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Zusammenfassung 
Am Beispiel eines Triebwerksverdichterdemonstrators wird ein Beitrag zum verbesserten Verständnis des 
komplexen Schwingungsverhaltens hierin verbauter integraler Laufräder geleistet. Hinsichtlich des für eine 
Bewertung der Schwingungsantwort so wichtigen Mistuningeinflusses wird ein auf Anschlagversuchen basie-
rendes Identifikationsverfahren bereit gestellt, welches die Quantifizierung von Mistuning auch bei stark ge-
koppelten Blisks gestattet. Hiermit gelingt es, sowohl ein Finite Elemente Modell als auch ein diskretes MKS-
Modell an die tatsächlichen Gegebenheiten einer verstimmten Blisk anzupassen. Die Validierung des FE-
Modells erfolgt auf der Basis einer Simulation so genannter Wanderwellen, welche zuvor messtechnisch mit 
Hilfe einer phasengesteuerten elektrodynamischen Anregung und Laserscannings an der ruhenden Blisk 
ermittelt werden konnten. Die Erweiterung des diskreten Modells um zusätzliche, mit Hilfe von FSI-
Berechnungen quantifizierte Elemente zielt darauf ab, eine Berücksichtigung von mitschwingenden Luftmas-
sen, strömungsinduzierten Abstützeffekten zwischen benachbarten Schaufel und aerodynamischer Dämp-
fung zu erreichen. Auf diese Weise gelingt es schließlich, einen stark beruhigenden Einfluss der Umströ-
mung auf die erzwungene Schwingungsantwort nachzuweisen. 

 

1. EINLEITUNG 

Mit der Forderung nach immer umweltfreundlicheren, 
leistungsfähigeren und hinsichtlich ihres Treibstoff-
verbrauchs optimierten Flugtriebwerken konnte die so 
genannte Integralbauweise von Verdichterlaufrädern in 
den vergangenen Jahren einen immer größeren Stellen-
wert erlangen. Da aufwendige und gewichtsintensive 
Schaufelfußkonstruktionen auf Grund der Integralbauwei-
se entfallen, können gegenüber der konventionellen Bau-
weise höhere Rotationsgeschwindigkeiten und damit ein 
verbessertes Druckverhältnis erzielt werden [1]. Allerdings 
weist diese so genannte Blisk (Blade integrated disk) – 
Bauweise hinsichtlich ihres strukturdynamischen Verhal-
tens eine Reihe von Besonderheiten auf, die unter ande-
rem auch durch die fertigungsbedingte Störung der Rota-
tionssymmetrie (Mistuning) hervorgerufen werden [2]. 
Hierdurch können je nach Ausprägung der modeabhängi-
gen Scheibe-Schaufel-Kopplungen stark lokalisierte und 
ggf. lebensdauerkritische Betriebsschwingungsformen 
entstehen, deren Auftreten durch die extrem geringe me-
chanische Dämpfung von Blisks begünstigt werden. In der 
mittlerweile mehr als 40 Jahre andauernden Forschungs-
tätigkeit auf dem Gebiet von Schwingungen beschaufelter 
Scheiben konnten hierbei Verschiebungsamplitudenüber-
höhungen gegenüber der idealen, unverstimmten Struktur 
zwischen 20 und 402 % nachgewiesen werden [3-10]. 
Gleichzeitig sieht man sich mit einem erhöhten Span-
nungsniveau konfrontiert [3]. Aus diesem Grund fällt der 
Präsenz aerodynamischer Dämpfung eine besondere 
Bedeutung zu. 

Angesichts des außergewöhnlich komplexen Schwin-
gungsverhaltens von Blisks sollen die nachfolgenden, auf  
umfangreichen experimentellen und numerischen Unter-
suchungen basierenden Ausführungen einen Beitrag zum 
Gesamtverständnis der Bliskschwingungsproblematik 
bereitstellen. Neben gezielten Schaufeleigenfrequenz- 
und Dämpfungsmessungen (Mistuningidentifikation) nach 

einem patentierten Verfahren steht die Visualisierung so 
genannter Wanderwellen  im Vordergrund experimenteller 
Betrachtungen. Auf der Grundlage von Messergebnissen 
werden Methoden für den Abgleich numerischer Modelle 
(FEM und MKS) bereitgestellt, welche letztlich die Simula-
tion erzwungener Schwingungsantworten gestatten. Wäh-
rend die FEM-Modellierung auf die Berechnung möglichst 
exakter Ergebnisse ausgerichtet ist, zielt das MKS-Modell 
darauf auf ab, bestimmte Einflussgrößen qualitativ zu 
beleuchten. So sollen z. B. Umströmungseinflüsse mittels 
schaufelindividuell anpassbarer aerodynamischer Para-
meter Berücksichtigung finden. Neben aerodynamischer 
Dämpfung sind dies mitschwingende Luftmassen und 
strömungsinduzierte Versteifungseffekte zwischen be-
nachbarten Schaufeln. Die Anpassung der Parameter 
basiert auf Ergebnissen einer voll gekoppelten Fluid-
Struktur-Interaktions-Berechnung von Schaufelkaskaden. 
Sämtliche Untersuchungen erfolgen am Beispiel von 
realen Verdichterstufen (BILD 1). 

Rotor 1 Rotor 6

 

BILD 1. E3E-I-Hochdruckverdichter [11] 
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2. EXPERIMENTELLE UNTERSUCHUNGEN 

2.1. Mistuningidentifikation 

Mit der messtechnischen Identifikation des Mistuningphä-
nomens, welches stark lokalisierte Schwingungsformen 
(BILD 2) mit einem erhöhten Verzerrungsniveau nach sich 
ziehen kann, soll die Basis für einen möglichst realitäts-
nahen Abgleich von Berechnungsmodellen geschaffen 
werden. Die in der Fachliteratur vorgestellten Verfahren 
basieren auf der messtechnischen Ermittlung von Eigen-
frequenzen und –formen an der gesamten Blisk [12-15] 
oder nutzen eine Vollverspannung der Blisk zur gezielten 
Schaufeleigenfrequenzmessung [16]. Die Validierung der 
genannten Verfahren erfolgte jedoch an idealisierten 
Versuchsblisks oder Blisks einer vergleichsweise gerin-
gen Anzahl von maximal 24 Schaufeln. Integralräder einer 
3-4 mal höheren Schaufelanzahl sind jedoch in modernen 
Triebwerkshochdruckverdichtern keine Seltenheit, was im 
Bereich interessierender Schaufelmoden erfahrungsge-
mäß zu einer sehr hohen Modenanzahl in einem extrem 
schmalen Frequenzband führen kann. Deshalb gestaltet 
sich in diesen Fällen die Durchführung der Messung als 
sehr aufwendig. Auch die Vollverspannung einer realen 
Blisk ist angesichts der geometrischen Gegebenheiten in 
der Regel nicht möglich. Gleichzeitig sieht man sich je-
doch mit der Forderung der Triebwerkshersteller konfron-
tiert, möglichst zeiteffizient und gegebenenfalls auch an 
der verbauten Blisk zu messen. 

a) b)

 

BILD 2. Lasersan einer regelmäßigen (a) und einer 
stark lokalisierten (b) Schwingungsform (Rotor 1, E3E-I) 

Eine Methodik zur Mistuningidentifikation, welche diesen 
Forderungen gerecht wird und so genannte ‚Blade by 
Blade’-Untersuchungen an der in der Regel frei gelager-
ten Blisk nutzt, sei nachfolgend vorgestellt. Hierbei wer-
den die Schaufeln sukzessive durch einen Miniaturham-
merimpuls erregt und simultan die Schwinggeschwindig-
keitsantwort derselben Schaufel auf der Basis von Laser-
Doppler-Vibrometrie erfasst (BILD 3), so dass für jede 
Schaufel jeweils eine Übertragungsfunktion pro Schau-
felmode ermittelt wird. Sämtliche aktuell nicht gemesse-
nen Schaufeln werden hierbei mit mindestens einer Zu-
satzmasse belegt [17], deren Befestigung mit Hilfe von 
Bienenwachs erfolgen kann. Ohne die Applizierung der 
Zusatzmassen besteht bei stark ausgeprägten Kopplun-
gen zwischen Scheiben- und Schaufelbewegung [18] die 
Gefahr, dass im interessierenden Frequenzband eine 
Reihe von Amplitudenpeaks in den  Übertragungsfunktio-
nen auftreten (BILD 4) und eine eindeutige Identifizierung 
schaufeldominierter Frequenzen unmöglich machen. Mit 
den Zusatzmassen wird deshalb angestrebt, die infolge 
Mistunings ohnehin schon gestörte zyklische Rotations-
symmetrie vollkommen zu zerstören und störende Peaks 

aus dem interessierenden Frequenzband zu schieben. 
Aus den entstehenden isolierten Peaks lässt sich im An-
schluss die für die Ableitung von Verteilungen schaufel-
dominierter Frequenzen (BILD 5) notwendige Frequenzin-
formation problemlos ablesen.  

Im Falle einer schwach ausgeprägten Scheibe - Schaufel-
kopplung, wie sie bzgl. der ersten drei Schaufelmoden 
des E3E-I-Rotors 6 (BILD 1) vorliegt, kann auf die Ver-
wendung von Zusatzmassen verzichtet werden [19]. Un-
abhängig von der Zusatzmassenapplizierung sei an die-
ser Stelle ausdrücklich daraufhingewiesen, dass es sich 
hierbei auf Grund nach wie vor noch vorhandenen Kopp-
lungen noch nicht um die so genannte ‚Blade-Alone-
Frequenzverteilung’ handelt. Diese wird erst im Nachgang 
im Rahmen einer inversen Vorgehensweise im Zuge des 
Berechnungsmodellabgleichs gewonnen. 

 

BILD 3. Versuchsaufbau zur Mistuningidentifikation 
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BILD 4. Übertragungsfunktionen mit (a) bzw. ohne (b) 
Applizierung von Zusatzmassen (Messung ‚Blade by Bla-
de’) 

Die in BILD 5 dargestellte und auf ihren Mittelwert bezo-
gene Verteilung schaufeldominierter Frequenzen des 
ersten Schaufelbiegemodes dokumentiert ein maximales 
Schaufelmistuning von über 0,4 %. Im vorliegenden Fall 
wird die Verteilung neben fertigungsbedingten Imperfekti-
onen auch durch die Instrumentierung mit Dehnungs-
messstreifen (DMS) zur Überwachung von Triebwerks-
testläufen geprägt. Insbesondere die Applizierung der 
Hochtemperatur-DMS auf den Schaufeln 3, 9 und 12 
verdeutlicht mit den hier auftretenden lokalen Frequenz-
maxima den Instrumentierungseinfluss. Als maßgeblicher 
Auslöser dieses DMS-induzierten Mistunings ist der Stei-
figkeitszuwachs infolge der DMS-Einbettung in kerami-
schen Zement [11] zu betrachten. Bei Verwendung kon-
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ventioneller Folien-DMS (Schaufeln 18, 26 und 29) be-
steht diese Problematik zwar nicht, ihr Einsatz auf weiter 
stromabwärts platzierte Rotoren scheidet mangels Tem-
peraturbeständigkeit jedoch aus. 

 

BILD 5. Verteilung schaufeldominierter Frequenzen (E3E- 
I, Rotor 1 DMS-instrumentiert)  

Hinsichtlich eines sicheren Betriebes integraler Laufräder 
im Hinblick auf Ermüdungsfragen stellt sich die Frage, 
inwieweit die Verstimmung erzwungene Schwingungsant-
worten negativ beeinflusst. Neben den Größtwerten der 
Schwingungsantwort sind hierbei angesichts der mögli-
chen Fehlinterpretation von DMS-Signalen infolge der 
DMS-Schaufel-Wechselwirkung insbesondere die DMS-
instrumentierten Schaufeln von Interesse. Da die DMS-
Instrumentierung nachweislich das Auftreten lokalisierter 
Schwingungsformen begünstigt [20], liegt es nahe, deren 
Einfluss im Rahmen von Modellableichen zu berücksichti-
gen. 

2.2. Erregung von Wanderwellen 

Die messtechnische Erregung von Wanderwellen soll 
zumindest in Bezug auf die Erregung erzwungener 
Schwingungen entsprechend höherer drehzahlharmoni-
scher Anteile, ausgelöst beispielsweise durch Druckfluk-
tuationen hinter Statorschaufeln, die Verhältnisse bei 
Betrieb des Triebwerks nachstellen. Versuchsgegenstand 
sei wiederum die Frontstufe E3E-R1, welche ruhend gela-
gert und im Bereich so genannter Doppelmoden erregt 
wird.  

Zur Erregung werden vier elektrodynamische Schwinger-
reger verwendet. Diese werden um den Umfang der Blisk 
so verteilt, dass die, von der initialen Verstimmungsvertei-
lung abhängige, Sinus- und Kosinusform möglichst 
gleichartig erregt werden. Dabei ist ein genauer Zeitver-
satz zwischen den harmonischen Erregersignalen unver-
zichtbar, um drehende Schwingformen in der ruhenden 
Blisk zu erregen. So wird die im Triebwerk örtlich konstan-
te (raumfestes Bezugssystem) Anregung einer rotieren-
den Blisk mittels einer „rotierenden“ Anregung einer ru-
henden Blisk imitiert. 

Die Schwingerreger werden über geklebte Koppelstellen 
am Scheibensegment mit der Blisk verbunden (BILD 7). 
Eine denkbare Ankopplung an der Schaufel würde zu 
einer zusätzlichen Verstimmung der Blisk führen und ist 
zudem nicht praktikabel. 

 

BILD 6. Experimenteller Aufbau zur Messung von Um-
laufwellen 

 

BILD 7. Schwingerreger an E3E-1 Rotor 1 

Die Antwortmessung erfolgt berührungslos mit einem 
Scanning Laser Vibrometer, wobei Schwinggeschwindig-
keiten aufgenommen werden. Mit diesem ist es im getrig-
gerten Betrieb möglich, drehende Schwingformen zu 
messen und zu visualisieren. Die Triggerfrequenz ftrig ist 
abhängig von der Erregerfrequenz fer und der Erregerord-
nung 
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(1) 
EO

f
f er
trig = . 

Die BILDER 6 und 7 zeigen den Versuchsaufbau mit 
einem Scanning-Laser-Vibrometer des Typs PSV 400 
sowie die Anordnung und Befestigung der Schwingerreger 
an der Blisk.   

3. MODELLIERUNG 

Für die strukturelle Modellierung von Blisks fanden bis-
lang prinzipiell drei wesentliche Ansätze Verwendung: 

1) Finite Elemente Modelle (FEM), 
2) reduzierte Modelle (ROM1) und 
3) diskrete Modelle. 

Die FEM-Modellierung repräsentiert zweifellos den Stand 
der Technik in Bezug auf quantitativ hochwertige Ergeb-
nisse, ist jedoch für die Durchführung von Sensitivitäts-
analysen angesichts einer Freiheitsgradanzahl von häufig 
mehr als einer Million [2] wenig geeignet. Zu diesem 
Zweck, aber auch motiviert durch weniger leistungsfähige 
Rechner in der Vergangenheit, konnten mit dem Einsatz 
von Reduktionsmethoden Reduktionsgrade von bis zu 
2,5 % der ursprünglichen Freiheitsgradanzahl erreicht 
werden [21]. Sind in erster Linie qualitative Aussagen 
hinsichtlich erzwungener Schwingungen von Interesse, 
etwa zum Einfluss variierender Verstimmungsverteilun-
gen, ist die Modellierung mittels diskreter Feder-Masse-
Dämpfer-Modelle als die effektivste Variante zu betrach-
ten. Im Rahmen dieser Arbeit soll ein derartiges Modell in 
erster Linie zur Abschätzung des Umströmungseinflusses 
Verwendung finden. Darüber hinaus erfolgt eine Modellie-
rung mittels finiter Elemente. Beide Modelle werden mit 
Hilfe der messtechnisch identifizierten Mistuninginformati-
on abgeglichen. 

3.1. Finite-Elemente-Modell 

Das Vollmodell der Rotorstufe 1 des E3E/1 Versuchs-
hochdruckverdichters von Rolls-Royce besteht aus rund 
208.000 quadratischen Tetraederelementen (BILD 8), 
dies enthält ca. 1,2 Millionen Freiheitsgraden.  

Für den Anpassungsprozess ausgehend vom unver-
stimmten Modell hin zum verstimmten Modell werden für 
jede Schaufel zwei Parameter iterativ angepasst. Die 
Parameter werden aus den für jede Schaufel gemesse-
nen Übertragungsfunktionen gewonnen. Die jeweils ermit-
telte schaufeldominierte Eigenfrequenz wird zur schaufel-
individuellen Anpassung des jeweiligen Elastizitätsmo-
duls, die maximale Amplitude wird zur Anpassung eines 
schaufelspezifischen massenproportionalen Dämpfungs-
wertes verwendet. Diese iterative Anpassung wird so 
lange durchgeführt, bis die gemessene und berechnete 
Übertragungsfunktion die gleiche Resonanzüberhöhung 
an  gleicher Stelle zeigen. Dieser Anpassungsprozess ist 
für den Schaufelmode 1 (Grundbiegung) durchgeführt und 
kann prinzipiell für jeden Mode angewendet werden, für 
den eine eindeutige Verstimmungsverteilung gemessen 
werden kann. 

                                                           
1 Reduced Order Models 

 

BILD 8. FE-Vollmodell E3E-1 Rotor 1 

Mit dem für den Schaufelmode 1 abgestimmten Modell 
wird die Erregung der Umlaufwellen simuliert. Dabei stim-
men die Erregerflächen der Simulation mit jenen des 
Experiments überein. Die normierten Schwinggeschwin-
digkeitsantworten aller 29 Schaufeln sind in BILD 9 dar-
gestellt. Darin ist das sogenannte „Peak-Splitting“ oder die 
Aufteilung der im unverstimmten Fall noch doppelt auftre-
tenden Eigenwerte deutlich zu erkennen. 
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BILD 9. Normiertes Antwortspektrum bei EO 2-
Erregung 

BILD 10 zeigt einen Vergleich zwischen Messung und 
Berechnung zweier Schwingformen über eine Periode T. 
Die stehende Schwingform gehört zur linken Resonanz, 
die drehende Schwingform ist zwischen beiden Resonan-
zen gemäß BILD 9 aufgenommen. Die Erregung (EO 2) 
ist in beiden Fällen umlaufend in Richtung des Uhrzeiger-
sinns. Während sich vor und nach der Doppelresonanz 
Schwingformen einstellen, die mit der Erregung umlaufen, 
stellen sich zwischen den Resonanzen zur Erregung 
gegenläufige Schwingformen ein. Dagegen werden in den 
beiden Resonanzen stehende Schwingformen erregt, 
obwohl die Erregung ebenfalls im Uhrzeigersinn umläuft. 
Diese Schwingformen repräsentieren die Sinusform und 
Kosinusform des Doppelmodes im unverstimmten Fall. 
Für den Mode 1 unterscheiden sich diese Schwingformen 
kaum vom unverstimmten Fall. 
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BILD 10. Vergleich einer stehenden und einer umlaufenden Schwingungsform; Berechnung/Messung 
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BILD 11:  Standardabweichung der Geschwindigkeits-
amplituden 

Über die frequenzindividuelle Auswertung der Standard-
abweichung �Ampl. der Geschwindigkeitsamplituden über 
alle Schaufeln ist es möglich, drehende von stehenden 
Schwingformen zu unterscheiden. Ist die Standardabwei-
chung gering, zeigen alle Schaufel die gleiche Amplitude 
und es handelt sich um eine drehende Schwingform. Ist 
die Standardabweichung groß, zeigen die Schaufeln aus-
geprägte Schwingungsbäuche und Knoten, was als ste-
hende Schwingform identifiziert wird. Die Übergänge sind 
fließend. BILD 11 zeigt den Vergleich der Auswertung der 

Standardabweichung der Geschwindigkeitsamplituden für 
die Berechnung im Vergleich zur Messung. 

3.2. Diskretes Modell 

Die Ableitung einer diskreten Modellierung von Blisks soll 
insbesondere den folgenden Aspekten genügen: Der 
Verfügbarkeit eines einfachen Modells 

1) zur Identifizierung der tatsächlichen ‚Blade-Alone-
Frequenzverteilung’ im Rahmen einer inversen Vor-
gehensweise, 

2) zur Durchführung von Sensitivitätsanalysen insbe-
sondere im Hinblick auf Mistuning und 

3) zur Berücksichtigung des Umströmungseinflusses in 
Form von mitschwingenden Luftmassen, Abstützef-
fekten über die Luft zwischen benachbarten Schau-
feln und aerodynamischer Dämpfung. 

 

Die Modellierung (BILD 12) beruht auf einer Zuordnung 
von jeweils zwei Freiheitsgraden pro Blisksektor, so dass 
jede Schaufel und jedes Scheibensegment einen eigenen 
Freiheitsgrad erhält. Die in schwarzer Farbe skizzierten 
Elemente kennzeichnen hierin den strukturellen Anteil des 
Modells. Im einzelnen bedeuten:
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BILD 12. Diskretes Bliskmodell (EBM2) 

                                                           
2 Equivalent Blisk Model 
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BILD 13.  Validierung des EBM (schaufeldominierte Fre-
quenzverteilungen E3E-R1, �: Standardabweichung) 

N Anzahl der Schaufeln               

kb,i  Steifigkeit der i-ten Schaufel                               
(abhängig vom Schaufelmode j),  i  = 1..... N   

ksec  Sektorsteifigkeit                                                   
kc Kopplungssteifigkeit                                           
mb  effektive Schaufelmasse                                            
msec  Scheibensektormasse                             
db,i mechanische Schaufeldämpfung                         
dsec mechanische Scheibensektordämpfung         

m�  Zusatzmasse (nur für Modellanpassung)                           

iam ,    mitschwingende Luftmassen              

iak ,        aerodynamische Steifigkeit infolge Abstützung 

iad ,       Schaufelzwischenphasenabhängige          

 aerodynamische Dämpfung                 

ibasad ,,  aerodynamische Basisdämpfung 

Die Gültigkeit des Modells beschränkt sich auf jeweils 
eine Schaufelmodefamilie, d. h. für jede Schaufelmode-
familie muss eine separate Anpassung der Schaufelei-
genfrequenzen erfolgen. Kernpunkt der Ableitungsstrate-
gie des strukturellen Teils des Modells ist die Anpassung 
an die gemessenen Verteilungen schaufeldominierter 
Frequenzen. Diesbezüglich erfolgt eine Simulation der 
‚Blade by Blade’ - Messungen und einer gleichzeitigen 
iterativen Anpassung der Schaufelsteifigkeiten kb,i und 
Schaufeldämpfungen db,i. BILD 13 verdeutlicht, dass die 
Frequenzanpassung für die ersten drei Verteilungen 
schaufeldominierter Frequenzen nahezu exakt durch die 
Berechnung wiedergegeben wird. Entsprechendes gilt für 

die Übertragungsfunktionen, für die in BILD 14 eine re-
präsentative Auswahl zu entnehmen ist. Aus der Vertei-
lung der angepassten Schaufelsteifigkeiten lässt sich im 
Nachgang schließlich gemäß 

(2) 
)(

,

)(
,)(�
j
ib

j
ibj

i
m

k
=  

die Blade-Alone-Frequenzverteilung der j-ten Schaufel-

schwingungsform angeben. Hierin beschreibt 
)(

,
j
ibm die 

effektiv mitschwingende Masse, die im Rahmen des An-
passungsprozesses ebenfalls ermittelt wird. Hinsichtlich 
der Details zur strukturseitigen Ableitung sei auf die Aus-
führungen in [22] verwiesen. 
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BILD 14. Validierung des EBM (Übertragungsfunktionen 
E3E-R1) 
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BILD 15. Modellierung von Umströmungseinflüssen 
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Nachdem die strukturelle Anpassung abgeschlossen ist, 
erfolgt die Erweiterung des EBM zur Berücksichtigung von 
Umströmungseinflüssen. Entsprechend der Darstellung in 
BILD 15 sollen hierbei mitschwingende Luftmassen, strö-
mungsinduzierte Abstützeffekte zwischen benachbarten 
Schaufeln und aerodynamische Dämpfung Berücksichti-
gung finden. Hierbei werden die zusätzlich in das EBM zu 
implementierenden diskreten Größen (in BILD 12 in blau-
er Farbe dargestellt) schaufelzwischenphasenwinkelab-
hängig definiert. Die Quantifizierung der zusätzlichen 
Elemente erfolgt auf der Grundlage vollgekoppelter FSI-
Berechnungen an Schaufelkaskaden [23]. Eine detaillierte 
Beschreibung der Anpassungsstrategie ist in [24] aufbe-
reitet. Die Zwischenphasenwinkelabhängigkeit3 bedingt 
bei der Berechnung erzwungener Schwingungen im Fall 
einer verstimmten Blisk, wo insbesondere bei lokalisierten 
Schwingungsformen große Unterschiede der Zwischen-
phasenwinkel auftreten, eine iterative Vorgehensweise. 

4. ERZWUNGENE SCHWINGUNGEN 

Um die Bedeutung des Umströmungseinflusses auf er-
zwungene Schwingungen mit Hilfe der diskreten Modellie-
rung besonders deutlich zu dokumentieren, konzentrieren 
sich nachfolgende Untersuchungen auf einen Extremfall: 
Einen Start bei maximalem Abfluggewicht, der Betrach-
tung des Rotors 6 (E3E-I) mit sehr kleinen Schaufelmas-
sen, aber bereits stark verdichteter Strömung, und der 
Fokussierung auf die Schaufelgrundbiegung. Zu Ver-
gleichszwecken sei bei der hier maßgeblich EO 9 - Anre-
gung die Fluid-Struktur-Wechselwirkung zunächst ver-
nachlässigt (BILDER 16 und 17). Bei der am stärksten 
antwortenden Schaufel 17 wird die Sensitivität der Ver-
schiebungsantwort infolge Mistunings besonders deutlich: 
Im Vergleich zu einer idealen Blisk (tuned) ergibt sich eine 
Überhöhung von 51 % und eine in diesem Fall (2256,09 
Hz) sehr deutlich ausgeprägte lokalisierte Schwingungs-
form (BILD 16). Diese wird begünstigt durch die hier 
zugrunde gelegte, messtechnisch ermittelte mechanische 
Dämpfung von lediglich 0,01 % und einer wenig ausge-
prägten Kopplung von Scheiben- und Schaufelbewegung. 
Die Folge ist ein sehr hoher Lokalisierungsgrad [18] von 
75,7 %, mit dem sich die Ausbildung lokalisierter Schwin-
gungsformen quantifizieren lässt. Beim Lokalisierungs-
grad handelt es sich um ein normiertes Verhältnis von 
Effektiv- zu Maximalwert der betreffenden Schwingungs-
form. Ein Lokalisierungsgrad von 0 % beschreibt dabei 
eine ideal sinusförmige Schwingungsform der unver-
stimmten Blisk, ein Lokalisierungsgrad von 100 % reprä-
sentiert eine Schwingungsform, bei der nur eine Schaufel 
von Null verschiedene Verschiebungen aufweist. Auch die 
starken Schwankungen der schaufel- und frequenzindivi-
duellen Maximalverschiebungen belegen einen außerge-
wöhnlich starken Mistuningeinfluss (BILD 17). Zwischen 
der am stärksten und am schwächsten antwortenden 
Schaufel (Schaufeln 17 und 47) findet man einen Faktor 
umax/umin  von knapp 5,5.  

Finden die entsprechend Abschnitt 3.2 identifizierten 
diskreten aerodynamischen Elemente in einer auf Grund 
der Schaufelzwischenphasenabhängigkeit hier iterativ 
durchzuführenden Berechnung Berücksichtigung, so 
verändert sich die erzwungene Schwingungsantwort 

                                                           
3 Zwischenphasenwinkel �: 
� = 0° - benachbarte Schaufeln schwingen in Phase 
� = 180° - benachbarte Schaufeln schwingen in Gegenphase 

grundlegend. Die am stärksten antwortende Schaufel ist 
nunmehr die Schaufel 5, das zugehörige Frequenzspekt-
rum ist durch lediglich noch einen, infolge der etwa um 
den Faktor 100 vergrößerten Dämpfung stark verbreiter-
ten, Peak geprägt. Die Amplitude vermindert sich deshalb 
ebenfalls außergewöhnlich stark (BILD 18, oben). Die 
zugehörige abgewickelte Schwingungsform nähert sich 
einer sinusförmigen Gestalt an, der Lokalisierungsgrad 
geht auf nur noch 4,0 % zurück (BILD 18, unten). Diese 
starke Beruhigung der Schwingungsantwort infolge der 
Umströmung bestätigt sich in einer Vergleichmäßigung 
der Verteilung schaufelindividueller Verschiebungen, 
ausgedrückt durch das Verhältnis von umax/umin = 1,32 
(BILD 19). Die Überhöhung der größten Verschiebungs-
antwort reduziert sich von 51 % auf gut 11 %. Nichtsdes-
totrotz belegt die Darstellung aller Frequenzspektren der 
Verschiebungsantworten (BILD 20), dass die Schwin-
gungsantwort nach wie vor durch Mistuning dominiert 
wird, da die Verbindungslinie der Maximalwerte qualitativ 
die zugrundegelegte Mistuningverteilung wiederspiegelt.  

Es sei erwähnt, dass analoge Berechnungen für den 
stärker gekoppelten Rotor 1 (E3E-I) bei einer hier maß-
geblichen EO 3-Anregung zu einer Verringerung des 
Lokalisierungsgrades von 5,7 % auf 1,5 % führt. Die Ü-
berhöhung der Verschiebungsantwort geht von 12 % auf 
7 % zurück. Insbesondere aufgrund der erheblich höheren 
Schaufelmasse und der noch weniger verdichteten Luft 
bei dieser Stufe im Vergleich zur sechsten Stufe wirkt sich 
der Umströmungseinfluss zwar weniger stark aus, führt 
aber ebenfalls zu einer deutlichen Beruhigung der 
Schwingungsantwort. 
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BILD 16. Maximale Verschiebungsantwort bei EO 9  
 (E3E-I, R6, ohne Umströmungseinfluss) 
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BILD 17.  Schaufelindividuelle Maximalverschiebung bei 
    EO 9 (E3E -I, R6, ohne Umströmungseinfluss) 
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BILD 18.  Schaufelindividuelle Maximalverschiebung bei 
    EO 9 (E3E -I, R6, mit Umströmungseinfluss) 
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BILD 19. Schaufelindividuelle Maximalverschiebung bei  
EO 9 (E3E -I, R6, mit Umströmungseinfluss) 
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BILD 20. Antwortspektren der Schaufelverschiebungen 
bei  EO 9 (E3E-I, R6, mit Umströmungsein-
fluss) 

5. SCHUSSFOLGERUNGEN 

Mit der Bereitstellung eines robusten, schaufeleigenfre-
quenzbasierten Messverfahrens zur Identifikation von 
Mistuning, welches auch im Falle starker Scheiben-
Schaufel-Kopplungen zu eindeutigen Ergebnissen führt, 
wird eine wichtige Lücke auf diesem Gebiet geschlossen. 
Insbesondere die Zeiteffizienz, die Einfachheit des Ver-
suchsaufbaus und die Anwendbarkeit auch bei verbauter 
Blisk sind hierbei in den Vordergrund zu stellen. 

Die Durchführung von Wanderwellenexperimenten zielt 
darauf ab, auch an der ruhenden Blisk die Gegebenheit 
einer umlaufenden Erregung im Triebwerk zu simulieren 
und die Einflüsse von Mistuning auf die Ausbildung von 
Wanderwellen zu dokumentieren. Mit der Simulation der 
Experimente mit Hilfe von FEM-Berechnungen gelingt es 
schließlich, die experimentellen Ergebnisse zu bestätigen 
und somit eine weitere Basis zur Validierung des FEM-
Modells bereitzustellen. 

Abschließend konnte mit Hilfe einer diskreten Modellie-
rung das Auftreten stark lokalisierter Schwingungsformen 
zunächst ohne Berücksichtigung der Umströmung bestä-
tigt werden. Dieses aus Mistuning resultierende Phäno-
men wird durch die extrem geringe mechanische Dämp-
fung und schwach ausgeprägter Kopplungen bei dem 
untersuchten hinteren Hochdruckverdichterrotor begüns-
tigt. Zur Berücksichtigung von Umströmungseinflüssen ist 
eine Erweiterung des diskreten Modells durch zusätzliche 
Elemente, die auf der Basis einer voll gekoppelten FSI-
Berechnung quantifiziert werden, notwendig. Legt man 
schließlich die extremen Bedingungen eines Starts bei 
maximalem Abfluggewicht zu Grunde, lässt sich eine 
starke Beruhigung der erzwungenen Schwingungsantwor-
ten nachweisen. Diese äußert sich darin, dass lokalisierte 
Schwingungsformen nahezu verschwinden. Nichtsdesto-
trotz bestimmt Mistuning nach wie vor die maximale Ver-
schiebungsantwort, wenn auch auf stark reduziertem 
Niveau. 
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