| | |
0 0.1 02 03 04 05 06 07 08 09 1

Dimensionslose frot[—]

Bild 6.12: Nominelle und modifizierte Verlaufe der Schubkraft.

|
—

Tabelle 6.1: Abgleich der dimensionslosen mechanischen Rotoreigenschaften zwischen dem
Modell und den Daten des Herstellers.

Messung 3D-FEM- FE-Balkenmodell
Simulation Rotordynamik
1. EF (1. Biegemode) 1.00 0.98 0.98
2. EF (2. Biegemode) 1.00 1.00 1.12
Rotormasse -] 1.00 1.01
I., (Trégheitsmoment [-] 1.00 1.00

um die Drehachse)

Zur Kontrolle der mechanischen Eigenschaften des modellierten Rotors stehen Mess-, CAD-
und FEM-Daten zur Verfiigung — vgl. Tabelle 6.1. Die darin enthaltenen Eigenfrequenzen
sind beziiglich der Messung normiert, wahrend die Rotormasse und das Tragheitsmoment
um die Drehachse auf die zur Verfiigung gestellten Ergebnisse einer 3D-FEM-Simulation be-
zogen wurden, in der auch die Laufrader beriicksichtigt wurden. Beim Abgleich der zweiten
Eigenfrequenz zeigt sich, dass das Wellenmodell etwas zu steif ist. Eine mogliche Erklarung
fiir dieses Verhalten ist die Vernachlassigung der Laufradelastizitit, die bei hoheren Eigen-
frequenzen zunehmend an Einfluss gewinnt. Da diese Eigenfrequenz jedoch bereits auflerhalb
des Betriebsbereiches liegt, ist die Abweichung fiir die Rotordynamiksimulation nicht rele-
vant. Rotormasse und Tragheitsmoment um die Drehachse entsprechen exakt den Werten
aus dem 3D-FEM-Datensatz.

Wie bereits erwahnt wurde, erfordert es die Schubabhéngigkeit der Messergebnisse, auch
die Axialgleitlager im Simulationsmodell zu beriicksichtigen. Daher werden alle vier Gleit-
lager thermo-hydrodynamisch berechnet, wobei die Radial- und Axiallagerspiele sowie die
Olzufiihrungsbedingungen den Messdaten entnommen werden. Die Temperatur-Randbedin-
gungen sind &hnlich zu dem bisherigen Modell und wurden wie folgt gewahlt:
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Radialgleitlager

1. Axiale Wellenrdnder — Verwendung drehzahlabhéngiger Temperaturkennfelder,
die aus den Gastemperaturen am Priifstand abgeschétzt und an den Positionen
Ty und T3 (siehe Bild 6.10) vorgegeben werden. Zwischen diesen Positionen und
den dufleren Axialrdndern der Radiallager wird die Warme verlustfrei durch die
Welle geleitet, ebenso zwischen den beiden Radialgleitlagern (vgl. Kapitel 5.2.2)

2. Axiale Schwimmbuchsenrinder — Adiabater Rand.

3. Rdinder der Lagergehduse — Aus den Daten der Temperaturmessstellen im Lager-
gehéuse werden drehzahlabhéangige Temperaturkennfelder abgeleitet und an den
entsprechenden Radialpositionen auf der gesamten Flache vorgegeben. Da sich
die Messpositionen relativ nah an den Schmierfilmrandern befinden, kénnen die
axialen Grenzflaichen vernachléssigt und als adiabat angenommen werden.

4. Olzufuhr — Wie im vorhergehenden Abschnitt 6.1 wird die Temperatur in den
Ringnuten der dufleren Schmierfilme auf eine rdumlich konstante, effektive Nut-
temperatur gesetzt, die sich aus der Auswertung von Gl. (4.4.2) ergibt und mit
der Simulationszeit ansteigt. In den inneren Schmierfilmen wird das variable Ta-
schenmischungsmodell verwendet (Modell 3 aus Kapitel 4.3.2)

Axialgleitlager
1. Gehduse Hauptschublager axial — Adiabater Rand.

2. Schubring azial — Thermische Kopplung der Axialgleitlager durch Warmeleitung
im Schubring nach dem Berechnungsverfahren aus Kapitel 4.4.

3. Gehduse Nebenschublager axial — Adiabater Rand.
4. Radiale Gebietsrander (innen und aufen)— Adiabater Rand.

5. Olzufiihrungsrandbedingungen Auch in den Axiallagerschmierfilmen wird das va-
riable Mischungsmodell ohne empirische Parameter angewendet.

Da in Kapitel 5.2.3 eine tendenzielle Unterschreitung der realen Axialgleitlagertemperatu-
ren durch das Simulationsmodell festgestellt wurde, ist die vereinfachte Annahme adiabater
Réander im Losungsgebiet der Axialgleitlager gerechtfertigt.

Fir die Radialgleitlager wird die Netzteilung n, - n, = 100 - 16 und n, = 10,10, 10, 10,5
fiir Welle, inneren Olfilm, Schwimmbuchse, dueren Olfilm und Lagerschale gewihlt. Dem-
nach ergeben sich pro Radiallager 72,000 Unbekannte. Die Netzeinteilung der Axialgleitlager
betrégt n, -n, = 288-12 in Umfangs- und Radialrichtung, n, = 8, 8, 4 fiir Gehause, Schmier-
film und Schubring des Hauptschublagers sowie n, = 4,8,4 fiir Gehéuse, Schmierfilm und
Schubring des Hilfslagers, was 69,120 Unbekannte im Haupt- und 55,296 Unbekannte im
Hilfsschublager ergibt.

Fiir beide Messldufe wird die Simulationszeit auf tg;,, = 5s gesetzt. Diese Zeit ist wesentlich
kiirzer als die tatsidchliche Messzeit, gentigt jedoch fiir die Auspriagung der Rotorschwingun-
gen. Fiir die Erwdarmung wiirden die Lagerbauteile aufgrund der Baugrofie dieses ATL hinge-
gen wesentlich ldnger benotigen. Kontrollrechnungen mit einem an die tatsachliche Messzeit
angepassten Zeitinkrement im Temperaturmodell zeigten vernachlassighare Unterschiede zu
einer thermisch stationdren Berechnung. Daher wird der Zeiteinfluss im Temperaturmodell
vernachlassigt.
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6.2.3 Hochlaufsimulation mit verschiedenen Annahmen der
Schubkraft

Bild 6.13 zeigt Spektrogramme der berechneten Rotorbewegung in vertikaler Richtung an
der Spitze des Verdichterlaufrades. In der oberen Zeile sind fiur die Betriebslinie 1 (links)
bzw. Betriebslinie 2 (rechts) die Berechnungen mit den nominellen Schubkraftverldufen dar-
gestellt, die vom Hersteller abgeschéatzt wurden. Die untere Zeile zeigt die Ergebnisse von
zwei Variationen der Schubkraft: Fi,, = 0 (links) sowie eines modifizierten Schubkraftverlaufs
der zweiten Betriebslinie mit doppelter Maximalkraft (rechts, vgl. Bild 6.12 ,Betriebslinie 2
Modifikation 2”).

Bis fro: = 0.8 sind alle Simulationsergebnisse identisch. Die drehzahlsynchrone Schwingung
nimmt mit der Drehzahl immer weiter zu und erreicht eine Maxmialamplitude A = 0.37- Ay,
der Rotor befindet sich also im unterkritischen Betriebsbereich. Dieser Umstand ist anhand
der Messdaten nicht tiberpriifbar, da diese im gesamten Drehzahlbereich konstante dreh-
zahlsynchrone Amplituden zeigen. Im Bereich fr, = 0.10 — 0.22 tritt eine subharmonische
Schwingung mit linear ansteigender Antwortfrequenz auf, danach erfolgt ein Frequenzsprung
mit anschliefend degressivem Frequenzverhaltnis zwischen subsynchroner und drehzahlsyn-
chroner Schwingung. Zu allen Zeiten weisen die subharmonischen Schwingungsanteile gro-
Bere Amplituden als die drehzahlsynchrone Schwingung auf. Die Maximalwerte liegen mit
Aoz, sim = 0.6+ Apaz aess. etwas niedriger als in der Messung. Hier kénnen sich Unterschiede
der realen Warmlagerspiele im Vergleich zu den berechneten Warmlagerspielen auswirken.
Das trifft insbesondere fiir den Fall zu, dass die thermischen Deformationen am realen Rotor
von der Kreisform abweichen, da dieses Verhalten im Berechnungsmodell nicht abgebildet ist.
Weiterhin sind geringe Abweichungen der realen Messposition von der Messposition im Mo-
dell moglich, die sich insbesondere auflerhalb der Lager, also am Anfang des Verdichterrades
auswirken.

Ab froe = 0.8 unterscheiden sich die Simulationsergebnisse in Abhéngigkeit des gewéhlten
Schubkraftverlaufs. Unter Annahme des nominellen Kraftverlaufs der Betriebslinie 1 klingt
die subharmonische Schwingung bei fr, = 0.82 ab (Messung: fro ~ 0.84, vgl. Bild 6.11)
und entspricht damit sehr gut dem Verhalten, das in der Messung beobachtet wurde. In den
Simulationsergebnissen der zweiten Betriebslinie ist die subharmonische Schwingung lénger
prasent und zeigt damit eine Abhéngigkeit von der Schubkraft, klingt jedoch ebenfalls ab
(frot = 0.89) und unterscheidet sich somit von den Messwerten. Diese zeigen nur eine ge-
ringfligige Abnahme der Rotoramplituden mit steigender Drehzahl und die subharmonische
Schwingung ist bis zum Ende des Messbereichs dominant.

Hinsichtlich der ersten Messung macht es allerdings keinen Unterschied, ob die Schubkraft
tiberhaupt in der Simulation berticksichtigt wird, wie der Vergleich von Bild 6.13 (a) und
(c) zeigt. Aus der Darstellung der Schubkraftverldufe in Bild 6.12 wird jedoch deutlich, dass
die angenommenen Schubkréfte in diesem Messlauf durchgéngig sehr gering sind (absoluter
Maximalwert F,,; = 0.32- F,.y), wahrend im zweiten Lauf ab fr, = 0.7 von einem starken
Ansteigen der Axialkrafte bis zu F,; o = 1.70 - F..; ausgegangen wird. Demzufolge setzt der
Einfluss der Axialgleitlager auf das Rotorschwingungsverhalten erst bei hoheren Kréften ein.
Unter Berticksichtigung der Unsicherheiten bei der Bestimmung der Schubkraftverlaufe wur-
de deshalb eine Simulation mit einem modifizierten Verlauf durchgefiihrt, deren Ergebnisse
in Bild 6.13 (d) dargestellt sind. Unter diesen Voraussetzungen ist auch in der Simulati-
on eine durchgingig vorhandene subharmonische Schwingung auszumachen, woraus sich die
beste Ubereinstimmung mit den Messdaten ergibt. Auch mit Hinblick auf die Antwortfre-
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quenz sind die Ergebnisse fast deckungsgleich: Zu Beginn der Messung bei fr,; = 0.35 liegt
die Antwortfrequenz bei f = 0.22, in der Simulation bei fr,; = 0.21. Bis zum Ende des
Messbereichs steigt die berechnete Antwortfrequenz auf f = 0.38 (Messung: f = 0.35).

Zusammenfassend lédsst sich sagen, dass ein Einfluss auf die Rotorbewegung nur bei sehr
hohen Schubkraften festgestellt werden kann. Das ist mit der Gesamtsteifigkeit des Ro-
tor-Lager-Systems erklarbar. Schwingungen lassen sich grundsétzlich im Frequenzspektrum
wiederfinden, wenn eine auflere Anregung hinreichend grof ist oder wenn ein Rotor-Lager-
System in der Nahe einer Eigenfrequenz erregt wird. Die resultierenden Amplituden hangen
jeweils von der momentanen Dampfung ab. Im Fall des zweifachen, modifizierten Schubkraft-
verlaufs wird die Axiallagerung so stark belastet, dass die Kippsteifigkeit des Systems mit
der Drehzahl ansteigt. Damit kann auch die Eigenfrequenz entsprechender Schwingungs-
moden, sowohl konischer als auch zylindrischer, die bei hohen Drehzahlen immer anteilig
Biegung enthalten, mit der Drehzahl zunehmen. Unter der Annahme, dass bei den insge-
samt vier vorhandenen Radiallagerschmierfilmen und der vergleichsweise geringen radialen
Belastung immer Tendenzen zu selbsterregten Schwingungen vorhanden sind, ldsst sich da-
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Bild 6.13: Spektrogramme der berechneten Wellenbewegung an der Rotorspitze bei ver-
schiedenen Annahmen der Schubkraft: (a) - Nomineller Schubkraftverlauf Be-
triebslinie 1 (b) - Nomineller Schubkraftverlauf Betriebslinie 2 (c) - Berechnung
ohne Schubkraft (d) - Modifizierter, zweifacher Schubkraftverlauf Betriebslinie
2.
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mit das durchgiangige Auftreten subharmonischer Schwingungen in der zweiten Messung und
in der Simulation in Bild 6.13 (d) erkldren.

Aufgrund solcher Besonderheiten kann es notwendig sein, zusétzlich zu den Radiallagermo-

dellen auch detaillierte Axiallagermodelle einzusetzen, um das dynamische Verhalten eines
gleitgelagerten Rotors préazise simulativ erfassen zu kénnen.

6.2.4 Hochlaufsimulation ohne Axialgleitlager

Bild 6.14 zeigt einen Vergleich der Simulation mit dem Schubkraftverlauf 1 aus Bild 6.13 (a)
mit einem Modell ohne Axialgleitlager, in dem nur ein Feder-Dampfer-Element zur numeri-
schen Stabilisierung eingesetzt wurde. Die Darstellungen sind nicht unterscheidbar. Damit
bestatigt sich erneut, dass die Axialgleitlager erst dann einen Einfluss auf die Rotorschwin-
gungen ausiiben, wenn sie unter hoher Belastung eine signifikante zusétzliche Steifigkeit in
das System einbringen.
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Bild 6.14: Einfluss des Axiallagermodells auf die Wellenbewegung an der Rotorspitze (a) -
Nomineller Schubkraftverlauf Betriebslinie 1 (b) - Ohne Axialgleitlager

6.2.5 Isotherme Hochlaufsimulationen

Als letzte Untersuchung zu diesem Rotor zeigt Bild 6.15 den Einfluss der 3D-Temperaturbe-
rechnung (linke Spalte) anhand von isothermen Vergleichsrechnungen (rechte Spalte), wobei
sdamtliche Bauteiltemperaturen auf T, + 15°C gesetzt wurden, um der Erwiarmung im
Betrieb naherungsweise Rechnung zu tragen. Das Bild zeigt Berechnungsergebnisse fiir die
erste Betriebslinie (oben) sowie fiir die zweite Betriebslinie bei Verwendung des modifizierten
Schubkraftverlaufs (unten).

Im niedrigen Drehzahlbereich bis ca. fr,s = 0.3 sind die Ergebnisse &dhnlich, anschlieSend
kommt es bei beiden Betriebslinien zu gravierenden Anderungen der isotherm berechneten
Rotorantworten im Vergleich zu den Berechnungen mit Temperatureinfluss. Die Antwortfre-
quenz der bislang betrachteten subharmonischen Schwingung (Sub 1) steigt in der isothermen
Rechnung wesentlich stiarker an, was auf eine erhohte Lagersteifigkeit infolge der geringen
Temperaturanderung hindeutet.

Bei frot = 0.68 (Betriebslinie 1) bzw. fr, = 0.76 (Betriebslinie 2) und damit wesentlich frii-
her als bei den thermo-hydrodynamischen Rechnungen klingt Sub 1 ab, es ist aber weiterhin
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Bild 6.15: Spektrogramme der berechneten Wellenbewegung an der Rotorspitze bei thermo-
hydrodynamischer (links) bzw. isothermer Berechnung (rechts). (a) - Nomineller
Schubkraftverlauf Betriebslinie 1 (b) - Modifizierter Schubkraftverlauf Betriebs-

linie 2

ein Axiallagereinfluss beobachtbar. Zuséatzlich tritt eine moderat (Lauf 2) bis stark (Lauf 1)
ausgeprigte zweite subharmonische Schwingung auf. Wegen der sehr niedrigen Antwortfre-
quenz kann diese den dufleren Schmierspalten zugeordnet werden.

Bild 6.16 zeigt die Temperaturentwicklung im verdichterseitigen Radiallager fiir beide Be-
triebslinien. Es wird deutlich, dass die isotherme Rechnung bei diesem Rotor eine sehr starke
Vereinfachung der Realitédt ist. Die angenommene Temperaturerh6hung von +15°C trifft so
nur in den duBeren Schmierfilmen zu, die Innenfilme der Schwimmbuchsenlager erwarmen
sich wesentlich stirker. Daher bilden die isothermen Berechnungen die Olviskositéten in den
Lagern nicht richtig ab.

Zusatzlich illustriert Bild 6.17, dass auch die Lagerspiele in der thermo-hydrodynamischen
Berechnung anders ausfallen, da sie mit steigender Rotordrehzahl abnehmen. Das trifft ins-
besondere auf die dufleren Schmierspalte zu, in denen das Radialspiel um mehr als 20 %
abnimmt. Dadurch sind die dufleren Lagerspiele in den isothermen Simulationen deutlich
grofler, was das Auftreten von Sub 2 beglinstigt.
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Bild 6.17: Gegeniiberstellung der berechneten Lagerspiele im CS-Radiallager mit der iso-

6.2.6 Zusammenfassung

thermen Rechnung: Betriebslinie 1 (links) und Betriebslinie 2 (rechts).

Das schubabhéngige Verhalten dieses Turboladers ist nur durch Verwendung detaillierter,
thermo-hydrodynamischer Simulationsmodelle fiir alle Gleitlagerschmierfilme abbildbar. Al-
lerdings treten erst bei hohen Schubkréften Unterschiede im Vergleich zu einer Berechnung
ohne Axialgleitlager auf. Demgegeniiber kommt es bei der vereinfachenden Annahme isother-
mer Schmierspalte zu erheblichen Unterschieden in der berechneten Rotorantwort und somit
zu Abweichungen von der Messung. Grund dafiir sind die starken Erwarmungen der Schmier-
filme im Betrieb und die dementsprechende deutliche Verdnderung der Radiallagerspiele und
der Schmierfilmviskositaten.
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6.3 Rotor 3: Grofler ATL-Rotor fir maritime
Anwendungen

6.3.1 Uberblick

Dieser Rotor stammt aus einem grofien ATL fiir den Einsatz in Zweitakt-Verbrennungs-
motoren fiir Schiffsantriebe und hat eine Masse von ca. m = 100kg (auf £10% genau).
Der Turbolader verfiigt iiber eine Axialturbine und ein als Schwimmscheibenlager ausge-
fithrtes Hauptschublager, um die bei dieser Turbinenbauart auftretenden hohen Schubkréfte
(vgl. Bild 6.19) aufzunehmen. Die Schwimmscheibe unterteilt den Haupt-Axialschmierfilm
in zwei Schmierfilme und ist in einem Radialgleitlager gelagert, durch das diese beiden Axi-
alschmierfilme verbunden sind. Weil die Relativgeschwindigkeit der Lagerpartner bei dieser
Konstruktion sinkt, ist die Nutzung groflerer Gleitlagerflichen bei geringem Anstieg der
Reibleistung moglich, was die Tragfidhigkeit des Lagers erhoht. Zuséatzlich wird die Toleranz
der Lager gegeniiber Schiefstellungen des Rotors vergréflert und die Gefahr eines Anstrei-
fens in der Axiallagerung bei hohen Schubkréften reduziert. Die Radiallager sind als Semi-
floating-Schwimmbuchsenlager ausgefiihrt, dementsprechend wirkt der d&uflere Radialfilm als
Quetscholdampfer. Bild 6.18 zeigt links eine schematische Darstellung des Rotors mit den
Gleitlagern, rechts ist die Schwimmscheibenlagerung noch einmal vergroflert dargestellt.

Il RZ:%
8 3
6 7
—
6 7
1 Verdichterlaufrad 2 Turbinenlaufrad 3 Schwimmbuchse
4 Schwimmscheibe 5 Lagergehause 6 Hauptschublager
7 Nebenschublager 8 Verdrehsicherung
e Temperaturmessposition o  Messposition Wellen- @ Position fiir Temperatur-
bewegung Randbedingung in d. Welle

Bild 6.18: Grofler Marine-ATL: Schematische Darstellung mit Gleitlagern und Messposi-
tionen (links), Detaildarstellung der Axiallagerung mit den Positionen der Olzu-
fithrung (rechts).
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Bild 6.19: Néherungsweiser Vergleich von Schubkraften fiir Abgasturbolader mit Radial-
und mit Axialturbine. Die Drehzahlen sind auf die Maximaldrehzahl des jewei-
ligen Rotors normiert, die Schubkréfte auf den Maximalwert der Schubkraft des
groBiten Turboladers.

6.3.2 Simulationsmodell

Wie auch bei den anderen untersuchten Turboladern basiert die Rotordynamikberechnung
auf einem FE-Modell der Rotorwelle, um deren elastische Verformungen abbilden zu kon-
nen. Die beiden Schwimmbuchsen und die Schwimmscheibe werden dagegen als Starrkorper
in der Simulation beriicksichtigt. An den Positionen der Gleitlager werden Wellenknoten
definiert, um die Rotorlage und somit die Spaltfunktionen und die Spaltdnderungsfunktio-
nen bestimmen zu koénnen, die fiir die Berechnung des hydrodynamischen Drucks und des
Spaltfillungsgrads notwendig sind. Wie in Kapitel 6.2 kann ein Abgleich der ersten bei-
den Eigenfrequenzen zur Kontrolle des Simulationsmodells verwendet werden. Bei diesem
Rotor liegen dazu Ergebnisse einer experimentellen Modalanalyse vor. Die Abweichungen
betragen bei der ersten Eigenfrequenz 1%, bei der zweiten Eigenfrequenz 7 % und sind ge-
ringer als bei dem mittelgroSen ATL-Rotor aus dem vorherigen Kapitel 6.2. Demzufolge sind
die mechanischen Eigenschaften des Rotors korrekt modelliert. Die Laufradunwuchten des
Simulationsmodells entsprechen den Werten eines Wuchtprotokolls fir diesen Rotor.

Bild 6.19 zeigt den angenommenen Schubkraftverlauf fiir diesen Turbolader im Vergleich mit
denen der Turbolader aus den Kapiteln 6.2 und 5.2.1, fir die ebenfalls eine Abschéatzung der
Schubkréifte vorliegt. Die Massen dieser Turbolader betragen ca. 10 % bzw. 20 % des in die-
sem Kapitel betrachteten Turboladers, erreichen jedoch maximal 5.6 % von dessen maximaler
Axiallast. Auch wenn tiber die sonstigen Spezifikationen dieser Turbolader keine Informatio-
nen bekannt sind, illustriert diese Darstellung, dass bei der Bauart mit Axialturbine héhere
Axialschiibe auftreten.

Samtliche Gleitlagerschmierfilme werden thermo-hydrodynamisch berechnet. Die Druckrand-
bedingungen in den Radiallagern beschrinken sich auf die Olzufithrungsbohrungen im au-
fleren Schmierspalt, in denen der nominelle Olzufithrungsdruck vorgegeben wird. Da die
AuBenfilme Ringnuten aufweisen, verteilt sich das Ol im duBeren Spalt gleichméBig und es
stellt sich ein konstanter Druck im Nutbereich ein, der von dort aus iiber die Kommunika-
tionsbohrungen in der Schwimmbuchse in die inneren Schmierfilme weitergegeben wird. In
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den Axialgleitlagern wird das Ol ebenfalls iiber Nuten verteilt, die von den Innenréndern
der Schmierfilme aus gefiillt werden (vgl. Detaildarstellung der Axiallagerung in Bild 6.18,
rechts). Beim Schwimmscheibenlager tritt die Besonderheit auf, dass der schubringseitige
Schmierfilm (der mittlere Axialschmierfilm in Bild 6.18) keine eigene Zuftihrungsbohrung
besitzt. Stattdessen wird er iiber den Radialschmierfilm der Schwimmscheibe versorgt, wo-
fiir bei vielen Konstruktionen zusétzliche Nuten in der Schwimmscheibe vorgesehen sind
(siche Beispieldarstellung einer Schwimmscheibe, Bild 2.7). Zusétzlich ist das Radialspiel im
Schwimmscheibenlager tiblicherweise recht gro, um eine ausreichende Olversorgung sicher-
zustellen.

Die Temperatur-Randbedingungen fiir die thermo-hydrodynamische Berechnung der Radi-
algleitlager sind identisch zu den vorherigen Simulationen. An den Laufrddern werden dreh-
zahlabhangige Temperaturkennfelder definiert (siehe Bild 6.18, 77 und 75). Von dort aus
wird Warme zu den axialen Lagerrandern geleitet und zwischen den Lagern ist ebenfalls
Wiérmeleitung moglich. Die Axialrdnder der Schwimmbuchsen und der Lagerschalen wer-
den als adiabat angenommen, wihrend an den radialen Aulenrdndern des Losungsgebietes
einheitliche, drehzahlabhdngige Temperaturen definiert werden, die aus Messdaten bekannt
sind.

Bei den Randbedingungen fiir die Axialgleitlager gibt es trotz der Schwimmscheibenlage-
rung ebenfalls nur wenige Unterschiede zu den bisherigen Simulationen. Wie in Kapitel 4.4.3
beschrieben wurde, ist das Schwimmscheibenlager im Berechnungsprogramm wie zwei ther-
misch gekoppelte Einzellager implementiert. Das heifit, dass die Gleichungssysteme sepa-
rat aufgebaut und konduktiv iiber die Mittelfliche der Schwimmscheibe gekoppelt werden.
Deshalb gibt es fiir die gesamte Axiallagerkonstruktion aus Haupt- und Nebenschublager
nur zwei axiale Rdnder, an denen Randbedingungen formuliert werden miissen, und zwar
die in Bild 6.18 (rechts) blau dargestellten Rénder des Lagergehéduses. Dahingegen ist das
Radialgleitlager der Schwimmscheibe vereinfacht abgebildet, wie ebenfalls in Kapitel 4.4.3
beschrieben wurde.

Folgende Randbedingungen werden fiir die Axialgleitlager verwendet:

Gegenschublager

1. Lagergehduse, azialer Rand — Am Gehéuse des Gegenschublagers (rechter Rand in
Bild 6.18) sind die Warmeiibertragungsvorgiange aufgrund der Konstruktion und
des Zusammentreffens verschiedener Bauteile unbekannt. Daher wird an diesem
Rand die konservative Annahme eines adiabaten Randes getroffen, was i.d.R. zu
etwas zu hohen Temperaturergebnissen fiihrt.

2. Lagergehduse, radiale Rinder — Analog zur Annahme am axialen Rand wird ein
adiabater Rand angenommen.

3. Schubring, radiale Rinder — Sowohl innen als auch auflen wird eine Wérmeiiber-
gangsrandbedingung zur Umgebung T\, = T, + 15°C definiert. Dabei wird
der Warmeiibergangskoeffizient innen deutlich groBer gewéhlt als am radialen Au-
Benrand, da die Warme innen konduktiv in die Welle iibertragen werden kann,
wahrend auflen nur Konvektion moglich ist.

4. Olzufiihrung — Uber die Zufuhrbohrungen fliet frisches Ol in die Nuten (vgl.
Bild 6.18 rechts) und verteilt sich von dort im Schmierfilm. Zur Berechnung der
Mischungsvorginge zwischen dem bereits erwéirmten Ol im Schmierspalt und dem
zugefiithrten Ol wird das variable Modell aus Kapitel 4.3.2 eingesetzt, wobei an-
genommen wird, dass das Ol nicht vorgewérmt ist.
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Hauptschublager (Schwimmscheibenlager)

1. Lagergehduse, axialer Rand — An diesem Rand (linker Rand der Detaildarstellung
in Bild 6.18) existiert eine Temperaturmessstelle, aus deren Daten drehzahlabhén-
gige Temperaturen entnommen und als feste Randbedingung verwendet werden.

2. Lagergehduse, radiale Rander — Innen wird ein adiabater Innenrand angenommen,
da keine Erkenntnisse zur Warmeiibertragung zwischen dem Gehéuse und der
Welle iiber den dazwischenliegenden Luftspalt vorliegen. Am radialen Auflenrand
ist Warmeleitung in angrenzende Bauteilbereiche moglich, was mit einem erh6hten
Wérmetbergangskoeffizienten zu T, = T, + 15°C angenahert wird.

3. Schwimmscheibe, radiale Rinder — An den Innenrand der Schwimmscheibe schlief3t
sich der Radialschmierfilm an. Aufgrund der vereinfachten Umsetzung des Ra-
dialschmierfilms im Temperaturmodell wird ein adiabater Innenrand angenom-
men. Am AuBenrand wird wie beim Schubring ein Wéarmeiibergang zu T,y =
Te1., + 15°C angenommen, allerdings wird aufgrund der geringeren Umfangsge-
schwindigkeit der halbierte Wert des Warmeiibergangskoeffizienten verwendet.

4. Schubring, radiale Rdnder — Der Schubring ist im Berechnungsmodell zwischen
dem Haupt- und dem Gegenschublager aufgeteilt. In beiden Teilen werden iden-
tische Randbedingungen angenommen.

5. Olzufiihrung — Im gehiuseseitigen Schmierfilm ist die Temperatur-Randbedingung
identisch wie beim Gegenschublager, es wird also das variable Mischungsmodell
angenommen. Der schubringseitige Schmierfilm wird hingegen iiber das Radialla-
ger des Schwimmscheibenlagers mit Ol versorgt. Deshalb ist davon auszugehen,
dass dieses Ol bspw. aufgrund von Dissipation im Radialfilm oder aufgrund ei-
nes Olaustauschs mit dem gehéduseseitigen Schmierfilm bereits vorgewirmt ist.
Fir die Temperatur im Radialschmierfilm wurde ein einfacher Mischungsansatz
implementiert (vgl. Kapitel 4.4.3), der in Kapitel 6.3.5 noch einmal eingehender
erlautert und hinsichtlich seines Einflusses auf die Scheibendrehzahl untersucht
wird. Die ermittelte Radiallagertemperatur wird dann als effektive Olzufithrungs-
temperatur fiir die Zufithrungsmodelle im schubringseitigen Schmierfilm verwen-
det.

In den Simulationen im nachfolgenden Abschnitt wird die Annahme getroffen,
dass die Radiallagertemperatur allein von der Schmierfilmtemperatur des gehau-
seseitigen Axialschmierfilms bestimmt wird (Mischungsfaktoren gemafl Gleichung

4.4.4: fzur = 0.0 und fa, = 1.00).

6.3.3 Hochlaufsimulation mit zunehmendem Detailgrad der
Axiallagermodellierung

Bild 6.20 (a) zeigt die gemessene Rotorbewegung am verdichterseitigen Radiallager. Es liegen
Messergebnisse fiir den dimensionslosen Drehzahlbereich fry = 0.4 frep — 1.0+ frep vor. Uber
den gesamten Drehzahlbereich tritt eine drehzahlsynchrone Schwingung mit ndherungsweise
konstanter Amplitude auf. Weiterhin sind zwei subsynchrone Schwingungen festzustellen,
die sich erst im hoheren Drehzahlbereich ausprégen. Dabei erreicht die Schwingung mit der
niedrigsten Antwortfrequenz (fa. ~ 0.35) zum Ende der Messung 50 % hohere Amplitu-
den als die drehzahlsynchrone Schwingung. Die Amplituden der zweiten subharmonischen
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Schwingung (Auftreten ab fr, = 0.60, maximale Antwortfrequenz f,., ~ 0.65) sind im
Vergleich zu den anderen beiden Schwingungskomponenten von untergeordneter Bedeutung.
Die Besonderheit bei diesem Abgasturbolader besteht darin, dass keine dieser beiden Kom-
ponenten nichtlineare Schwingungen sind, die von den Radialschmierfilmen erregt werden.
Wie die im Folgenden vorgestellten Simulationsergebnisse zeigen, ist ihre Anregungsquelle
stattdessen das Hauptschublager.

Tabelle 6.2: Ubersicht iiber die verwendeten Axiallagermodelle in der Simulation.

Schematische Darst. Details der Axiallagermodellierung

o Vollige Vernachléssigung der Axialgleitlager
V1

% 7 o Abbildung der Temperaturentw. per Kennfeld (aus V4)
V2 Q/j g o separate, hydraulisch ungekoppelte Einzelschmierfilme
L Z o Schwimmscheibe mit einfachem Feder-Dampfer-Element
( O radial gelagert
z § ? Modell V3
V3-V5 \ Z « Abbildung der Temperaturentw. per Kennfeld (aus V4)
=\

o Schwimmscheibenlager ist mit allen Schmierfilmen, also
( o auch dem Radialfilm, enthalten

e Schmierfilme des Schwimmscheibenlagers sind unterein-
ander gekoppelt
Modell V4

o 3D-Temperaturberechnung in allen Axialschmierfilmen

o Hydrodynamische Modellierung entspricht V3
Modell V5
o Isotherme Berechnung mit Tz = T4 nominel

e Auch Schwimmbuchsenlager werden isotherm berechnet
(V1-V4: 3D-Temperaturberechnung)

Da das Radiallager der Schwimmscheibe nur deren Eigengewicht trégt, ist es duflerst gering
belastet und neigt zu selbsterregten Schwingungen. Das wird durch das bereits erwéhnte, aus
Griinden der Olversorgung grofie, Radialspiel noch verstirkt, sodass die Schwimmscheibe eine
Whirlbewegung ausfiihrt, die sich auf den Rotor tibertrigt. Des Weiteren werden Schwimm-
scheiben in der Regel nicht gewuchtet, womit durch die Unwuchterregung der Scheibe eine
weitere mogliche Anregungskomponente gegeben ist. In den vorliegenden Messdaten ist letz-
tere die dominante Schwingung, da der Verlauf der Antwortfrequenz von Schwingung ,2’ mit
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der Scheibendrehzahl tibereinstimmt (siehe dazu auch Darstellung der Scheibendrehzahlen in
Bild 6.21). Die Erregungsfrequenz im Radialschmierfilm der Schwimmscheibe entspricht né-
herungsweise dem Mittelwert aus Scheiben- und Wellendrehzahl. Die dort angeregte Schwin-
gung hat deshalb eine hohere Frequenz als die Unwuchtschwingung der Scheibe. Demnach
kann die zweite — beziiglich der Rotordrehzahl — subsynchrone Schwingungskomponente,
Schwingung ,3" in Bild 6.20 (a), dem radialen Schmierfilm des Schwimmscheibenlagers zu-
geordnet werden.

Um diese Ursachen der Rotorschwingungen zu bestatigen und zu verdeutlichen, werden nach-
folgend Simulationen mit zunehmendem Detailgrad der Axialgleitlager présentiert. Tabel-
le 6.2 zeigt eine Ubersicht iiber die gewihlten Axialgleitlagermodelle.

Simulationsmodell V1 vernachlassigt die Axialgleitlager vollkommen, nur die Radialgleitla-
ger sind thermo-hydrodynamisch modelliert. Die Ergebnisse sind in Bild 6.20 (b) dargestellt.
Gemaf der Erwartung, dass die subsynchronen Schwingungen von der Axiallagerung verur-
sacht werden, pragt sich hier nur die drehzahlsynchrone Schwingung aus.

Das Simulationsmodell V2 beinhaltet die Axialschmierfilme als separate, hydraulisch un-
gekoppelte Einzelschmierfilme. In der MKS-Umgebung wird also nicht das spezialisierte
Schwimmscheiben-Kraftelement, sondern das einfachere Festsegmentaxiallager-Kraftelement
eingesetzt. Die Temperaturentwicklung in den Schmierfilmen wird jedoch beriicksichtigt, um
die verschiedenen Varianten des Axiallagermodells vergleichbar zu halten. Dazu werden aus
der Simulation V4, in der die Temperaturentwicklung in allen Schmierfilmen dreidimensional
berechnet wird, Temperaturkennfelder abgeleitet und fiir die Simulationen V2 und V3 ver-
wendet. Die Schwimmscheibe ist im Modell V2 bereits als zusétzlicher Kérper enthalten und
weist auch eine Unwucht auf. Da das Radiallager der Schwimmscheibe vereinfacht mit einem
Feder-Dampfer-Element berticksichtigt wird, sind Unwuchtschwingungen der Scheibe mog-
lich und kénnen sich auch auf den Rotor iibertragen. Bild 6.20 (c) zeigt die entsprechenden
Simulationsergebnisse. Der Verlauf der drehzahlsynchronen Rotorschwingung éandert sich
durch die Erginzung der Axialgleitlager-Modelle im Berechnungsmodell: Die Amplituden
variieren stérker zwischen A ~ 0.1 - A,.;...0.8 und zeigen ein ausgepragtes Minimum bei
frot = 0.6. Dahingegen wurde in der Messung keine nennenswerte Amplitudenschwankung
der drehzahlsynchronen Schwingung festgestellt. Ferner ist im Simulationsergebnis nun eine
zweite Schwingungskomponente im Frequenzbereich f = 0.15 — 0.33 sichtbar. Dabei han-
delt es sich um die Unwuchtschwingung der Schwimmscheibe, was auch Bild 6.21 bestatigt.
Diese Darstellung zeigt die dimensionslose Schwimmscheibendrehzahl fiir die verschiedenen
Simulationsvarianten im Vergleich mit der Messung. Die Schwimmscheibendrehzahl fiir das
Simulationsmodell V2 steigt demzufolge von f = 0.15 auf f = 0.33 und entspricht genau
dem Frequenzverlauf der subharmonischen Schwingung in Bild 6.20 (c).

Das dritte Simulationsmodell V3 beinhaltet aus hydrodynamischer Sicht die maximal mog-
liche Modelltiefe. Das Schwimmscheibenlager ist mit allen Schmierfilmen, also auch dem
Radialfilm, enthalten und die Schmierfilme sind untereinander gekoppelt. Die Temperaturen
im Axiallager werden nach wie vor iiber Kennfelder vorgegeben. Aufgrund der detaillierten
Abbildung des Radiallagers ist nun auch die Whirl-Bewegung der Scheibe im Simulations-
modell enthalten, tibertragt sich auf den Rotor und wird demzufolge als dritte Komponente
im Spektrogramm sichtbar — mit Antwortfrequenzen zwischen f = 0.30 —0.68, was eine gute
Ubereinstimmung mit der Messung ist (f = 0.35 — 0.65). Der Frequenzbereich der durch
die Scheibenunwucht verursachten Schwingung verschiebt sich im Vergleich mit dem Simu-
lationsmodell V2 geringfiigig nach oben, da durch die Erginzung des Radialschmierfilms
ein zusétzliches antreibendes Moment auf die Schwimmscheibe wirkt. Mit dieser Anpassung
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Bild 6.20: Spektrogramme der Wellenbewegung nahe dem verdichterseitigen Radiallager
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(vgl. Bild 6.18). Vergleich von Mess- und Simulationsergebnissen mit zunehmen-
der Modellierungstiefe hinsichtlich der Axialgleitlager.
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Bild 6.21: Vergleich der dimensionslosen Schwimmscheibendrehzahlen fiir die verschiedenen
Varianten der Axiallagermodellierung.

ist die berechnete Schwimmscheibendrehzahl und damit auch die Frequenz der Scheibenun-
wuchtschwingung bereits in hervorragender Ubereinstimmung mit dem Messergebnis: In der
Simulation liegt die Scheibendrehzahl im Bereich f = 0.17—0.36, in der Messung im Bereich
f=0.18 — 0.36.

Somit liegt beim Modell V3 bereits eine sehr gute Ubereinstimmung zwischen der Messung
und der Berechnung vor, lediglich die Verlaufe der Amplituden unterscheiden sich qualitativ
etwas: Bei maximaler Rotordrehzahl erreichen beide subsynchronen Schwingungsanteile na-
herungsweise dieselben Maximalamplituden, die niedriger liegen als die Amplituden der dreh-
zahlsynchronen Rotorschwingung. In der Messung ist die Scheibenunwuchtkomponente in der
Rotorbewegung dominant. Bezogen auf die jeweilige Maximalamplitude ergeben sich in der
Messung nach aufsteigender Schwingungsfrequenz sortiert die Verhéaltnisse A = 1.0, 0.4, 0.7,
in der Simulation A = 0.59, 0.63, 1.00. Dieser Umstand wird in der Zusammenfassung dieses
Kapitels diskutiert.

Das vierte Simulationsmodell V4 ist das vollstdndige Modell. Nur in diesem Modell wird die
3D-Temperaturberechnung in jedem Axialschmierfilm und in den angrenzenden Bauteilen
durchgefiihrt, womit auch die thermische Kopplung der benachbarten Axialschmierfilme be-
ricksichtigt wird. Das Spektrogramm der Wellenbewegung (sieche Bild 6.20 (e)) ist nahezu
identisch mit dem Ergebnis des Simulationsmodells V3, lediglich in den Seitenbandern sind
marginale Differenzen zu erkennen. Auch mit Hinblick auf die Schwimmscheibendrehzahl
sind die Unterschiede zwischen den Modellen V3 und V4 vernachlassigbar, vgl. Bild 6.21.
Lediglich bei sehr hoher Rotordrehzahl liegt diese bei den Ergebnissen V4 etwa 1 % hoher als
bei den Ergebnissen V3. Die mit diesem Ansatz sehr gute Ubereinstimmung der Schwimm-
scheibendrehzahl lasst den Schluss zu, dass die sehr komplexen Temperaturverhaltnisse in
diesem Lagertyp in guter Néherung abgebildet wurden und die ermittelte Nuttemperatur
fiir den schubringseitigen Schmierfilm zutreffend ist. Eine Parameterstudie zu den Einfliis-
sen der Zufithrungstemperatur im schubringseitigen Schmierfilm auf die Scheibendrehzahl
folgt in Kapitel 6.3.5.
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Das bedeutet, dass der Unterschied zwischen einerseits der Verwendung dreidimensional
aufgeloster Temperatur- bzw. Viskositédtsfelder in den Schmierfilmen und andererseits der
Verwendung von iiber den jeweiligen Schmierspalt gemittelten Grofien — wie es sich durch die
Nutzung drehzahlabhéngiger Temperaturkennfelder in den Simulationen V2 und V3 ergibt —
vernachldssigbar gering ist.

Eine entsprechende Temperaturlosung muss jedoch bekannt sein, wie Bild 6.20 (f) verdeut-
licht. Darin ist die Rotorbewegung bei isothermer Berechnung mit hydraulisch gekoppelten
Schmierfilmen im Schwimmscheibenlager (V5) dargestellt. Aufgrund des detaillierten Hy-
drodynamikmodells sind zwar weiterhin alle drei Schwingungskomponenten vorhanden, der
qualitative Verlauf der Amplituden weicht aber starker von der Messung ab und die Abwei-
chung der berechneten Schwimmscheibendrehzahl von der Messung ist bei dieser Variante
am grofiten.

6.3.4 Analyse der Temperaturverteilung in der Axiallagerung

Fiir die minimale bzw. die maximale gemessene Drehzahl zeigen die Bilder 6.22 (a) bzw. (b)
die Temperaturverteilung in der gesamten Axiallagerung als Schnitt in axialer Richtung in
der vorletzten radialen Knotenreihe. Von links nach rechts nimmt die axiale Koordinate
zu, beginnend beim Gehéduse des Hauptschublagers. Die horizontale Achse ist so eingeteilt,
dass jeder Strich das Ende eines Bereichs markiert, wobei die Schmierfilme stark vergro-
Bert dargestellt sind. Aus Griinden der Ubersichtlichkeit zeigt Bild 6.22 (c) eine iiber den
Umfang gemittelte Darstellung von Bild 6.22 (b) inklusive einer Bezeichnung der einzelnen
Lagerbereiche. Diese wird fiir die folgenden Betrachtungen hauptséchlich herangezogen.

Die Darstellungen illustrieren die thermische Kopplung der einzelnen Lagerbereiche sehr gut.
Beispielsweise treten am Ubergang von Schmierfilm zu Schubring im Schwimmscheibenlager
(in der Bildmitte von Bild 6.22, diskrete Knotenkoordinate z4 = 39) sehr hohe Temperaturen
auf. Der Schmierfilm des Gegenschublagers (z; = 55 — 64) ist im Vergleich dazu sehr kiihl,
weil er durch die Schubkraft entlastet ist, sodass dort die grofiten Schmierspalte auftreten.
Demzufolge findet Warmeleitung vom Schwimmscheibenlager zum Gegenschublager durch
den Schubring statt, was durch das starke Temperaturgefille zwischen z; = 40 — 54 eindeutig
sichtbar ist.

Nachfolgend wird der axiale Temperaturverlauf von links nach rechts betrachtet. Am lin-
ken Gehéduserand (z; = 1) ist ein Einfluss der Temperaturrandbedingung dadurch erkenn-
bar, dass sich ein hohes Temperaturniveau einstellt. Im gehauseseitigen, also linksseitigen
Schmierfilm des Schwimmscheibenlagers fallt die Temperatur zum Rand der Schwimmschei-
be (zq4 = 18) hin ab, da der Einfluss der Olzufuhrnuten in der Schwimmscheibe und somit
der Einfluss kiihlen Frischols zunimmt. In der Schwimmscheibe selbst wird wiederum die
thermische Kopplung der Schmierfilme sichtbar, da ein Warmefluss von dem warmeren,
schubringseitigen Schmierfilm (z; = 30 —39) aus erfolgt. Dieser weist unter anderem deshalb
eine hohere Temperatur auf, da in den Zufuhrnuten die Temperatur des im Radiallager der
Schwimmscheibe vorgewdrmten Ols angenommen wird. Weitere mégliche Einfliisse werden
im folgenden Abschnitt 6.3.5 diskutiert. Auch in diesem Schmierfilm steigen die Tempera-
turen mit zunehmender Entfernung zu den Nuten, wodurch sich das bereits erwéahnte lokale
Temperaturmaximum am Ubergang zum Schubring ergibt. Im Schmierfilm des Gegenschub-
lagers stellt sich aufgrund der erwihnten, grofien Schmierspalte fast durchgéingig die Olzu-
fuhrtemperatur ein. Entsprechende Auswertungen bei anderen radialen Koordinaten ergeben
qualitativ ahnliche Bilder, wie der gestrichelte Verlauf in Bild 6.22 (c) illustriert.
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(a) Anfangsdrehzahl der Messung: 3D-Temperaturplot iiber den Lagerumfang (Schnitt
am vorletzten Radialknoten, i, = n, — 1).
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(b) Enddrehzahl der Messung: 3D-Temperaturplot iiber den Lagerumfang (Schnitt am
vorletzten Radialknoten, i, = n, — 1).
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(¢) fRot,Mess,end: Uber den Lagerumfang gemittelte Temperaturen an zwei Radialkoordi-

naten.

Bild 6.22: Temperaturverteilung in der gesamten Axiallagerung.
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In den 3D-Temperaturdarstellungen ist ein periodisches Temperaturprofil zu erkennen, das
sich aufgrund der periodischen Spaltfunktion bzw. der Segmentierung der Schmierspaltgeo-
metrie ergibt. Es fallt auf, dass sich die Temperaturlésungen der einzelnen Segmente kaum
unterscheiden. Die Temperaturschwankungen innerhalb der Segmente fallen wesentlich gro-
Ber aus. Eine Analyse der Ruhelage des Rotors zeigt, dass die Schiefstellung aufgrund der
Verwendung einer Axialturbine gering ausfillt'!. Die effektive Schiefstellung ergibt sich in
diesem Fall unter Normalbedingungen allein aus der Rotordurchbiegung. Da mit der Dreh-
zahl die Schubbelastung steigt, richten sich die Schwimmscheibe und der Schubring immer
mehr zum Lagergehduse aus, sodass die Schiefstellung des Rotors bei maximaler Drehzahl
ungefahr halb so grof} ist wie bei minimaler Drehzahl.
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Bild 6.23: Oben: Temperaturverlauf am Rand zum Lagergehduse im Hauptschublager,
Knoten 9 in Bild 6.22. Unten: Auf die minimale Spalthohe normierter Schmier-
spalt zur Auswertung der Schiefstellung im Lager.

Nichtsdestotrotz soll der Einfluss der Rotorschiefstellung im Folgenden etwas genauer un-
tersucht werden. In der oberen Zeile von Bild 6.23 ist die Temperaturverteilung im Haupt-
schublager iiber den Lagerumfang fiir die beiden Drehzahlen dargestellt. Die axiale Auswer-
tungsposition ist der Ubergang zwischen Lagergehiuse und Schmierfilm (diskrete Knotenko-
ordinate zg = 9 in Bild 6.22), die radiale Auswertungsposition befindet sich nach wie vor am

HDie Masse von Axialturbinen ist in der Regel vergleichbar mit der Masse des Verdichterlaufrads. Radi-
alturbinen haben hingegen eine dhnliche Form wie das Verdichterlaufrad und sind deshalb aufgrund der
héheren Dichte iiblicher Turbinenwerkstoffe wesentlich schwerer. Dadurch verschiebt sich der Schwerpunkt
von Rotoren mit Radialturbinen in Richtung des turbinenseitigen Radiallagers oder sogar dariiber hinaus,
woraus eine starke Neigung zu Schiefstellung folgt.



Rotor 3: GroBer ATL-Rotor fiir maritime Anwendungen 125

vorletzten Netzknoten in der radialen Richtung. In Form von Bild 6.23 wird die Temperatur-
schwankung iiber den Umfang deutlicher. Bei der niedrigen Drehzahl betragt die maximale
Temperaturdifferenz zwischen dem warmsten und dem kiihlsten Lagersegment 0.74°C, bei
der hohen Drehzahl 1.27°C. Die Differenz ist trotz der geringeren Schiefstellung bei hoher
Rotordrehzahl grofer, da das Ol stiarker geschert wird: Bei ndherungsweise dhnlichen Spalt-
hohen (siehe Bild 6.23 unten) ist die Differenz der Oberflichengeschwindigkeiten aufgrund
der Schwimmscheibendrehzahl mehr als doppelt so grof3.

Die genannten Temperaturdifferenzen zwischen den Segmenten bedeuten einen Viskositéts-
unterschied von jeweils knapp 2 %, was fiir die Hydrodynamikberechnung von untergeord-
neter Bedeutung ist. Daraus kann geschlossen werden, dass die dreidimensionale Tempera-
turberechnung bei Turboladern mit geringer Schiefstellung nicht {iber den gesamten Umfang
notwendig ist. Vielmehr ist es ausreichend, auf Basis der Spaltfunktion ein reprasentatives
Segment oder die zwei Segmente mit dem grofiten und dem kleinsten Schmierspalt fiir die Be-
rechnung auszuwahlen. In einem angepassten Berechnungsablauf kénnten die so ermittelten
Temperaturergebnisse interpoliert werden, um ein vollstdndiges 3D-Viskositédtsfeld fiir die
Hydrodynamikberechnung zu erhalten. Bei dem betrachteten zehnsegmentigen Schwimm-
scheibenlager liefle sich beispielsweise auf bis zu 90 % der Knoten in Umfangsrichtung ver-
zichten, was eine erhebliche Rechenzeitersparnis bedeutet. Allerdings ist dann die Kopplung
zu weiteren Axialgleitlagern, in diesem Beispiel dem Gegenschublager, unter Umstanden
schwieriger umzusetzen, wenn diese iiber eine andere Segmentanzahl verfiigen. Das ist bei
dem untersuchten Turbolader der Fall. Ein moglicher Losungsansatz ware hierbei, in den
Interface-Flachen eine rotationssymmetrische Temperaturverteilung anzunehmen. Die Ab-
leitung solcher vereinfachten Berechnungsmodelle ist ein moglicher Ansatzpunkt fiir weitere
Untersuchungen. Ebenso ist zu untersuchen, ob derartige Vereinfachungen auch fiir Rotoren
mit signifikanter Schiefstellung anwendbar sind.

Bild 6.24 zeigt die Axiallagererwarmung im Hochlauf. Die durchgezogenen Linien geben
jeweils den Mittelwert der Oltemperaturen an, wihrend die Oberflichentemperaturen der
angrenzenden Bauteile am Ubergang zum Schmierfilm mit gestrichelten Linien dargestellt
sind (Strich-Punkt-Linien markieren den jeweils schneller rotierenden Lagerpartner). Die be-
reits anhand der 3D-Darstellungen diskutierten unterschiedlichen Temperaturniveaus lassen
sich auch hier wiederfinden, wobei die maximalen Temperaturen am Ubergang zwischen dem
Schubring und dem angrenzenden Schmierfilm des Hauptschublagers auftreten. Die Oltem-
peraturen in dieser Darstellung dienen im folgenden Abschnitt als Referenzgrofe.

6.3.5 Einfluss der Olzufiihrungs-Randbedingungen auf die
Schwimmscheibendrehzahl

Nachfolgend wird der Einfluss verschiedener Parameterkombinationen fiir das vereinfachte
thermische Modell des Radialgleitlagers aus Kapitel 4.4.3

Trad ~ quf : TZuf + (1 - quf) : fA:): : TAxl + (1 - fo) : TA:EQ (631)

untersucht. Faktor fz,; gibt den Anteil des zu verwendenden Frischols an, wahrend f4, den
Anteil des ersten Axialschmierfilms an dem verbleibenden Teil-Zufluss angibt. Mit diesem
Modell wurden folgende vier Varianten berechnet:
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Bild 6.24: Temperaturentwicklung in den Axiallagerschmierfilmen wéahrend des Hochlaufs.

(a) fzuy = 1.0, d.h. im Radialfilm wird die nominelle Olzufiihrungstemperatur gesetzt, die
dann auch die Nuttemperatur in beiden Schmierfilmen ist.

(b) fzur = 0.5 und fa, = 0.75, d.h. die Mischungstemperatur setzt sich aus 50 % Kaltél
und 50 % vorerwarmtem Ol zusammen. Letzteres stammt zu 75% aus dem ersten
Axialschmierfilm und zu 25 % aus dem zweiten Axialschmierfilm.

(¢) fzur = 0.0 und fa, = 1.00, d.h. die Mischungstemperatur im Radiallager héngt allein
von der Temperatur im ersten Axialschmierfilm ab.

(d) fzur = 0.0 und fa, = 0.75, d.h. die Mischungstemperatur im Radiallager héngt allein
von den Axiallagertemperaturen ab, und zwar zu 75 % von dem ersten und zu 25 %
von dem zweiten Axialschmierfilm.

Bild 6.25 zeigt Verladufe der Schwimmscheibendrehzahl, die mit diesen Variationen des Zufiih-
rungsmodells berechnet wurden. Es ist klar erkennbar, dass die Verwendung der nominellen
Zufiihrungstemperatur zu iiberhohten Schwimmscheibendrehzahlen fithrt. Mit dieser Rand-
bedingung wird eine sehr geringe Temperaturerhéhung im schubringseitigen Schmierfilm
ermittelt (vgl. auch Bild 6.26, Mitte), wodurch das Schmierdl zéher ist als bei den anderen
Varianten. Dadurch kann die Welle bzw. der Schubring die Schwimmscheibe besser antrei-
ben. In der Temperaturkurve von Variante (a) in der Mitte von Bild 6.26 fillt auflerdem auf,
dass die gemittelte Schmierfilmtemperatur bei fr,; = 0.7 ein Maximum erreicht und dann
wieder absinkt. Das kann durch die Zentrifugalstromung erklirt werden, die kiihles Ol vom
Innenrand immer stérker nach auffen verteilt. Da im zweiten Axialschmierfilm beide Lager-
partner rotieren, ist die Tragheitswirkung grofl und verstarkt sich aufgrund der bei dieser
Berechnungsvariante hohen Scheibendrehzahl weiter.

Die zweite Variante der Zufiihrungsrandbedingungen fithrt zu einem Absinken der maximalen
Scheibendrehzahl um mehr als 10 % und die mittlere Temperaturerhohung im zweiten Axi-
alschmierfilm betriagt bis zu 20 °C. Bei hohen Wellendrehzahlen bestehen aber noch immer
deutliche Abweichungen der Scheibendrehzahl und der degressive Verlauf des Scheibendreh-
zahlverhéltnisses, der in der Messung aufgenommen wurde, wird nicht wiedergegeben.
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Bild 6.25: Schwimmscheibendrehzahl: Einfluss der Zufuhr-Randbedingung fiir den schub-
ringseitigen Schmierfilm des Schwimmscheibenlagers.

Die dritte Berechnungsvariante vernachlissigt den Einfluss der Olzufiihrungstemperatur auf
die Radiallagertemperatur. Unter dieser Annahme steigt die Temperatur im schubringseiti-
gen Axialschmierfilm des Schwimmscheibenlagers nochmals um 20°C. Bild 6.25 kann ent-
nommen werden, dass die berechnete Schwimmscheibendrehzahl dadurch weiter sinkt. Die
maximale Abweichung zwischen Messung und der Simulation Variante (c) betragt damit
—5.8% bezogen auf den Messwert, was angesichts der komplexen Stromungsverhéiltnisse in
der Schwimmscheibenlagerung eine sehr gute Ubereinstimmung darstellt. Im Gegensatz zu
Variante (a) und Variante (b) ist das Verhéltnis aus Scheiben- zu Rotordrehzahl nun auch
in der Simulation abnehmend. Die Parametereinstellungen Variante (c) liegen den Hochlauf-
simulationen und der 3D-Temperaturentwicklung zugrunde, die in den vorherigen beiden
Abschnitten analysiert wurden.

Wird in die Mischungsregel noch die Temperatur des schubringseitigen Axialschmierfilms
aufgenommen — Variante (d) — folgt eine weitere geringfligige Temperaturerhéhung im schub-
ringseitigen Schmierfilm und somit eine auch weitere Verringerung der Schwimmscheiben-
drehzahl, die damit tiber den gesamten Drehzahlbereich unterhalb der Messwerte liegt.

In Bild 6.26 links fallt auf, dass sich die Temperaturen im linksseitigen Schmierfilm zwischen
den Simulationsvarianten kaum unterscheiden. Das ist angesichts der sehr groflen Tempera-
turunterschiede im rechten Schmierfilm (Bild 6.26, Mitte) unerwartet. Allerdings wirken an
dieser Stelle mehrere Einfliissse zusammen. Erstens ist die Zufiihrungstemperatur im links-
seitigen Schmierfilm konstant und iibt einen dominanten Einfluss auf das Temperaturniveau
aus. Zweitens besteht beispielsweise bei Variante (a) wegen der hoheren Scheibendrehzahl
eine groflere Differenzgeschwindigkeit zwischen den Lageroberflichen, was potenziell zur Er-
warmung beitriagt. Zusétzlich sind die minimalen Schmierspalte in Variante (a) am groBten,
was Bild 6.27 entnommen werden kann. Groflere Schmierspalte in Kombination mit grofle-
ren Differenzgeschwindigkeiten bewirken eine héhere Dissipation, die sich aus dem Produkt
der Scherrate des Ols und dem Schmierfilmvolumen ergibt, siche Gl. (4.2.11). Die genann-
ten Einfliisse wirken in den hier untersuchten Varianten so zusammen, dass sich im linken
Schmierfilm in allen Féllen ein dhnliches Temperaturniveau ergibt. Es ist allerdings davon
auszugehen, dass die konstante Zufiihrungstemperatur der wesentliche Einflussfaktor ist.
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Bild 6.26: Entwicklung der Oltemperaturen im Schwimmscheibenlager in Abhéingigkeit der
gewahlten Zufithrungstemperatur fiir den schubringseitigen Axialschmierfilm.

Die in Bild 6.27 dargestellten minimalen Axialspalthchen sind auf das axiale Gesamtla-
gerspiel cges des Turboladers bezogen. Aus der geringen Gréfenordnung (b, < 0.24 bei
frot = 0.4) ergibt sich, dass die Spalte im Gegenschublager sehr grof§ sind (A, > 0.6).
Daraus wird insbesondere bei hohen Drehzahlen der Einfluss der Schubbelastung infolge
der Laufradum- und Laufraddurchstrémung deutlich, die dazu fithrt, dass sich in den belas-
teten Schmierfilmen geringe und im unbelasteten Schmierfilm wesentlich groflere minimale
Schmierspalthohen einstellen.

Zusammenfassend kann festgehalten werden, dass sich mit dem vergleichsweise einfachen
Mischungsansatz fiir die effektive Olzufiihrungstemperatur des zweiten Axialschmierfilms
bereits eine sehr gute Ubereinstimmung mit der Messung erzielen lisst. Das zeigen die Er-
gebnisse aus den Kapiteln 6.3.3 — 6.3.5. Eine weitere Verbesserung des Mischungsmodells
ware moglich, dazu miissten aber detaillierte und wegen der Komplexitat der Konstruktion
aufwiandige CFD-Simulationen herangezogen werden. Hier ergibt sich ein Ansatzpunkt fiir
weiterfithrende Untersuchungen.

6.3.6 Zusammenfassung

Der in diesem Abschnitt untersuchte Turbolader weist als konstruktive Besonderheit im Ver-
gleich zu den anderen Turboladern in diesem Kapitel ein Schwimmscheibenlager als Haupt-
schublager und als Quetscholddmpfer ausgefithrte Radiallager auf. Es konnte gezeigt werden,
dass durch die Schwimmscheibe zuséatzliche Erregungsfrequenzen in das Rotor-Lager-System
eingebracht werden. Diese sind in der Berechnung nur dann prazise abbildbar, wenn samt-
liche Schmierfilme in der Zeitintegration berticksichtigt werden und wenn die berechneten
Temperaturverhéltnisse in der Schwimmscheibenlagerung in guter Naherung der Realitét
entsprechen. Gute Ubereinstimmung konnte insbesondere hinsichtlich des Frequenzverlaufs
der Rotorschwingungen erreicht werden. Auch die Schwimmscheibendrehzahl, die sich im
Zusammenspiel von komplexen Stromungs- und Schwingungsvorgiangen ergibt, konnte sehr
genau durch die Simulation reproduziert werden.
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Bild 6.27: Entwicklung der minimalen Axialspalte im Schwimmscheibenlager (bezogen auf
das axiale Gesamtlagerspiel des Rotors) in Abhéngigkeit der gewéhlten Zufiih-
rungstemperatur.

Bei der Analyse der 3D-Temperaturfelder wurde festgestellt, dass aufgrund der geringen Ro-
torschiefstellung auch die Betrachtung von einem bis zwei reprasentativen Lagersegmenten
fiir die Temperaturberechnung ausreichend sein kann. Dadurch kénnte ein hoher Detailgrad
der Simulationsmodelle bei nur moderatem Rechenzeitanstieg im Vergleich zu einer isother-
men Losung erreicht werden.

Hinsichtlich der Schwingungsamplituden wurden hingegen Abweichungen zwischen Messung
und Simulation beobachtet. Als Ursache kommen nicht vollstindig bekannte Betriebsun-
wuchten sowie vor allem das Verhalten der Quetscholdampfer in Betracht, deren Bewe-
gungsverhalten noch Gegenstand laufender Untersuchungen ist [WNDK20]. Der Fokus die-
ser Untersuchungen liegt insbesondere auf Stromungsphéanomenen und Tragheitseffekten in
den Ringnuten, tber die Quetschéldampfer tiblicherweise verfiigen. Ferner wurde in [Dra21]
bei einem Turbolader d&hnlicher Baugrofle festgestellt, dass eine deutliche Beeinflussung der
Druckverteilung im Spalt und des rotordynamischen Verhaltens aufgrund von seitlichen Ab-
dichtungen der Radialgleitlager moglich ist.

Im vorliegenden Fall ist in der Hochlaufsimulation zu beobachten, dass die Buchsen beider
Radiallager unabhéngig von den gewéhlten Druck- und Temperaturrandbedingungen tiber
den gesamten Drehzahlbereich des Rotors im unteren Bereich der Lagerschale aufliegen. Aus
Wellenbewegungsmessungen ist hingegen bekannt, dass die Schwimmbuchsen trotz der ho-
hen Rotormasse im Hochlauf abheben. Es ist wahrscheinlich, dass auch die unterschiedlichen
Amplitudenverhéltnisse der drei Schwingungskomponenten auf diesen Unterschied zuriickzu-
fithren sind. Hier sind weitere Untersuchungen notwendig. Auf die Antwortfrequenzen der im
Schwimmscheibenlager erregten Schwingungen hat diese Thematik jedoch keinen Einfluss.
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7 Zusammenfassung und Ausblick

7.1 Zusammenfassung

In dieser Arbeit wurden detaillierte Berechnungsalgorithmen zur Ermittlung von dreidi-
mensionalen Temperaturverteilungen in vier Gleitlagerbauarten vorgestellt: Einfache Radial-
gleitlager, Schwimmbuchsenlager, einfache Axialgleitlager (Festsegmentlager) und Schwimm-
scheibenlager. Schwimmbuchsen- und Schwimmscheibenlager besitzen zwei Schmierfilme und
werden daher immer hydraulisch und thermisch gekoppelt betrachtet. Temperaturentwick-
lungen in Fluiden und damit auch hydrodynamischen Schmierfilmen werden durch die Ener-
giegleichung beschrieben, die neben den Navier-Stokes-Gleichungen und der Kontinuitétsglei-
chung die dritte Grundgleichung der Stromungsmechanik ist. Diese Grundgleichungen sind
tiber die Losungsvariablen vy, va, v3 (Geschwindigkeitsfeld), p (Druck) sowie die Temperatur
T gekoppelt, weshalb zur Temperaturberechnung die Kenntnis der Druck- und Geschwin-
digkeitsfelder im Schmierspalt notwendig ist. Dafiir wurde auf Algorithmen zur numerischen
Losung der Reynolds’schen Differenzialgleichung, die sich aus Vereinfachungen der Navier-
Stokes-Gleichungen ergibt, zurtickgegriffen und die nicht Teil dieser Arbeit waren.

Aus der gekoppelten Losung der Reynolds’schen Differenzialgleichung und der Energieglei-
chung ergeben sich thermo-hydrodynamische Berechnungsmodelle fir Gleitlager. Diese La-
germodelle sind in ein Berechnungsprogramm zur instationaren Simulation beliebiger gleit-
gelagerter Systeme eingebettet, das auf der Methodik der Mehrkorpersimulation beruht. Die
genannten physikalischen Grundgleichungen wurden in Kapitel 3 hergeleitet, anschlieSend
erfolgte die Beschreibung der konkreten Implementierung der Temperaturberechnung fiir die
verschiedenen Lagertypen in Kapitel 4. Dabei ist das variable Olzufithrungsmodell hervor-
zuheben, das ohne jegliche empirischen Eingangsgrofien auskommt.

Im ersten Kapitel zur Validierung der Berechnungsmodelle, Kap. 5, wurden Temperatur-
berechnungen fiir stationiare Betriebspunkte von Einzellagern und gekoppelten Lagern aus
Abgasturboladern prasentiert. In der Berechnung des zylindrischen Radialgleitlagers in Ab-
schnitt 5.1.1 wurde eine ausgezeichnete Ubereinstimmung der Temperaturberechnung mit
den Messdaten aus der Literatur erreicht. Die berechneten Temperaturen fiir das Beispielaxi-
algleitlager in Kapitel 5.1.2 zeigen demgegeniiber tendenziell etwas zu niedrige Temperaturen,
wofilir unter anderem die moglicherweise zu stark vereinfachende Annahme eines ruhenden
Fluids in den Zufiihrungsnuten als Erklarung infrage kommt.

Die Temperaturberechnung fiir Schwimmbuchsenlager als gekoppelte Radialgleitlager wur-
den in den Kapiteln 5.2.1 sowie 5.2.2 iiberpriift. Dabei wurden tendenzielle Uberschéitzun-
gen der berechneten Festkorpertemperaturen im Vergleich zu Temperaturmessdaten fiir die
Schwimmbuchsen bzw. die Welle in einer Grolenordnung von 10 —15°C dokumentiert. Es ist
jedoch zu beachten, dass in Abgasturboladern sehr komplexe Wéarmeiibertragungsvorgénge
vorherrschen, sodass selbst bei der Verwendung von Temperaturmesswerten Unwagbarkei-
ten hinsichtlich der Temperaturverteilung in Lagerndhe bestehen. Ein zweiter Punkt ist
die fehlende Abbildbarkeit von Stromungen in Spalthohenrichtung durch die Reynolds’sche
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Differenzialgleichung. Diese spielen jedoch insbesondere im Bereich der Kopplung zwischen
den Schmierfilmen iiber die Kommunikationsbohrungen in der Schwimmbuchse eine Rolle
und koénnen eine wesentliche Beeinflussung der thermischen Kopplung verursachen. Die Be-
rechnung des ATL-Festsegmentlagers im letzten Teil der Temperaturvalidierung, Kap. 5.2.3,
bestétigt die am Einzel-Axialgleitlager festgestellten Differenzen zwischen Messung und Si-
mulation.

Zur Validierung der Lagermodelle in der Rotordynamiksimulation wurden in Kapitel 6 Ergeb-
nisse fiir drei gleitgelagerte Turbolader-Rotoren prasentiert. Diese unterscheiden sich deutlich
voneinander hinsichtlich der Rotormasse, aber auch beziiglich der Lagerkonstruktion und den
Betriebsbedingungen. Es konnte gezeigt werden, dass sich unter Verwendung detaillierter
thermo-hydrodynamischer Lagermodelle das komplexe, nichtlineare Schwingungsverhalten
in sehr guter Ubereinstimmung mit Messdaten wiedergeben lisst. Das betrifft die Drehzahl-
bereiche, in denen nichtlineare Schwingungen auftreten, sowie deren Schwingungsfrequenzen
und Amplituden.

Bei dem kleinsten untersuchten Turbolader konnte bereits ohne Modellierung der Axialgleit-
lager eine sehr gute Ubereinstimmung mit den Messdaten erzielt werden. Bei den anderen
beiden Turboladern ist die Berticksichtigung der Axialgleitlager hingegen essenziell, um die
bestmogliche simulative Abbildung des Rotor-Schwingungsverhaltens zu erzielen. Bei dem
Turbolader mittlerer Baugrofie liegt das daran, dass die Steifigkeit der Axiallagerung bei ho-
hen Schubkraften derart erhoht wird, dass sich die Eigenfrequenzen des Rotor-Lager-Systems
mit steigender Drehzahl nach oben verschieben und die Erregungsfrequenzen der Radialgleit-
lager sich besser auf den Rotor iibertragen konnen. In dem gréfiten untersuchten Turbolader
existieren hingegen wegen der Schwimmscheibenlagerung zusétzliche Anregungsfrequenzen,
was durch den Vergleich von verschiedenen Detailgraden der Lagermodelle bewiesen werden
konnte. Wenn die korrekte Ermittlung dieser Schwingungskomponenten im Fokus praktischer
Untersuchungen steht, kann auf die Beriicksichtigung des Axialgleitlagers nicht verzichtet
werden.

Mit Hinblick auf die Praxis ist die vorliegende Arbeit ein Beitrag zur zuverlassigen Unter-
suchung gleitgelagerter Rotoren mit problematischem Schwingungsverhalten. Das Berech-
nungsprogramm kann demnach zur Problemidentifikation und -16sung durch simulative Un-
tersuchung von Schwingungsproblemen und entsprechender Konstruktionsanpassungen ein-
gesetzt werden. Durch die Moglichkeit zur zuverldssigen und genauen Prognose der Betriebs-
temperaturen sind jedoch auch Optimierungen von gesamten Rotor-Lader-Konstruktionen
moglich, bspw. beziiglich des Schwingungsverhaltens oder der Reibleistung, die in besonde-
rem Maf} von der Gleitlagertemperatur abhéangig ist. Ferner kann das Berechnungsprogramm
fiir fundierte Analysen von Grenzwerten fiir die Lagerspielkombinationen der verschiedenen
Gleitlager Anwendung finden, um so einen bestmoglichen Kompromiss aus Toleranzen und
Schwingungsverhalten zu erzielen.

7.2 Empfehlung zum Einsatz der Temperaturmodelle

Fiir beste Simulationsergebnisse ist der Einsatz des erweiterten 3D-Temperaturmodells un-
eingeschrankt zu empfehlen, insbesondere da bei Radialgleitlagern der rechnerische Mehr-
aufwand gegeniiber drehzahlabhidngigen Temperaturkennfeldern gering ausfillt. Wenn die
Temperaturentwicklungen aus Voruntersuchungen naherungsweise in Abhéangigkeit der Wel-
lendrehzahl bekannt sind, kann jedoch auch ganz auf zusatzlichen Berechnungsaufwand ver-
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zichtet werden, da die volle dreidimensionale Losung im Vergleich zu gemittelten Tempera-
turen fiir die Rotordynamik kaum Unterschiede bedeutet (vgl. Kapitel 6.3).

Im Normalfall liegen jedoch aufgrund der komplexen thermischen Kopplungen und Schwin-
gungszustinde keine Erkenntnisse iiber die tatsichlichen Oltemperaturen vor, die dann mit-
hilfe des vorgestellten Berechnungsprogramms ermittelt werden konnen. Eine derartige Er-
weiterung der Systemgrenzen fiir rotordynamische Untersuchungen bedeutet natiirlich einen
deutlich vergrofiterten Aufwand in der Simulationsvorbereitung, da umfangreiche Randbe-
dingungen zu definieren sind. Idealerweise werden diese aus Messdaten abgeleitet, die haufig
zumindest fiir ahnliche Konstruktionen vorliegen. Ist das nicht der Fall, kann bei einer ndhe-
rungsweisen Kenntnis der Lagerumgebungstemperatur auch auf einfache Warmeiibergangs-
randbedingungen ausgewichen werden. Je nach betrachtetem Rand sind mit Wéarmeiiber-
gangskoeffizienten o = 10...1000 W/(m? K) ebenfalls sehr gute Ergebnisse erreichbar. Das
gilt insbesondere bei hohen Drehzahlen, in denen die Dissipation und die Mischungsvorgan-
ge in den Olzufithrungen die dominanten Einflussfaktoren auf die Schmierfilmtemperaturen
sind.

7.3 Ansiatze fiir Weiterentwicklungen der Modelle

Trotz der Verbesserung der Ergebnisgiite dynamischer Simulationen, die mit dem erweiterten
Temperaturalgorithmus erreicht werden konnte, gibt es verschiedene Ansatzpunkte fiir eine
Weiterentwicklung der Berechnungsprogramme.

Als erstes ist hier die Abweichung zwischen berechneten und gemessenen Schwingungs-
amplituden schwerer, in Quetscholddampfern gelagerter, Rotoren zu nennen. Die komple-
xen Stromungsphanomene in Quetscholdampfern sind noch Gegenstand aktueller Forschung
[Dra21, WNDK20].

Hinsichtlich der Temperaturmodelle wéare es sinnvoll, die Axialgleitlager stérker in die Be-
rechnung der Wellentemperatur einzubinden, da so eine noch genauere thermische Kopplung
zwischen den verschiedenen Gleitlagern durch Wéarmeleitung im Rotor erreicht wiirde. Denk-
bar ist an dieser Stelle die Fortfithrung des diskreten Schubrings bis in die Wellenmitte, um
auch in dem angrenzenden Wellenstiick die Warmeleitungsgleichung 16sen zu kénnen. Bei
einer solchen Umsetzung ware die thermische Kopplung beliebiger Lageranordnungen iiber
die Welle moglich und im Praxiseinsatz wiirden Randbedingungen am Innenradius des Axi-
algleitlagers entfallen.

Eine weitere mogliche Erweiterung der Axialgleitlagermodelle betrifft die Radiallagerung
von Schwimmscheiben. Da gezeigt wurde, dass durch den Olaustausch zwischen Radial- und
Axialschmierfilmen eine Beeinflussung der Schwimmscheibendrehzahl moglich ist, ist eine
genaue Kenntnis der Radiallagertemperaturen hilfreich und kann ebenfalls dazu beitragen,
dass aus Anwendungssicht weniger Randbedingungen benétigt werden.

Ebenfalls bei Axialgleitlagern sind im Zusammenspiel zwischen auflerer Belastung und der
Dissipation im Schmierspalt iiber einfache Langenédnderungen hinausgehende thermische Ver-
formungen potenziell von Bedeutung. Hohe Lasten fiihren zu hohen Temperaturen an der
Laufscheibenoberfliache, die sich dadurch zum unbelasteten Lager hin kriimmen kann, das in
der Regel wesentlich niedrigere Temperaturen aufweist. Dieses Verhalten kann von mecha-
nischen Verformungen bei hohen Axialbelastungen tiberlagert werden.
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Allgemein sind die Einfliisse komplexer thermomechanischer Verformungen auf rotordyna-
mische Prozesse nicht hinreichend untersucht. In dem gewéhlten instationaren Berechnungs-
ansatz auf Basis einer Zeitintegrationen sind dem numerischen Aufwand an dieser Stelle
zwar enge Grenzen gesetzt, mithilfe von modalen Reduktionsansatzen fiir Temperaturberech-
nungen [Wosl13] existieren jedoch bereits Losungsvorschliage, die auch die Berticksichtigung
komplexer Bauteilgeometrien ermdéglichen wiirden. Damit wéren fiir Abgasturbolader sogar
thermodynamische Gesamtsimulationen denkbar, die den Warmeiibertrag an den Laufradern
und die Warmeabgabe tiber Gehédusebauteile und vor allem die Gleitlager, denen in Turbo-
ladern eine wichtige Kiihlungsfunktion zukommt, in einem Simulationsmodell vereinigen.
Dieses konnte dann fiir Untersuchungen des thermodynamischen Wirkungsgrades eingesetzt
werden. Auf Co-Simulation basierende Ansétze in dieser Richtung wurden beispielsweise
bereits in [Zeh20] untersucht.

Abseits von immer weiter steigenden Modellierungsgraden ist jedoch auch eine Vereinfachung
der bestehenden Simulationsansétze zu bedenken. So konnte in Kapitel 6.3.4 gezeigt werden,
dass die schiefstellungsbedingten Temperaturunterschiede zwischen den Axiallagersegmen-
ten eines schweren Rotors vernachlassigbar gering ausfallen. Damit kann bestéatigt werden,
dass der Ansatz, die Temperaturverteilung in Axialgleitlagern segmentweise zu berechnen,
berechtigt ist. Konkret konnten auf Basis der aktuellen Rotorposition jeweils reprasentative
Segmente fiir die Temperaturberechnung ausgewahlt werden, was eine signifikante Redukti-
on der Gleichungssystemgrofe fiir die Axialgleitlagerberechnung bedeuten wiirde. Zusétzlich
sind fiir die rotierenden Axiallagerscheiben rotationssymmetrische Ansétze zu priifen. Zu gu-
ter Letzt konnen durch Parallelisierung Rechenzeitpotenziale ausgenutzt werden, die durch
die steigende Anzahl an CPU-Kernen herkémmlicher Desktop-PCs gegeben sind, indem die
Berechnungsmodule fiir alle Gleitlager in jedem Zeitschritt gleichzeitig aufgerufen werden.



135

Literaturverzeichnis

[AFM10]

[Alt18]

[AOE15]

[Bar10]

AHMED, S. A. ; FILLON, M. ; MASPEYROT, P.: Influence of pad and runner
mechanical deformations on the performance of a hydrodynamic fixed geometry
thrust bearing. In: Proceedings of the Institution of Mechanical Engineers, Part
J: Journal of Engineering Tribology 224 (2010), Nr. 4, 305-315. https://doi.
org/10.1243/13506501JET651

ALTENBACH, H.: Kontinuumsmechanik. Springer Vieweg Berlin, Heidelberg, 4.
Auflage, 2018 https://doi.org/10.1007/978-3-662-57504-8

ALAKHRAMSING, S. ; OSTAYEN, R. van ; ELING, R.: Thermo-hydrodynamic
analysis of a plain journal bearing on the basis of a new mass conserving cavita-
tion algorithm. In: Lubricants 3 (2015), Nr. 2, 256-280. https://dx.doi.org/
10.3390/1ubricants3020256

BARTEL, D.: Simulation von Tribosystemen: Grundlagen und Anwendungen.
Springer-Verlag, 2010 https://doi.org/10.1007/978-3-8348-9656-8

[BMGIS05] BRAJDIC-MITIDIERI, P. ; GOsMAN, A. D. ; IOANNIDES, E. ; SPIKES, H. A.:

[Bob08]

[Bre90)]

[BS16]

[BSLO7]

[CebT1]

CFD Analysis of a Low Friction Pocketed Pad Bearing. In: Journal of Tribology
127 (2005), Nr. 4, 803-812. https://doi.org/10.1115/1.2032990

BoBAcH, Lars: Simulation dynamisch belasteter Radialgleitlager unter Misch-
retbungsbedingungen, Otto-von-Guericke-Universitat Magdeburg, Diss., 2008

BREHLER, Henrik: Die Warmdélibertragung des hochtourigen Azialgleitlagers
mit Kreisgleitschuhen bei direkter Schmierstoffversorgung, Technische Universi-
tat Clausthal, Diss., 1990

BAEHR, D. H. ; STEPHAN, K.: Wdrme- und Stoffibertragung. Springer-Verlag
Berlin Heidelberg, 2016

BirD, R. B. ; STEWART, W. E. ; LiGHTFOOT, E. N.: Transport phenomena.
Revised second Edition. New York : John Wiley & Sons, Inc., 2007. — ISBN
0470115394

CeBECI, T.: Calculation of Compressible Turbulent Boundary Layers with Heat
and Mass Transfer. In: ATAA Journal 9 (1971), Nr. 6, 1091-1097. https:
//doi.org/10.2514/3.49920


https://doi.org/10.1243/13506501JET651
https://doi.org/10.1243/13506501JET651
https://doi.org/10.1007/978-3-662-57504-8
https://dx.doi.org/10.3390/lubricants3020256
https://dx.doi.org/10.3390/lubricants3020256
https://doi.org/10.1007/978-3-8348-9656-8
https://doi.org/10.1115/1.2032990
https://doi.org/10.2514/3.49920
https://doi.org/10.2514/3.49920

136

Literaturverzeichnis

[CFHW92)

[Chal6]

[Dan13]

[Deulb]

[Deul9]

[DFBO0]

[DFDO6]

[DGN*13]

[Dom80]

[Dow62]

[Dra21]

CLARKE, D. M. ; FALL, C. ; HAYDEN, G. N. ; WILKINSON, T. S.: A steady-state
model of a floating ring bearing, including thermal effects. In: Journal of Tribo-
logy 114 (1992), Nr. 1, 141-149. https://dx.doi.org/10.1115/1.2920852

CHATZISAVVAS, Toannis: Efficient Thermohydrodynamic Radial and Thrust Bea-
ring Modeling for Transient Rotor Simulations, Technische Universitdt Darm-
stadt, Diss., 2016

DANIEL, Christian: Simulation von gleit- und wdlzgelagerten Systemen auf
Basis eines Mehrkiorpersystems fir rotordynamische Anwendungen, Otto-von-
Guericke-Universitat Magdeburg, Diss., 2013. https://doi.org/10.25673/
3986

DEuTSCHE EDELSTAHLWERKE GMBH:  Werkstoffdatenblatt 100Cr6 1.3505
Durapur 3505. https://www.dew-stahl.com/fileadmin/files/dew-stahl.
com/documents/Publikationen/Werkstoffdatenblaetter/Baustahl/1.
3505_de.pdf, 2015. — Zuletzt besucht: 2022-09-02

DEUTSCHES KUPFERINSTITUT: Werkstoffdatenblatt CuSn11Pb2-C. https://
www.kupferinstitut.de/wp-content/uploads/2019/11/CuSn11Pb2-C.pdf,
2019. — Zuletzt besucht: 2022-09-02

DADOUCHE, A. ; FiLLON, M. ; BLIGOUD, J.C.: Experiments on thermal effects
in a hydrodynamic thrust bearing. In: Tribology International 33 (2000), Nr. 3,
167-174. https://doi.org/10.1016/50301-679X(00)00023-2

DADOUCHE, A. ; FILLON, M. ; DMOCHOWSKI, W.: Performance of a Hydrody-
namic Fixed Geometry Thrust Bearing: Comparison between Experimental Data
and Numerical Results. In: Tribology Transactions 49 (2006), Nr. 3, 419-426.
https://doi.org/10.1080/10402000600781457

DANIEL, C. ; GOBEL, S. ; NITZSCHKE, S. ; WOSCHKE, E. ; STRACKELJAN, J.:
Numerical simulation of the dynamic behaviour of turbochargers under conside-
ration of full-floating-ring bearings and ball bearings. In: ICOVP 2013 - 11th
International Conference on Vibration Problems. Lisboa, Portugal, 2013

DoMEs, Bernd: Amplituden der unwucht- und selbsterregten Schwingungen hoch-
touriger Rotoren mit rotierenden und nichtrotierenden schwimmenden Biichsen,
Technische Universitat Karlsruhe, Diss., 1980

Dowson, D.: A generalized Reynolds equation for fluid-film lubrication. In:
International Journal of Mechanical Sciences 4 (1962), Nr. 2, 159-170. https:
//doi.org/10.1016/S0020-7403(62)80038-1

DrapraTOW, T.: Quetscholdampfer — Optimierte Lagerabstiitzung — Verbesserte
Modellierung des transienten Verhaltens von Quetscholdampfern fiir die nicht-


https://dx.doi.org/10.1115/1.2920852
https://doi.org/10.25673/3986
https://doi.org/10.25673/3986
https://www.dew-stahl.com/fileadmin/files/dew-stahl.com/documents/Publikationen/Werkstoffdatenblaetter/Baustahl/1.3505_de.pdf
https://www.dew-stahl.com/fileadmin/files/dew-stahl.com/documents/Publikationen/Werkstoffdatenblaetter/Baustahl/1.3505_de.pdf
https://www.dew-stahl.com/fileadmin/files/dew-stahl.com/documents/Publikationen/Werkstoffdatenblaetter/Baustahl/1.3505_de.pdf
https://www.kupferinstitut.de/wp-content/uploads/2019/11/CuSn11Pb2-C.pdf
https://www.kupferinstitut.de/wp-content/uploads/2019/11/CuSn11Pb2-C.pdf
https://doi.org/10.1016/S0301-679X(00)00023-2
https://doi.org/10.1080/10402000600781457
https://doi.org/10.1016/S0020-7403(62)80038-1
https://doi.org/10.1016/S0020-7403(62)80038-1

Literaturverzeichnis 137

[EC68]

[E1i18]

[Ett65)

[Ett68]

[Ett70]

[EWORI6]

[Fal31]

[Fer82]

[FFB83]

[FFBS7]

[FPOS]

[Fuc02]

lineare Rotordynamiksimulation. Abschlussbericht zum FVV-Vorhaben 1291 /
Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen. 2021 (H1244). — For-
schungsbericht

ETrTLES, C. M. M. ; CAMERON, A.: Considerations of flow across a bearing
groove. In: Journal of Lubrication Technology 90 (1968), Nr. 1, 312-319. https:
//doi.org/10.1115/1.3601554

ELING, Robert Paulus T.: Towards robust design optimization of automotive
turbocharger rotor-bearing systems, Delft University of Technology, Diss., 2018.
https://doi.org/10.4233/uuid:fdb0da19-0ef2-4bb6-92a7-8a7acbb05dd2

ETTLES, Christopher Miles M.: Hydrodynamic thrust bearing study, Imperial
College London, Diss., 1965

ETTLES, C. M. M.: Solutions for flow in a bearing groove. In: Proceedings of the
Institution of Mechanical Engineering 182 (1968), Nr. 14, S. 120-131

ETTLES, C. M. M.: Hot oil carry-over in thrust bearings. In: Proceedings of the
Institution of Mechanical Engineering 184 (1970), S. 75-81

ELiNG, R. ; WIERIK, M. te ; OSTAYEN, R. van ; RIXEN, D.: Towards Accurate
Prediction of Unbalance Response, Oil Whirl and Oil Whip of Flexible Rotors
Supported by Hydrodynamic Bearings. In: Lubricants (2016). https://doi.
org/10.3390/1ubricants4030033

Favz, E.: Grundzige der Schmiertechnik: Berechnung und Gestaltung vollkom-
men geschmierter gleitender Maschinenteile. Springer Berlin Heidelberg, 1931

FERRON, Joel: Contribution a l’etude des phenomenes thermiques dans les pa-
liers hydrodynamiques, Université de Poitiers, Diss., 1982

FERRON, J. ; FRENE, J. ; BONCOMPAIN, R.: A Study of the Thermohydrodyna-
mic Performance of a Plain Journal Bearing Comparison Between Theory and
Experiments. In: Journal of Lubrication Technology 105 (1983), Nr. 3, 422-428.
https://10.1115/1.3254632

FiLLoN, M. ; FRENE, J. ; BoNcOMPAIN, R.: Historical aspects and present
development on thermal effects in hydrodynamic bearings. In: Proc. of 13th
Leeds-Lyon Symposium on Tribology, 1987, S. 27-47

FERZIGER, J.H. ; PERIC, M.: Numerische Stromungsmechanik. Springer-Verlag
Berlin Heidelberg, 2008

FucHs, Andreas: Schnelllaufende Radialgleitlagerungen im instationdren Be-
trieb, Technische Universitat Braunschweig, Diss., 2002


https://doi.org/10.1115/1.3601554
https://doi.org/10.1115/1.3601554
https://doi.org/10.4233/uuid:fdb0da19-0ef2-4bb6-92a7-8a7acbb05dd2
https://doi.org/10.3390/lubricants4030033
https://doi.org/10.3390/lubricants4030033
https://10.1115/1.3254632

138

Literaturverzeichnis

[Fus81]

[GNPO6]

[Hag12]

[HBF14]

[HCBV16]

[Hor06]

[HPS6]

[HS19]

[INW19]

[1720]

1722]

FusT, Armin: Dreidimensionale thermohydrodynamische Berechnung von Axi-
algleitlagern mit punktformig abgestitzten Segmenten, ETH Ziirich, Diss., 1981

GAscH, R. ; NORDMANN, R. ; PFUTZNER, H.: Rotordynamik. Springer Berlin
Heidelberg, 2006 https://doi.org/10.1007/3-540-33884-5

HAGEMANN, Thomas: Olzufiihrungseinfluss bei schnelllaufenden, hoch belaste-
ten Radialgleitlagern unter Bericksichtigung des Lagerdeformationsverhaltens,
Technische Universitat Clausthal, Diss., 2012

HENRY, Y. ; BOUYER, J. ; FILLON, M.: An Experimental Hydrodynamic Thrust
Bearing Device and Its Application to the Study of a Tapered-Land Thrust
Bearing. In: Journal of Tribology 136 (2014), Nr. 2. https://doi.org/10.
1115/1.4026080

HE, M. ; CLouDp, C. H. ; BYRNE, J. M. ; VAzZQUEZ, J. A.: Fundamentals of
Fluid Film Journal Bearing Operation and Modeling / Texas A&M Engineering
Experiment Station. Version: 2016. https://doi.org/10.21423/R1V11R. 2016.
— Forschungsbericht

Horl, Y.: Hydrodynamic lubrication. Springer-Verlag Tokyo Berlin Heidelberg
New York, 2006

HesamAT, H. ; PINKUS, O.: Mixing inlet temperatures in hydrodynamic bea-
rings. In: Journal of Tribology 108 (1986), S. 244-245

HAGEMANN, T. ; SCHWARZE, H.: A model for oil flow and fluid temperature
inlet mixing in hydrodynamic journal bearings. In: Journal of Tribology 141
(2019), Nr. 2, 021701-1-021701-14. https://doi.org/10.1115/1.4041211

IRMSCHER, C. ; NITZSCHKE, S. ; WOSCHKE, E.: Transient thermo-
hydrodynamic analysis of a laval rotor supported by journal bearings with respect

to calculation times. In: 13th International Conference Dynamics of Rotating
Machinery (SIRM), 2019

IRMSCHER, C. ; ZIESE, C.: Thermisch erweiterte Rotordynamik von Turbola-
dern — Erweiterte thermische Modellierung fiir die transiente, hydrodynamisch
gekoppelte Simulation der nichtlinearen Rotordynamik von Turboladern. Ab-
schlussbericht zum FVV-Vorhaben 1258 / Forschungsvereinigung Verbrennungs-
kraftmaschinen. 2020 (H1202). — Forschungsbericht

IRMSCHER, C. ; ZIESE, C.: Dynamik von ATL-Rotoren mit gekoppelter Lage-
rung — Transiente Simulation der nichtlinearen Dynamik von Abgasturbolader-
Rotoren unter Beriicksichtigung der Wechselwirkungen von Radial- und Axial-
gleitlagern tiber das Olversorgungssystem. Abschlussbericht zum FVV-Vorhaben
1373 / Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen. 2022 (H1292). —


https://doi.org/10.1007/3-540-33884-5
https://doi.org/10.1115/1.4026080
https://doi.org/10.1115/1.4026080
https://doi.org/10.21423/R1V11R
https://doi.org/10.1115/1.4041211

Literaturverzeichnis 139

[IZKW21]

[Jail7]

[Kho87a]

[Kho87b]

[KMO3]

[Kra22]

[LS78]

[Med05]

[Mer07]

[MG0]

[MHTS3]

Forschungsbericht

IRMSCHER, C. ; ZIESE, C. ; KRESCHEL, M. ; WOSCHKE, E.: Run-up simulation
of an automotive turbocharger rotor using an extensive thermo-hydrodynamic
bearing model. In: Zywica, Grzegorz (Hrsg.) ; SzoLc, Tomasz (Hrsg.) ; Institute
of Fluid Flow Machinery, Polish Academy of Sciences (Veranst.): SIRM 2021 —
14th International Conference on Dynamics of Rotating Machines Institute of
Fluid Flow Machinery, Polish Academy of Sciences, IMP PAN Publishers, 2021.
— ISBN 978-83-88237-98-0, S. 145-155

JAITNER, Dirk: Effiziente Finite-Elemente-Losung der Energiegleichung zur
thermischen Berechnung tribologischer Kontakte, Universitat Kassel, Diss., 2017

KHaONSARI, M. M.: A Review of Thermal Effects in Hydrodynamic Bearings
Part I: Slider and Thrust Bearings. In: A S L E Transactions 30 (1987), Nr. 1,
19-25. https://doi.org/10.1080/05698198708981725

KnaONSARI, M. M.: A Review of Thermal Effects in Hydrodynamic Bearings.
Part II: Journal Bearings. In: A S L E Transactions 30 (1987), Nr. 1, 26-33.
https://doi.org/10.1080/05698198708981726

KEeoGH, P. S. ; MORTON, P. G.: Journal bearing differential heating evaluation
with influence on rotor dynamic behaviour. In: Proc. R. Soc. Lond. A 441 (1993),
Nr. 1913, 527-548. https://dx.doi.org/10.1098/rspa.1993.0077

KRAFT, Christian: FEinfluss der thermomechanischen Deformation auf das Be-
triebsverhalten beschichteter Axialgleitlager, Technische Universitit Clausthal,
Diss., 2022. https://doi.org/10.2370/9783844086119

LANG, O. R. ; STEINHILPER, W.: Gleitlager - Berechnung und Konstruktion von
Gleitlagern mit konstanter und zeitlich verdnderlicher Belastung. Springer-Verlag
Berlin Heidelberg, 1978 https://doi.org/10.1007/978-3-642-81225-5

MEDHIOUB, Morched: Awxialgleitlager bei hohen Umfangsgeschwindigkeiten und

hohen spezifischen Belastungen, Technische Universitdt Braunschweig, Diss.,
2005

MERMERTAS, Umit: Nichtlinearer Einfluss von Radialgleitlagern auf die Dyna-
mik schnelllaufender Rotoren, Technische Universitdt Clausthal, Diss., 2007

MITTWOLLEN, N. ; GLIENICKE, J.: Operating Conditions of Multi-Lobe Journal
Bearings Under High Thermal Loads. In: Journal of Tribology 112 (1990), Nr.
2, 330-338. https://doi.org/10.1115/1.2920261

Mitsut, J. ; HORI, Y. ; TANAKA, M.: Thermohydrodynamic Analysis of Cooling
Effect of Supply Oil in Circular Journal Bearing. In: Journal of Lubrication


https://doi.org/10.1080/05698198708981725
https://doi.org/10.1080/05698198708981726
https://dx.doi.org/10.1098/rspa.1993.0077
https://doi.org/10.2370/9783844086119
https://doi.org/10.1007/978-3-642-81225-5
https://doi.org/10.1115/1.2920261

140

Literaturverzeichnis

[Mit87]

[Mit90]

[Mus10]

[Nit16]

[NT25]

[NWD17]

[INWSS16]

[OjBR11]

[Pat80]

[PC19]

[PDC19)]

Technology 105 (1983), Nr. 3, 414-420. https://doi.org/10.1115/1.3254629

MiITTWOLLEN, N.: Taschenlager-Optimierung, Abschlussbericht zum FVV-

Vorhaben Nr. 339 / Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen. 1987
(339). — Forschungsbericht

MITTWOLLEN, Norbert: Betriebsverhalten von Radialgleitlagern bei hohen Um-
fangsgeschwindigkeiten und hohen thermischen Belastungen — Theoretische Un-
tersuchungen, Technische Universitat Braunschweig, Diss., 1990

MUSZYNSKA, A.: Rotordynamics. CRC Press, 2010

NI1TZSCHKE, Steffen: [Instationdres Verhalten schwimmbuchsengelagerter Ro-
toren unter Beriicksichtigung masseerhaltender Kavitation, Otto-von-Guericke-
Universitat Magdeburg, Diss., 2016

NEWKIRK, B. L. ; TAYLOR, H. D.: Shaft whipping due to oil action in journal
bearings. In: General Electric Review 28 (1925), Nr. 8, S. 559-568

Ni1TZSCHKE, S. ; WOSCHKE, E. ; DANIEL, C.: Dynamic behaviour of EHD-
contacts using a regularised, mass conserving Cavitation Algorithm. In: Tech-
nische Mechanik - Scientific Journal for Fundamentals and Applications of En-
gineering Mechanics 37 (2017), Nr. 2-5, 180-189. https://doi.org/10.24352/
UB.0VGU-2017-095

NITZSCHKE, S. ; WOSCHKE, E. ; SCHMICKER, D. ; STRACKELJAN, J.: Re-
gularised cavitation algorithm for use in transient rotordynamic analysis. In:
International Journal of Mechanical Sciences 113 (2016), 175-183. https:
//doi.org/10.1016/j.ijmecsci.2016.04.021

OERTEL JR, H. ; BOHLE, M. ; REvIOL, T.: Strémungsmechanik: Grundlagen-
Grundgleichungen-Losungsmethoden-Softwarebeispiele. Springer-Verlag, 2011

PATANKAR, S.: Numerical heat transfer and fluid flow. McGraw-Hill Book
Company, New York, 1980

Pemxoro, T. F. ; CavaLcA, K. L.: Investigation on the angular displacements
influence and nonlinear effects on thrust bearing dynamics. In: Tribology Inter-
national 131 (2019), 554-566. https://doi.org/10.1016/j.triboint.2018.
11.019

Pexoro, T. F. ; DANIEL, G. B. ; CavALcA, K. L.: Thermo-Hydrodynamic
Model Influence on First Order Coeflicients in Turbocharger Thrust Bearings.
In: Cavarca, K. L. (Hrsg.) ; WEBER, H. 1. (Hrsg.): Proceedings of the 10th
International Conference on Rotor Dynamics - IFToMM, 2019, 16-31


https://doi.org/10.1115/1.3254629
https://doi.org/10.24352/UB.OVGU-2017-095
https://doi.org/10.24352/UB.OVGU-2017-095
https://doi.org/10.1016/j.ijmecsci.2016.04.021
https://doi.org/10.1016/j.ijmecsci.2016.04.021
https://doi.org/10.1016/j.triboint.2018.11.019
https://doi.org/10.1016/j.triboint.2018.11.019

Literaturverzeichnis 141

[PHO5]

[Pin90]

[PNC21]

[Poh21]

[PSZ16]

[Rei90)

[Rey86]

[Rie95]

[SA19]

[SAKO4]

PARANJPE, R. S. ; HAN, T.: A transient thermohydrodynamic analysis including
mass conserving cavitation for dynamically loaded journal bearings. In: Journal
of Tribology 117 (1995), Nr. 3, 369-378. https://doi.org/10.1115/1.2831261

PiNkuUs, O.: Thermal aspects of fluid film tribology. New York : American Society
of Mechanical Engineers, 1990

Peixoro, T. F. ; NORDMANN, R. ; CavALca, K. L.: Dynamic analysis of
turbochargers with thermo-hydrodynamic lubrication bearings. In: Journal of
Sound and Vibration 505 (2021), 116140. https://doi.org/10.1016/j.jsv.
2021.116140

POHLHAUSEN, K.: Zur ndherungsweisen Integration der Differentialgleichung
der laminaren Grenzschicht. In: ZAMM-Journal of Applied Mathematics and
Mechanics/Zeitschrift fir Angewandte Mathematik und Mechanik 1 (1921), Nr.
4, S. 252-290

PFEIFFER, P. ; S1, X. ; ZEH, C.: Radialkippsegmentlager-Olzufithrungseinfluss
— Einfluss der Olzufithrung auf die hydraulischen, energetischen und mechani-
schen Vorgange in schnell laufenden und hoch belasteten Radialkippsegment-
lagern. Abschlussbericht zum FVA-Vorhaben 677 / Forschungsvereinigung Ver-
brennungskraftmaschinen. 2016 (Heft 1184). — Forschungsbericht

REIDEGELD, Ulrich: Der Einfluf§ der konstruktiven Gestalt der Schmierstoffzu-
fiihrung auf den Olaustausch und die ibrigen statischen Eigenschaften schnel-
laufender hydrodynamischer Gleitlager, Ruhr-Universitdt Bochum, Diss., 1990

REYNOLDS, O.: On the theory of lubrication and its application to Mr. Be-
auchamp Tower’s experiments, including an experimental determination of the

viscosity of olive oil. In: Philosophical Transactions of the Royal Society of Lon-
don 177 (1886), Nr. 177, 157-234. https://doi.org/10.1098/rstl.1886.0005

RIENACKER, Adrian: Instationdre Elastohydrodynamik von Gleitlagern mit rau-
hen Oberflichen und inverse Bestimmung der Warmkonturen. Kassel, RWTH
Aachen, Diss., 1995

SPURK, J. H. ; AKSEL, N.:  Strémungslehre: FEinfiihrung in die Theorie
der Stromungen. 9., vollstandig tiberarbeitete Auflage. Berlin, Germany :
Springer Vieweg, 2019 (SpringerLink Biicher). https://doi.org/10.1007/
978-3-662-58764-5. — ISBN 9783662587645

SAN ANDRES, L. ; KERTH, J.: Thermal effects on the performance of floating
ring bearings for turbochargers. In: Proceedings of the Institution of Mechanical
Engineers, Part J: Journal of Engineering Tribology 218 (2004), Nr. 5, 437-450.
https://doi.org/10.1243/1350650042128067


https://doi.org/10.1115/1.2831261
https://doi.org/10.1016/j.jsv.2021.116140
https://doi.org/10.1016/j.jsv.2021.116140
https://doi.org/10.1098/rstl.1886.0005
https://doi.org/10.1007/978-3-662-58764-5
https://doi.org/10.1007/978-3-662-58764-5
https://doi.org/10.1243/1350650042128067

142

Literaturverzeichnis

[SAVOS]

[Sch09a]

[Sch09b)]

SG06]

[SRO7]

[Sto25]

[Str02]

[SZ21]

[Szell]

[Ubb65]

[Vog21]

[Voh81]

[Voh86]

SPEKTRUM AKADEMISCHER VERLAG, Heidelberg: Lexikon der Phy-
stk — , Zwangsbedingung”. https://www.spektrum.de/lexikon/physik/
zwangsbedingung/156926, 1998. — Zuletzt besucht: 2022-11-19

SCHWEIZER, B.: Oil whirl, oil whip and whirl/whip synchronization occurring
in rotor systems with full-floating ring bearings. In: Nonlinear Dyn 57 (2009),
Nr. 4, 509-532. http://doi.org/10.1007/s11071-009-9466-3

SCHWEIZER, B.: Total instability of turbocharger rotors—Physical explanation
of the dynamic failure of rotors with full-floating ring bearings. In: Journal of
Sound and Vibration 328 (2009), Nr. 1-2, 156-190. https://doi.org/10.1016/
j.jsv.2009.03.028

SCHLICHTING, H. ; GERSTEN, K.: Grenzschicht-Theorie. Springer-Verlag Berlin
Heidelberg, 10. Auflage, 2006 https://doi.org/10.1007/3-540-32985-4

SHAMPINE, L. F. ; REICHELT, M. W.: The MATLAB ODE suite. In: SIAM -
Journal on Scientific Computing 18 (1997), Nr. 1, S. 1-22

STODOLA, A.: Kritische Wellenstorung infolge der Nachgiebigkeit des Oelpols-
ters im Lager. In: Schweizerische Bauzeitung 85 (1925), Nr. 21, 265-266. https:
//www.e-periodica.ch/digbib/view?pid=sbz-002:1925:85::292#1863

STRIBECK, R.: Die wesentlichen Eigenschaften der Gleit-und Rollenlager. In:
Zeitschrift des Vereines Deutscher Ingenieure 46 (1902), Nr. 36, S. 1341-1348

STRACKELJAN, C. ; ZIESE, C.: Dynamics of TC Rotors with Coupled Bearings.
FVV no. 1373 | Interim Report. In: FVV 2021 Autumn Conference Final and
interim reports presented by the RTD performers Engines | Turbomachinery Bd.
R 599 FVV, 2021, S. 547-578

SZERIL, A. Z.: Fluid film lubrication. New York : Cambridge University Press,
2011

UBBELOHDE, L.: Zur Viskosimetrie mit Umwandlungs-und Rechentabellen. Hir-
zel Stuttgart, 1965

VoOGEL, H.: Das Temperaturabhangigkeitsgesetz der Viskositat von Fliissigkei-
ten. In: Physikalische Zeitschrift XXII (1921), Nr. H. 28, S. 645-646

VOHR, J. H.: Prediction of the Operating Temperature of Thrust Bearings. In:
Journal of Lubrication Technology 103 (1981), S. 97-106

VOHR, J. H.: Discussion of ,Mixing inlet temperatures in hydrodynamic bea-
rings” by H. Heshmat and O. Pinkus. In: Journal of Tribology 108 (1986), S.
231-244


https://www.spektrum.de/lexikon/physik/zwangsbedingung/15926
https://www.spektrum.de/lexikon/physik/zwangsbedingung/15926
http://doi.org/10.1007/s11071-009-9466-3
https://doi.org/10.1016/j.jsv.2009.03.028
https://doi.org/10.1016/j.jsv.2009.03.028
https://doi.org/10.1007/3-540-32985-4
https://www.e-periodica.ch/digbib/view?pid=sbz-002:1925:85::292#1863
https://www.e-periodica.ch/digbib/view?pid=sbz-002:1925:85::292#1863

Literaturverzeichnis 143

[Wal31]

[WDN17]

[WGN+15]

[WNDK20]

[Wos13]

[ZB18]

[Zeh20]

[ZIN*21]

[ZIN+22]

WALTHER, C.: Anforderungen an Schmiermittel. In: Zeitschrift fir den Maschi-
nenbau 10 (1931), S. 670-675

WoscHKE, E. ; DANIEL, C. ; NITZSCHKE, S.: Excitation mechanisms of non-
linear rotor systems with floating ring bearings - simulation and validation. In:
International Journal of Mechanical Sciences 134 (2017), 15-27. https://doi.
org/10.1016/j.ijmecsci.2017.09.038

WOSCHKE, E. ; GOBEL, S. ; NITZSCHKE, S. ; DANIEL, C. ; STRACKELJAN, J.:
Influence of Bearing Geometry of Automotive Turbochargers on the Nonlinear
Vibrations During Run-Up. In: PENNACCHI, P. (Hrsg.): Proceedings of the 9th
IFToMM International Conference on Rotor Dynamics, Springer, 2015 (Mecha-
nisms and Machine Science 21), 835-844

WOSCHKE, E. ; NITZSCHKE, S. ; DRAPATOW, T. ; KLIMPEL, T.: Quetscholdam-
pfer I — Elemente einer optimierten dufleren Lagerabstiitzung. Beschreibung zum

Forschungsantrag T0720. / Forschungsvereinigung Verbrennungskraftmaschinen.
2020. — Forschungsbericht

WOoOSCHKE, Elmar: Simulation gleitgelagerter Systeme in Mehrkorperprogram-
men unter Bericksichtigung mechanischer und thermischer Deformationen,
Otto-von-Guericke-Universitat Magdeburg, Diss., 2013. https://doi.org/
https://dx.doi.org/10.25673/3946

ZIEREP, J. ; BUHLER, K.: Grundzige der Stromungslehre: Grundlagen, Statik
und Dynamik der Fluide : mit 202 Abbildungen und zahlreichen Ubungen. 11.,
iiberarbeitete und erweiterte Auflage. Wiesbaden : Springer Vieweg, 2018 https:
//doi.org/10.1007/978-3-658-20473-0. — ISBN 9783658204730

ZEH, Christopher: Berechnung des diabaten Betriebsverhaltens der Axial- und
Radialgleitlager eines Abgasturboladers, Technische Universitdt Clausthal, Diss.,
2020. https://doi.org/10.21268/20201014-0

ZI1ESE, C. ; IRMSCHER, C. ; NITZSCHKE, S. ; DANIEL, C. ; WOSCHKE, E.: Run-
Up Simulation of a Semi-Floating Ring Supported Turbocharger Rotor Conside-
ring Thrust Bearing and Mass-Conserving Cavitation. In: Lubricants 9 (2021),
Nr. 4. https://doi.org/10.3390/1lubricants9040044

Z1ESE, C. ; IRMSCHER, C. ; NITZSCHKE, S. ; DANIEL, C. ; WOSCHKE, E. ;
KrimpEL, T.: Influence of Lubricant Film Cavitation on the Vibration Behavior
of a Semifloating Ring Supported Turbocharger Rotor With Thrust Bearing. In:
Journal of Engineering for Gas Turbines and Power 144 (2022), Nr. 4. https:
//doi.org/10.1115/1.4053266


https://doi.org/10.1016/j.ijmecsci.2017.09.038
https://doi.org/10.1016/j.ijmecsci.2017.09.038
https://doi.org/https://dx.doi.org/10.25673/3946
https://doi.org/https://dx.doi.org/10.25673/3946
https://doi.org/10.1007/978-3-658-20473-0
https://doi.org/10.1007/978-3-658-20473-0
https://doi.org/10.21268/20201014-0
https://doi.org/10.3390/lubricants9040044
https://doi.org/10.1115/1.4053266
https://doi.org/10.1115/1.4053266

	Einleitung
	Ziele und Aufbau der Arbeit
	Überblick über das Forschungsgebiet

	Vorbetrachtungen
	Gleitlager als Quelle von Schwingungen
	Lager für schnelldrehende Rotoren
	Motivation

	Grundgleichungen zur instationären Simulation gleitgelagerter Rotoren
	Rotordynamik
	Hydrodynamik
	Kontinuitätsgleichung
	Navier-Stokes-Gleichungen
	Reynolds'sche Differenzialgleichung mit veränderlicher Viskosität für Axialgleitlager
	Reynolds'sche Differenzialgleichung mit veränderlicher Viskosität für Radialgleitlager
	Einbindung in den Berechnungsablauf

	Thermodynamik
	Herleitung der Energiegleichung
	Energiegleichung für Axialgleitlager
	Energiegleichung für Radialgleitlager
	Wärmeleitungsgleichung
	Einbindung in den Berechnungsablauf


	Numerische Bestimmung der Temperaturen im Gleitlager
	Vorbetrachtung
	Diskretisierung der Temperaturgleichungen
	Entdimensionierung
	Berechnung der Gleichungssystem-Koeffizienten
	Aufbau des Gleichungssystems zur Temperaturlösung
	Numerische Bestimmung der Strömungsgeschwindigkeiten
	Numerische Stabilisierung des Konvektionsterms

	Randbedingungen für die Temperaturberechnung
	Randbedingungen für den Schmierfilm
	Ölzuführungsmodelle
	Randbedingungen für die Lagerpartner
	Numerische Umsetzung der Randbedingungen

	Konkrete Implementierung des Temperaturmodells für die verschiedenen Gleitlagertypen
	Einfache Radial- und Axialgleitlager
	Schwimmbuchsenlager
	Schwimmscheibenlager

	Integration der Temperaturlösung in die Rotordynamiksimulation

	Validierung der Temperaturberechnung
	Abgleich anhand publizierter Messdaten für Einzellager
	Zylindrisches Gleitlager, stationär
	Festsegment-Axialgleitlager, stationär

	Abgleich anhand von Temperaturmessungen an realen Rotoren
	Schwimmbuchsentemperatur semi-floating ATL
	Wellentemperatur full-floating ATL
	Temperaturabgleich für eine ATL-Axialgleitlagerung


	Ganzheitliche Validierung der Lagermodelle in Rotordynamiksimulationen
	Rotor 1: Kleiner PKW-Rotor
	Überblick
	Simulationsmodell
	Betrieb bei niedriger Ölzuführungstemperatur
	Betrieb bei hoher Ölzuführungstemperatur
	Isotherme Vergleichsrechnungen

	Rotor 2: Großer Nutzfahrzeug-Rotor
	Überblick und Messdaten
	Simulationsmodell
	Hochlaufsimulation mit verschiedenen Annahmen der Schubkraft
	Hochlaufsimulation ohne Axialgleitlager
	Isotherme Hochlaufsimulationen
	Zusammenfassung

	Rotor 3: Großer ATL-Rotor für maritime Anwendungen
	Überblick
	Simulationsmodell
	Hochlaufsimulation mit zunehmendem Detailgrad der Axiallagermodellierung
	Analyse der Temperaturverteilung in der Axiallagerung
	Einfluss der Ölzuführungs-Randbedingungen auf die Schwimmscheibendrehzahl
	Zusammenfassung


	Zusammenfassung und Ausblick
	Zusammenfassung
	Empfehlung zum Einsatz der Temperaturmodelle
	Ansätze für Weiterentwicklungen der Modelle

	Literaturverzeichnis

