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Kurzfassung

In der vorliegenden Arbeit wurde ein Verfahren zur Auslegung von Elastomerlagern mit
dem Ziel der Optimierung des Schwingungsverhaltens komplexer Rotorsysteme entwickelt.
Als Anwendungsbeispiel diente ein Modell eines Flugtriebwerkes, welches standardmäßig mit
Quetschöldämpfern zur Schwingungsminderung ausgestattet ist. Als kostengünstige Alternative
wurde untersucht, ob die Wälzlager der Triebwerksrotoren auch in Elastomerringen gebettet
werden können, die aufgrund ihrer viskoelastischen Eigenschaften zu einer Erhöhung der
Dämpfung des Systems beitragen.
Die Wirksamkeit von Elastomerbauteilen zur Schwingungsdämpfung von Rotorsystemen ist in
der Literatur schon umfangreich untersucht worden. Allen Quellen gemein ist jedoch, dass die
Betrachtungen in der Regel auf einfache Rotoren beschränkt waren und das reale Materialver-
halten nur in wenigen Fällen Berücksichtigung fand. Der Einfluss der Gehäusestrukturen ist
vollständig vernachlässigt worden. Die bisher entwickelten Entwurfsverfahren für Elastomerlager
zur Schwingungsminderung sind daher nur auf sehr einfache Strukturen anwendbar.
Die vorliegende Arbeit schließt diese Lücke, indem auf systematische Weise zunächst die
dynamischen Eigenschaften der Materialien untersucht werden. Anschließend wird das Bau-
teilverhalten anvulkanisierter Elastomerringe theoretisch und experimentell ermittelt und
eine Analyse der Dämpfungswirkung der Elastomerbauteile im Gesamtsystem durchgeführt.
Durch den sukzessiven Abgleich von Theorie und Experiment gelingt eine Modellierung der
Dämpfungselemente, die im Rahmen einer Gesamtsystemoptimierung genutzt werden kann.
Kapitel 2 beschreibt das komplexe Materialverhalten und eine Möglichkeit zur analytischen
Beschreibung der dynamischen Eigenschaften der Elastomere. Einer Erläuterung des experimen-
tellen Vorgehens zur Ermittlung der realen Materialeigenschaften folgt eine Materialauswahl.
Kapitel 3 widmet sich der Erstellung der Masterkurven, die zur Beschreibung des temperatur-
und frequenzabhängigen Verhaltens der Elastomere genutzt werden können. Nach einer kritischen
Betrachtung der bisher üblichen manuellen Verfahren zur Erzeugung der Masterkurven wird ein
völlig neues Verfahren entwickelt, welches anhand objektiver Kriterien eine automatisierte und
fehlerminimale Masterkurvenerstellung ermöglicht.
Der Einfluss der Geometrie der Dämpfungselemente auf die realen dynamischen Eigenschaften
der Elastomerlager wird in Kapitel 4 berücksichtigt. Die theoretischen Untersuchungen werden
durch Experimente an einem Bauteilprüfstand ergänzt und mit sehr guter Übereinstimmung
bestätigt. Damit ist die Grundlage für das zu entwickelnde Verfahren zur Optimierung der
Elastomerlagergeometrie mit dem Ziel der Schwingungsminderung komplexer Rotorsysteme
gelegt.
Im Kapitel 5 wird der Einfluss der Elastomerlager auf das dynamische Verhalten eines Ver-
suchsrotors untersucht. Der Vergleich der Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen mit
numerischen Simulationsergebnissen zeigt eine sehr gute Übereinstimmung.
Die gewonnenen Erkenntnisse werden im Kapitel 6 genutzt, um ein Verfahren zur Optimierung
des Schwingungsverhaltens komplexer Rotoren mit viskoelastischen Dämpfungselementen zu
entwickeln. Dies erfolgt im Rahmen einer Fallstudie am Modell eines Flugtriebwerkes. Die
Optimierung wird mit Hilfe einer Evolutionsstrategie vorgenommen.
Die Ergebnisse der Optimierung der Elastomerlager zur Triebwerksdämpfung zeigen, dass
ein Einsatz von Elastomerringen aus schwingungstechnischer Sicht im Flugtriebwerk denkbar
ist. Parallel durchgeführte Bauteilalterungsversuche verdeutlichen aber auch die Grenzen der
Anwendbarkeit der Elastomerbauteile.

Die vorliegende Arbeit liefert mit ihren Erkenntnissen und entwickelten Verfahren einen Beitrag
zur praktischen Anwendung kostengünstiger Dämpfungselemente aus Elastomerwerkstoffen in
komplexen Rotorsystemen.



II

Abstract

In this thesis, a method for designing elastomer bearings was developed with the objective of
optimising the vibration behaviour of complex rotor systems. A common aero engine model
equipped with squeeze film dampers to reduce vibration served as an example. As a cost-effective
alternative, the thesis examined whether the rolling bearings of the engine rotors could also be
supported by elastomer rings that contribute to increasing the damping of the system because
of their viscoelastic properties.
The effectiveness of elastomeric elements to damp vibration in rotor systems has already been
investigated extensively in the literature on the subject. However, all considerations in these
sources were usually limited to simple rotors, and the actual material behaviour was taken
into account only in a very few cases. The influence of the support structures was neglected
completely. Therefore, existing design methods for elastomer bearings to reduce vibration are
applicable only to very simple structures.
This thesis closes this gap by systematically examining the dynamic properties of the mate-
rials. Subsequently, the element behaviour of vulcanized elastomer rings is investigated both
theoretically and experimentally. Additionally, the damping effect of the elastomer components
in the overall system is analyzed. The successive reconciliation of theoretical and experimental
research then allows for the modelling of damping elements that can be used to optimise the
whole system.
Chapter Two describes both the complex material behaviour and a possible way of describing
the elastomersŠ dynamic properties analytically. An explanation of the experimental procedure
to determine the actual material properties is followed by a material selection.
Chapter Three deals with designing the master curves that can be used to describe the
temperature and frequency dependence of the elastomers. After a critical examination of
previously standard manual procedures to generate master curves a completely new method,
which enables an automated and minimally at fault generation of master curves based on
objective criteria, is developed.
The influence of the damping elementsŠ geometry on the actual dynamic properties of the
elastomer bearings is examined in Chapter Four. Theoretical investigations are complemented
by experiments on a component test and are in conformity. This provides a solid foundation for
the development of a new suitable method to optimise the elastomeric bearingŠs geometry with
the objective of reducing vibration of complex rotor systems.
In Chapter Five the elastomeric bearingŠs influence on the dynamic behaviour of a test rotor
is investigated. The results of the experimental research are in line with numerical simulation
data.
The findings thus gained are used in Chapter Six to develop a procedure to optimise the
vibration behavior of complex rotors with viscoelastic damping elements. This is achieved in a
case study on an aero engine model. An evolution strategy is used for the optimisation.
The results of the optimisation process of elastomer bearings to damp engines provide evidence
that using elastomer rings in an aero engine is conceivable from the perspective of vibration
technology. However, experiments on component ageing conducted in parallel also reveal the
limits of the applicability of the elastomer components.

The findings and developed procedures in this thesis provide a contribution to the practical
implementation of cost-effective damping elements made out of elastomer materials in complex
rotor systems.
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1 Einleitung

Die Reduktion von Schwingungen rotierender Maschinen ist eines der Hauptziele der Ro-
tordynamik. Mögliche Ansatzpunkte zur Schwingungsminderung sind die Reduktion der
Schwingungsanregung, die konstruktive Anpassung der Rotorsysteme zur Verschiebung
der Eigenfrequenzen oder die Erhöhung der Dämpfung des Systems.

Die Hauptursache der Anregung rotierender Maschinen ist in der Regel die Unwucht. Eine
Begrenzung der Auswirkungen wird durch gezieltes Auswuchten erreicht.

Die konstruktive Beeinflussung der Lage der Eigenfrequenzen erfolgt im Allgemeinen in
der Phase der Auslegung des Rotorsystems. Damit soll vermieden werden, dass die Ei-
genfrequenzen in der Nähe der Betriebsdrehzahlen liegen. Vor allem bei hochtourig be-
triebenen Rotoren, wie z. B. Flugtriebwerken, sind zum Erreichen der Betriebsdrehzahlen
in der Regel mehrere kritische Drehzahlen zu durchfahren.

Die Erhöhung der äußeren Dämpfung des Rotorsystems ist die in der Praxis am häu-
figsten angewandte Methode zur Schwingungsminderung. Dabei finden sowohl aktive, als
auch passive Dämpfungssysteme Verwendung. Dämpfungselemente aus Elastomermate-
rialien zählen zu den passiven Systemen. Aufgrund ihrer im Allgemeinen geringen An-
schaffungskosten ist die Anwendung von Elastomerbauteilen im Maschinenbau weit ver-
breitet. Die mechanischen Eigenschaften der Elastomere sind durch eine hohe Frequenz-,
Temperatur- und Amplitudenabhängigkeit bei signifikanten Verformungen gekennzeich-
net. Dies erschwert die Vorhersage des Systemverhaltens.

In der Literatur existiert aktuell noch keine Methode zur Auslegung von Elastomerdämp-
fern zur Schwingungsminderung von komplexen Rotorsystemen, bei denen vor allem auch
die Eigenschaften der Maschinengehäuse beachtet werden müssen. Mit der Auslegung von
Elastomerlagern zur Optimierung des Schwingungsverhaltens komplexer Rotorsysteme
befasst sich die vorliegende Arbeit.

1.1 Stand der Forschung

Als passive Dämpfungssysteme für Rotorsysteme werden in der Praxis häufig Quetschöl-
dämpfer, Reibdämpfer oder auch Dämpfer aus viskoelastischen Materialien verwendet.
Theoretische Untersuchungen zur Modellierung und zum Einfluss dieser flexiblen Lage-
rungen wurden in den 70er Jahren des 20sten Jahrhunderts unter anderem von Eshleman
[Esh72] und Shapiro u. Rumbarger [SR72] vorgestellt. In den klassischen Lehrbüchern
der Rotordynamik diskutierten Ehrich [Ehr92], Childs [Chi93], Lalanne [LF97], Mus-
zynska [Mus05] und Gasch et al. [GNP02] die Wirksamkeit passiver Dämpfungssysteme.
Konstruktive Lösungen für flexible Lagerungen mit passiven Dämpfungssystemen wurden
beispielsweise in [Ehr92] vorgestellt, Abbildung 1.1.



2 1 Einleitung

Abbildung 1.1: Darstellung einer Rotorwellenlagerung in Quetschöldämpfern (links) und
in Festkörper-Dämpfern (rechts), aus [Ehr92]

Die in der Praxis, zum Beispiel im Flugtriebwerksbau, weit verbreiteten Quetschöldämp-
fer (QÖD) verfügen über einen engen ölgefüllten Spalt (ca. 2%� des äußeren Lagerdurch-
messers, [Gri09]) zwischen Gehäuse und Lageraußenring. Durch Schwingbewegungen des
Rotors kommt es zu Relativbewegungen zwischen Lageraußenring und Gehäuse. Es bilden
sich Ölfilmkräfte, die zur Dämpfung des Rotorsystems beitragen. Die Herleitungen zur Be-
schreibung der dynamischen Eigenschaften von Quetschöldämpfern können u.a. [GNP02]
entnommen werden. Aufgrund der hohen Anforderungen an die Fertigungsgenauigkeit ist
der Einsatz von Quetschöldämpfern mit hohen Kosten verbunden. Des Weiteren ist zum
Betrieb i. d. R. eine permanente Ölversorgung erforderlich.
Die Dämpfungswirkung von kostengünstigen Gummi-Elementen in Form von O-Ringen
(Abbildung 1.2) wurde am Beispiel des Laval-Rotors in [GNP02] diskutiert. Gasch et
al. gingen dabei auch auf die Ermittlung der Materialkennwerte ein.

Abbildung 1.2: Darstellung eines in O-Ringen gebetteten Rotorlagers, aus [GNP02]

Die analytische und experimentelle Untersuchung der Wirksamkeit flexibler Lagerungen
mit viskoelastischen Eigenschaften zur Schwingungsminderung war bereits Gegenstand
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zahlreicher Forschungen. Im Folgenden werden die bisher veröffentlichten Untersuchun-
gen und deren Ergebnisse kurz vorgestellt, um im Anschluss daran die Zielsetzung der
vorliegenden Arbeit abzuleiten.

1.1.1 Der Einfluss viskoelastischer Lagerelemente auf die
Rotordynamik - analytische und numerische Betrachtungen

Dutt und Nakara untersuchten in [DN92] das Stabilitätsverhalten eines Laval-Rotors
mit innerer Dämpfung und einer Lagerung mit viskoelastischen Eigenschaften. Zur analy-
tischen Beschreibung der dynamischen Eigenschaften der viskoelastischen Lagerelemente
wurde ein rheologisches Modell mit insgesamt vier viskosen Dämpfern und linearen Federn
(4-Parameter-Modell) verwendet. In umfangreichen Parameterstudien wurde der Einfluss
der Dämpfungs- und Steifigkeitsparameter der Lager auf die Stabilität des Rotormodells
untersucht. Vergleichend wurden Modelle mit reiner viskoser Dämpfung bzw. reiner Nach-
giebigkeit in Form von Federn an den Lagerstellen betrachtet. Als Ergebnis dieser Studien
wurde festgestellt, dass die Stabilität des untersuchten Laval-Rotors mit innerer Dämp-
fung bei richtiger Wahl der viskoelastischen Modellparameter deutlich verbessert werden
konnte. Das verwendete Modell wurde in [DN96] um Gleitlager erweitert. Der stabile
Betriebsbereich konnte durch die viskoelastischen Lager erweitert werden. Die Auswir-
kungen der viskoelastischen Lager auf die Resonanzamplituden eines unwuchterregten
Laval-Rotors wurden in [DN93] diskutiert. Im Frequenzbereich bildeten Dutt und Na-
kara die Lagereigenschaften mit Hilfe der komplexen Steifigkeit (vgl. Unterkapitel 2.3
der vorliegenden Arbeit) ab. 2003 stellten Dutt und Nakara in [DT03] ein Konzept zur
praktischen Umsetzung eines elastomergelagerten Laval-Rotors vor. Die Abbildung 1.3
verdeutlicht den Aufbau eines Rotorlagers mit zusätzlichen Dämpfungselementen in Form
von polymeren Sektoren. Im Rahmen einer Parameterstudie wurde der Einfluss der Form
und der Lage der Elastomerbauteile untersucht.
Bei allen Betrachtungen blieben die realen frequenz- und temperaturabhängigen dynami-
schen Eigenschaften von Elastomerwerkstoffen unberücksichtigt.

Abbildung 1.3: Lagereinheit eines wälzgelagerten Rotors mit viskoelastischer Bettung in
Form von polymeren Sektoren, aus [DT03]
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Kulkarni et al. führten in [KPN93] Parameterstudien an einem symmetrischen Ein-
scheibenrotor in Wälz- bzw. Gleitlagern mit viskoelastischer Bettung durch. Für den
Rotor wurde ein Finite-Elemente-Modell verwendet, die viskoelastischen Lagereigenschaf-
ten wurden wie in [DN92] durch ein 4-Parameter-Modell abgebildet. Die Ergebnisse der
Studien sind mit denen von Dutt und Nakara vergleichbar ([DN92], [DN93], [DN96]).

Bhattacharyya und Dutt erweiterten in [BD97] das von Dutt und Nakara in
[DN92] und [DN93] untersuchte Modell des Laval-Rotors mit innerer Dämpfung um
ein nichtlineares Modell für Wälzlager. Die für die Berechnungen notwendige Linearisie-
rung der Wälzlagereigenschaften erfolgte mit der Methode der Harmonischen Balance. Des
Weiteren wurde die Wirkung der Gravitation modelliert und in Parameterstudien gezeigt,
dass sich das Stabilitätsverhalten signifikant ändert, wenn die Gravitation berücksichtigt
wird.

Panda und Dutt verwendeten in [PD99] ein Finite-Elemente-Modell eines asymmetri-
schen Einscheibenrotors mit innerer Dämpfung, dessen Wälz- bzw. Gleitlager viskoelas-
tisch gebettet waren. Die Modellierung der viskoelastischen Eigenschaften erfolgte mit
dem 4-Parameter-Modell aus [DN92]. Im Anschluss an umfangreiche Parameterstudien
mit veränderlichen Feder- und Dämpferkennwerten leiteten Panda und Dutt eine funk-
tionelle Beschreibung des Stabilitätsverhaltens und der unwuchterregten Rotoramplituden
in Abhängigkeit der Kennwerte des 4-Parameter-Modells her. Die optimalen Parameter
des Lagermodells zur Minimierung der Rotoramplituden und Maximierung der Stabilität
wurden mit Hilfe eines Gradientenverfahrens ermittelt. Das reale Materialverhalten wur-
de bei dem verwendeten Optimierungsverfahren nicht berücksichtigt. Für die praktische
Anwendung ist dieses Vorgehen nicht zielführend, da sich die Steifigkeits- und Dämpfungs-
eigenschaften der Elastomere nicht unabhängig voneinander nach theoretischen Vorgaben
realisieren lassen.

Bavastri et al. stellten in [BFEL08] eine Methode zur Erstellung eines Campbell-
Diagramms für einen Rotor mit überkragender Scheibe dar, dessen Wälzlager eine visko-
elastische Bettung aufweisen. Die Modellierung der viskoelastischen Eigenschaften erfolgte
durch ein Stoffgesetz mit fraktionalen Zeitableitungen [GS07], welches an die gemessenen
Materialeigenschaften des Polymers Polybutadien (BR) angepasst wurde. Aufgrund der
frequenzabhängigen Eigenschaften des Elastomers muss bei der Erstellung des Campbell-
Diagramms darauf geachtet werden, dass die Systemmatrizen und damit das Eigenwert-
problem von der Rotordrehzahl ΩRotor und der Erregerkreisfrequenz Ω abhängig sind.
Bavastri et al. führten aus diesem Grund ein Hilfs-Campbell-Diagramm ein, welches im
Berechnungsalgorithmus für jede Rotordrehzahl ΩRotor erstellt wird und die Eigenwerte
in Abhängigkeit der Erregerkreisfrequenz Ω ermittelt.

Friswell et al. betrachteten in [FSIL07] das Finite-Elemente-Modell eines wälzgelager-
ten Rotors für eine Turbomolekularpumpe. Die Lager wiesen eine viskoelastische Bettung
auf, deren Eigenschaften mit Hilfe eines generalisierten Maxwell-Modells (vgl. Unterab-
schnitt 2.2.1.2) beschrieben wurden. Friswell et al. verwendeten ein thermo-mechanisch
gekoppeltes Modell, um die Eigenerwärmung der Elastomerlager aufgrund der Energiedis-
sipation zu simulieren. Aufgrund der starken Temperaturabhängigkeit der viskoelastischen
Materialkennwerte wurde eine signifikante Veränderung der Eigenfrequenzen und Eigen-
formen des sehr flexiblen hochtourigen Rotors beobachtet. Als Ergebnis dieser Studien
wurde festgestellt, dass das Auswuchten sehr flexibler hochtouriger Maschinen mit Elasto-
merlagern sehr schwierig ist, wenn sich die Temperaturbedingungen während des Betriebs



1.1 Stand der Forschung 5

stark ändern und in der Folge die Systemeigenschaften im Betrieb nicht dem Zustand zum
Zeitpunkt des Auswuchtens entsprechen.

1.1.2 Experimentelle Untersuchungen an Rotorsystemen mit
viskoelastischen Lagerelementen

Darlow und Zorzi veröffentlichten 1981 unter dem Titel „Mechanical Design Handbook
for Elastomers“ [DZ81] eine Zusammenfassung theoretischer und experimenteller Untersu-
chungen zur Anwendung von Elastomerdämpfern in rotierenden Maschinen mit dem Ziel
der Minderung von Vibrationen. Der Bericht beinhaltet eine kurze theoretische Betrach-
tung der speziellen Materialeigenschaften und beschreibt Verfahren und Ergebnisse zur
Ermittlung der Materialkennwerte. Darlow und Zorzi stellten verschiedene konstruk-
tive Möglichkeiten zur Ausführung der Elastomerdämpfer vor, unter anderem Elastomer-
ringe mit rechteckigem (R-Ringe) und kreisrundem (O-Ringe) Querschnitt, aber auch die
in Abbildung 1.3 bereits abgebildete Lösung mit polymeren Sektoren. Für die unter-
schiedlichen Konzepte wurde der Einfluss der Form der Dämpfer auf die Steifigkeit der
Bauteile untersucht. Darlow und Zorzi stellten in diesem Zusammenhang das Konzept
der direkten Verknüpfung von Bauteilstatik und Materialdynamik vor, welches auch im
Kapitel 4 dieser Arbeit Verwendung findet. Im Rahmen des Berichtes fassten Darlow
und Zorzi die Ergebnisse der experimenteller Untersuchungen an drei unterschiedlichen
Rotorprüfständen (Gasturbinensimulator (1), überkritisch betriebener Antriebsstrang (2)
und Turbinenwelle eines Hubschraubertriebwerkes (3)) zusammen und verdeutlichten auf
diese Weise die Wirksamkeit der Elastomerdämpfer zur Reduzierung unwuchterregter
Schwingungen.

Die Ergebnisse der Untersuchungen am Prüfstand (1) aus [DZ81], dem Gasturbinensi-
mulator, wurden von Tecza et al. in [TSDC79] veröffentlicht. Die beiden identischen
Elastomerlager des zweifach gelagerten Rotors wurden in Form von je drei, 120◦ zu-
einander versetzt angeordneten, polymeren Sektoren ausgeführt, vgl. Abbildung 1.3.
Die optimale Gestalt der Sektoren wurde im Rahmen von Parameterstudien mit dem
Finite-Elemente-Modell des Gasturbinensimulators ermittelt. Dazu wurde eine Variation
der Lagersteifigkeiten und -dämpfungen durchgeführt und für neun verschiedene Para-
metersätze eine Eigenwertanalyse vorgenommen. Die gedämpften Eigenfrequenzen und
die Dämpfungswerte (logarithmisches Dekrement) dienten der Festlegung der benötig-
ten Lagersteifigkeiten. Die reale geometrische Ausführung der Elastomerlager basierte auf
Messergebnissen zweier unterschiedlicher Materialien. Tecza et al. führten experimen-
telle Untersuchungen am Gasturbinensimulator durch und stellten große Abweichungen
zwischen den Mess- und Simulationsergebnissen fest. Die Eigenfrequenzen wurden vom
Finite-Elemente-Modell deutlich niedriger abgeschätzt als die experimentell ermittelten,
die Dämpfung wurde vom Modell deutlich unterschätzt. Die Abweichungen wurden von
Tecza et al. auf unterschiedliche Temperaturverhältnisse bei den Materialmessungen und
den Einsatzbedingungen im Prüfstand zurückgeführt. Außerdem wurden die Elastomer-
lager im Modell nur mit radialen Steifigkeiten abgebildet. Im Resonanzbereich kommt es
aber aufgrund der Rotorverformung (Biegung) auch zu signifikanten Winkelverformungen
in den polymeren Sektoren, falls die Wälzlager keinen Winkelversatz zulassen.
Der verwendete Ansatz zur optimalen Auslegung der Elastomerlager mit dem Ziel der
Schwingungsminderung muss kritisch betrachtet werden, da bei der Auslegung wiederum



6 1 Einleitung

keine realen Materialkennwerte Verwendung fanden.

Zorzi et al. untersuchten in [ZBC80] die Wirkung von Elastomerlagern zur Schwingungs-
dämpfung eines überkritisch betriebenen dreifach gelagerten Antriebsstranges, (Prüfstand
(2) aus [DZ81]). Das Vorgehen bei der Auslegung der Elastomerlager entsprach dem in
[TSDC79] geschilderten Verfahren. Auch hier wurden polymere Sektoren zur Dämpfung
der Rotorschwingungen verwendet. Auf der Grundlage numerischer Modalanalysen des
Antriebsstranges wurde das Lager mit den größten Verformungsamplituden zu Vergleichs-
zwecken zunächst mit einem Quetschöldämpfer und anschließend mit einem Elastomer-
dämpfer ausgestattet. In den experimentellen Untersuchungen stellten Zorzi et al. fest,
dass mit dem verwendeten Elastomerdämpfer eine deutliche Reduzierung der Rotorampli-
tuden erreicht werden konnte und im Vergleich zum Antriebsstrang mit Quetschöldämpfer
eine höhere maximale Drehzahl realisierbar war.
Nach Ansicht des Autors ist dies, wie in [TSDC79] beschrieben, darauf zurückzuführen,
dass bei Verwendung von Elastomerlagern auch eine Dämpfungswirkung erzielt wird, wenn
das Lager im Knoten einer Eigenform platziert ist und an dieser Stelle eine Verdrehung
des Elastomerlagers eine dämpfende Reaktionskraft bewirkt. Bei Quetschöldämpfern ist
dies nicht der Fall.

Tillema beschäftigte sich in [Til03] mit der Eignung von viskoelastisch gebetteten Wälz-
lagern zur Geräuschminderung von Elektromotoren. Zur Schwingungsisolation verwendete
er anvulkanisierte Elastomerringe, die am Wälzlageraußenring befestigt und in das Lager-
gehäuse eingepresst wurden, vgl. Abbildung 1.4.

shaft

sandwich
ring

bearing

housing

response

bearing
excitation

shaft
imbalance

Abbildung 1.4: Verwendung von Elastomerringen zur Schwingungsisolation wälzgelagerter
Rotoren, aus [Til03]

Die dynamischen Eigenschaften der Elastomerringe wurden mit Hilfe eines generalisierten
Maxwell-Modells linear viskoelastisch beschrieben. Den Einfluss der Form der viskoelas-
tischen Bettung untersuchte Tillema durch Finite-Elemente-Berechnungen. Die experi-
mentellen Untersuchungen zur Wirksamkeit der Schwingungsisolation erfolgten an einem
Prüfstand der Firma SKF, der standardmäßig zu Schwingungsmessungen im Rahmen der
Entwicklung von Wälzlagern eingesetzt wurde. Tillema stellte nach umfangreicher Mo-
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dellvalidierung eine gute Übereinstimmung zwischen dem gemessenen und berechneten
Schwingungsverhalten fest. Als Ergebnis der Untersuchungen wurde eine Design Strategie
für die Elastomerringe zur Geräuschminderung vorgestellt, die auf einer Parameterstu-
die beruhte. Die Steifigkeit der viskoelastischen Bettung wurde im Gesamtmodell variiert
und für jeden Parametersatz erfolgte die Berechnung der Schwinggeschwindigkeiten an
ausgewählten Orten des Prüfstandsgehäuses. Die äquivalente Schallleistung wurde mit
Hilfe eines akustischen Modells ermittelt und bewertet. Das Ziel war die Minimierung der
Schallleistung durch Anpassung der Steifigkeit der Elastomerbauteile. Der Einfluss der
dämpfenden Eigenschaften der Materialien blieb bei der Anwendung der Design Strategie
unberücksichtigt.

1.1.3 Sonderanwendungen

In der Literatur des Themengebietes der Rotordynamik finden sich neben der Verwendung
von Elastomerbauteilen zur Schwingungs- bzw. Geräuschminderung weitere Anwendun-
gen, von denen einige im Folgenden kurz als „Sonderanwendungen“ vorgestellt werden
sollen.

Helfert und Tessier verwendeten in [Hel08] und [Tes97] Elastomere zur Erhöhung der
Dämpfungseigenschaften von Fanglagerkonstruktionen. Dabei wurden die für magnetgela-
gerte Rotoren notwendigen Fanglager als Wälzlager ausgeführt. Da diese im Allgemeinen
über eine geringe Dämpfung verfügen, schlug Tessier die Verwendung von anvulkani-
sierten Elastomerschichten vor. Helftert untersuchte die Wirksamkeit von Elastomer-
O-Ringen zur Vermeidung der bei Fanglagern oft auftretenden sogenannten Backward-
Whirls.

Elastomerschicht

(a) Elastomerschicht, aus [Tes97] (b) Elastomer-O-Ringe, aus [Hel08]

Abbildung 1.5: Anwendung von Elastomerbauteilen zur Dämpfungserhöhung von Fang-
lagern

Helfert stellte in den Untersuchungen fest, dass die Ringe nur eine geringe radiale Stei-
figkeit aufweisen dürfen, damit sich die gewünschte Dämpfung entfalten kann. Dies kann
jedoch unter Umständen bei einer zu großen Nachgiebigkeit die Gefahr des Rotor-Stator-
Kontaktes im Bereich des Magnetlagers erhöhen.
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Tessier untersuchte experimentell verschiedene geometrische Ausführungen der Fangla-
gerbettung bei unterschiedlichen Lagertemperaturen und verdeutlichte an einem Rotor-
prüfstand die Wirksamkeit der zusätzlichen Dämpfung am Elastomerlager der Fangla-
gerkonstruktion. Die praktische Umsetzbarkeit beurteilte er jedoch aufgrund der hohen
Temperaturabhängigkeit der Materialeigenschaften als fraglich.

Bavastri et al. verwendeten in [BDF09] Elastomerbauteile zur Konstruktion eines Til-
gersystems für einen zweifach gelagerten Versuchsrotor. Dazu wurde mittig zwischen den
Rotorlagern ein Wälzlager verwendet, welches über Elastomerblöcke mit den stillstehen-
den Tilgermassen verbunden war. Die frequenzabhängigen Materialeigenschaften der Elas-
tomere wurden wie in [BFEL08] durch ein Stoffgesetz mit fraktionalen Zeitableitungen
beschrieben, welches an die gemessenen Materialeigenschaften des Polymers Polybutadien
(BR) angepasst wurde. Die Elastomerbauteile wurden mit Hilfe eines nichtlinearen Opti-
mierungsverfahrens so ausgelegt, dass die Tilgerfrequenz auf die erste Biegeeigenfrequenz
des Rotors abgestimmt wurde. In experimentellen Untersuchungen konnten Bavastri et
al. die Tilgerwirkung nachweisen und eine gute Übereinstimmung zwischen gemessenem
und berechnetem Rotoramplitudenverlauf bei Unwuchterregung feststellen.

1.1.4 Auslegung der Lagerelemente zur Schwingungsminderung

Die in den vorhergehenden Absätzen vorgestellten wissenschaftlichen Veröffentlichungen
beinhalten, wie erläutert, in vielen Fällen auch Ansätze zur Auslegung bzw. optimalen
Gestaltung der Elastomerbauteile zur Schwingungsminderung von Rotorsystemen. Die
Verfahren beruhen im Allgemeinen auf Erkenntnissen aus Parameterstudien. Die komple-
xen Zusammenhänge zwischen Steifigkeit und Dämpfung der viskoelastischen Materialien
wurden dabei jedoch nicht berücksichtigt. Entweder wurden die optimalen dynamischen
Eigenschaften in rein theoretischen Studien ermittelt, ohne dass eine Möglichkeit besteht,
Materialien mit diesen speziellen Charakteristiken herzustellen. Oder die Bauteile wurden
geometrisch so ausgeführt, dass sie eine zuvor ermittelte optimale Steifigkeit aufwiesen,
ohne allerdings den Einfluss der Dämpfung zu berücksichtigen.

Eine Weiterentwicklung im Hinblick auf die praktische Anwendbarkeit stellte die Arbeit
von Bormann dar, der eine Auslegungsmethodik für Elastomerringe zur Schwingungs-
beruhigung am Beispiel eines Einscheibenrotors entwickelte und dabei auf der Grundlage
von realen Materialdaten ein analytisch-grafisches Entwurfsverfahren vorstellte [Bor05].
Bormann führte Messungen an unterschiedlichen Elastomermaterialien durch und nutz-
te zur Beschreibung der frequenz- und temperaturabhängigen Materialeigenschaften die
Darstellung in Masterkurven (vgl. Kapitel 3 der vorliegenden Arbeit). Der Einfluss der
Geometrie der Elastomerdämpfer auf die dynamischen Bauteileigenschaften wurde für
Ringe mit rechteckigem und kreisrundem Querschnitt analytisch hergeleitet, durch Form-
faktoren beschrieben und experimentell bestätigt. Bei Verwendung von O-Ringen musste
aufgrund der nichtlinearen Verformungseigenschaften ein Korrekturfaktor eingeführt wer-
den. Des Weiteren wurden die Eigenschaften der O-Ringe durch die Einbaubedingungen
stark beeinflusst.
Als Rotormodell verwendete Bormann eine in Elastomerringen zweifach gelagerte Wel-
le mit einer Rotorscheibe. Die Systemdämpfung dieses idealtypischen Rotorsystems be-
schrieb Bormann funktionell in Abhängigkeit der Werkstoffdämpfung. Damit konnte die
grafische Darstellung der Masterkurven um die Rotorsystemeigenschaften erweitert und
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ein Entwurfsdiagramm abgeleitet werden (vgl. Unterkapitel 6.1 der vorliegenden Arbeit).
Für einfache Rotorsysteme konnte dieses genutzt werden, um die notwendige Lagerstei-
figkeit grafisch zu ermitteln. Im letzten Schritt wurde daraus die konkrete Gestalt der
Elastomerringe abgeleitet.
Der Vorteil dieses Verfahrens ist darin zu sehen, dass bei der Ermittlung der notweni-
gen Lagersteifigkeit die tatsächlich vorhandene Dämpfungscharakteristik des Werkstoffes
durch die Masterkurven berücksichtigt wird.
Dieses Verfahren kann jedoch nicht für komplexe Rotorsysteme, wie zum Beispiel Flug-
triebwerke, angewendet werden, da sich die Zusammenhänge zwischen der Lagerdynamik
und den Systemeigenschaften nicht mehr funktionell beschreiben lassen und vor allem
der Einfluss der Gehäusestruktur in dem von Bormann vorgestellten Verfahren keine
Berücksichtigung findet.

1.2 Zielsetzung und Aufbau der Arbeit

Die Literaturübersicht im vorhergehenden Unterkapitel verdeutlicht, dass sich die Be-
trachtungen zur Anwendung von viskoelastischen Dämpfungselementen zur Schwingungs-
minderung rotierender Maschinen bisher in der Regel auf einfache, idealtypische Rotor-
systeme beschränkt haben. Bei der Auslegung der Elastomerbauteile zur Optimierung des
Schwingungsverhaltens wurden die realen Materialeigenschaften lediglich von Bormann
in [Bor05] berücksichtigt, dessen entwickeltes Auslegungsverfahren jedoch nicht auf kom-
plexe Rotorsysteme übertragbar ist.
Das Ziel der vorliegenden Arbeit ist es, ein Verfahren zu entwickeln, welches dem An-
wender die Möglichkeit bietet, das Schwingungsverhalten selbst komplexer Rotorsystem
durch die Auslegung der viskoelastischen Dämpfungselemente zu optimieren. Das reale
Materialverhalten der Elastomere soll dabei Berücksichtigung finden.

Die Arbeit ist wie folgt strukturiert:

· Kapitel 2 beschreibt das komplexe Materialverhalten und eine Möglichkeit zur ana-
lytischen Beschreibung der dynamischen Eigenschaften der Elastomere. Einer Er-
läuterung des experimentellen Vorgehens zur Ermittlung der realen Materialeigen-
schaften folgt eine Materialauswahl.

· Kapitel 3 widmet sich der Erstellung der Masterkurven, die zur Beschreibung des
temperatur- und frequenzabhängigen Verhaltens der Elastomere genutzt werden
können. Nach einer kritischen Betrachtung der bisher üblichen manuellen Verfah-
ren zur Erzeugung der Masterkurven wird ein Verfahren entwickelt, welches anhand
objektiver Kriterien eine automatisierte und fehlerminimale Masterkurvenerstellung
ermöglicht.

· Der Einfluss der Geometrie der Dämpfungselemente auf die realen dynamischen Ei-
genschaften der Elastomerlager wird in Kapitel 4 berücksichtigt. Die Betrachtungen
beschränken sich auf anvulkanisierte Elastomerringe mit rechteckigem Querschnitt.
Die theoretischen Untersuchungen werden durch Experimente an einem Bauteilprüf-
stand ergänzt.

· Im Kapitel 5 wird der Einfluss der Elastomerlager auf das dynamische Verhalten ei-
nes Versuchsrotors untersucht. Die Ergebnisse der experimentellen Untersuchungen
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werden mit numerischen Simulationsergebnissen verglichen. Dazu wird ein Finite
Elemente Modell des wälzgelagerten Rotors mit zusätzlichen Elastomerlagern er-
stellt.

· Die gewonnenen Erkenntnisse werden im Kapitel 6 genutzt, um ein Verfahren zur
Optimierung des Schwingungsverhaltens komplexer Rotoren mit viskoelastischen
Dämpfungselementen zu entwickeln. Dies erfolgt im Rahmen einer Fallstudie am
Modell eines Flugtriebwerkes. Die Optimierung wird mit Hilfe einer Evolutionsstra-
tegie vorgenommen.

· Kapitel 7 schließt mit einer Zusammenfassung der Ergebnisse und einem Ausblick.



2 Materialverhalten

Polymere Werkstoffe zeigen aufgrund ihres besonderen Aufbaus ein komplexes Verfor-
mungsverhalten, welches sich grundlegend von klassischen Konstruktionswerkstoffen wie
Stahl oder Aluminium unterscheidet. Elastomere zählen zu den Polymerwerkstoffen und
bestehen aus zu räumlichen Netzwerken dreidimensional gebundenen Atomen. Sie sind
weitmaschig vernetzte Kunststoffe und verfügen über Kohlenstoffketten, an denen weitere
Elemente wie beispielsweise Wasserstoff, Sauerstoff, Stickstoff oder Chlor gebunden sind.
Für die praktische Anwendung von Elastomeren werden diese in der Regel mit Zusatzstof-
fen versetzt, die zum Beispiel zu einer Verbesserung der chemischen Beständigkeit führen
können. Aus Gründen der Kostenersparnis und der Eigenschaftsverbesserung werden dar-
über hinaus oft Füllstoffe wie Ruß verwendet, die im Allgemeinen eine Verstärkung der
Polymermatrix nach sich ziehen.
In technischen Anwendungen werden Elastomerbauteile oft aufgrund ihrer dissipativen
Eigenschaften für schwingungsmindernde Maßnahmen verwendet. Auf die besonderen Ei-
genschaften und die Modellierung des komplexen Werkstoffverhaltens wird im Folgenden
genauer eingegangen.

2.1 Quasistatisches Materialverhalten -
Hyperelastizität

Im Bereich kleiner Verformungen bis zu einer Dehnung von etwa 5− 10% verhalten sich
Elastomere nach [MN10] bei geringer Verformungsgeschwindigkeit nahezu linear-elastisch
und folgen zunächst dem Hooke’schen Gesetz, d. h. die Dehnung ist proportional zur
Spannung und der Elastizitätsmodul ist konstant. Bei großen Verformungen zeigt sich
jedoch ein deutlich nichtlineares Verhalten, vgl. Abbildung 2.1.
Die Materialgesetze dieses als hyperelastisch bezeichneten Materialverhaltens werden im
Allgemeinen aus Formulierungen der Formänderungsenergiedichte abgeleitet. Die Form-
änderungsenergiedichte, die auch als spezifische Formänderungsenergie bezeichnet wird,
ist die volumenbezogene Energie, die in einem Werkstoff infolge einer Deformation ge-
speichert wird. Unter der Annahme isotroper Werkstoffeigenschaften kann die Formän-
derungsenergiedichte W als Funktion der Invarianten Ii des linken Cauchy-Green-
Verzerrungstensors dargestellt werden [Riv48]:

W = f(I1, I2, I3) (2.1)

Die erste Invariante I1 beschreibt dabei die Längenänderung eines kubischen Elementes.

I1 = λ2
1 + λ2

2 + λ2
3 (2.2)
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"

)/) 2 1 $
Abbildung 2.1: Typischer Spannungs-Dehnungs-Verlauf hyperelastischer Elastomerwerk-
stoffe, aus [Haa11]

I2 beschreibt die Oberflächenänderung eines Elementes:

I2 = λ2
1 · λ2

2 + λ2
1 · λ2

3 + λ2
2 · λ2

3 (2.3)

Die Invariante I3 beschreibt die Volumenänderung eines kubischen Elementes:

I3 = λ2
1 · λ2

2 · λ2
3 (2.4)

Dabei können die Hauptstreckverhältnisse λmit der Dehnung ε definiert werden: λ = ε+1.
Die Formänderungsenergiedichte kann mit Hilfe der drei Invarianten allgemein folgender-
maßen formuliert werden:

W =
∞∑

i+j+k=1

Cijk · (I1 − 3)i (I2 − 3)j (I3 − 1)k (2.5)

Die darin enthaltenen Koeffizienten Cijk sind Materialparameter.
Elastomerwerkstoffe gelten als nahezu inkompressibel [Gen01], damit wird I3 = 1 und die
Gleichung (2.5) vereinfacht sich zu:

W =
∞∑

i+j=1

Cij · (I1 − 3)i (I2 − 3)j (2.6)

Neo-Hooke’sches Materialgesetz
Das Neo-Hooke’sche-Materialmodell berücksichtigt als einfachstes Materialgesetz für hy-
perelastisches Verhalten nur die erste Invariante zur Definition der Formänderungsener-
giedichte, [Riv48]:

WNH = C10 · (I1 − 3) = C10 ·
(
λ2

1 + λ2
2 + λ2

3 − 3
)

(2.7)
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Im Falle einer einachsigen Zugbeanspruchung ergibt sich die Nennspannung σ aus der
Ableitung der Formänderungsenergiedichte W nach der Deformation λ:

σ =
∂W

∂λ
(2.8)

Zwischen den Deformationen in Hauptachsenrichtung besteht bei einachsiger Zugbean-
spruchung und inkompressiblem Werkstoffverhalten (λ1 · λ2 · λ3 = 1) der Zusammenhang
λ1 = λ, λ2 = λ3 = 1√

λ
und bei Verwendung des Neo-Hooke’schen Materialgesetzes kann

die Nennspannung nach Gleichung (2.9) ermittelt werden:

σNH = 2 · C10 ·
(
λ− 1

λ2

)
(2.9)

Die Materialkonstante C10 wird nach [Pes99] als halber Schubmodul C10 = G
2

inter-
pretiert. Mit dem bekannten Zusammenhang zwischen Elastizitäts- und Schubmodul
E = 2 (1 + ν) ·G gilt bei inkompressiblem Werkstoff (ν = 0, 5), [NJH85]:

σNH =
E

3
·
(
λ− 1

λ2

)
(2.10)

Die Materialkonstante C10 kann nach [War83] auch direkt aus der molekularstatistischen
Theorie polymerer Netzwerke abgeleitet werden:

C10
∼= N · kb · T (2.11)

mit N : Netzwerkdichte
kb: Boltzmann-Konstante
T : absolute Temperatur.

Mooney-Rivlin Materialgesetz
Die Formulierung der Formänderungsenergiedichte nach Mooney-Rivlin betrachtet im
Gegensatz zum Neo-Hooke’schen-Modell beide Invarianten, [Moo40], [Riv48]:

WNH = C10 · (I1 − 3) + C01 · (I2 − 3) (2.12)

Für eine einachsige Zugbeanspruchung ergibt sich damit folgende Formulierung der For-
mänderungsenergiedichte:

WMR = C10 ·
(
λ2 +

2

λ
− 3

)
+ C01 ·

(
2λ+

1

λ2
− 3

)
(2.13)

Die Nennspannung kann durch Ableitung der Formänderungsenergiedichte nach der De-
formation ermittelt werden:

σMR =
∂WMR

∂λ
= C10 ·

(
2λ− 2

λ2

)
+ C01 ·

(
2− 2

λ3

)
(2.14)
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bzw.
σMR = 2 ·

(
C10 +

C01

λ

)
·
(
λ− 1

λ2

)
(2.15)

Die Materialkonstante C01 kann beim direkten Vergleich mit Gleichung (2.9) als Korrek-
turterm interpretiert werden. Die Konstanten C10 und C01 lassen sich durch „curve-fitting“
der experimentell und analytisch ermittelten Spannungs-Dehnungs-Kurven mit den jewei-
ligen Modellfunktionen bestimmen.
Neben den vorgestellten Materialmodellen wurden eine Vielzahl weiterer Formulierun-
gen entwickelt, die zum Teil auch in kommerziellen Finite-Elemente-Programmen wie
ABAQUS implementiert sind, so z. B. Ansätze nach Yeoh oder Ogden, [Yeo90], [Yeo93],
[Ogd72]. Die Verwendung der jeweiligen Materialgesetze erfordert im Allgemeinen eine
umfangreiche Parameteranpassung, [VH07]. Die Komplexität der Formulierung sollte da-
her in Abhängigkeit der Verformung ausgewählt werden. Für geringe Verformungen bis
ca. 5% kann das quasistatische Verhalten bei Elastomeren in der Regel durch eine linea-
re Materialbeschreibung nach dem Hooke’schen Gesetz abgebildet werden. Die Abbil-
dung 2.2 zeigt dies anhand eines Vergleiches von linearer und hyperelastischer Material-
beschreibung.

-3

-2

-1

0

1

2

3

-0,3 -0,2 -0,1 0 0,1 0,2 0,3

Linear-elastisch
Neo-Hooke
Mooney-Rivlin

[ ]MPaσ

ε

Abbildung 2.2: Spannungs-Dehnungs-Verlauf für unterschiedliche Materialbeschreibun-
gen, E = 5 MPa

Mit elastischen bzw. hyperelastischen Materialgesetzen kann nur zeitunabhängiges Mate-
rialverhalten ohne Hystereseeffekte beschrieben werden. Die Spannungen ergeben sich aus
den aktuellen Dehnungen, die Belastungsgeschichte hat auf das Verhalten keinen Einfluss
[Hau00]. Der für die vorliegende Arbeit weitaus wichtigere Aspekt ist die Beschreibung
des Materialverhaltens der verwendeten Elastomere unter dynamischer Belastung.

2.2 Dynamisches Materialverhalten - Viskoelastizität

Elastomere zeigen ein stark ausgeprägtes zeitabhängiges Verformungsverhalten mit elasti-
schen und viskosen Verformungsanteilen. Die Materialeigenschaften werden daher als vis-
koelastisch bezeichnet. Die Phänomene, die sich daraus ergeben zeigen sich in Relaxations-
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und Retardationsvorgängen.
Im Bereich kleiner Verformungen kann das Verhalten von Elastomeren näherungsweise als
linear viskoelastisch beschrieben werden. In vielen technischen Anwendungen trägt diese
Vereinfachung jedoch nicht mehr und es müssen Erweiterungen der Materialbeschreibung
verwendet werden. Im Folgenden werden die grundlegenden Gesetzmäßigkeiten sowohl für
lineare als auch nichtlineare Viskoelastizität erläutert, um im Anschluss anhand der rea-
len Werkstoffeigenschaften und des Einsatzbereiches zu entscheiden, ob im Rahmen dieser
Arbeit eine vereinfachte Modellierung mit Hilfe der linearen Viskoelastizität zulässig ist.

2.2.1 Lineare Viskoelastizität - zeit- bzw. frequenzabhängiges
Materialverhalten

Das Verhalten linear viskoelastischer Werkstoffe lässt sich am anschaulichsten anhand
von Standardversuchen wie dem Spannungsrelaxationsversuch und dem Kriecherholungs-
versuch beschreiben. Im Anschluss daran können die Erkenntnisse aus diesen statischen
Verformungs- bzw. Belastungszuständen genutzt werden, um das Verhalten unter dyna-
mischer Belastung zu erläutern.

2.2.1.1 Relaxations- und Retardationsverhalten

Spannungsrelaxationsversuch
Die Abbildung 2.3 zeigt das Ergebnis eines idealisierten Relaxationsversuches einer
viskoelastischen Materialprobe. Zum Zeitpunkt t0 wird das Bauteil schlagartig bis zu einer
Dehnung von ε0 verformt. Dieser Verformungszustand bleibt im Zeitverlauf konstant. Der
Elastomerwerkstoff reagiert darauf mit einem sprungförmigen Spannungsanstieg auf σ0

und relaxiert im weiteren Zeitverlauf.

t

σ(t)

t

σ0
ε(t)

ε0

t0 t0

Abbildung 2.3: Idealisierter Spannungsrelaxationsversuch für einfache viskoelastische Ma-
terialien (schematisch)

Das Werkstoffverhalten kann mit Hilfe eines Maxwell-Modells beschrieben werden. Die-
ses rheologische Modell ist in Abbildung 2.4 dargestellt.
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Abbildung 2.4: Maxwell-Modell

Es besteht aus einer kraftgleichen Schaltung einer linearelastischen Feder und eines idea-
len viskosen Dämpfers. Die zeitabhängige Spannung σ1(t) der elastischen Feder kann in
Abhängigkeit des Elastizitätsmoduls E und der Dehnung der Feder ε1(t) mit Gleichung
(2.16) beschrieben werden:

σ1(t) = E · ε1(t) (2.16)

Die Spannung σ2(t) des viskosen Dämpfers kann mit der dynamischen Viskosität ηv und
der Dehnungsgeschwindigkeit dε2

dt
definiert werden:

σ2(t) = ηv ·
dε2

dt
(2.17)

Für das Maxwell-Modell gelten folgende Zusammenhänge für die Gesamtspannung σ
bzw. -dehnung ε:

σ(t) = σ1(t) = σ2(t) (2.18)

ε(t) = ε1(t) + ε2(t) (2.19)

Die Dehnungsgeschwindigkeit ergibt sich damit zu:

dε(t)

dt
=
dε1(t)

dt
+
dε2(t)

dt
(2.20)

Aus Gleichung 2.16 kann die Dehnungsgeschwindigkeit der Feder abgeleitet werden:

dε1(t)

dt
=

1

E
· dσ(t)

dt
(2.21)

Die Differentialgleichung für das Maxwell-Modell erhält man durch Einsetzen der Glei-
chungen (2.21) und (2.17) in Gleichung (2.20):

dε(t)

dt
=

1

E
· dσ(t)

dt
+
σ(t)

ηv
(2.22)

Für t ≥ t0 gilt:
dε(t)

dt
= 0 (2.23)

Damit kann die Differentialgleichung (2.22) nach der Separation der Variablen gelöst
werden:

σ(t) = C · e−
E
ηv
·t (2.24)
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Mit der Randbedingung σ(t = 0) = σ0 ergibt sich die Integrationskonstante C = σ0. Die
Gleichung (2.25) beschreibt das exponentielle Abklingen, die Relaxation, der Spannung.

σ(t) = σ0 · e−
t
τ (2.25)

Das Verhältnis τ =
ηv

E
wird als Relaxationszeit bezeichnet.

Retardationsversuch
Im Gegensatz zum Spannungsrelaxationsversuch wird die Elastomerprobe beim
Retardations- oder Kriecherholungsversuch zum Zeitpunkt t = 0 einer konstanten Be-
anspruchung σ0 ausgesetzt. Die Verformung nimmt zeitlich zu, der Werkstoff kriecht,
bis ein bestimmtes Niveau erreicht ist. Die Abbildung 2.5 zeigt die prinzipiellen Un-
terschiede zwischen elastischem, viskosem und viskoelastischem Materialverhalten beim
Kriecherholungsversuch.

t

σ(t)

σ0

0 to t0 to

viskos

elastisch

viskoelastisch

Kriechversuch Erholungsversuch

ε(t)

Abbildung 2.5: Kriech- und Erholungsversuch eines elastischen, viskosen und viskoelasti-
schen Materials (schematisch)

Die Beschreibung dieses Verhaltens gelingt mit dem inAbbildung 2.6 dargestellten Kel-
vin-Voigt-Modell, einer weggleichen Schaltung von linearelastischer Feder und idealem
viskosen Dämpfer.

,vη τ ′ε E

Abbildung 2.6: Kelvin-Voigt-Modell

Auf eine vollständige Herleitung der Differentialgleichung wird an dieser Stelle verzichtet
(vgl. [War83]). Die Gleichung (2.26) beschreibt das zeitliche Verformungsverhalten dieses
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Modells unter konstanter Beanspruchung σ0 mit der Retardationszeit τ ′.

ε(t) =
σ0

E
·
(

1− e−
t
τ ′
)

(2.26)

Reales Relaxationsverhalten
Die bisher beschriebenen einfachen rheologischen Modelle sind nicht in der Lage, das
reale Verhalten von Elastomeren zu beschreiben, das durch vielfältige Relaxationserschei-
nungen gekennzeichnet ist. Das Maxwell-Modell relaxiert bei konstanter Verformung
vollständig, das Kelvin-Voigt-Modell ist nicht in der Lage, auf eine sprunghafte Belas-
tung spontan elastisch zu reagieren [Bar92].
Das Beispiel einer realen Relaxationsfunktion ist in Abbildung 2.7 dargestellt. Der zeit-

Abbildung 2.7: Relaxationsfunktion in doppelt-logarithmischer Achsenskalierung für
amorphe Polymere bei Schubbelastung (schematisch), aus [Sch90]

abhängige Modul E(t) bzw. G(t) wird als Relaxationsfunktion oder auch als Relaxati-
onsmodul bezeichnet. Aufgrund des komplexen viskoelastischen Materialverhaltens von
Elastomeren ist zur Erfassung aller Relaxationsvorgänge ein sehr weit ausgedehnter Zeit-
bereich nötig (analoges gilt für das Kriechverhalten). Eine anschauliche Darstellung der
sich ergebenden Relaxations- bzw. Kriechfunktion gelingt erst in doppelt-logarithmischer
Darstellung, wie dies Abbildung 2.7 für das Relaxationsmodul bei Schubbeanspruchung
zeigt.
Bei kurzen Beanspruchungszeiten verhalten sich vernetzte Polymere, zu denen die Elas-
tomere gehören, starr und elastisch. Sie befinden sich im so genannten Glaszustand oder
energieelastischen Zustandsbereich. Ursache hierfür ist, dass lediglich die schwachen zwi-
schenmolekularen Van-der-Waals-Bindungen gedehnt werden. Die Atome der Molekül-
ketten werden hierbei durch Energiezufuhr während der Belastung aus ihrer Gleichge-
wichtslage ausgelenkt. Bei Entlastung erfolgt ein Rückgang in die energetisch günstige-
re Gleichgewichtslage. Mit fortschreitender Zeit kommt es zu lokalen Bewegungen von
Teilen der Polymermoleküle, wodurch so genannte sekundäre Relaxationen im Glaszu-
stand auftreten, bei denen geringfügig Spannungen im Material abgebaut werden. Im
Anschluss an den Glaszustand folgt eine große Relaxationsstufe, auch Erweichungsgebiet
bzw. Glasübergangsbereich genannt. Durch zunehmende Entknäuelung und Orientierung
der Makromoleküle mit fortschreitender Zeit, bieten sich dem Material nun bessere Verfor-
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mungsmöglichkeiten, was bei konstant zu haltender Verformung zu einer sehr großen Ma-
terialentspannung führt. Der Schubmodul fällt in diesem Bereich auf 1/1.000 bis 1/10.000
seines ursprünglichen Wertes. Dem Erweichungsgebiet schließt sich der gummi- oder entro-
pieelastische Zustand an. Hier ist nur noch die Größe der Gestalt- bzw. Längenänderung
der gestreckten Makromoleküle für die Verformung von Bedeutung. Entropieelastisches
Verhalten unterscheidet sich von energieelastischem Verhalten grundsätzlich durch die
Triebkraft, die zur Elastizität führt. Die gestreckten Makromoleküle haben eine geringere
Entropie als im verknäuelten Zustand. Bei Entlastung wird eine Entropieerhöhung ange-
strebt, sodass sich der Knäuelzustand wieder einstellt. Kommt es im Anschluss an den
Gummizustand zum Abgleiten der Makromoleküle, so schließt sich noch ein Fließbereich
an, d. h. hier überwiegt viskoses Materialverhalten. Elastomere, die zu den vernetzten
amorphen Polymeren zählen, besitzen diesen Fließbereich nicht. Eine genauere Beschrei-
bung für die Ursache von Relaxations- und Kriecherscheinungen auf molekularer Ebene
findet sich zum Beispiel in [Ber02], [GSA05] und [RHB08].
Die Beschreibung dieser komplexen Relaxationsfunktion gelingt erst durch eine Erweite-
rung der einfachen rheologischen Modelle. Das dazu geeignete generalisierte Maxwell-
Modell besteht aus einer Parallelschaltung von n Maxwell-Elementen und einer linear-
elastischen Feder, Abbildung 2.8.

2E

.2vη

nE

.v nη

1E

.1vη

∞E
…

Abbildung 2.8: Generalisiertes Maxwell-Modell

Der Relaxationsmodul E(t) jedes Maxwell-Stranges lässt sich aus Gleichung (2.25)
ableiten:

E(t) =
σ(t)

ε(t)
=
σ0

ε0

· e−
t
τ (2.27)

Ähnlich der weggleichen Schaltung von Federn können die einzelnen Moduln zu einem
Gesamtrelaxationsmodul zusammengefasst werden:

E(t) = E∞ +
n∑
i=1

Ei · e−
t
τi (2.28)

Der Gleichgewichtsmodul E∞ beschreibt dabei den Elastizitätsmodul für sehr große Rela-
xationszeiten. Das Relaxationsverhalten eines Elastomers lässt sich mit Hilfe einer endli-
chen Anzahl von n parallelen Maxwell-Strängen über einen weiten Zeitbereich abbilden.
Es wird dabei empfohlen, mindestens so viele Maxwell-Stränge zu verwenden, wie De-
kaden der Relaxationszeit abgebildet werden sollen [Zie94].
Die Beschreibung des verallgemeinerten Maxwell-Modells durch Gleichung (2.28) wird
auch als PRONY-Reihe bezeichnet. Die Größen Ei und τi bilden dabei die Prony-
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Parameter, die in FE-Programmen wie ABAQUS oder ANSYS direkt zur Beschreibung
des Materialverhaltens definiert werden können.

2.2.1.2 Verhalten bei harmonischer Schwingbelastung

Wird ein viskoelastisches Material mit einer harmonischen Wechselamplitude bean-
sprucht, reagiert es bei linear viskoelastischem Materialverhalten mit einer harmonischen
Verformung. In Abbildung 2.9 ist dieser Zusammenhang dargestellt.

ω
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)(tσ
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Abbildung 2.9: Spannungs-Dehnungsverhalten bei harmonischer Verformung

Aufgrund der viskosen Anteile folgt die Verformung der Spannung mit einer Phasenver-
schiebung δ. Diese Phasenverschiebung gibt Aufschluss über die Dämpfungseigenschaften
des Werkstoffs. Die Spannungs- und Dehnungsverläufe lassen sich mit der Kreisfrequenz
ω = 2πf wie folgt beschreiben:

σ(t) = σ̂ · sin (ωt+ δ) (2.29)

ε(t) = ε̂ · sin (ωt) (2.30)

Die Überführung dieser Beschreibung in den Frequenzbereich gelingt mit Hilfe der kom-
plexen Schreibweise:

σ∗ = σ̂ · ej(ωt+δ) (2.31)

ε∗ = ε̂ · ej(ωt) (2.32)

Damit lässt sich der komplexe Modul E∗ definieren:

E∗ =
σ∗

ε∗
=
σ̂ · ej(ωt+δ)

ε̂ · ej(ωt)
= |E∗| · ejδ = E ′ + jE ′′ (2.33)

Der Realteil E ′ wird als Speichermodul bezeichnet und ist ein Maß für die Elastizität des
Materials, der Verlustmodul E ′′ symbolisiert die Verluste infolge der Werkstoffdämpfung.
Grafisch lassen sich die Zusammenhänge einfach in der komplexen Ebene anhand von
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Abbildung 2.10 verdeutlichen.
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Abbildung 2.10: Darstellung des Elastizitätsmoduls E∗ in der komplexen Zahlenebene

Die Beschreibung des Materialverhaltens im Frequenzbereich gelingt auch mit den in
Gleichung (2.28) verwendeten Prony-Parametern. Dies soll zum besseren Verständnis
anhand eines Maxwell-Stranges aus Abbildung 2.8 erläutert werden.
Setzt man die Beschreibung des komplexen Moduls E∗ aus Gleichung (2.33) und die
Definition der komplexen Dehnung ε∗ aus Gleichung (2.32) in die Differentialgleichung
(2.22) ein, folgt daraus:

ηv ·
dε∗(t)

dt
= τ · E∗ · dε

∗(t)

dt
+ E∗ · ε∗ (2.34)

ηv · ε̂ · j · ω · ej(ωt) = τ · E∗ · ε̂ · j · ω · ej(ωt) + E∗ · ε̂ · ej(ωt) (2.35)

Das Auflösen nach E∗ führt auf die funktionelle Beschreibung des komplexen Elastizitäts-
moduls eines Maxwell-Stranges:

E∗ = E · j · ω · τ
1 + j · ω · τ

(2.36)

Daraus lassen sich direkt Speicher- und Verlustmodul eines Maxwell-Stranges ableiten:

E ′ = E · ω2 · τ 2

1 + ω2 · τ 2
(2.37)

E ′′ = E · ω · τ
1 + ω2 · τ 2

(2.38)

Das Verhältnis von Verlust- und Speichermodul definiert den mechanischen Verlustfak-
tor η.1

η = tan δ =
E ′′

E ′
(2.39)

Der komplexe Modul des generalisierten Maxwell-Modells ergibt sich entsprechend der
1Anm.: Nicht zu verwechseln mit der dynamischen Viskosität ηv.
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Betrachtung im Zeitbereich aus der Summation der Einzelmoduln der weggleich geschal-
teten Maxwell-Stränge.

E∗(ω) = E∞ +
n∑
i=1

Ei ·
ω2 · τ 2

i + j · ω · τi
1 + ω2 · τ 2

i

(2.40)

E∗(ω) = E∞ +
n∑
i=1

Ei ·
(

ω2 · τ 2
i

1 + ω2 · τ 2
i

+
j · ω · τi

1 + ω2 · τ 2
i

)
(2.41)

E∗(ω) = E∞ +
n∑
i=1

E ′i + j · E ′′i (2.42)

Die frequenzabhängigen Materialeigenschaften wie Speichermodul und Verlustfaktor
lassen sich über einen weiten Frequenzbereich als so genannte Masterkurven darstellen,
Abbildung 2.11. Der Speichermodul wird dabei in doppelt logarithmischer Darstellung
für eine definierte Temperatur abgebildet. Die Ermittlung der Masterkurven anhand der
gemessenen Materialeigenschaften wird in Kapitel 3 ausführlich beschrieben.
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Abbildung 2.11: Masterkurve des Werkstoffes AEM-65 mit Kennzeichnung der charakte-
ristischen Bereiche des Werkstoffverhaltens, vgl. Abbildung 2.7

2.2.2 Nichtlineare Viskoelastizität - amplitudenabhängiges
Materialverhalten

Die bisherigen Formulierungen des linear viskoelastischen Materialverhaltens verlieren ihre
Gültigkeit mit steigender dynamischer Belastungsamplitude. Der Einfluss der Amplitu-



2.2 Dynamisches Materialverhalten - Viskoelastizität 23

dengröße wurde ausführlich bereits in den 1960er Jahren von Payne untersucht [Pay62a],
[Pay62b]. Der nach ihm benannte Payne-Effekt beschreibt die Amplitudenabhängigkeit
beider Komponenten des komplexen Schubmoduls und ist auf die in nahezu jeder üblichen
Elastomermischung vorhandenen Füllstoffe zurückzuführen. Die komplexen Einflüsse der
Füllstoffe innerhalb des Werkstoffes können qualitativ mit der Abbildung 2.12 erklärt
werden.
Die Beschreibung des amplitudenabhängigen Werkstoffverhaltens gelingt nur mit Hilfe
nichtlinearer Werkstoffgesetze. In den vergangenen Jahrzehnten wurden zahlreiche Ver-
suche zur Entwicklung und Anwendung nichtlinearer Werkstoffgesetze zur Beschreibung
des dynamischen Verhaltens von Elastomeren und Elastomerbauteilen unternommen (u.a.
[Küm86], [Jap79], [Zie94], [GSG95], [Ogd97], [Ber99], [Özt06]). Im Rahmen dieser Arbeit
sollen die für das Verständnis der komplexen Zusammenhänge notwendigen Beschreibun-
gen aus phänomenologischer Sicht kurz mit Hilfe von rheologischen Modellen erläutert
werden.

Hydrodynamische Verstärkung

Füllstoff-Polymer-Wechselwirkungen

Elastomer-Netzwerk

Füllstoffnetzwerk

log(G‘)

log (Deformationsamplitude)

G‘0

G‘∞∞∞∞

Abbildung 2.12: Qualitative Interpretation der Amplitudenabhängigkeit des Speicher-
Schubmoduls G′ nach Payne [Pay62b]

Physikalisch lässt sich der Payne-Effekt mit dem Auseinanderbrechen und dem Wie-
deraufbau des Füllstoffnetzwerkes bei steigenden dynamischer Deformationen erklären
[Pay62a]. Die Steifigkeit des Netzwerkes sinkt mit zunehmender Verformung. In rheolo-
gischen Modellen kann dieser Effekt durch die Verwendung von Coulomb’schen Rei-
belementen nachgebildet werden. Die kraftgleiche Schaltung aus einer linearelastischen
Feder und einem Coulomb’schen Reibelement wird als Prandtl-Modell bezeichnet
(Abbildung 2.13a). Das Reibelement verhält sich bis zu einer bestimmten Spannung σF ,
der Fließspannung, starr und gleitet anschließend. Das Spannungs-Dehnungs-Verhalten
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E
ε

Fσ

(a) Rheologisches Modell

σ

ε

Fσ
E

(b) Spannungs-Dehnungs-Kennlinie

Abbildung 2.13: Prandtl-Modell zur Beschreibung des elastisch-plastischen Verfor-
mungsverhaltens

des Prandtl-Modells lässt sich durch folgende Differentialgleichung beschreiben:

dσ

dt
=

{
0 , wenn [σ(t)]2 = σ2

F und σ(t) · dε
dt
> 0

E · dε
dt

, sonst
(2.43)

Eine typische Spannungs-Dehnungs-Kennlinie, die zu einem zyklischen dehnungsgesteu-
erten Prozess mit konstanter und hinreichend großer Dehnungsamplitude gehört, ist in
Abbildung 2.13b dargestellt.
Für die Ermittlung der dynamischen Moduln E ′ und E ′′ wird ein cosinusförmiger Deh-
nungsprozess zugrunde gelegt:

ε(t) = ε̂ · cos (ω · t) . (2.44)

Das nichtlineare Verhalten des Prandtl-Modells führt dazu, dass die Spannungsantwort
nicht nur die Anregungsfrequenz ω, sondern auch Vielfache davon enthält. Die Ermitt-
lung der dynamischen Moduln erfordert daher die Verwendung einer Fourieranalyse der
Spannungsantwort.

σ(t)

ε̂
=
∞∑
k=1

(ak · cos(k · ω · t) + bk · sin(k · ω · t)) (2.45)

Daraus ergibt sich:

E ′ =
−2ω

π · ε̂

∫ π/ω

0

σ(t) · cos(ω · t) (2.46)

E ′′ =
−2ω

π · ε̂

∫ π/ω

0

σ(t) · sin(ω · t) (2.47)
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Wertet man nun diese beiden Integrale aus, so ergibt sich die Beziehung

E ′ =

{
E , wenn ε̄ ≤ 1
E
π

(
arccos

(
ε̄−2
ε̄

)
− 2(ε̄−2)

√
ε̄−1

ε̄2

)
, wenn ε̄ > 1

(2.48)

für den Speichermodul und der Ausdruck

E ′′ =

{
0 , wenn ε̄ ≤ 1
E
π
· 4·(ε̄−1)

ε̄2
, wenn ε̄ > 1

(2.49)

für den Verlustmodul. Dabei ist ε̄ = E · ε̂/σF eine normierte Dehnungsamplitude. Die
Gleichungen (2.48) und (2.49) verdeutlichen, dass die Moduln von der Amplitude, aber
nicht von der Frequenz abhängen. Ein Beispiel für das amplitudenabhängige Verhalten
des Prandtl-Modells ist in Abbildung 2.14 dargestellt.
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Abbildung 2.14: Moduln des Prandtl-Modells, E = 1MPa, σF = 10−4MPa

Durch eine Parallelschaltung mehrerer Prandtl-Elemente mit unterschiedlichen Para-
metern können komplexe Verläufe der Nichtlinearität abgebildet werden. Die Erweiterung
des generalisierten Maxwell-Modells ausAbbildung 2.8 umm−n Prandtl-Elemente
führt zu dem von Japs verwendeten Werkstoffersatzmodell aus Abbildung 2.15 [Jap79].
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Abbildung 2.15: Nichtlineares Schwingungsersatzmodell zur Beschreibung des dynami-
schen Verhaltens von Kautschukmischungen nach Japs [Jap79]

Kümmlee zeigte in Untersuchungen, dass sich Frequenz- und Amplitudenverhalten nicht
additiv trennen lassen, wie es das Modell von Japs vorsieht und stellte eine Verallgemei-
nerung für ein nichtlineares Schwingungsersatzmodell zur Beschreibung des dynamischen
Verhaltens von Kautschukmischungen vor [Küm86], Abbildung 2.16.
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Abbildung 2.16: Nichtlineares Schwingungsersatzmodell zur Beschreibung des dynami-
schen Verhaltens von Kautschukmischungen nach Kümmlee [Küm86]

Mit diesemModell lassen sich beliebige Verläufe von Speicher- und Verlustmodul abbilden,
jedoch ist dazu eine sehr hohe Anzahl an Parametern notwendig, die an die Messwerte
aus Material- oder Bauteilversuchen anzupassen sind.

2.3 Experimentelle Ermittlung der
Materialeigenschaften

Die Ermittlung der dynamischen Eigenschaften von Elastomerwerkstoffen erfordert um-
fangreiche Messungen. Aufgrund der hohen Temperatur- und Frequenzabhängigkeit der
Materialeigenschaften müssen die Parameter während der Versuche variiert werden. Eine
weit verbreitete Methode ist die Dynamisch Mechanisch Thermische Analyse (DMTA).
Das Verfahren basiert auf den in [DIN 53513] und [DIN 53535] beschriebenen Vorgehens-
weisen. Bei der DMTA wird der Probekörper bei jeweils konstanter Temperatur mit einer
statischen Beanspruchung beaufschlagt und anschließend werden sinusförmige mechani-
sche Anregungen überlagert. Die frequenzabhängigen viskoelastischen Materialeigenschaf-
ten in Form von Speichermodul und Verlustfaktor werden so experimentell bestimmt. Die
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im Rahmen dieser Arbeit verwendeten Materialdaten wurden in Lohnmessungen von der
Firma GABO Qualimeter mit Hilfe des Prüfsystems Eplexor R© ermittelt. In Abbil-
dung 2.17 ist der schematische Versuchsaufbau dargestellt.
Die Erregungsfrequenz wurde während der Versuche bei jeweils konstanter Temperatur
von 0, 5 bis 50 Hz variiert. Die Temperaturänderung erfolgte von −40◦C bis +200◦C in
Schritten von 5 K. Während der Messungen wurden die Verformung und die Reaktions-
kraft der Materialprobe aufgezeichnet. Abbildung 2.18 zeigt qualitativ ein typisches
Kraft-Weg-Diagramm als Ergebnis der DMTA.

Probe

Elektrodynamischer 
Schwingantrieb

Blattfeder

Servomotor
mit statischem 
Antrieb

Kraftaufnehmer

TargetDynamischer
Wegaufnehmer

50.000

Abbildung 2.17: Messprinzip der Dynamisch Mechanisch Thermischen Analyse (DMTA),
aus [GAB08]
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Abbildung 2.18: Kraft-Verformungsverhalten einer sinusförmig belasteten Materialprobe,
links: Hystereseschleife, rechts: Darstellung in komplexer Ebene

Aufgrund des viskoelastischen Materialverhaltens folgt die Verformung x(t) der Reak-
tionskraft F (t) mit einer Phasenverschiebung2 von δ und es bildet sich eine Hysterese-
schleife. Die von der Hysterese eingeschlossene Fläche WD entspricht dabei der während
einer Schwingungsperiode in Wärme umgewandelten Energie. Die komplexe dynamische

2(Vgl. Abbildung 2.9)
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Steifigkeit des Bauteils s∗ kann aus den Messdaten abgeleitet werden:

s∗(ω) =
F ∗(t)

x∗(t)
=
F̂ (ω)

x̂
· ejδ =

F̂ (ω)

x̂
· (cos δ + j sin δ) = s′(ω) + j s′′(ω) (2.50)

Analog zur Formulierung des komplexen Moduls E∗ (Gl. (2.33)) lässt sich die Speicherstei-
figkeit s′ aus dem Realteil und die Verluststeifigkeit s′′ aus dem Imaginärteil der komplexen
Steifigkeit ermitteln:

s′(ω) =
F̂ (ω) · cos δ

x̂
(2.51)

s′′(ω) =
F̂ (ω) · sin δ

x̂
(2.52)

Der Betrag der komplexen Steifigkeit kann als dynamische Steifigkeit bezeichnet werden:

sdyn(ω) = |s∗(ω)| = F̂ (ω)

x̂
(2.53)

Der mechanische Verlustfaktor η lässt sich aus dem Verhältnis der während einer Schwin-
gungsperiode dissipierten Energie WD, der Verlustarbeit, und der elastisch gespeicherten
Energie W ermitteln (Abb. 2.18):

η = tan δ =
WD

2 · π ·W
(2.54)

Die Verlustarbeit ist als Flächeninhalt der Hysterese definiert und kann durch numerische
Integration der Messdaten berechnet werden.

WD =

∮
F · dx (2.55)

Die elastisch gespeicherte Energie W ergibt sich nach Abbildung 2.18 wie folgt:

W =
1

2
· x̂ · F (x̂) =

1

2
· x̂ · F̂ · cos δ (2.56)

Damit kann der Verlustfaktor η = tan δ mit Gleichung (2.57) bestimmt werden.

sin δ =
WD

π · x̂ · F̂
(2.57)

Anschließend können mit den Gleichungen (2.51) und (2.52) Speicher- und Verluststeifig-
keit der Materialprobe ermittelt werden.
Alternativ lässt sich der Verlustfaktor auch anhand der Phasenverschiebung δ direkt aus
den Messdaten ermitteln. Allerdings ist diese Form der Auswertung mit großen Fehlern
behaftet, da die Nulldurchgänge der Zeitreihen ausgewertet werden müssen und diese sehr
stark durch Messrauschen beeinflusst werden können.

Bei einachsigen Zugversuchen kann mit Hilfe der auf diese Weise ermittelten Bautei-
leigenschaften unter der Annahme eines einachsigen Spannungszustandes direkt auf die
Werkstoffwerte geschlossen werden. Dazu muss die Materialprobe geometrisch vermessen
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werden. Die Lohnmessungen der Firma GABO wurden an streifenförmigen Elastomer-
proben durchgeführt. Bei Kenntnis des Probenquerschnitts A0 und der Einbaulänge der
Probe L0 können die Spannungs- und Dehnungsamplituden der Probe anhand der gemes-
senen Kraft- und Wegamplituden F̂ und x̂ direkt bestimmt werden:

σ̂ =
F̂

A0

(2.58)

ε̂ =
x̂

L0

(2.59)

Real- und Imaginärteil des komplexen Moduls E∗ lassen sich anschließend mit Hilfe der
berechneten Phasenverschiebung δ nach Gleichung (2.60) und (2.61) ermitteln.

E ′ =
σ̂

ε̂
· cos δ (2.60)

E ′′ =
σ̂

ε̂
· sin δ (2.61)

Bei den Lohnmessungen der Firma Gabo wurden die Daten, wie oben beschrieben, in
Form von Isothermen im Frequenzbereich bis 50Hz aufgezeichnet. Die Beschreibung der
Materialkennwerte mit Hilfe von Masterkurven über einen größeren Frequenzbereich nach
Abbildung 2.11 erfordert die Anwendung eines speziellen Verfahrens. Dieses wird auf-
grund der zentralen Bedeutung für diese Arbeit in Kapitel 3 detailliert erläutert.

2.4 Materialauswahl

Die vorliegende Arbeit entstand zu großen Teilen im Rahmen eines Forschungsprojektes,
in dem die Eignung von Elastomerringen zur Schwingungsdämpfung von Flugtriebwer-
ken untersucht werden sollte.3 Der Industriepartner, die Firma Rolls-Royce Deutschland,
definierte dabei die Einsatzrandbedingungen, welche die Grundlage der Materialauswahl
bilden. Die Hauptanforderungen können wie folgt zusammengefasst werden:

· Maximale Einsatztemperatur: je nach Einbaulage im Triebwerk zwischen 100◦C und
220◦C

· Medienbeständigkeit: Kontakt mit Kühl- und Schmierstoffen der Wälzlager

Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurde die Eignung verschiedener Materialien un-
tersucht. Zu Beginn der Forschungstätigkeit wurde die Firma Parker Hannifin als Lie-
ferant der Materialproben und der später benötigten Elastomerbauteile ausgewählt, da
sie vor allem aufgrund der Erfahrungen bei der Herstellung von O-Ringen für spezielle
Einsatzgebiete über eine große Materialauswahl verfügt. Anhand der definierten Einsatz-
bedingungen erfolgte eine generelle Vorauswahl von sechs Elastomertypen, deren Eignung
jedoch zu prüfen war. Im Rahmen von Vorversuchen wurde die Beständigkeit gegenüber
des im Flugtriebwerk verwendeten Schmieröls und der vorherrschenden Umgebungstem-
peraturen im Rahmen von Kurzzeitalterungsversuchen an O-Ring-Proben vorgenommen.
Details zum Versuchsaufbau und den Ergebnissen können [SLK09] entnommen werden.

3Das Projekt wurde im Rahmen des von der EU gefördertes Forschungsvorhabens: „validation of radical
engine architecture systems“ („dream“), Projektnummer: 211861 (RP7/2007-2013), durchgeführt.
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Die Bewertungen der Materialien als Ergebnis der Kurzzeitalterungsversuche sind in Ta-
belle 2.1 zusammengefasst.

Werkstoff Fluor- Fluor- Hochleistungs Perfluor Silikon Fluor-
karbon karbon LT -Fluorkarbon silikon

Kurzzeichen* V747 V8877 V3819 V8545 S604 L8585
Alterung in Luft ++ + ++ ++ + +
Alterung in Öl − ++ + + −− −−
Therm.-mecha- + ++ + + − −−
nische Alterung
Kosten + + −− −− + +
Bewertung +++ ++++++ ++ ++ − −−

Tabelle 2.1: Ergebnisse der Kurzzeitalterungsversuche zur Materialvorauswahl der Parker-
Werkstoffe, Bewertung: positiv:„+“, negativ: „−“, gleiche Gewichtung;
*) Parker-Werkstoffbezeichnung

Auf der Grundlage der Ergebnisbewertung der Kurzzeitalterungsversuche erfolgte die Aus-
wahl der Fluorkarbon-Werkstoffe V8877 und V747 für die Fertigung von anvulkanisierten
Elastomerringen.
Bei der Herstellung der benötigten Bauteilproben ergaben sich unvorhergesehene Ferti-
gungsprobleme. Im Rahmen der zur Verfügung stehenden Zeit konnte Parker keine funk-
tionstüchtigen Bauteile in Form anvulkanisierter Elastomerringe mit den gewählten Ma-
terialien liefern, sodass kurzfristig ein neuer Lieferant gesucht werden musste.

Die Firma Freudenberg Simrit konnte Bauteile in der angefragten Qualität liefern. Bei
den Materialien fiel die Wahl auf die Werkstoffe AEM-65 und HNBR-604. Mit beiden
Materialien hatte Freudenberg gute Erfahrungen im Einsatz für Schwingungsdämpfungs-
elemente im Temperaturbereich bis ca. 120◦C gesammelt. Die Fertigung von Bauteilen
mit Fluorelastomeren, die eine deutlich höhere Temperaturbeständigkeit aufweisen, ist
grundsätzlich auch möglich, allerdings ist der Fertigungsprozess so aufwendig, dass die
Bauteilkosten eine Anwendung als kostengünstige Alternative zu bestehenden Quetschöl-
dämpfern in Flugtriebwerken ausschließen.
Im weiteren Verlauf der Arbeit werden die Untersuchungsergebnisse für die Materialien
AEM-65 und HNBR-60 von Freudenberg präsentiert. Die Materialdaten der ausgewähl-
ten Werkstoffe von Parker sind ebenfalls vorhanden, sodass die Eignung dieser Materialien
grundsätzlich auch im Rahmen von Simulationen geprüft werden kann, allerdings erfordert
ein Einsatz die Lösung der bisher vorhandenen Fertigungsprobleme.

2.5 Abgrenzung

Im Unterkapitel 2.2 wurden die Besonderheiten des dynamischen Verhaltens der Elastome-
re erläutert. Es scheint an dieser Stelle sinnvoll, anhand der realen Materialeigenschaften
eine Abgrenzung für die weiteren Betrachtungen durchzuführen. Insbesondere muss die
Frage beantwortet werden, ob die sehr aufwendige Modellierung der nichtlinearen, d. h.

4Der Materialkurzbezeichnung „AEM“ bzw. „HNBR“ folgt die Angabe der Shore-Härte.
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der amplitudenabhängigen Viskoelastizität im Rahmen des geplanten Einsatzbereiches
gerechtfertigt ist. Dazu sollen im Folgenden Messdaten der ausgewählten Materialien die-
nen.

Die Abbildungen 2.19 und 2.20 verdeutlichen den an Streifenproben gemessenen Ein-
fluss der Frequenz und der Temperatur auf die Werkstoffkenngrößen Speichermodul E ′
und Verlustfaktor η für die ausgewählten Materialien.
Es ist deutlich zu erkennen, dass beide Materialien eine starke Abhängigkeit der Kennwer-
te von Frequenz und Temperatur aufweisen. Da der Einsatz der Elastomerringe in einem
weiten Frequenz- und Temperaturbereich erfolgen soll, muss dieses Verhalten, welches
durch eine linear viskoelastische Modellierung beschrieben werden kann, bei der Model-
lierung in jedem Fall berücksichtigt werden.
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Abbildung 2.19: An Streifenproben gemessener Einfluss der Frequenz und Temperatur auf
den Speichermodul E ′ (links) und den Verlustfaktor η (rechts), Werkstoff: AEM-65
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Abbildung 2.20: An Streifenproben gemessener Einfluss der Frequenz und Temperatur auf
den Speichermodul E ′ (links) und den Verlustfaktor η (rechts), Werkstoff: HNBR-60
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Wird hingegen der Einfluss der Dehnungsamplitude auf die Materialkennwerte in Abbil-
dung 2.21 betrachtet, so fällt auf, dass zwar beide Materialien ein amplitudenabhängiges
Verhalten zeigen, jedoch bis zu einer Dehnungsamplitude von etwa 1% relativ geringe Ver-
änderungen der Werkstoffwerte zu erkennen sind.

1

10

100

0,01 0,1 1 10
Dehnungsamplitude log    [%]

S
pe

ic
he

rm
od

ul
 lo

g 
E

' [
M

P
a]

AEM-65

HNBR-60

ε̂

0

0,1

0,2

0,3

0,4

0,5

0,01 0,1 1 10
Dehnungsamplitude log    [%]

V
er

lu
st

fa
kt

or
 h

 [-
]

AEM-65

HNBR-60

ε̂

Abbildung 2.21: An Streifenproben gemessener Einfluss der Dehnungsamplitude auf den
Speichermodul E ′ und den Verlustfaktor η, Messtemperatur: T = 25◦C, Frequenz: f =
10Hz

Bleiben die Dehnungen bei Anwendung der Elastomerringe also gering, kann auf die Mo-
dellierung des nichtlinearen Verhaltens verzichtet werden.
Vergleicht man die Ergebnisse der Messungen bei Variation der Dehnungsamplituden mit
den Messungen in den Abbildungen 2.19 und 2.20 so zeigt sich, dass die Einflüsse
aus der Amplitudenabhängigkeit der Werkstoffe schon allein durch geringe Temperatur-
schwankungen deutlich überkompensiert werden.

Fazit
Die vorgestellten Ergebnisse zum experimentellen Verhalten der ausgewählten
Werkstoffe rechtfertigen bei einer Begrenzung der Dehnung auf 1% in keiner
Weise die Verwendung einer aufwendigen Modellierung des amplitudenab-
hängigen Verhaltens. Im weiteren Verlauf der Arbeit wird der Einfluss der
Dehnungsamplitude daher vernachlässigt und eine rein linear viskoelastische
Modellierung des Werkstoffverhaltens verwendet.

Bei der konkreten Anwendung muss die Gültigkeit dieser Annahmen im Ein-
zelfall geprüft werden, indem die realen Dehnungsamplituden der Elastomer-
bauteile ermittelt werden.



3 Beschreibung der
Materialeigenschaften durch
Masterkurven

3.1 Prinzip der Zeit-Temperatur-Verschiebung

Die im Unterabschnitt 2.2.1.1 beschriebenen Relaxations- bzw. Kriecherscheinungen von
Elastomeren weisen eine starke Temperaturabhängigkeit auf. Bei einer Zunahme der Tem-
peratur laufen diese Prozesse aufgrund thermisch aktivierter Umlagerungserscheinungen
mit einer wachsenden Geschwindigkeit ab. Dies führt zu Verschiebungen der Materialkenn-
wertkurven zu geringeren Zeiten bzw. höheren Frequenzen, wie dies in Abbildung 3.1
für die Kriechfunktion bei Schubbeanspruchung eines Elastomers bei unterschiedlichen
Temperaturen schematisch dargestellt ist.

Abbildung 3.1: Verlauf der Kriechfunktion J(t,T) für Polymere bei verschiedenen Tempe-
raturen (T1 < T2 < T3 < T4), aus [Sch90]

Ändert sich nur die Geschwindigkeit der molekularen Prozesse und nicht deren Art oder
Anzahl in Abhängigkeit von der Temperatur, so bleibt die Form der Materialkennwertkur-
ven entlang der logarithmischen Zeit- bzw. Frequenzachse erhalten. Dies wird als thermo-
rheologisch einfaches Verhalten bezeichnet. Mit dieser wichtigen Erkenntnis ist es in der
Praxis möglich, durch Parallelverschiebung der ermittelten Kennwertisothermen für unter-
schiedliche Temperaturen entlang der logarithmischen Zeit- bzw. Frequenzachse Vorher-
sagen über das Materialverhalten in einem stark vergrößerten Zeit- bzw. Frequenzbereich
für eine Bezugstemperatur zu treffen.
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Abbildung 3.2: Schematische Darstellung der Masterkurvenkonstruktion am Beispiel des
Speichermoduls des Werkstoffes AEM-65 (T1 < T2 < T0 < T3 < T4)

Das Prinzip kann für zeit- bzw. frequenzbezogene Daten gleichermaßen angewendet wer-
den und ist in Abbildung 3.2 am Beispiel des Speichermoduls dargestellt. Die Kenn-
wertisothermen liegen als Ergebnis der Messungen, wie im Unterkapitel 2.3 beschrieben,
in einem beschränkten Frequenzbereich vor. Nach Auswahl einer Bezugstemperatur T0

werden die Isothermen der anderen Messtemperaturen entlang der logarithmischen Fre-
quenzachse horizontal so verschoben, dass sie mit der Bezugsisothermen zur Deckung
kommen und einen geschlossenen Kurvenzug, die Masterkurve, bilden. Dieser Prozess
wird als Shiften bezeichnet. Mathematisch kann die Parallelverschiebung der Kennwert-
isothermen entlang der Frequenzachse durch den temperaturabhängigen Verschiebungs-
oder Shift-Faktor αT beschrieben werden.

log(αT (T, T0)) = log(f0)− log(f) (3.1)
f0 = f · αT (T, T0) (3.2)

Die Größe f0 wird als reduzierte Frequenz bezeichnet. Die Masterkurve für eine Tempera-
tur T1 kann aus der Masterkurve der Referenztemperatur T0 wie folgt abgeleitet werden:

log f1(E ′0, T1) = log f0(E ′0, T0) + log αT (∆T ) (3.3)

Allgemein gilt, dass die Speichersteifigkeit eines Elastomers bei einer Temperatur T0 und
einer Frequenz f0 den gleichen Wert aufweist wie bei einer Temperatur T1 und einer Fre-
quenz f1 = f0 · αT (∆T ). Unabhängig von der Methode der Ermittlung der Shift-Faktoren
gelten diese für alle Materialwerte gleichermaßen.
In der Literatur existieren für unterschiedliche Temperaturbereiche verschiedene Gesetze
zur funktionellen Beschreibung der Shift-Faktorverläufe ([GSA05], [Sch90], [Fer80]). Für
Bezugstemperaturen innerhalb des Glasübergangsbereiches, kann der Verlauf der Shift-
Faktoren zum Beispiel mit Hilfe der von Williams, Landel und Ferry [WLF55] empi-
risch hergeleiteten WLF-Gleichung, die aus thermodynamischen Überlegungen auf Grund-
lage der Theorie des freien Volumens abgeleitet wurde, funktionell beschrieben werden:

log(αT (T, T0)) = −c1 · (T − T0)

c2 + T − T0

(3.4)
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Dabei sind c1 und c2 materialspezifische Konstanten, deren Werte zusätzlich von der
gewählten Bezugstemperatur T0 abhängen. Außerhalb des Glasübergangsbereiches kann
die Shift-Faktorfunktion in vielen Fällen auf der Grundlage eines Arrhenius-Ansatzes
beschrieben werden [Sch90]:

log(αT (T, T0)) =
0, 43 · AE

R

(
1

T
− 1

T0

)
(3.5)

Hierbei sind R = 8, 314 J
molK

die universelle Gaskonstante und AE eine materialspezifische
Aktivierungsenergie. Für die Temperaturbereiche unter- und oberhalb des Glasübergangs-
bereiches werden unterschiedliche Aktivierungsenergien AUE und AOE verwendet.

lo
g(
a
T)

Abbildung 3.3: Schematischer Verlauf experimentell ermittelter Shift-Faktoren und An-
passung durch die WLF- bzw. Arrhenius-Funktionen, aus [Pes99]

Die Abbildung 3.3 verdeutlicht beispielhaft eine Anpassung experimentell ermittelter
Shift-Faktoren mit Hilfe der WLF-Gleichung und der Arrhenius-Ansätze.
Die Angabe der Materialkennwerte von Elastomeren für beliebige Zeiten bzw. Frequenzen
gelingt mit Hilfe der funktionellen Beschreibung der Shift-Faktorverläufe. Da die Form
der Masterkurve unverändert bleibt, muss diese für eine beliebige Temperatur Ti nur um
den entsprechenden Shift-Faktor log(αT (Ti, T0)) entlang der logarithmischen Zeit- bzw.
Frequenzachse verschoben werden.
Die manuelle Erstellung der Masterkurven kann z. B. mit dem vom Ingenieurbüro Herdy
entwickelten Programm ViscoShift erfolgen. Eine genaue Beschreibung kann [Her07b] ent-
nommen werden.

3.2 Kritische Betrachtung bisheriger Shift-Methoden

Das bisher beschriebene Vorgehen bei der Erstellung der Masterkurven soll an dieser Stelle
noch einmal kurz zusammengefasst und beurteilt werden, um im nachfolgenden Unterka-
pitel 3.3 ein alternatives Verfahren vorzustellen.
Den Ausgangspunkt bilden die in einem begrenzten Frequenzbereich ermittelten Kenn-
wertisothermen, die anschließend mit Hilfe des kommerziellen Programms ViscoShift ma-
nuell zu einer Masterkurve für eine zu wählende Bezugstemperatur verschoben werden. Die
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auf diese Weise ermittelten Shift-Faktoren werden anschließend durch manuelle Anpas-
sung der WLF- bzw. Arrhenius-Gleichungsparameter in einen funktionellen Zusammen-
hang gebracht, der es ermöglicht, Masterkurven für beliebige Temperaturen zu erzeugen.
Vor der Anwendung des beschriebenen Vorgehens sollten die Messdaten auf ihre Güte
hin überprüft werden. Dazu hat sich die Darstellung in Form einer Ortskurve, dem so
genannten Wicket-Plot, als geeignet erwiesen [Jon01]. Abbildung 3.4 zeigt die Ortskur-
vendarstellung für die Elastomerwerkstoffe HNBR-60 und AEM-65.

0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

1,2

1,4

1,E+00 1,E+01 1,E+02 1,E+03 1,E+04

Speichermodul log E' [MPa]

V
er

lu
st

fa
kt

or
 h

0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

1,2

1,E+00 1,E+01 1,E+02 1,E+03 1,E+04
Speichermodul log E' [MPa]

V
er

lu
st

fa
kt

or
 h

HNBR-60 AEM-65

T T

[-][-]

Abbildung 3.4: Ortskurvendarstellung der gemessenen Materialkennwerte, links: HNBR-
60, rechts: AEM-65

Der Anwender sollte vor dem Shift-Prozess überprüfen, ob die Ortskurvendarstellung
einen geschlossenen Kurvenzug ohne extreme Abweichungen ergibt, wie dies in Abbil-
dung 3.4 zu erkennen ist. Systematische Fehler bei der Versuchsdurchführung, wie zum
Beispiel unzureichende Einspannbedingungen, können so schnell identifiziert werden. Wei-
sen die Temperaturschritte bei der Messung der Kennwertisothermen eine sehr feine Stu-
fung auf, wie im vorliegenden Fall mit einer Temperaturdifferenz von ∆T = 5 K, so
gelingt die Erstellung der Masterkurven auch dann, wenn einzelne fehlerhafte Isothermen
aus dem Datensatz entfernt werden, da sie eine ausreichende Überdeckung aufweisen. Für
die gezeigten Messreihen können alle Daten zur Masterkurvenerstellung verwendet wer-
den, die Kennwerte des Werkstoffs HNBR-60 weisen bei hohen Temperaturen jedoch eine
etwas höhere Streuung auf.
Wird der manuelle Shift-Prozess auf die Messdaten des Werkstoffes HNBR-60 angewen-
det, ergibt sich eine Masterkurve für den Speichermodul des Werkstoffs HNBR-60 nach
Abbildung 3.5. Die Speichermodul-Masterkurve weist einen glatten Kurvenverlauf auf.
Werden die Shift-Faktoren dagegen mit Hilfe der WLF- bzw. Arrhenius-Gleichung be-
schrieben und auf die gemessenen Kennwertisothermen angewendet, ergeben sich deutliche
Abweichungen, Abbildung 3.6. Man erkennt, dass die mit Hilfe der funktionellen Be-
schreibung der Shift-Faktoren erzeugte Masterkurve keinen glatten Verlauf aufweist. Dies
deutet darauf hin, dass die Shift-Faktorverläufe nur unzureichend mit der empirischen
WLF-Gleichung und den Arrhenius-Ansätzen beschrieben werden können. Es sei an
dieser Stelle darauf hingewiesen, dass die Abweichungen aufgrund des doppelt logarith-
mischen Maßstabes sehr groß sind. Auch Keuerleber [Keu06] und Lewen [Lew91]
zeigten, dass die WLF-Gleichung und die Arrhenius-Ansätze zur Beschreibung des Ver-
laufs der ermittelten Shift-Faktoren bei einigen Materialien ungeeignet sind. Keuerle-
ber verwendete beispielsweise in [Keu06] eine Arkustangens-Funktion zur Beschreibung
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Abbildung 3.5: Manuell erzeugte Speichermodul-Masterkurve für den Elastomerwerkstoff
HNBR-60
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Abbildung 3.6: Speichermodul-Masterkurve bei Verwendung der funktionellen Beschrei-
bung der Shift-Faktoren mit den WLF- und Arrhenius-Parametern, Elastomerwerkstoff
HNBR-60
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des funktionalen Zusammenhanges für αT (∆T ), Abbildung 3.7. Des Weiteren wird bei
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Abbildung 3.7: Beispiel für die Anpassung des Shift-Faktorverlaufs für ein Polymer mit
Hilfe einer Arkustangensfunktion, aus [Keu06]

der bisherigen Ermittlung der Masterkurven nur die Größe des Speichermoduls zur Be-
stimmung der Shift-Faktoren verwendet. Werden die nach diesem Vorgehen ermittelten
Daten auch zur Erzeugung der Verlustfaktor-Masterkurven verwendet, kann es durchaus
zu großen Abweichungen von einem glatten Kurvenverlauf kommen, wie dies beispiels-
weise in Abbildung 3.8 für den Werkstoff HNBR-60 gezeigt ist. Außerdem steht dem
Bearbeiter während der manuellen Masterkurven-Erzeugung keine Bewertungsgröße zur
Verfügung, die ihm die Güte seines subjektiven Vorgehens beschreibt.
Die Folge der genannten Schwachstellen aller bisher in der Literatur beschriebenen Ver-
fahren sind große Abweichungen und damit Fehler zwischen den gemessenen Isothermen
und den mit Hilfe der Shift-Faktoren erzeugten Masterkurven. Die Verwendung der feh-
lerbehafteten Materialbeschreibungen führt damit auch zu starken Unsicherheiten bei der
Vorhersage des dynamischen Verhaltens von Systemen mit Elastomerbauteilen.
Erste Ansätze zur Fehlerbetrachtung stellte Bormann vor. In [Bor05] wurden die Master-
kurven in einem ersten Schritt manuell mit Hilfe des oben beschriebenen Shift-Prozesses
auf der Grundlage der WLF- und Arrhenius-Ansätze (Gl. (3.4) u. (3.5)) mit ViscoShift
erzeugt. Anschließend wurde die Masterkurve mit einer gebrochen rationalen Funktion
gefittet und funktionell durch eine Prony-Reihe nach Gleichung (2.40) beschrieben. Die
Ermittlung der Prony-Parameter erfolgte mit der Software ViscoData [Her07a] anhand
der Speichermodul-Masterkurve. In einem letzten Schritt bestimmte Bormann die Ab-
weichung zwischen Masterkurven und Messdaten und ermittelte die relativen Anpassungs-
fehler FE′ für den Speichermodul und Fη für den Verlustfaktor nach Gl. (3.6) und (3.7).

FE′(ω, T ) =

(
E0 +

∑Nmax
n=1 En

(ω τn αT (T ))2

1 + (ω τn αT (T ))2

)
− E ′mess(ω, T )

E ′mess(ω, T )
(3.6)

Fη(ω, T ) =

(∑Nmax
n=1 En

ω τn αT (T )

1 + (ω τn αT (T ))2

)
− ηmess(ω, T )

ηmess(ω, T )
(3.7)
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Abbildung 3.8: Verlustfaktor-Masterkurve des Werkstoffes HNBR-60 bei Verwendung der
Shift-Faktoren aus der Kurvenerstellung auf Grundlage der Speichermodul-Isothermen

Die Abbildung 3.9 zeigt das Ergebnis einer solchen Fehlerberechnung.

FE’

FE’

F

F

0 0.2 0.4

0.3

0.1

0.1

0.3

relative Häufigkeit 

re
la

ti
v
er

 F
eh

le
r 

F

F

T [°C]

F

-0.3

0.1

0.3

-50 50

Tlimu Tlimo

F

0
-0.1

FE’

FE’

F

F

0 0.2 0.4

0.3

0.1

0.1

0.3

relative Häufigkeit 

re
la

ti
v
er

 F
eh

le
r 

F

F

T [°C]

F

-0.3

0.1

0.3

-50 50

Tlimu Tlimo

F

0
-0.1

Abbildung 3.9: Relative Anpassungsfehler des Speichermoduls FE′ und des Verlustfak-
tors Fη für das Material N674-60. Häufigkeitsverteilung (links) und temperaturbezogene
Darstellung des relativen Fehlers (rechts), aus [Bor05]

Große relative Fehler deuten darauf hin, dass die gefittete Masterkurve die Messdaten
bereits im Messfrequenzbereich ungenau abbildet. Folglich kann für den nicht messtech-
nisch erfassbaren Bereich ebenfalls von einer fehlerhaften Abbildung der Materialdaten
ausgegangen werden. Vor allem im Temperaturrandbereich steigen die Fehler für den Ver-
lustfaktor des von Bormann untersuchten Materials stark an. Dies ist unter anderem
darauf zurückzuführen, dass die Erzeugung der Masterkurven nur anhand des Speicher-
moduls vorgenommen wurde. Bormann legte in Abhängigkeit des relativen Fehlers Aus-
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werteintervalle fest und konnte zur Materialbeschreibung nur die Daten innerhalb der
Grenztemperaturen Tlimu und Tlimo nach Abbildung 3.9 nutzen. Der Nachteil dieses
Vorgehens ist, dass das Auswerteintervall unter Umständen sehr klein wird und somit
ein nicht ausreichender Temperaturbereich für die Simulation abgedeckt werden kann.
Eine aufwendige iterative Masterkurvenerstellung wäre zur Reduzierung der Anpassungs-
fehler notwendig. Bormann schlug daher abschließend ein Verfahren zur optimierten
Masterkurven-Erzeugung vor, welches eine automatisierte Anpassung der freien Parame-
ter der WLF- und Arrhenius-Gleichung beinhalten könnte, um den Anpassungsfehler
zu minimieren. Eine Umsetzung dieser Idee fand im Rahmen der Arbeit von Bormann
nicht statt.
Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurde ein anderer Ansatz verfolgt, da sich, wie bereits
beschrieben, gezeigt hat, dass die WLF-Gleichung bzw. die Arrhenius-Ansätze nicht für
alle Materialien geeignet sind, vgl. Abbildung 3.7.
Im Folgenden wird die Entwicklung und die Anwendung eines völlig neuen optimierten
Shift-Prozesses zur fehlerminimalen Erzeugung von Masterkurven vorgestellt.

3.3 Entwicklung eines optimierten Shift-Prozesses

Im Unterkapitel 3.2 wurden die Nachteile der bisher in der Literatur verwendeten Verfah-
ren zu Erzeugung von Masterkurven diskutiert. Als Ergebnis zeigte sich, dass es zu großen
relativen Fehlern zwischen den Masterkurven und den gemessenen Isothermen kommen
kann, wenn der subjektive Shift-Prozess wie bisher nur auf der Grundlage des Speicher-
moduls angewendet wird. Die Konsequenz dieser Feststellungen ist die Forderung nach
einem objektiven Verfahren, welches die Fehler minimiert. Die Ermittlung der gesuchten
Shift-Faktoren stellt ein klassisches Problem einer Parameteroptimierung dar. Dazu ist ein
Bewertungskriterium in Form einer Gleichung, oft Qualitäts- oder Zielfunktion genannt,
zu definieren. Die Aufgabe der Optimierung besteht nun darin, die Extremwerte dieser
Qualitätsfunktion zu finden, d. h. die Werte für die einzelnen Parameter (Shift-Faktoren)
so zu bestimmen, dass sie die bestmögliche Lösung beschreiben, wobei gegebenenfalls be-
stimmte Nebenbedingungen zu erfüllen sind.
Das entwickelte Verfahren kann in folgende Teilschritte gegliedert werden:

1. Experimentelle Ermittlung der Kennwertisothermen wie in Unterkapitel 2.3 be-
schrieben.

2. Beurteilung der Güte der Messdaten mit Hilfe der Ortskurvendarstellung, Abbil-
dung 3.4.

3. Manuelle Erzeugung einer Masterkurve, z. B. mit dem Programm ViscoShift, siehe
Unterkapitel 3.1. Diese Masterkurve dient mit den dazugehörigen Shift-Faktoren
lediglich als Startvektor für das anschließende Optimierungsverfahren.

4. Definition einer Qualitätsfunktion zur Bewertung der relativen Anpassungsfehler.

5. Automatische Optimierung der Shift-Faktoren. Nach jedem Optimierungsschritt ist
der Wert der Qualitätsfunktion zu ermitteln und zu bewerten.

6. Erzeugung der fehlerminimalen Masterkurven mit dazugehörigen Shift-Faktoren.

Die Umsetzung und die Ergebnisse des neu entwickelten Verfahrens werden im Folgenden
erläutert.
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3.3.1 Auswahl und Anwendung eines Optimierungsverfahrens

Die Ermittlung der optimalen Shift-Faktoren zur Erzeugung der Masterkurven setzt die
Wahl eines geeigneten Optimierungsverfahrens voraus. Zur Lösung von Optimierungspro-
blemen existiert eine Vielzahl an Verfahren, welche jeweils nur für bestimmte Arten oder
Strukturen von Zielfunktionen geeignet sind. Die Verfahren können grob in analytische
und numerische Verfahren unterteilt werden. Die numerischen Verfahren lassen sich weiter
in deterministische und stochastische Optimierungsverfahren gliedern.

Die Anwendung analytischer Verfahren, wie die Newton-Raphson-Methode, setzt die
mathematische Beschreibung der Zielfunktion und deren zweifache stetige Differenzierbar-
keit im Lösungsraum voraus. Die Gleichungen (3.6) und (3.7) zur Bestimmung der An-
passungsfehler, die in abgewandelter Form zur Definition der Qualitätsfunktion verwendet
werden sollen, sind jedoch nur iterativ lösbar, zwischen Eingangs- und Ausgangsgrößen
kann kein analytischer Zusammenhang angegeben werden.

Zu den deterministischen Verfahren zählen zum Beispiel numerische Gradientenverfahren.
Die Lösungssuche erfolgt iterativ von einem zu wählenden Startpunkt des Lösungsraums
entlang des Pfades des steilsten Anstiegs. Die Umsetzung dieser Verfahren gestaltet sich
sehr einfach, jedoch hängt die Lösung entscheidend von der Wahl des Startpunktes ab
und lokale Optima lassen sich mit den Verfahren nicht überwinden.

Während der Lösungsweg deterministischer Verfahren bei gleichem Startvektor immer
vorhersehbar ist, verwenden stochastische Optimierungsverfahren den Zufall in ihren Op-
timierungsalgorithmen. Dies führt in der Regel zu einem langsameren Optimierungsfort-
schritt, erfordert jedoch nicht die Wahl eines optimalen Startvektors, da bei geschickter
Definition des Algorithmus lokale Optima übersprungen werden können. Zu den stochasti-
schen Verfahren zählen unter anderem Genetische Algorithmen und die von Rechenberg
entwickelte Evolutionsstrategie [Rec94]. Beide Verfahren basieren auf der Evolutionstheo-
rie, unterscheiden sich jedoch grundlegend in der Codierung der Erbinformationen der
Individuen. Während die Evolutionsstrategie im Allgemeinen mit reellwertigen Vektoren
arbeitet, wird die Erbinformation bei den Genetischen Algorithmen hauptsächlich binär
codiert. Aus diesem Grund ist die Evolutionsstrategie für den hier geforderten Einsatz
zur Optimierung der reellwertigen Shift-Faktoren besser geeignet und wird zur Lösung
des Optimierungsproblems verwendet.

3.3.1.1 Evolutionsstrategie

Die Evolutionsstrategie (ES) wurde in den 1960er Jahren von Rechenberg entwickelt
und gehört zu den stochastischen Optimierungsverfahren. Natürliche biologische Abläufe
wie Mutation, Rekombination und Selektion bilden die Grundlage dieser Strategie. Die
ES findet als Optimierungs- oder Suchverfahren bei reellwertig parametrisierten Problem-
stellungen Verwendung.

Der Ablauf einer Optimierung kann in Anlehnung an natürliche Prozesse wie folgt be-
schrieben werden: µ Elter(n) erzeugen λ zufällig mutierte Nachkommen. Die Qualität der
Nachkommen wird mit Hilfe einer Qualitätsfunktion bewertet und der beste Nachkomme
wird zum Elter der folgenden Generation (Selektion). Dieser Vorgang wird über γe Ge-
nerationen wiederholt. Diese sehr einfache Nachahmung der biologischen Evolution wird
als (µ, λ)γe-ES bezeichnet. Eine Abwandlung davon bildet die (µ+ λ)γe-ES, bei der neben
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den Nachkommen auch die Eltern bei der Selektion verwendet werden.
Ausgehend von diesen Grundstrategien lassen sich verschiedene komplexere Varianten
ableiten. Im Rahmen dieser Arbeit wurde eine geschachtelte ES nach dem Schema
[1, λ′ (1, λ)γe ]

γ′
verwendet. Bei der ungeschachtelten ES werden auf Individuenebene aus ei-

nem Elter λ Nachkommen erzeugt und der Beste selektiert. Durch eine Schachtelung wird
der Algorithmus um eine Populationsebene erweitert. Auf dieser Populationsebene wer-
den aus einem Elter durch Mutation λ′ Nachkommen erzeugt und für diese Nachkommen
wird jeweils isoliert für γe Individuengenerationen eine (µ, λ)γe-ES vorgenommen. Nach
der Isolation wird der Beste der λ′-Nachkommen zum neuen Elter auf Populationsebene.
Dieser Prozess wiederholt sich über γ′ Populationsgenerationen. Nach der Nomenklatur
von Rechenberg [Rec94] kann die Bedeutung der Variablen wie folgt angegeben werden:

λ: Zahl der Nachkommen-Individuen
λ′: Zahl der Nachkommen-Populationen
γe: Zykluszahl für die Individuenklammer
γ′: Zykluszahl für die Populationsklammer

Das Ziel der geschachtelten ES ist es, eine noch höhere Nachahmungsstufe der biologi-
schen Evolution zu erreichen. Die Anwendung einer geschachtelten ES ist besonders bei
multimodalen1 Problemstellungen von Vorteil, da die Suche nach dem globalen Optimum
im Lösungsraum dann wie die Suche nach dem „Berg der Berge“ erfolgt [Rec94]. Die-
ser Zusammenhang ist in Abbildung 3.10 am Beispiel einer [1, 3 (1, λ)γe ]

γ′
-ES in einem

zweidimensionalen Lösungsraum dargestellt. Die gezackten Pfade verdeutlichen dabei den
Fortschritt der jeweils isolierten Individuen (Gipfelklettern). Das Gipfelspringen (Pfeile)
entspricht der Mutation des besten Nachkommens einer Population.

[1, 3 (   ,   )  ]-ESµ λ γγ
[1, 3 (1,λ)γe]γ‘

Abbildung 3.10: Schematischer Ablauf einer geschachtelten Evolutionsstrategie, Gipfel-
klettern (gezackte Pfade) und Gipfelspringen (Pfeile) einer [1, 3 (1, λ)γe ]

γ′
-ES, aus [Rec10]

Der Erfolg der ES hängt in entscheidendemMaße von der Wahl der Strategieparameter wie
Populationsgröße, Mutationsschrittweite oder Selektionsschema ab. Die Mutationsschritt-
weite hat eine besondere Bedeutung. Rechenberg führte den Begriff eines Evolutions-
fensters ein. Bei der Wahl einer Schrittweite außerhalb dieses Fensters ist praktisch kein

1„Multimodal“ bedeutet in diesem Zusammenhang, dass im Lösungsraum mehrere lokale Optima exis-
tieren.
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Fortschritt möglich. Aus diesem Grunde wird im Rahmen dieser Arbeit eine Selbstadap-
tion der Mutationsschrittweite implementiert, wie dies unter anderem von Rechenberg,
Herdy und Hansen vorgeschlagen wurde, [Rec94], [Her00] [Han98]. Ausgehend von einer
Startschrittweite wird die individuelle Schrittweite jedes Nachkommens zufällig erzeugt.
Im Verlaufe der Generationen können sich diejenigen Nachkommen durchsetzen, die über
eine ideal eingestellte Mutationsschrittweite ihrer Entscheidungsvariablen verfügen. Die
Schrittweite des besten Nachkommens wird an die Folgegeneration vererbt und bildet hier
wiederum den Startwert für eine Schrittweitenmutation.

3.3.1.2 Qualitätsfunktion

Nach jedem Mutationsschritt muss die Qualität der Nachkommen ermittelt werden, um
eine Selektion durchführen zu können. Bei der Optimierung des Shift-Prozesses bzw.
der Shift-Parameter ist das Ziel die Minimierung der relativen Anpassungsfehler für die
Speichermodul- und die Verlustfaktor-Masterkurve. Daraus ergibt sich die Notwendigkeit
der Definition einer mehrkriteriellen Ziel- oder Qualitätsfunktion.
Im Rahmen der Optimierung werden die Masterkurven für Speichermodul E ′ und Ver-
lustfaktor η aus den Messdaten und den zufällig ermittelten Shift-Faktoren erzeugt. Eine
Glättung der Kurvenzüge wird durch die Kurvenanpassung mit Hilfe der Fourierreihen-
ansätze nach Gl. (3.8) und (3.9) erreicht2.

logE ′(logf) = a0 +
8∑

n=1

an · cos(n · w · logf) + bn · sin(n · w · logf) (3.8)

η(logf) = c0 +
8∑

n=1

cn · cos(n · w · logf) + dn · sin(n · w · logf) (3.9)

Zur Berechnung der jeweiligen relativen Anpassungsfehler werden die für eine Bezugs-
temperatur T0 ermittelten Masterkurven mit Hilfe der Shift-Faktoren für jede gemessene
Temperatur verschoben und mit den gemessenen Isothermen verglichen.

Isotherme (Messwerte)
für T1

gefittete Masterkurve
für T0

log(f)

log(aT(T1,T0))

gefittete Masterkurve
für T1

log(E‘)

Messfenster log(f)

log(E‘)

f1 fx

Verschiebung der Masterkurve für T1 Berechnung der relativen Fehler für die 
gemessenen Frequenzen f1…fx bei T1=konst.

T 

FE‘

T1

Isotherme (Messwerte)
für T1

Teil der gefitteten 
Masterkurve für T1

Abbildung 3.11: Bestimmung der relativen Anpassungsfehler am Beispiel der
Speichermodul-Masterkurve

Abbildung 3.11 verdeutlicht dieses Vorgehen am Beispiel der Speichermodul-
2Bei den hier vorliegenden Masterkurven hat sich ein Fourierreihenansatz 8. Ordnung als sinnvoll er-
wiesen.
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Masterkurve. Die Anpassungsfehler lassen sich mit den Gleichungen (3.10) und (3.11)
beschreiben:

FE′(ω, T ) =
E ′Fit(ω · aT (T, T0), T )− E ′mess(ω, T )

E ′mess(ω, T )
(3.10)

Fη(ω, T ) =
ηFit(ω · aT (T, T0), T )− ηmess(ω, T )

ηmess(ω, T )
(3.11)

Als Einzelqualitätsfunktionen werden die Summen der relativen Fehlerquadrate nach
Gl. (3.12) und Gl. (3.13) definiert:

QE′ =
∑

(FE′(ω, T ))2 (3.12)

Qη =
∑

(Fη(ω, T ))2 (3.13)

Das Ziel der Optimierung ist die Minimierung der Qualitätsfunktionen. Bei einer mehr-
kriteriellen Optimierung werden diese Funktionen gleichzeitig ausgewertet. Dabei kann es
dazu kommen, dass beispielsweise bei einem Optimierungsproblem ein Entwurf bezüglich
der ersten Zielfunktion min (QE′) optimal ist, für die zweite Zielfunktion min (Qη) je-
doch nicht. Führt ein zweiter Entwurf zu einem umgekehrten Ergebnis, so lässt sich beim
Vergleich der Entwürfe nicht bestimmen, ob ein Entwurf besser oder schlechter gegenüber
dem anderen ist. Das Problem der Nichtvergleichbarkeit führt dazu, dass es eine Menge an
Entwürfen gibt, die die Forderung der Minimierung erfüllen. Solche Entwürfe, bei denen
es nicht möglich ist, den Wert einer Qualitätsfunktion zu verringern, ohne den Wert der
anderen Ziele zu erhöhen, werden als Edgeworth-Pareto-optimal, oder kurz Pare-
to-optimal bezeichnet [Par71]. Wird die Menge aller Entwürfe in einem Diagramm wie
in Abbildung 3.12 dargestellt, so bilden alle Pareto-optimalen Entwürfe die Grenze
zwischen dem technisch möglichen und dem technisch nicht möglichen Bereich. Die Bewer-

möglicher Bereich

nicht möglicher Bereich
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Optimum Q1=0,25*QE‘+0,75*Qh

Optimum Q2=0,75*QE‘+0,25*Qh

wE‘

wh

Abbildung 3.12: Pareto-Front und Einfluss der Gewichtungsfaktoren wE′ und wη der
Gesamtqualitätsfunktion auf die Lage des Optimums

tung der Lösungen insgesamt kann nur durch die Definition einer Gesamtqualitätsfunktion
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erfolgen, die eine Gewichtung der Einzelqualitäten vorsieht, Gleichung (3.14).

Q = wE′ ·QE′ + wη ·Qη (3.14)

Die Variablen wE′ und wη stellen die Wichtungsfaktoren dar. Ihr Einfluss auf die Lage des
Optimums ist in Abbildung 3.12 verdeutlicht. Der Nutzer sollte bei der Wahl der Fak-
toren berücksichtigen, dass die Messwerte für Speichermodul und Verlustfaktor gewisse
Streuungen aufweisen. Bei der hier durchgeführten Optimierung haben sich die Wich-
tungsfaktoren wE′ = 75% und wη = 25% als zweckmäßig erwiesen. Sie spiegeln auch die
Tatsache wider, dass die experimentelle Bestimmung der Verlustfaktoren in der Regel mit
einer größeren Unsicherheit erfolgt bzw. größeren Streuungen unterliegt.

3.3.1.3 Optimierungsalgorithmus

Die Struktur des Optimierungsalgorithmus ist in Abbildung 3.13 dargestellt. Das Kern-
stück bildet, wie bereits oben beschrieben, die geschachtelte Evolutionsstrategie mit
Populations- und Individuenebene. Die Qualitätsbestimmung erfolgt anhand der Gesamt-
qualität nach Gleichung (3.14).

Messdaten
E’(T,f), h(T,f)

Selektion auf Populationsebene

Abbruchkriterium
(z.B. zulässige Anpassungsfehler)

ViscoData
(manueller Shift)

Startvektor
Parametersatz

Mutation auf 
Populationsebene

Mutation auf 
Populationsebene

Parametersatz

Mutation auf 
Populationsebene

Mutation auf
Individuenebene

Qualitätsbestimmung

Selektion auf
Individuenebene

NEIN

Mutation auf
Individuenebene

Mutation auf
Individuenebene

ES auf Individuenbasis

ES auf Populationsbasis

JA

Abbildung 3.13: Struktur des Optimierungsalgorithmus mit einer geschachtelten Evoluti-
onsstrategie zur Bestimmung der Shift-Faktoren

Das dargestellte Verfahren wurde im Rahmen einer Diplomarbeit von Schwab
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[Schwab2010] vollständig in der MATLAB R©-Umgebung mit einer grafischen Benutzero-
berfläche realisiert.

3.3.2 Ergebnisse der Optimierungen

Die Wirksamkeit und die Ergebnisse einer Optimierung sollen in diesem Abschnitt bei-
spielhaft anhand der Materialdaten für den Werkstoff HNBR-60 erläutert werden. Die
Optimierung der Shift-Faktoren wurde mit einer (1, λ′(1, λ)γe)γ

′-Evolutionsstrategie mit
den in Tabelle 3.1 aufgeführten Evolutionsparametern durchgeführt.

Parameter Bedeutung Wert
δ Startschrittweite 0.1
λ Zahl der Nachkommen-Individuen 20
λ′ Zahl der Nachkommen-Populationen 5
γe Zykluszahl für die Individuenklammer 20
γ′ Zykluszahl für die Populationsklammer 10

Tabelle 3.1: Gewählte Evolutionsparameter zur Optimierung der Shift-Faktoren

Der Algorithmus sieht einen automatischen Abbruch auf der Individuenebene vor, falls
es zu einer schnellen Konvergenz des Wertes der Qualitätsfunktion kommt. Dies ist ein
Zeichen für die Lokalisierung eines Optimums, der Abbruch führt zu einer Verringerung
der Gesamtrechenzeit. Die Optimierung wurde auf einem Standard PC mit einem Intel R©

CoreTM2 Duo-Prozessor mit einer Taktfrequenz von 2,67 GHz und einem Arbeitsspeicher
von 3 GB durchgeführt und erforderte eine Rechenzeit von ca. 12 Stunden.
Die Wirksamkeit der Optimierung kann dem Vergleich der relativen Anpassungsfehler aus
Abbildung 3.14 entnommen werden. Für den Verlustfaktor konnte die Bandbreite des
relativen Anpassungsfehlers bei dem verwendeten Material HNBR-60 von +40%/−22%
auf +21%/−10% verkleinert und damit halbiert werden. Die Bandbreite der relativen
Anpassungsfehler des Speichermoduls wurde dabei nur unwesentlich von +8%/−5% auf
+9%/−8% vergrößert. Die Ergebnisse verdeutlichen, dass die reine manuelle Erzeugung
der Masterkurven anhand des Speichermoduls prinzipbedingt zu sehr geringen Anpas-
sungsfehlern für die Werte des Speichermoduls führt. Die mehrkriterielle Optimierung
mit der ES stellt dagegen eine Kompromisslösung dar.
Bormann konnte in [Bor05] nur einen Teil der Masterkurvendaten verwenden, da die
Anpassungsfehler ohne eine Optimierung der Shiftfaktoren in bestimmten Temperaturbe-
reichen zu groß waren. Aus diesem Grund führte er Auswerteintervalle ein, vgl. Abbil-
dung 3.9.
Im vorliegenden Fall würde dies bedeuten, dass die Materialkennwerte bei Verwendung der
Shift-Faktoren aus ViscoShift, also vor der Optimierung, im Temperaturbereich von ca.
−10◦C bis +60◦C nicht verwendet werden könnten. Bei Anwendung der hier entwickelten
Optimierung mit der Evolutionsstrategie kann auf die Einführung von Auswerteinterval-
len ganz verzichtet werden. Alle Materialkennwerte können für anschließende Simulationen
verwendet werden.

Die Ergebnisse der Optimierung für den Werkstoff AEM-65 sind dem Anhang A.1 zu
entnehmen.
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Abbildung 3.14: Relative Anpassungsfehler für Speichermodul FE′ (oben) und Verlustfak-
tor Fη (unten) vor und nach der Optimierung, Material: HNBR-60

3.3.3 Empfohlenes Vorgehen bei der Erzeugung von
Masterkurven

Die Erkenntnisse der in diesem Kapitel erläuterten Vorgehensweisen führen zu folgendem
Vorschlag zur schrittweisen Erzeugung fehlerminimaler Masterkurven:

1. Experimentelle Ermittlung der Kennwertisothermen mit der DMTA wie in Unter-
kapitel 2.3 beschrieben

2. Qualitative Bewertung der Messdaten mit Hilfe der Ortskurvendarstellung, Abbil-
dung 3.4

3. Manuelle Erzeugung einer Speichermodul-Masterkurve, z. B. mit dem Programm
ViscoShift, siehe Unterkapitel 3.1. Die dazugehörigen Shift-Faktoren bilden den
Startvektor.

4. Optimierung der Shift-Faktoren mit dem in Unterabschnitt 3.3.1.3 vorgestellten
Optimierungsalgorithmus

5. Bewertung der relativen Anpassungsfehler nach der Optimierung und gegebenenfalls
erneute Optimierung

6. Erstellung der Masterkurven mit den optimierten Shift-Faktoren
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Die im Anschluss an das erläuterte Verfahren erzeugten Masterkurven lassen sich nach
Jones sehr übersichtlich in einem Diagramm, dem sogenannten Nomogramm, darstellen
[Jon78]. Die Abbildung 3.15 zeigt beispielhaft das Nomogramm des Werkstoffes HNBR-
60. Die Speichermodul- und Verlustfaktor-Masterkurven werden über der reduzierten Fre-
quenz f0 aufgetragen, die das Produkt aus der Frequenz f und dem Shift-Faktor αT (T, T0)
darstellt, vgl. Gl. (3.2).
Die frequenz- und temperaturabhängigen Werkstoffkennwerte lassen sich mit Hilfe dieser
einfachen Darstellung direkt aus dem Diagramm ablesen. In der Abbildung 3.15 ist
dies beispielhaft für eine Temperatur von 20◦C und eine Frequenz von 100 Hz verdeut-
licht. Anhand der eingezeichneten Hilfslinien ist erkennbar, wie die Werkstoffkennwerte
ermittelt werden können.
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Abbildung 3.15: Nomogramm des Werkstoffes HNBR-60. Hilfslinien zur Bestimmung der
Materialkennwerte E ′ und η für f = 100Hz und T = 20◦C

Das Nomogramm des Werkstoffes AEM-65 ist dem Anhang A.1 zu entnehmen.

3.4 Funktionelle Beschreibung der Masterkurven

Im vorangegangenen Abschnitt wurde ein Verfahren zur fehlerminimalen Erstellung von
Masterkurven vorgestellt. Nach Anwendung der optimierten Shift-Faktoren αT auf die
Kennwertisothermen erhält man danach die frequenz- und temperaturabhängige Master-
kurvendarstellungen für die komplexen Werkstoffkennwerte. Sollen diese im Rahmen von
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Simulationsrechnungen verwendet werden, ist es sinnvoll, die Masterkurven funktionell
zu beschreiben. Eine Möglichkeit besteht in der Darstellung einer Fourierreihe durch die
Gleichungen (3.8) und (3.9). Im Rahmen von Frequenzbereichssimulationen kann so auf
einfache Art die Frequenzabhängigkeit der Materialkennwerte beschrieben werden.
Für die Simulation im Zeitbereich werden zur Abbildung des viskoelastischen Verhal-
tens von Bauteilen oft Materialbeschreibungen mit Hilfe der Prony-Parameter verwen-
det. Viele kommerzielle Finite Elemente Programme, wie zum Beispiel ABAQUS, bieten
die Möglichkeit, die Materialeigenschaften direkt durch Vorgabe der Prony-Parameter
zu definieren. Im Rahmen dieser Arbeit wurden die Prony-Parameter anhand der
Speichermodul-Masterkurve mit dem Programm ViscoData ermittelt [Her07a]. Die Para-
meterermittlung beruht auf einem nichtlinearen Optimierungsalgorithmus auf der Grund-
lage einer Evolutionsstrategie. Das Ziel ist die optimale Abbildung der Speichermodul-
Masterkurve durch die funktionale Beschreibung mit Prony-Parametern nach Glei-
chung (3.15).

E ′(ω) = E0

(
1−

N∑
i=1

ei ·
1

1 + ω2 · τ 2
i

)
(3.15)

Die Bedeutung der hier verwendeten Prony-Parameter ei, τi, E0 und E∞ soll an dieser
Stelle noch einmal durch das verallgemeinerte Maxwell-Modell in Abbildung 3.16
verdeutlicht werden.

2τ Nτ

1 0e E⋅

1τ

∞E
…

2 0e E⋅ 0Ne E⋅

Abbildung 3.16: Generalisiertes Maxwell-Modell mit den Prony-Parametern zur Ver-
wendung in ABAQUS

Es sei an dieser Stelle auf die unterschiedliche Definition der Variablen Ei im Vergleich
zu Abbildung 2.8 hingewiesen:

ei =
Ei−1 − Ei

E0

(3.16)

Die Variable E0 beschreibt den Speichermodul für sehr hohe Frequenzen bzw. sehr ge-
ringe Temperaturen. Die Dämpfer des rheologischen Modells sind dann nahezu blockiert
und der Grenzwert E0 für den Speichermodul lässt sich nach Gleichung 3.17 bestimmen.
Damit beschreiben die Parameter ei den jeweiligen Anteil der Einzelfedersteifigkeit an der
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maximalen Gesamtsteifigkeit des Modells.

E0 = E∞ +
N∑
i=1

(ei · E0) (3.17)

Bei der Anwendung des Programms ViscoData kann die Ordnung des Maxwell-Modells,
d. h. die Anzahl der Maxwell-SträngeN , gewählt werden.Abbildung 3.17 veranschau-
licht das Ergebnis der Kurvenanpassung für das Material HNBR-60 mit einem Max-
well-Modell 25. Ordnung. Als Ergebnis liefert die Parameteranpassung die Werte für

1
25
−τ1

1
−τ

1e
25e

Datenpunkte der gefitteten Masterkurve

Masterkurve aus 
Prony-Parametern

∞E

0E

Abbildung 3.17: Ermittlung der Prony-Parameter anhand der Speichermodul-
Masterkurve durch ein Maxwell-Modell 25. Ordnung mit ViscoData

die Variablen E0, E∞, ei und τi. Diese können beispielsweise direkt zur Simulation in
ABAQUS verwendet werden, die Größe E∞ ist dabei mit der Option „LONG TERM“
anzugeben.

Der Vollständigkeit halber soll an dieser Stelle noch die Möglichkeit zur funktionalen
Beschreibung der komplexen Materialkennwerte mit Hilfe von fraktionalen Ableitungen
genannt werden. Bei Verwendung von Prony-Parametern ist in der Regel eine hohe
Modellordnung notwendig und damit eine große Anzahl von Parametern zu bestimmen.
Bei Verwendung von Modellen mit fraktionalen Ableitungen kann das Werkstoffverhalten
in der Regel mit drei bis fünf Parametern ausreichend genau in einem eingeschränkten
Frequenzbereich beschrieben werden. Eine genaue mathematische Formulierung und die
Möglichkeiten zur Anwendung können zum Beispiel [Jon01], [GS07], [Pri96] und [DR07]
entnommen werden.



4 Dynamisches Verhalten von
Elastomerringen unter radialer
Belastung

Im vorherigen Kapitel wurde ein Verfahren zur Ermittlung fehlerminimaler Werkstoff-
kennwerte vorgestellt. In diesem Kapitel soll die Verknüpfung von Materialeigenschaf-
ten und Bauteilverhalten mit Hilfe dieser Materialdaten erfolgen. Das zu untersuchende
Bauteil ist der in Abbildung 4.1 dargestellte Elastomerring. Durch Vulkanisation an
Stahlringe weist die Elastomerschicht definierte Einbaubedingungen auf. Alle im weite-
ren Verlauf der Arbeit betrachteten Bauteile weisen einen mittleren Durchmesser von
Dm = 68 mm und eine Elastomerschichthöhe von h = 6 mm auf. Die Breite b der Elas-
tomerringe kann zur Anpassung der Steifigkeit variieren. Die von Bormann verwendeten
O-Ringe sollen an dieser Stelle nicht diskutiert werden, da sich gezeigt hat, dass die dyna-
mischen Eigenschaften der O-Ringe sehr stark von den Einbaubedingungen, vor allem von
der Vorpressung und den Reibverhältnissen, abhängen und somit nur eine eingeschränkte
Vorhersage des dynamischen Verhaltens möglich ist [Bor05]. Die Abbildung 4.1 zeigt

Außenring (Stahl)

Innenring (Stahl)

Anvulkanisierter 
Elastomerring

Wälzlager

Abbildung 4.1: Geometrie des anvulkanisierten Elastomerringes mit recheckigem Quer-
schnitt

links die Möglichkeit des Einbaus eines Wälzlagers zur Rotorlagerung. Da die Elastomer-
ringe der Dämpfung der unwuchterregten Schwingungen von Rotorsystemen dienen sollen,
werden im Folgenden die Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaften der Rechteckringe bei
radialer Belastung untersucht.
In einem ersten Schritt wird dazu die statische Steifigkeit der Ringe analytisch beschrieben
und durch numerische Simulationen überprüft. Im Anschluss daran wird das Vorgehen zur
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Verknüpfung der Ringstatik mit der Materialdynamik vorgestellt und durch experimen-
telle Untersuchungen belegt.

4.1 Radiale Steifigkeit von Rechteckringen

4.1.1 Analytische Beschreibung

Ein Ansatz zur analytischen Beschreibung der statischen radialen Ringsteifigkeit wur-
de bereits 1955 von Göbel unter dem Begriff „querbelastete Hülsenfedern“ vorgestellt
[Göb55]. Die Herleitung erfolgt hier anhand der Abbildung 4.2, die einen unverformten
und zur deutlicheren Darstellung stark verformten Querschnitt des Rechteckringes mit der
Breite b und der Höhe h = r2− r1 (vgl. Abb. 4.1) zeigt. Infolge einer radialen Belastung
FR erfolgt eine Verformung der Elastomerschicht um xR.
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Abbildung 4.2: Verformungsbedingungen eines radial belasteten Rechteckringes, nach
[Göb55]

Die Änderung der Lage eines beliebigen Punktes P in der Gummischicht beträgt f und ist
die Folge einer Kompression ε und einer Schubverformung γ, die nach dem Hooke’schen
Gesetz mit dem Kompressionsmodul Ec und dem Schubmodul G wie folgt beschrieben
werden können:

ε =
σ

Ec
und γ =

τ

G
. (4.1)

Die Kompression führt zu einer Verschiebung der Lage des Punktes P um f · sin(α) in
radialer Richtung. Diese kann durch Integration der Verformung ε entlang der Schichtdicke
bestimmt werden:

f · sinα =

∫
ε · dl (4.2)
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In tangentialer Richtung führt die Schubverformung γ zu einer Verlagerung des Punktes
P um:

f · cosα =

∫
γ · dl (4.3)

Die Normal- und Schubspannungen lassen sich für ein sektorförmiges Differentialelement
nach Abbildung 4.2a mit dem Radius r und dem differentiellen Winkel dα wie folgt
ermitteln:

σ =
dFr

b · r · dα
(4.4)

τ =
dFt

b · r · dα
(4.5)

Die Gleichungen (4.2) und (4.3) lassen sich mit den Beziehungen nach Gl. (4.1), (4.4) und
(4.5) wie folgt umstellen:

f · sinα =

∫
dFr

Ec · b · r · dα
dl (4.6)

f · cosα =

∫
dFt

G · b · r · dα
dl (4.7)

Wird die Integration entlang des Querschnitts von r1 nach r2 ausgeführt, ergeben sich
folgende Ausdrücke:

f · sinα =

∫ r2

r1

dFr
Ec · b · r · dα

dr =
dFr
dα
· 1

Ec · b
· lnr2

r1

(4.8)

f · cosα =

∫ r2

r1

dFt
G · b · r · dα

dr =
dFt
dα
· 1

G · b
· lnr2

r1

. (4.9)

Die Kraft dF ist diejenige Kraft, die notwendig ist, um ein sektorförmiges Differential-
element zu verformen und kann nach Abbildung 4.2a mit Gleichung (4.10) bestimmt
werden.

dF = dFr · sinα + dFt · cosα (4.10)

dF =
f · sin2α · dα · b · Ec

ln r2
r1

+
f · cos2α · dα · b ·G

ln r2
r1

(4.11)

Die radiale Kraft FR des gesamten Ringes lässt sich mit der radialen Verformung xR durch
folgendes Integral berechnen:

FR = xR ·
b

ln r2
r1

·
∫ 2π

0

(
Ec · sin2α +G · cos2α

)
dα (4.12)
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Damit ergibt sich für FR:

FR = xR ·
b · π
ln r2

r1

· (Ec +G) (4.13)

Die radiale Steifigkeit des Ringes kann damit wie folgt bestimmt werden:

srad =
FR
xR

=
b · π
ln r2

r1

· (Ec +G) (4.14)

In Umfangsrichtung kann der Elastomerring als ein unendlich ausgedehnter Rechteck-
block betrachtet werden. Mit dieser Vorstellung lässt sich der Kompressionsmodul Ec
nach Freakley [FP78] wie folgt mit Hilfe des Elastizitätsmoduls E berechnen:

Ec = E · 4

3
· (1 + s2) (4.15)

Für den hier betrachteten Ringquerschnitt kann der Gestaltfaktor s nach Freakley aus
dem Verhältnis von Ringbreite b zu Ringhöhe h ermittelt werden:

s =
b

2 · h
(4.16)

Unter der Annahme, dass es sich um einen inkompressiblen Werkstoff mit einer Querkon-
traktionszahl ν = 0, 5 handelt [NJH85], kann die Beziehung G = 1

3
· E genutzt werden,

um die Gesamtsteifigkeit des Rechteckringes bei radialer Belastung zu bestimmen:

srad =
π · b
ln( r2

r1
)
· E · 1

3
·

[
5 +

(
b

h

)2
]

(4.17)

Wird das Verhältnis ln r2
r1
, wie von Bormann [Bor05] vorgeschlagen, in eine Taylor-

Reihe entwickelt:

ln
r2

r1

= ln
Dm + h

Dm − h
= ln

1 + h
Dm

1− h
Dm

= ln

(
1 +

h

Dm

)
− ln

(
1− h

Dm

)

= 2

(
h

Dm

)
+

2

3

(
h

Dm

)3

+
2

5

(
h

Dm

)5

+ . . . , (4.18)

so kann der Ausdruck bei Vernachlässigung höherer Therme folgendermaßen beschrieben
werden:

ln
r2

r1

≈ 2 · h
Dm

. (4.19)

Die Gleichung (4.17) zur Beschreibung der radialen Ringsteifigkeit kann damit wie folgt
vereinfacht werden:

srad =
π · b ·Dm

2 · h
· E · 1

3
·

[
5 +

(
b

h

)2
]

(4.20)

Bei Verwendung des Breiten-/Höhenverhältnisses β = b/h ergibt sich folgende Formulie-
rung:

srad = π ·Dm · E ·
1

6
· β ·

(
5 + β2

)
(4.21)
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In Anlehnung an Bormann soll der Einfluss des Verhältnisses β durch einen Formfaktor
des Lagers kL ausgedrückt werden:

kL =
1

6
· β ·

(
5 + β2

)
(4.22)

Damit vereinfacht sich Gleichung (4.21) weiter und die statische Steifigkeit eines Recht-
eckringes bei radialer Belastung kann durch Gleichung (4.23) angegeben werden:

srad = π ·Dm · E · kL (4.23)

4.1.2 Numerische Simulationsergebnisse

Die vereinfachten Annahmen des vorhergehenden Abschnittes sollen mit den Ergebnis-
sen numerischer Untersuchungen verglichen werden. Dafür wurde ein Finite Elemente
Modell des Rechteckringes mit dem Programm ABAQUS erstellt. Der Querschnitt und
die Lastdefinition ist der Schnittdarstellung in Abbildung 4.3 zu entnehmen. Da für die-

b

h

Ø
D

m RF
Rx̂

Abbildung 4.3: Geometrie- und Lastdefinition zur numerischen Berechnung der radialen
Ringsteifigkeit, Dm = 68mm, h = 6mm, b = 6...18mm

se Analyse nur der Einfluss der Querschnittsabmessungen untersucht werden soll, wurde
eine linear-elastische Materialdefinition verwendet. Der Vorteil besteht in dem frequenz-
und amplitudenunabhängigen Verformungsverhalten. Der numerische Formfaktor kL.num
kann mit dem konstanten Elastizitätsmodul Elin direkt aus der numerisch ermittelten
radialen Steifigkeit srad.num nach Gl. (4.24) abgeleitet werden:

kL.num =
srad.num

Elin · π ·Dm

(4.24)

Die Inkompressibilität des Elastomerwerkstoffes (νinkompressibel = 0, 5) wurde aus numeri-
schen Gründen mit einer Querkontraktionszahl von νFE = 0, 499 definiert. Aus Symme-
triegründen wurde nur ein Viertel des Rechteckringes modelliert. Dies führt zu einer deut-
lichen Reduktion der Rechenzeiten, was insbesondere für eine Verwendung des Modells mit
der realen viskoelastischen Materialdefinition für die praktische Anwendung von großer
Bedeutung ist. Zur Simulation des Verformungsverhaltens wurden 3D-Volumenelemente
des Typs C3D20R mit quadratischen Ansatzfunktionen verwendet.
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Die Simulationen erfolgten für ein Breiten-/Höhenverhältnis β = b/h = 1 . . . 3. Der Ver-
gleich der Simulationsergebnisse mit den analytisch nach Gleichung (4.22) ermittelten
Formfaktoren in Abbildung 4.4 zeigt eine sehr gute Übereinstimmung und bestätigt
die Verwendbarkeit der sehr einfachen Definition des Formfaktors. Für die weiteren Be-
trachtungen wird daher Gleichung (4.22) zur Beschreibung des Geometrieeinflusses der
Rechteckringe verwendet.
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Abbildung 4.4: Einfluss des Breiten-/Höhenverhältnisses β = b/h auf den Formfaktor,
Vergleich der analytischen und numerischen Berechnungen

4.2 Dynamische Eigenschaften von Elastomerringen

4.2.1 Theoretische Annahmen

Für die Untersuchung und die Beschreibung des Schwingungsverhaltens von Rotorsyste-
men mit Elastomerringen ist die Kenntnis der dynamischen Eigenschaften der Elastomer-
ringe notwendig. Soll das Schwingungsverhalten des Systems darüber hinaus optimiert
werden, so muss das Bauteilverhalten vorhersagbar sein. Nach Darlow und Zorzi kön-
nen die dynamischen Bauteilkennwerte von Elastomerbauteilen mit Hilfe der multiplikati-
ven Verknüpfung der Materialdynamik und der Bauteilstatik vorhergesagt werden [DZ81].
Auch Bormann [Bor05] verwendete daher den folgenden Ansatz zur Beschreibung des
Steifigkeitsverhaltens von Elastomerringen:

Speichersteifigkeit: s′ (ω, T ) = π ·Dm · kL · E ′ (ω, T ) (4.25)

Bei Kenntnis der geometrischen Abmessungen Ringhöhe h und -breite b kann der Lager-
formfaktor kL mit dem im vorherigen Unterkapitel definierten Zusammenhang (Gl. (4.22))
ermittelt werden. In Verbindung mit dem mittleren Ringdurchmesser Dm bestimmt er die
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statische Lagersteifigkeit, die mit dem frequenz- und temperaturabhängigen Speichermo-
dul E ′(ω, T ) verknüpft wird. Da die Verlustfaktoren η von Material und Bauteil identisch
sind, kann der Dämpfungskoeffizient d des Elastomerlagers wie folgt bestimmt werden:

Dämpfungskoeffizient: d (ω, T ) = s′ (ω, T ) · η (ω, T )

ω
(4.26)

Die Gültigkeit dieser Annahmen soll im Folgenden anhand von Bauteilmessungen über-
prüft werden.

4.2.2 Experimentelle Verifikation der theoretischen Annahmen

4.2.2.1 Prüfstandsbeschreibung

Die experimentellen Untersuchungen zum dynamischen Verhalten der Elastomerringe er-
forderten die Konstruktion und den Aufbau eines speziellen Prüfstands zur radialen Belas-
tung der Probekörper. Die Abbildung 4.5 zeigt den im Rahmen einer Projektarbeit von
Theuer und Trutwin [ThTr2010] realisierten Prüfstand, der die Variation verschiedener
Einflussgrößen wie Schwingamplitude, -frequenz und Temperatur zulässt. Im Gegensatz

Kraftsensor

Wirbelstromsensor

Infrarot-Temperatursensor

Servohydraulischer Linearzylinder

Prüflingsaufnahme
Servoventil

Abbildung 4.5: Bauteilprüfstand zur radialen Belastung der Elastomerringe

zu dem von Bormann verwendeten Prüfstand, der eine maximale Belastungsfrequenz
von 0, 25Hz ermöglicht, können mit dem hier verwendeten Prüfstand Belastungsfrequen-
zen von bis zu 100Hz realisiert werden. Die Beschreibung der Funktionsweise soll anhand
der Abbildung 4.6 erfolgen.
Die radiale Belastung der Prüfkörper (5) erfolgt durch einen am Fachgebiet vorhandenen
servohydraulisch betriebenen Linearzylinder (1) der Firma Schenck [Car76], der sich an
einem Widerlager (9) abstützt. Der Prüfling wird dazu auf einer Achse befestigt und in
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den Halterungen für den Lagerinnenring (6) und den Lageraußenring (3) positioniert, die
als geteilte Lagerschalen ausgeführt sind (vgl. dazu auch Abbildungen A.3 und A.4 im
Anhang A.2 dieser Arbeit).

9 Widerlager6 Halterung Lagerinnenring3 Halterung Lageraußenring

8 Kraftsensor5 Prüfling2 Klimakammer

7 Wegsensor4 Widerstandsthermometer1 Servohydraulischer Linearzylinder

1 2 3 4 5 8 96 7

63 5

Abbildung 4.6: Prüfstandsaufbau zur Untersuchung der Elastomerringe

Der Innenring des Prüfkörpers ist dadurch fest mit dem Widerlager verbunden. Der
Außenring wird durch den Linearzylinder bewegt. Als Messgrößen werden die radiale
Verformung mit einem Wirbelstromsensor IN-081 (7) der Firma Brüel & Kjaer Vibro
[Brü07] und die Kraft mit einem DMS-Kraftsensor U3 (8) der Firma HBM [HBM01] er-
mittelt. Die Klimakammer (2), in Abbildung 4.5 nicht dargestellt, erlaubt den Betrieb
bei definierten Versuchsrandbedingungen und ist zur einfachen Montage teilbar ausge-
führt. Luft wird in einem Kälte-Wärme-Prüfschrank der Firma Weiss [Wei85] (in Abbil-
dung 4.6 nicht dargestellt) temperiert und mit einem Gebläse durch die Klimakammer
(2) geleitet. Die Regelung der Lufttemperatur erfolgt mit Hilfe der Steuer-/Regeleinheit
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des Prüfschrankes. Dazu dient ein in unmittelbarer Nähe des Prüflings angebrachtes Wi-
derstandsthermometer (4). Der gesamte Prüfstand ist auf einem ca. 4500 kg schweren
Prüffundament befestigt, welches zur Schwingungsentkopplung auf weichen Gummifedern
gelagert ist.
Mit dem verwendeten servohydraulischen Linearzylinder lassen sich bei einem Öldruck
von 280 bar maximale Kräfte von 16 kN realisieren, der maximale Hub beträgt 20 mm.
Die entwickelte Prüflingsaufnahme kann für Elastomerringe mit einer Breite von bis zu
b = 30mm verwendet werden.
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HP 8904A
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messverstärker

HMB MGA
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Kälte-Wärme-
Prüfschrank

x F TU

Steuer-/ RegeleinheitTU

Regler
ADN404

statischer
Sollwert

PIDT1

Abbildung 4.7: Mess- und Regelsignalverlauf des servohydraulisch betriebenen Bauteil-
prüfstands

Der Mess- und Regelsignalverlauf ist in Abbildung 4.7 dargestellt. Die Messung der
Weg- , Kraft- und Temperatursignale (x, F , TU) erfolgt mit Hilfe der Software LabVIEW
[Nat09]. Als A/D-Wandler wird der Messverstärker Spider8 der Firma HBM [HBM03]
verwendet, der über maximal acht simultan abgetastete Kanäle mit Gleichspannungs-
und Trägerfrequenzmessverstärkern verfügt und eine maximale Abtastrate von 9, 6 kHz
ermöglicht.
Für die Regelung des Linearzylinders wurde ein digitaler Regler ADN404 der Firma Pees
Components [PEE09] verwendet. Der Regler verfügt in der hier verwendeten Ausführung
über zwei Sollwerteingänge, die programmintern addiert werden. Ein Eingang wird zur
Vorgabe eines statischen Sollwertes verwendet, welcher insbesondere zum Verfahren des
Linearzylinders beim Einbau der Prüfkörper genutzt wird. Über den zweiten Eingang kann
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ein dynamisches Sollwertsignal vorgegeben werden. Diese Sollwertvorgabe erfolgt eben-
falls über das Mess- und Steuerprogramm in LabVIEW. Dazu wird eine GPIB-Messkarte
der Firma National Instruments [Nat96] in Verbindung mit dem Funktionsgenerator HP
8904A [HP87] genutzt. Der digitale Servoventilregler erhält als Istgröße wahlweise das
Wegsignal xZ des im Linearzylinder verbauten induktiven Wegsensors W10 der Firma
HBM [HBM75] oder das Kraftsignal F des DMS-Kraftaufnehmers des Typs U3. Die Si-
gnalaufbereitung erfolgt mit dem TrägerfrequenzmessverstärkerMGA [HBM96] der Firma
HBM. Der als PIDT1-Regler ausgeführte digitale Regler verfügt über eine Servoventilend-
stufe und wird über eine RS232-Schnittstelle mit einem PC parametrisiert.
Der beschriebene Prüfstand lässt sich wahlweise in den Betriebsarten „Wegregelung“ und
„Kraftregelung“, zum Beispiel für Kriechversuche, betreiben. Dazu wurde der digitale Reg-
ler im Rahmen einer Studienarbeit von Theuer [Theuer2010] in einem Industriegehäuse
verbaut, welches die analogen Bedienelemente zur Wahl der Betriebsart und eine digitale
Anzeige zur Zustandsüberwachung beinhaltet.

4.2.2.2 Messergebnisse

Nach den theoretischen Überlegungen im Abschnitt 4.2.1 lässt sich das dynamische Bau-
teilverhalten aus der Verknüpfung von Bauteilstatik und Materialdynamik ableiten. Für
die Speichersteifigkeit bedeutet dies nach Gleichung (4.25):

s′ (ω, T ) = π ·Dm · kL · E ′ (ω, T )

Der Verlustfaktor ist für Material und Bauteil identisch. Die Überprüfung dieser Annah-
men erfolgte mit dem im vorhergehenden Unterabschnitt beschriebenen Bauteilprüfstand.
Dazu wurden Elastomerringe des Werkstoffs HNBR-60 mit einer Ringbreite von 12 mm
bei einer Temperatur von 25◦C dynamisch vermessen. Die Frequenz wurde im Bereich von
1 bis 70Hz variiert, als Wegamplitude wurde für alle Messungen der kleinste realisierbare
Wert von x̂ = 0, 01mm definiert, was einer Verformung von 0, 16% bezogen auf die Ring-
höhe von h = 6mm bedeutet. Es sei an dieser Stelle daran erinnert, dass die Messungen
an den Streifenproben zur Ermittlung der Materialeigenschaften mit einer Verformungs-
amplitude von 0, 1% durchgeführt wurden (vgl. Unterkapitel 2.3). Die Abbildungen 4.8
und 4.9 zeigen den Vergleich der gemessenen Bauteilkennwerte Speichersteifigkeit und
Verlustfaktor mit den aus den Material-Masterkurven mit Gl. (4.25) ermittelten Daten.
Die frequenzabhängige Speichersteifigkeit der Elastomerringproben kann mit den Daten
der Masterkurve sehr gut vorhergesagt werden, vgl. Abbildung 4.8.

Der Vergleich der Verlustfaktoren in Abbildung 4.9 verdeutlicht den Einfluss der im
vorhergehenden Kapitel beschriebenen Wichtungsfaktoren ωE′ und ωη bei der Erstellung
der Masterkurven. Werden auf die gemessenen Isothermen der Verlustfaktoren die mit
den Werten ωE′ = 75% und ωη = 25% optimierten Shift-Faktoren angewendet, kommt es
in diesem Fall aufgrund der nicht vermeidbaren Anpassungsfehler zu einer Überschätzung
des Verlustfaktors für das Bauteil. Wird bei der Optimierung hingegen nur der Anpas-
sungsfehler der Verlustfaktoren bewertet, d. h. ωE′ = 0% und ωη = 100%, zeigt sich
die sehr gute Übereinstimmung der gemessenen Verlustfaktoren der Materialproben und
der anvulkanisierten Elastomerringe. Bei der Verwendung der optimierten Shift-Faktoren
sollte daher beachtet werden, dass die Materialkennwerte auf der Grundlage der Master-
kurven mit einer gewissen Unsicherheit behaftet sind, deren Größe durch die jeweiligen
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Anpassungsfehler quantifiziert werden kann. Das in Kapitel 3 vorgestellte Verfahren zur
Erstellung der Masterkurven kann grundsätzlich zur Verringerung der Anpassungsfehler
eingesetzt werden, die Grenzen werden an dieser Stelle aber noch einmal verdeutlicht.
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Abbildung 4.8: Vergleich der gemessenen und aus den Material-Masterkurven berechneten
Speichersteifigkeit für Elastomerringe aus HNBR-60, Elastomerringbreite b = 12 mm,
Temperatur T = 25◦C, x̂ = 0, 01mm (ε̂ = 0, 16%)
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Abbildung 4.9: Vergleich der gemessenen und aus den Isothermen-Messungen und
Material-Masterkurven ermittelten Verlustfaktoren für Elastomerringe aus HNBR-60,
Elastomerringbreite b = 12mm, Temperatur T = 25◦C, x̂ = 0, 01mm (ε̂ = 0, 16%)

Zusammenfassend kann festgestellt werden, dass der dargestellte Vergleich der charak-
teristischen Kennwerte eine sehr gute Übereinstimmung zeigt und damit die theoreti-
schen Annahmen zur Verknüpfung von Bauteilstatik und Materialdynamik bestätigt wer-
den können. Das dynamische Bauteilverhalten kann demnach ermittelt werden, wenn die
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Material-Masterkurven vorliegen und die geometrischen Abmessungen der Elastomerrin-
ge und damit die Formfaktoren bekannt sind. Für eine optimierte Auslegung der Elas-
tomerringe ist diese einfache Art der Beschreibung des Bauteilverhaltens von essentieller
Bedeutung.
Des Weiteren zeigt die gute Übereinstimmung auch, dass die an Materialproben ermittel-
ten Werkstoffkennwerte auch für die anvulkanisierten Elastomerringe Gültigkeit besitzen.
Die Voraussetzung ist jedoch, dass beim Vulkanisationsprozess von Werkstoffprobe und
realem Elastomerbauteil wie im vorliegenden Fall die gleichen Prozessparameter verwen-
det werden.

4.3 Einfluss der Verformungsamplitude

Die Abbildung 4.10 verdeutlicht den Einfluss der Verformungsamplituden auf die Form
der Hystereseschleifen. Mit zunehmender Dehnung ist die deutliche Abnahme der Steigung
der Hysteresen und damit der dynamischen radialen Steifigkeit des Bauteils erkennbar.
Ab einer Verformungsamplitude von ca. 0, 5mm (ca. 8, 33%) weist die sich ändernde Form
der Hysteresen auf geometrische Nichtlinearitäten hin, vgl. [Küm86]. Bei Anwendung
der Elastomerringe als Dämpfungselemente sollten die Dehnungen auf ca. 1% begrenzt
werden, was bei der hier vorliegenden Ringhöhe von h = 6mm einer Dehnung von 0, 06mm
entspricht. Daher kann auch der Einfluss der geometrischen Nichtlinearitäten im Rahmen
dieser Betrachtungen vernachlässigt werden.
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Abbildung 4.10: Gemessene Hystereseschleifen bei Variation der Verformungsamplitude,
Werkstoff: HNBR-60, Ringbreite: b = 12 mm, Ringhöhe: h = 6 mm, Messtemperatur:
T = 25◦C, Frequenz: f = 10Hz

Verwendet man die oben hergeleitete Definition des Formfaktors (Gl. (4.2.2.2)), so kann
auch der amplitudenabhängige Speichermodul E ′ des anvulkanisierten Materials anhand
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der Messungen bestimmt werden. Der Verlustfaktor η gilt, wie ebenfalls oben gezeigt,
gleichermaßen für Material und Bauteil. Werden die aus den Bauteilversuchen ermittel-
ten Kennwerte mit denen an streifenförmigen Materialproben gemessenen verglichen, so
zeigt sich in Abbildung 4.11 eine überraschend gute Übereinstimmung. Dies bedeu-
tet, dass die an einfachen Materialproben gemessene amplitudenabhängige Veränderung
der Materialkennwerte direkt auf die hier verwendeten anvulkanisierten Ringbauteile mit
rechteckigem Querschnitt übertragen werden kann.
Die dargestellten Ergebnisse bilden natürlich nur einen kleinen Parameterbereich bei
definierten Temperaturen und Frequenzen ab. Sollte sich die Annahme der einfachen
Übertragbarkeit der amplitudenabhängigen Materialdaten auf die Bauteileigenschaften
im Rahmen weiterführender Untersuchungen als richtig erweisen, so kann auf eine sehr
aufwendige Modellierung der Amplitudenabhängigkeit verzichtet werden. Es können die
ohnehin notwendigen Ergebnisse aus den Untersuchungen an Materialproben direkt ver-
wendet werden, um die temperatur-, frequenz- und amplitudenabhängigen Eigenschaf-
ten der Elastomerringe im Frequenzbereich zu beschreiben. Auf kosten- und zeitintensive
Messungen an realen Bauteilproben kann dann verzichtet werden. Im Rahmen der vorlie-
genden Arbeit kann der Einfluss der Verformungsamplitude aufgrund der zu begrenzenden
Dehnungen vernachlässigt werden.
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Abbildung 4.11: Einfluss der Dehnungsamplitude auf den Speichermodul und den Verlust-
faktor, Vergleich der an Materialproben (Streifenproben) und Elastomerringen ermittelten
Daten, Messtemperatur: T = 25◦C, Frequenz: f = 10Hz

4.4 Eigenerwärmung bei dynamischer Belastung

Aufgrund der dissipativen Wirkung der Elastomerwerkstoffe führt eine Schwingbelastung
zwangsläufig zu einer Wärmeentwicklung, die eine Erwärmung der Prüflinge zur Folge hat.
In vielen technischen Anwendungen, wie z. B. Elastomerkupplungen in Antriebssträngen,
spielt die Eigenerwärmung der Bauteile eine wichtige Rolle und darf bei der Vorhersage
des dynamischen Verhaltens des Systems nicht vernachlässigt werden [Küm86]. Bei Elas-
tomerkupplungen kann die Eigenerwärmung zur Ausbildung von Wärmenestern führen,
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die eine thermische Zerstörung der Bauteile zur Folge haben können. Die Verwendung
der Elastomerringe zur Schwingungsdämpfung von Rotoren ist durch eine vergleichsweise
geringe Verformung der Bauteile gekennzeichnet. Außerdem wird die Wärmeleitung auf-
grund der großflächigen direkten Anbindung an Metallwerkstoffe grundsätzlich gefördert.
Dennoch soll im Folgenden untersucht werden, ob eine signifikante Eigenerwärmung der
Elastomerringe auftreten kann und zu berücksichtigen ist.
Die experimentellen Untersuchungen wurden am servohydraulisch betriebenen Bauteil-
prüfstand aus Abbildung 4.6 durchgeführt. Die Umgebungstemperatur wurde während
der Messungen mit Hilfe der Klimakammer konstant bei Tu = 25◦C gehalten. Ausgehend
von einem Ruhezustand wurden die Elastomerringe sinusförmig mit einer Frequenz von
f = 50 Hz belastet, die radiale Verformungsamplitude betrug x̂ = 0, 06 mm (ε = 1%).
Während der Messungen, die an Proben mit der Ringbreite von b = 12mm durchgeführt
wurden, erfolgte die Ermittlung der Prüflingskerntemperatur mit Hilfe von Thermoele-
menten, die an den inAbbildung 4.12 verdeutlichten Messstellen in den Elastomerringen
positioniert wurden.

Belastungsrichtung

Messstelle 2

Messstelle 1

Thermoelement
Außenring (Stahl)

Innenring (Stahl)

Anvulkanisierter 
Elastomerring

Abbildung 4.12: Positionen der Thermoelemente zur Messung der Kerntemperatur

Zusätzlich wurde die Oberflächentemperatur im Bereich der Messstelle 1 berührungslos
mit Hilfe eines Infrarotsensors1 der Firma Micro Epsilon (Abbildung 4.13) und die
Umgebungstemperatur mit dem bereits beschriebenen Widerstandsthermometer aufge-
zeichnet. Das Messdatenerfassungssystem des Prüfstands wurde dazu um die Messkarte
NI USB-9211 [Nat07b] der Firma National Instruments zur Signalaufbereitung der Ther-
moelementspannungen erweitert.

1Typ: OPTCTLT20CB3
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Infrarot Temperatursensor

Elastomerring

Abbildung 4.13: Infrarot Temperatursensor zur Erfassung der Oberflächentemperatur der
Bauteilprobe
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Abbildung 4.14: Gemessene Temperaturentwicklung als Funktion der Belastungsdauer,
Werkstoff: HNBR-60, Probenbreite: b = 12 mm, f = 50 Hz, x̂ = 0, 06 mm, Tu = 25◦C,
Messstellen 1 und 2: Kerntemperaturen

Die gemessene Temperaturentwicklung ist in Abbildung 4.14 dargestellt. Die Vergröße-
rung des Zeitbereiches bis fünf Minuten nach Belastungsbeginn zeigt das zu erwartende
Aufheizverhalten. Es wird deutlich, dass die Kerntemperaturen an den Messstellen 1 und
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2 nur geringe Unterschiede aufweisen. Die stationären lokalen Temperaturen werden be-
reits nach ca. zwei Minuten erreicht und die maximale Temperaturerhöhung im Kern des
12mm breiten Elastomerringes beträgt nur 1, 5◦C. Die Erhöhung der Oberflächentempe-
ratur fällt erwartungsgemäß niedriger aus. Die Messergebnisse verdeutlichen, dass sich bei
der verwendeten Geometrie und den im Prüfstand herrschenden Randbedingungen keine
kritischen Wärmenester ausbilden. Die im Prüfstand realisierte Probenaufnahme ist aus
Gründen der Prüfstandsdynamik sehr leicht ausgeführt, die realen Einbaubedingungen
in einem Rotorsystem weisen in der Regel deutlich höhere Wärmekapazitäten auf. Im
Folgenden wird daher als Einsatztemperatur die Umgebungstemperatur definiert, wie sie
bei wälzgelagerten Rotoren in der Regel durch die Lagertemperatur vorgegeben wird. Ei-
ne zusätzliche Eigenerwärmung durch die dynamische Belastung der Elastomerringe wird
aufgrund der dargestellten Messergebnisse im Weiteren nicht betrachtet.



5 Experimentelle Untersuchungen an
einem Versuchsrotor

Das Ziel der experimentellen Untersuchungen an einem Versuchsrotor war es in erster
Linie, die in den vorherigen Kapiteln erarbeiteten Theorien am Beispiel eines realen Ro-
torsystems zu überprüfen. Ausgehend von der Materialbeschreibung in den Kapiteln 2 und
3 wurde im vorhergehenden Kapitel 4 eine Beschreibung des realen dynamischen Verhal-
tens der Elastomerringe erarbeitet. Als Konsequenz sollen im Folgenden diese Erkenntnis-
se an einem realen Rotorprüfstand Anwendung finden. Nur wenn es gelingt, Theorie und
Experiment in Einklang zu bringen, ist die erläuterte Modellierungsmethode der Elasto-
merlager geeignet, auch das Verhalten komplexer Rotorsysteme vorherzusagen und damit
eine Auslegungsmethodik zu entwickeln.

5.1 Versuchsrotor

Die experimentellen Untersuchungen wurden im Rahmen dieser Arbeit von Wieschal-
la [Wieschalla2011] an dem in Abbildung 5.1 dargestellten, speziell für diese Untersu-
chungen entwickelten, Rotorprüfstand vorgenommen. Eine Übersicht der Eckdaten ist der
Tabelle 5.1 zu entnehmen.

DrehzahlsensorRotorscheiben

Welle

Motor

Wirbelstromsensoren
Wälzlager mit 
ElastomerringKupplung

Riementrieb

Abbildung 5.1: Rotorprüfstand
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Der Rotor besteht aus einer glatten Welle, auf der zwei Rotorscheiben symmetrisch zwi-
schen den Lagern mit Spannsätzen befestigt sind, vgl. Abbildung 5.2. Die Lagerung
erfolgt durch Pendelkugellager, die mit Hilfe von Spannhülsen auf der Rotorwelle fixiert
sind. Die Lager sind wartungsfrei mit einer Fettfüllung und Dichtscheiben ausgestattet
und ermöglichen den Ausgleich von Winkelfehlern von bis zu 1, 5◦. Beide Lager können zur
Schwingungsdämpfung mit Elastomerringen ausgestattet werden, vgl. Abschnitt 5.2.2.

Versuchsrotor
Wellendurchmesser 25mm
Lagerabstand 700mm
Scheibendurchmesser 140mm
Scheibenbreite 30mm
Rotormasse (gesamt) 9, 6 kg
Wellen- und Scheibenwerkstoff 42CrMo4
Wälzlager Pendelkugellager mit Spannhülse

2205-K-2RS-TVH-C3
Antriebseinheit
Motorleistung 4 kW
Motornenndrehzahl 3000min−1

Übersetzungsverhältnis Riemen 1 : 2, 22
Frequenzumrichter Mitsubishi Electric FR-E540-3,7K EC
Messtechnik
Drehzahlerfassung Kontrasttaster SICK, KT3W-1116
Wirbelstromaufnehmer Brüel & Kjaer Vibro, IN-081, Messbereich 1, 5mm
Messkarte National Instruments cDAQ-9172 mit

2xNI-9215, simultane Datenerfassung,
16bit, max. 100 kHz/Kanal

Fundament
Masse ca. 3t
Lagerung Gummipuffer

Tabelle 5.1: Eckdaten des Rotorprüfstands

Die Antriebseinheit besteht aus einem Asynchronmotor mit einer Leistung von 4 kW ,
der mit einem Frequenzumrichter angesteuert wird, und einer Zwischenwelle, die über
einen Keilriemen mit der Motorwelle verbunden ist. Die Drehmomentübertragung von
der Zwischenwelle zur Rotorwelle erfolgt über eine Ausgleichskupplung, Abbildung 5.2.

Die Biegeschwingungen des Rotors werden mit Hilfe von berührungslos arbeitenden Wir-
belstromaufnehmern des Typs IN-081 der Firma Brüel & Kjaer Vibro [Brü07] an den
Scheiben und der Wellenmitte erfasst. Der Messbereich der Aufnehmer beträgt 1, 5 mm.
Eine Triggermarkierung auf der rechten Rotorscheibe liefert in Verbindung mit einem
Kontrasttaster ein Rechtecksignal zur Ermittlung der Rotordrehzahl, welches gleichzei-
tig als Bezugssignal für das Auswuchten des Rotors Verwendung findet. Die Messdaten
werden mit speziell entwickelten Messprogrammen mit der Software LabVIEW aufgezeich-
net. Als Messsystem wird ein cDAQ-System der Firma National Instruments verwendet
(cDAQ-9172, [Nat08b]), welches mit zwei Messmodulen (NI 9215 ) mit jeweils 4 analogen
Eingangskanälen ausgestattet ist. Die Messdatenerfassung erfolgt für alle Kanäle simul-
tan mit einer maximalen Abtastrate von 100kHz je Kanal und einer Auflösung von 16bit
[Nat07a].
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Abbildung 5.2: Zeichnungsableitung des Rotorprüfstands

5.2 Modellerstellung und -anpassung

5.2.1 Modellierung mit MSC.NASTRANTM

Als Grundlage für die Simulation des dynamischen Verhaltens des in Abbildung 5.2
dargestellten Versuchsrotors wurde ein Finite-Elemente-Modell erstellt. Die Rotorwelle
wurde dabei mit Balkenelementen abgebildet, das dabei verwendete Balkenmodell ent-
spricht der Timoshenko-Theorie. Die Eigenschaften der Rotorscheiben wurden durch
konzentrierte Massenelemente und dazugehörige Trägheitstensoren definiert.
Die Modellierung der Wälzlager erfolgte durch eine weggleiche Feder-Dämpfer-Schaltung.
Bei Verwendung der FE-Software MSC.NASTRANTM kann dies sehr einfach durch
CBUSH -Elemente realisiert werden, [MSC08]. Diese Elemente wurden ebenfalls zur Be-
schreibung der mechanischen Eigenschaften der Elastomerlager verwendet. Dabei wurde
das reale frequenzabhängige Verhalten für die Simulationen im Frequenzbereich mit Hilfe
einer Tabellendefinition beschrieben.
Der Einfluss der verwendeten Ausgleichskupplung konnte durch die Modellierung einer
weiteren diskreten Trägheit und eines räumlichen Steifigkeitselementes berücksichtigt wer-
den.

Der Prüfstand und damit auch das FE-Modell bestehen aus zahlreichen Komponenten,
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die das Verhalten der gesamten Struktur durch ihre Eigenschaften und deren Wechselwir-
kung maßgeblich beeinflussen. Nicht alle diese Eigenschaften können direkt aus Konstruk-
tionszeichnungen abgeleitet werden. Vor allem die Steifigkeits- und Dämpfungsparameter
der Wälzlager und der Ausgleichskupplung sind als Unbekannte aufzufassen. Zur Ermitt-
lung dieser Kenngrößen wird im Folgenden ein schrittweises Verfahren zur Modellerstel-
lung und -anpassung beschrieben, die experimentelle Modalanalyse (EMA) dient dabei
als Werkzeug zur Systemidentifikation. Eine kurze Zusammenfassung des theoretischen
Hintergrundes zur Anwendung der EMA und eine Beschreibung des Vorgehens bei der
Ermittlung der modalen Parameter können dem Anhang A.3 der vorliegenden Arbeitent
entnommen werden.
Die Abbildung 5.3 verdeutlicht das zur Modalanalyse verwendete Messpunkte-Raster
entlang der Rotorwelle. An der Stelle „EMA 6“ wurde ein Beschleunigungsaufnehmer mit
Wachs befestigt, die Erregung durch einen Modalhammer erfolgte an allen dargestellten
Messpunkten1.

EMA1 EMA5 EMA11 EMA17 EMA21

Kupplungsseite

linkes Lager rechtes Lager
EMA 6 EMA 10

Abbildung 5.3: Im Rahmen der experimentellen Modalanalyse verwendetes Messpunkte-
Raster

5.2.2 Konzept der Modellanpassung

Die Abbildung 5.4 verdeutlicht die vier durchgeführten Einzelschritte zur Modellerstel-
lung und -anpassung. Das Simulationsmodell wurde ausgehend von der frei-frei gelagerten
glatten Rotorwelle mit den Rotorscheiben schrittweise in seiner Komplexität erweitert.
Im ersten Schritt wurde der Versuchsrotor dazu in sehr weichen Elastomerseilen auf-
gehängt. Anschließend konnten die Modellparameter im Rahmen einer experimentellen
Modalanalyse ermittelt werden. Durch Anpassung von Elastizitätsmodul und Dichte des
Wellenwerkstoffes, sowie der Berücksichtigung des versteifenden Effektes der Scheiben-
spannsätze wurden die Simulationsparameter an die Messdaten angepasst. Bei der Para-
meteranpassung ist grundsätzlich darauf zu achten, dass diese in physikalisch sinnvollen
Grenzen variiert werden. In den weiteren Schritten erfolgte erst die Anpassung der Wälz-
lagereigenschaften sowie deren Einbaubedingungen und anschließend die Modellierung der
Kupplungseinflüsse. Zu diesem Zeitpunkt lag nach erfolgreicher Anpassung ein validiertes
Modell des in Wälzlagern gelagerten Versuchsrotors vor. Die Einflüsse der Elastomerlager
wurden im letzten Modellerstellungsschritt durch die Modellierung der Eigenschaften der

1Im eingebauten Zustand konnte an den Stellen „EMA 3“ und „EMA 19“ keine Erregung vorgenommen
werden.
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realen Elastomerlager berücksichtigt, die mit dem in Kapitel 4 vorgestellten Verfahren
ermittelt wurden.

Rotor
frei-frei

Rotor in
Wälzlagern

Rotor in
Wälzlagern

mit Kupplung

Rotor in
Elastomerringen

mit Kupplung

Anpassung von
E-Modul und Dichte

Einfluss von
Scheiben auf

Wellensteifigkeit

Strukturdämpfung

Elastomerringe

Steifigkeit und
Dämpfung

Masse

Kupplung

Steifigkeit und
Dämpfung

Masse

Wälzlager

Steifigkeit und
Dämpfung

Masse

+ + +

Anpassung
 der Lagersteifigkeit
und Lagerdämpfung

Masseeinfluss

Abhängigkeit der
Parameter von

Lagerverspannung

Anpassung der
Kupplungssteifigkeit

Masseeinfluss

Berücksichtigung der
Bauteileigenschaften

Abbildung 5.4: Schrittweises Vorgehen bei der Modellerstellung und -anpassung

Beurteilungskriterien
Die Güte der Modellanpassung wurde durch Vergleiche der Simulationsergebnisse und
der Messdaten auf Basis der Eigenformen und -frequenzen sowie der Dämpfungswerte
ermittelt und bewertet. Die Eigenfrequenzen und Dämpfungswerte ließen sich quantita-
tiv gut mit Hilfe absoluter und relativer Abweichungen beurteilen. Die Bewertung der
Eigenformen erfolgte durch die Ermittlung des Modal-Assurance-Criterion (MAC). Der
MAC-Wert beschreibt die Korrelation zwischen einem experimentell ermittelten (~φi.exp)
und einem berechneten Eigenvektor (~φj.sim), indem ein normiertes Skalarprodukt aus bei-
den Vektoren nach Gl. (5.1) gebildet wird [Dre09].

MACij =
~φTi.exp

~φj.sim(
~φTi.exp

~φTi.exp

)(
~φj.sim~φj.sim

) 0 ≤MACij ≤ 1 (5.1)

Der MAC-Wert dient bei komplexen Systemen mit dicht benachbarten Eigenfrequenzen
der Zuordnung von gemessenen und berechneten Eigenformen. Bei einem MAC-Wert von
kleiner als 0, 3 gelten die Eigenformen dabei als nicht zusammengehörig. Bei Werten grö-
ßer als 0, 8 gehören die Eigenformen mit großer Wahrscheinlichkeit zusammen. Im vorlie-
genden Fall bereitete die Zuordnung der Eigenvektoren aus Berechnung und Experiment
keine Schwierigkeiten. Daher wurde der MAC-Wert hier als objektives Qualitätsmaß für
die Übereinstimmung zwischen gemessenen und berechneten Eigenvektoren verwendet.



72 5 Experimentelle Untersuchungen an einem Versuchsrotor

5.2.3 Ergebnisse der Modellanpassung

Die Konstruktion des Versuchsrotors wurde im Vorfeld mit einem vereinfachten analyti-
schen Modell so ausgelegt, dass mit dem zur Verfügung stehenden Antrieb ein überkriti-
scher Betrieb möglich ist. Die erste Biegeeigenfrequenz des mit Wälzlagern ausgestatteten
Rotors ist bei ca. 50 Hz zu erwarten. Die Anpassung des Simulationsmodells erfolgte in
einem deutlich erweiterten Frequenzbereich bis 1000 Hz, um auch den Einfluss höherer
Eigenformen zu erfassen und die Gültigkeit der verwendeten frequenzabhängigen Model-
lierung der Elastomereigenschaften zu überprüfen.
Das schrittweise Vorgehen bei der Modellanpassung wurde anhand der Abbildung 5.4
schon oben erläutert. Die Ergebnisse werden in den folgenden Abschnitten vorgestellt.

Versuchsrotor frei-frei
Der Versuchsrotor wurde zur Ermittlung des Übertragungsverhaltens in der als „frei-frei“
bezeichneten Konfiguration an weichen Elastomerbändern aufgehängt. Die Anregungen
und Antwortmessungen erfolgten in horizontaler Richtung. In diesem Schritt der Modell-
anpassung wurde eine geringe Variation der Dichte und des Elastizitätsmoduls des Mate-
rialmodells vorgenommen um die Mess- und Simulationsergebnisse in Einklang zu bringen.
Der versteifende Einfluss der Scheibenspannsätze konnte durch eine Erhöhung des Wellen-
durchmesser um lediglich 1, 6mm im Kontaktbereich der Spannsätze abgebildet werden.
Tabelle 5.2 zeigt die angepassten Parameter des Simulationsmodells.

Dichte 7, 95 · 103 kg/m3

Elastizitätsmodul 2, 06 · 1011 N/m2

Wellendurchmesser2 +1, 6mm
Spannsatzbereich

Tabelle 5.2: Angepasste Parameter des frei-frei gelagerten Simulationsmodells

Die erwartungsgemäß gute Übereinstimmung zwischen den Ergebnissen aus den Messun-
gen und den Simulationen sind in Tabelle 5.3 zusammengefasst.

Simulation Versuch Abweichung MAC-Wert Dämpfung3

1. Eigenform 149,4 Hz 153,3 Hz -2,54% 0,9997 0,04%
2. Eigenform 283,8 Hz 292,6 Hz -3,01% 0,9994 0,04%
3. Eigenform 620,5 Hz 618,5 Hz +0,32% 0,9954 0,08%
4. Eigenform 854,7 Hz 827,5 Hz +3,29% 0,9867 0,23%

Tabelle 5.3: Übersicht der Mess- und Simulationsdaten des frei-frei gelagerten Rotors

Das Simulationsmodell wurde, wie bereits oben beschrieben, in einem Frequenzbereich
bis 1000 Hz so an die Versuche angepasst, dass für alle Eigenformen gleichermaßen eine
minimale Eigenfrequenz- und Eigenformabweichung auftritt. Aufgrund der sehr geringen
Dämpfungswerte als Ergebnis der experimentellen Modalanalyse wurde im Simulations-
modell für den frei-frei gelagerten Versuchsrotor keinerlei Dämpfung modelliert.

2Der Wellendurchmesser wurde im Modell nur für die Balkenelemente im Bereich der 30 mm breiten
Spannsätze der Rotorscheiben angepasst.

3Dämpfungswerte aus dem Versuch.
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Versuchsrotor in Wälzlagern
Im Anschluss an die Modellanpassung des frei-frei gelagerten Rotors wurde dieser in der
in Abbildung 5.3 verdeutlichten Weise in den Prüfstand eingebaut und im Rahmen der
experimentellen Modalanalyse untersucht. Das Simulationsmodell wurde um Steifigkeit-
sparameter zur Abbildung der Wälzlagereigenschaften erweitert. Außerdem fanden die
mitschwingenden Massen der Lagerinnenringe und der Spannhülsen der Pendelkugella-
ger im Modell Berücksichtigung. Die Modellanpassung erfolgte durch die Variation der
Wälzlagersteifigkeiten, vgl. Tabelle 5.4.

srhoriz [N/m] srvert [N/m] sϕhoriz [Nm/rad] sϕvert [Nm/rad]
Linkes Lager 7, 00 · 107 9, 00 · 107 1, 30 · 103 1, 35 · 103

Rechts Lager 1, 00 · 108 1, 00 · 108 1, 30 · 103 1, 25 · 103

Tabelle 5.4: Steifigkeitsparameter der Rotorlagerung

Nachfolgend wurde die Rotorwelle über die Kupplung mit der Zwischenwelle verbunden
und in dieser Konfiguration analog zu den vorhergehenden Experimenten vermessen. Im
anschließenden dritten Schritt des in Abbildung 5.4 dargestellten Anpassungsvorgehens
wurde das Simulationsmodell um die bekannten Massen- und Trägheitseigenschaften
der Kupplung erweitert. Der Einfluss der Anbindung des Rotors an die Zwischenwelle
konnte durch die Modellierung von radialen Steifigkeiten und Verdrehsteifigkeiten am
Kupplungsfreiheitsgrad abgebildet werden. Diese Parameter wurden an die Messungen
angepasst. Die Ergebnisse für die vertikale Messrichtung sind in Tabelle 5.5 zusam-
mengefasst und zeigen eine gute Übereinstimmung zwischen Simulation und Messung.
Die geringen Unterschiede im Vergleich zu den in Tabelle 5.6 für die horizontale
Messrichtung zusammengefassten Ergebnissen deuten auf eine zu vernachlässigende
Lagerorthotropie hin.

Simulation Versuch Abweichung MAC-Wert
1. Eigenform 50,7 Hz 50,3 Hz +0,80% 0,9992
2. Eigenform 187,1 Hz 189,9 Hz -1,47% 0,9982
3. Eigenform 568,8 Hz 560,7 Hz +1,44% 0,9938
4. Eigenform 820,5 Hz 800,1 Hz +2,55% 0,9669

Tabelle 5.5: Übersicht der Mess- und Simulationsdaten des Versuchsrotors in Wälzlagern
mit Kupplungseinfluss, Messrichtung: vertikal

Simulation Versuch Abweichung MAC-Wert
1. Eigenform 50,7 Hz 50,9 Hz -0,39% 0,9993
2. Eigenform 186,9 Hz 190,9 Hz -2,10% 0,9988
3. Eigenform 568,5 Hz 562,6 Hz +1,05% 0,9982
4. Eigenform 820,5 Hz 800,5 Hz +2,50% 0,9778

Tabelle 5.6: Übersicht der Mess- und Simulationsdaten des Versuchsrotors in Wälzlagern
mit Kupplungseinfluss, Messrichtung: horizontal
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Die Auswertung der experimentellen Modalanalysen zeigte allerdings, dass der Einbau
der fettgeschmierten und mit Dichtscheiben ausgestatteten Wälzlager zu einer deutlichen
Erhöhung der Dämpfung führt, vgl. Tabelle 5.7.

1. Eigenform 2. Eigenform 3. Eigenform 4. Eigenform
Frei-frei gelagert 0,04% 0,04% 0,09% 0,23%
Wälzgelagert, ohne Kupplung 0,31% 0,24% 0,23% 0,46%
Wälzgelagert, mit Kupplung 0,31% 0,22% 0,22% 0,45%

Tabelle 5.7: Einfluss der Wälzlagerung auf die experimentell ermittelten Dämpfungswerte,
Messrichtung bei Wälzlagerung: vertikal

Da der Dämpfungseinfluss der Elastomerlager im Anschluss an die Modellanpassung des
Versuchsrotors untersucht werden sollte, musste das Simulationsmodell bereits bei Ver-
wendung der Pendelkugellager um dämpfende Elemente erweitert werden [DZS96]. An-
dernfalls ließe sich die Quelle der Dämpfung nicht identifizieren. Die Wälzlager wurden
im Simulationsmodell durch Kelvin-Voigt-Elemente mit konstanten, frequenzunabhän-
gigen Steifigkeits- und Dämpfungseigenschaften abgebildet und an die Messungen ange-
passt, vgl. Tabelle 5.8 und 5.9. Die Modellierung der zusätzlichen viskosen Dämpfung
führte zu einer geringen Änderung der Eigenfrequenzen des Simulationsmodells. Diese
sind im Unterschied zu den Ergebnissen in Tabelle 5.5 und 5.6 minimal und können der
Vollständigkeit halber dem Anhang A.4 entnommen werden.

1. Eigenform 2. Eigenform 3. Eigenform 4. Eigenform
Versuch - horizontal 0,32% 0,20% 0,22% 0,49%
Versuch - vertikal 0,31% 0,22% 0,22% 0,45%
Simulation - horizontal 0,20% 0,30% 0,19% 0,16%
Simulation - vertikal 0,17% 0,29% 0,19% 0,16%

Tabelle 5.8: Übersicht der Dämpfungswerte aus Versuch und Simulation des wälzgelager-
ten Rotors mit Kupplungseinfluss

drhoriz [Ns/m] drvert [Ns/m] dϕhoriz [Nms/rad] dϕvert [Nms/rad]
Linkes Lager 1, 20 · 105 1, 20 · 105 8, 5 · 10−2 8, 5 · 10−2

Rechts Lager 1, 20 · 105 1, 20 · 105 8, 5 · 10−2 8, 5 · 10−2

Tabelle 5.9: Angepasste Dämpfungsparameter für das Simulationsmodell
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Versuchsrotor in Elastomerlagern
Nach der erfolgreichen Validierung des wälzgelagerten Versuchsrotors wurden Elastomer-
ringe in der in Abbildung 5.5 dargestellten Weise in den Rotorprüfstand eingebaut.
Dabei kamen Lager mit den Werkstoffen AEM-65 und HNBR-60 in den nominellen Brei-
ten b = 6 mm bzw. b = 12 mm der Fa. Freudenberg zum Einsatz, deren dynamische
Eigenschaften bereits im Kapitel 4 dieser Arbeit bis zu einer Frequenz von 70Hz experi-
mentell ermittelt wurden. Darüber hinaus konnten die Steifigkeits- und Dämpfungswerte
auf Grundlage der Masterkurven in Verbindung mit dem Formfaktor des Lagers nach Gl.
(4.25) bestimmt werden.

Elastomerschicht

Pendelkugellager

Abbildung 5.5: Einbaulage der Elastomerringe

Das Simulationsmodell wurde, wie bereits in Abschnitt 5.2.1 beschrieben, um die
Steifigkeits- und Dämpfungsparameter der Elastomerringe erweitert. CBUSH -Elemente
dienten im NASTRANTM-Modell zur Modellierung der frequenzabhängigen Eigenschaf-
ten der Elastomerlager4. In diesem Schritt fand keine Modellanpassung statt, da überprüft
werden sollte, mit welcher Genauigkeit eine Vorhersage des realen Verhaltens bei Einbau
der Elastomerringe durch die Simulation erfolgen kann.
Die Abbildung 5.6 zeigt den Vergleich der gemessenen Amplitudengänge |H10.6| für
den wälzgelagerten Rotor und den am rechten Lager (vgl. Abbildung 5.3) mit HNBR-
Elastomerringen ausgestatteten Rotor. Die Anregung erfolgte an der Stelle „EMA 6“, die
Antwort wurde an der Position „EMA 10“ gemessen.
Für die erste Resonanzstelle bei ca. 50 Hz ist durch den Einbau der weicheren Elasto-
merringe eine leichte Verringerung der Eigenfrequenzen zu erkennen. Deutlichere Auswir-
kungen sind bei der 2. Resonanzstelle erkennbar. Die 3. Resonanz ist bei Verwendung
von Elastomerlagern so stark gedämpft, dass die Resonanzstellen selbst in der logarith-
mischen Darstellung nur schwer erkennbar sind und in der Abbildung 5.6 gesondert
markiert wurden. In der dritten Eigenform führt die große Radialverformung im Elasto-
merlager dazu, dass sich die viskose Dämpfung stärker entfalten kann. Der Einbau von
Elastomerlagern führt zu einem signifikanten Absinken der höheren Eigenfrequenzen.

4Der Beispielquelltext einer NASTRANTM Input-Datei zur Modellierung von Wälz- und Elastomerla-
gern mit CBUSH -Elementen kann dem Anhang A.4 entnommen werden.
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Die Ermittlung der modalen Parameter konnte im Rahmen der experimentellen Modal-
analyse aufgrund der zu starken Dämpfung nur für die ersten beiden Eigenfrequenzen
durchgeführt werden. Selbst bei der Anwendung eines MDOF-Verfahrens wurde die 3. Re-
sonanzstelle nicht durch die Algorithmen identifiziert. Die Eigenfrequenzen sind zwar im-
mer noch deutlich getrennt, die Anwendung der experimentellen Modalanalyse mit dem
Phasentrennungsverfahren setzt jedoch eine geringe modale Dämpfung voraus, welche hier
allenfalls für die ersten beiden Resonanzstellen vorliegt. Die Trennung des Einflusses der
höheren Eigenformen auf die 2. Resonanz konnte daher bei der Auswertung der Mes-
sergebnisse nicht vorgenommen werden. Dies ist im Folgenden zu berücksichtigen. Der
Vergleich der Simulations- und Messergebnisse erfolgt aus den genannten Gründen nur
für die ersten beiden Eigenfrequenzen.
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Abbildung 5.6: Gemessene Amplitudenfrequenzgänge |H10.6| des Versuchsrotors bei ver-
schiedenen Lagerkonfigurationen, Systemanregung an der Position „EMA6“ und Antwort-
messung an der Position „EMA10“, vgl. Abbildung 5.3

Die numerische Ermittlung der komplexen Eigenwerte erfordert die Definition diskreter,
frequenzunabhängiger Steifigkeits- und Dämpfungswerte. Zu Vergleichszwecken wurden
die jeweiligen modalen Parameter daher für jede Eigenfrequenz getrennt in separaten
Simulationen ermittelt. Dazu wurden die Lagereigenschaften ausgehend von einer Eigen-
frequenzschätzung auf Grundlage der Messergebnisse definiert. Die in der anschließenden
Simulation ermittelte Eigenfrequenz diente der Definition neuer Lagereigenschaften auf
der Grundlage der Materialmasterkurven. In einem iterativen Prozess konnte so sicherge-
stellt werden, dass die Eigenwertermittlung das wahre frequenzabhängige Verhalten der
Elastomerringe berücksichtigt.
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Abbildung 5.7: Abhängigkeit der ersten beiden Eigenfrequenzen von der Lagerkonfigura-
tion, Material: HNBR-60, „R“:rechtes Lager mit Elastomerring, „LR“:linkes und rechtes
Lager mit Elastomerring

Die Abhängigkeit der ersten beiden Eigenfrequenzen von der jeweiligen Lagerkonfiguration
ist in der Abbildung 5.7 für das Elastomermaterial HNBR-60 dargestellt. Der Vergleich
zwischen Mess- und Simulationsergebnissen spiegelt die gute Übereinstimmung für alle
dargestellten Konfigurationen wider und verdeutlicht das Absinken der Eigenfrequenzen
mit abnehmender Lagersteifigkeit. Eine Übersicht der Mess- und Simulationsergebnisse ist
am Beispiel zweier Lagerkonfigurationen in der Tabelle 5.10 dargestellt. Dabei wurden
Elastomerlager des Werkstoffs HNBR mit einer nominellen Breite von 6 mm verwendet,
die am rechten Lager bzw. an beiden Lagerstellen eingebaut wurden.

HNBR 6mm rechtes Lager
Eigenfrequenzen MAC-Wert Dämpfung

Simulation Versuch Abweichung Simulation Versuch
vertikal
1. Eigenform 47,2 Hz 47,4 Hz -0,42% 0,9998 1,21% 1,17%
2. Eigenform 170,8 Hz 168,0 Hz +1,67% 0,9836 4,00% 3,67%
horizontal
1. Eigenform 47,2 Hz 47,4 Hz -0,42% 0,9971 1,24% 1,21%
2. Eigenform 170,8 Hz 165,5 Hz +3,20% 0,9440 4,02% 3,98%
HNBR 6mm beidseitig

Eigenfrequenzen MAC-Wert Dämpfung
Simulation Versuch Abweichung Simulation Versuch

vertikal
1. Eigenform 43,8 Hz 43,7 Hz +0,23% 0,9997 2,34% 2,00%
2. Eigenform 153,2 Hz 148,2 Hz +3,37% 0,9901 7,00% 6,25%
horizontal
1. Eigenform 43,8 Hz 43,5 Hz +0,69% 0,9985 2,36% 2,11%
2. Eigenform 153,2 Hz 148,5 Hz +3,16% 0,9695 6,97% 5,45%

Tabelle 5.10: Übersicht der Mess- und Simulationsdaten des Versuchsrotors in verschiede-
nen Elastomerlagerkonfigurationen

Die geringen Abweichungen der Eigenfrequenzen und die überraschend gute Über-
einstimmung der Dämpfungswerte verdeutlichen die Eignung der Modellierung der
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frequenzabhängigen Lagereigenschaften zur Vorhersage des realen Systemverhaltens.
Eine Betrachtung der Eigenformen in Abbildung 5.8 lässt eine geringe Abweichung
zwischen der berechneten und gemessenen 2. Eigenform erkennen. Diese ist, wie bereits
oben erläutert, darauf zurückzuführen, dass die identifizierte 2. Eigenform auch Anteile
höherer, stark gedämpfter Eigenformen enthält, deren Einfluss durch die Algorithmen
der experimentellen Modalanalyse nicht korrigiert werden konnte.
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Abbildung 5.8: Vergleich der gemessenen und berechneten Eigenformen des Rotors bei
beidseitiger Lagerung in 6mm breiten HNBR-60-Lagern
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Abbildung 5.9: Vergleich der Amplitudenfrequenzgänge |H10.10| des Versuchsrotors bei
Verwendung eines 6 mm breiten HNBR-60-Lagers an der rechten Lagerstelle, Systeman-
regung und Antwortmessung an der Position „EMA10“
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Auch der abschließende Vergleich der Amplitudenfrequenzgänge für eine Konfiguration
mit einem 6mm breiten HNBR-Lager an der rechten Lagerstelle zeigt in Abbildung 5.9
eine sehr gute Übereinstimmung zwischen Simulation und Messung.

Insgesamt kann festgehalten werden, dass sich das reale Strukturverhalten des Versuchs-
rotors bei Verwendung von Elastomerringen mir der vorgestellten Modellierungsmethode
durch die Simulationen sehr gut vorhersagen lässt.

5.3 Modellvalidierung am rotierenden System

Alle bisherigen Versuche wurden im Stillstand des Rotors durchgeführt. Im Folgenden wird
gezeigt, dass das entwickelte Simulationsmodell in der Lage ist, auch das unwuchterregte
Schwingungsverhalten realitätsnah abzubilden.

Die Rotorwelle besitzt eine verhältnismäßig große statische Vorkrümmung, die auch als
Schlag bezeichnet wird. Im Betrieb des Rotors führt diese Massenexzentrizität zu einer An-
regung des Systems, ein Durchfahren der Resonanz erfordert das Auswuchten des Rotors.
In einem ersten Schritt wurde der Rotor daher nach der N-Methode modal ausgewuchtet
[Lin92]. Dabei sei erwähnt, dass dazu der Schlag des Rotors in Betrag und Phase vor
dem Auswuchten bei geringer Drehfrequenz bestimmt und bei der Ermittlung der Wucht-
setzungen berücksichtigt werden musste. Auf die Besonderheiten beim Auswuchten von
Rotoren mit Schlag wird in [NGA76a] und [NGA76b] detaillierter eingegangen.

5.3.1 Erweiterung des Simulationsmodells

Das im vorhergehenden Abschnitt verwendete Simulationsmodell musste zur Vorhersage
des unwuchterregten Verhaltens erweitert werden. Zum einen galt es, den in der Realität
vorhandenen Schlag der Rotorwelle abzubilden, da dieser einen signifikanten Einfluss auf
das Schwingungsverhalten des realen Rotorsystems hat. Zum anderen mussten Unwucht-
setzungen definiert werden.
Die Modellierung des Schlags erforderte die experimentelle Ermittlung der statischen Vor-
krümmung der Rotorwelle. Dazu wurden die radialen Auslenkungen des Rotors bei gerin-
ger Drehzahl an den Rotorscheiben und an der Wellenmitte mit den in Abbildung 5.1
dargestellten Wirbelstromsensoren gemessen (so genannte runout-Messungen). Anschlie-
ßend wurden dem Rotor im Rahmen einer statischen Simulation die gemessenen Ver-
schiebungen aufgeprägt und die Reaktionskräfte an den Messstellen und den Lagerkno-
ten ermittelt, vgl. Abbildung 5.10. Im Simulationsmodell wurden diese Kräfte als mit
Rotordrehzahl umlaufende konstante Lasten definiert. Auf diese Weise konnte die reale
Vorkrümmung der Welle abgebildet werden.
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Abbildung 5.10: Definition der konstanten umlaufenden Lasten zur Abbildung der stati-
schen Vorkrümmung des Versuchsrotors im Simulationsmodell

5.3.2 Versuche mit Unwuchterregung

In den folgenden Unterabschnitten werden einige Ergebnisse der experimentell ermittelten
Rotorverformungen mit den Simulationsergebnissen verglichen. Für die Versuche wurde
der Rotor an den Lagerstellen mit Elastomerringen ausgestattet und im Bereich der ers-
ten kritischen Drehzahl quasistationär mit verschiedenen Unwuchtsetzungen betrieben.
Die dargestellten Versuchsergebnisse beschränken sich auf die Verwendung von Elasto-
merringen mit einer nominellen Breite von 6mm, da die 12mm breiten Bauteile aufgrund
der hohen Radialsteifigkeit nur geringe Lagerverformungen ermöglichen und dem System
somit wenig Dämpfung liefern. Die Messungen der Rotoramplituden in der Wellenmitte
dienten als Vergleichskriterium zwischen Simulation und Experiment.
Für die einzelnen Lagerkonfigurationen wurde der Rotor modal gewuchtet. Die ermittel-
ten Wuchtsetzungen wurden im Simulationsmodell als entsprechende Lasten definiert. In
diesem Zustand verfügte der Rotor noch über eine geringe Restunwucht, die im Simulati-
onsmodell iterativ so angepasst wurde, dass die Rotoramplituden in der Resonanz über-
einstimmten. Dieser Zustand wird in den nachfolgenden Diagrammen als ausgewuchteter
Zustand definiert. Im Anschluss daran wurde der Rotor mit definierten Zusatzunwuchten
versehen, die auch im Simulationsmodell Berücksichtigung fanden. Die Vorhersagefähig-
keit des Modells wurde durch Vergleiche zwischen den Mess- und Simulationsergebnissen
überprüft.
Die Temperatur der Elastomerlager konnte bei den quasistationären Hochläufen mit Hilfe
einer Gebläsekühlung nahezu konstant gehalten werden.

5.3.2.1 Elastomerring HNBR-60 der Breite 6mm am rechten Lager

Der Vergleich der gemessenen und in numerischen Simulationen ermittelten Rotoramplitu-
den in Abhängigkeit der Rotorfrequenz ist inAbbildung 5.11 für verschiedene Unwucht-
setzungen verdeutlicht. Dabei wurde das Wälzlager auf der rechten Seite des Prüfstands
(vgl. Abbildung 5.3) mit einem 6mm breiten Elastomerring aus dem Werkstoff HNBR-
60 ausgestattet. Im unterkritischen Frequenzbereich ist die gute Abbildung der realen
Schlagbahn in Folge der statischen Vorkrümmung der Welle zu erkennen. Die Abweichun-
gen der Resonanzfrequenzen ∆f und der maximalen Rotoramplituden ∆rw sind in der
Tabelle 5.11 zusammengefasst. Dabei ist eine sehr gute Vorhersage der gemessenen Re-
sonanzfrequenz zu erkennen. Die Abweichungen der Rotoramplituden steigen tendenziell
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mit zunehmender Unwucht. Als Grund wird hier eine starke Amplitudenabhängigkeit der
Wälzlagerdämpfung vermutet. Im Rahmen der experimentellen Untersuchungen am Ver-
suchsrotor konnte von Wieschalla beobachtet werden, dass das Dämpfungsverhalten
der fettgefüllten und mit Deckscheiben ausgestatteten Pendelkugellager sehr stark von
den Einbaubedingungen abhängt [Wieschalla2011]. Aufgrund der konstruktiven Ausfüh-
rung der geteilten Lagerschalen, vgl. Abbildung 5.14, kommt es beim Einbau zu einer
leichten Ovalisierung des Wälzlageraußenringes5. Mit zunehmender Unwucht steigen auch
die Lagerkräfte an. In der Folge verändern sich die Bedingungen in der Kontaktzone zwi-
schen Wälzkörpern und Lagerringen, darüber hinaus wird die Schmierfilmdicke und die
effektive Lagerluft beeinflusst. Alle diese Parameter nehmen Einfluss auf die Wälzlager-
dämpfung, vgl. [Klu80], [Oph86], [ZKS95] und [DZS96]. Die Vermutungen werden durch
die Ergebnisse bei Verwendung von Elastomerringen an beiden Wälzlagerstellen bekräf-
tigt, vgl. Unterabschnitt 5.3.2.3.
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Abbildung 5.11: Vergleich der gemessenen und simulierten Rotoramplituden in der Wel-
lenmitte bei verschiedenen Unwuchtsetzungen, Elastomerring: HNBR-60, Breite: 6 mm,
Einbauort: rechtes Lager

Unwuchtsetzung U [gmm] ∆f [Hz] ∆f [%] ∆ rw [µm] ∆ rw [%]
ausgewuchteter Zustand 0, 0Hz 0, 0% 0, 3µm 2, 0%

14, 5 0, 1Hz 0, 2% 11µm 5, 2%
24, 1 0, 2Hz 0, 4% 13µm 4, 9%
38, 6 0, 2Hz 0, 4% 25µm 8, 0%
51, 2 0, 2Hz 0, 4% 42µm 11, 5%

Tabelle 5.11: Abweichungen der Resonanzfrequenz und der maximaler Rotoramplitude in
der Wellenmitte zwischen den Mess- und Simulationsergebnissen, Elasto-
merring: HNBR-60, Breite: 6mm, Einbauort: rechtes Lager

Es sei an dieser Stelle noch auf die Besonderheit in Abbildung 5.11 hingewiesen, dass
5Aus diesem Grunde wurden die Lagerdeckelschrauben bei allen Versuchen mit einem konstanten Dreh-
moment angezogen.
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sich direkt nach der Resonanzfrequenz ein Minimum der Rotoramplituden ausbildet. Diese
Amplitudenverringerung ist auf die Wirkung der Kombination aus statischer Vorkrüm-
mung der Welle und Massenexzentrizität des Rotors zurückzuführen. Die theoretischen
Betrachtungen können dem Anhang A.5 entnommen werden. Die statische Vorkrümmung
wird in diesem Frequenzbereich aufgrund der resultierenden, an der Rotorwelle angreifen-
den, Fliehkräfte verringert. Der Einfluss der Unwuchtsetzung auf die Frequenzlage dieses
Minimus ist in der Abbildung 5.11 sehr deutlich zu erkennen. Die Tatsache, dass diese
Zusammenhänge auch vom Simulationsmodell mit sehr guter Übereinstimmung abgebil-
det werden unterstreicht die Gültigkeit des verwendeten numerischen Modells.

5.3.2.2 Elastomerring AEM-65 der Breite 6mm am rechten Lager

Das reale Verhalten des unwuchterregten Rotors kontte auch bei Verwendung eines 6mm
breiten AEM-65-Elastomerlagers an der rechten Lagerstelle mit guter Übereinstimmung
durch das verwendete Simulationsmodell abgebildet werden. Bei Verwendung von Elasto-
merlagern des Werkstoffs AEM-65 konnten aufgrund des höheren Dämpfungsvermögens
jedoch deutlich höhere Unwuchtsetzungen vorgenommen werden.
Der Vergleich der unwuchtabhängigen Rotoramplituden im Bereich der ersten Biegeei-
genfrequenz des Rotors kann der Abbildung 5.12 entnommen werden. Die numerisch
ermittelten Resonanzfrequenzlagen und die maximalen errechneten Rotoramplituden rw
in der Wellenmitte weisen im Vergleich zu den in Unterabschnitt 5.3.2.1 vorgestellten Er-
gebnissen eine etwas höhere Differenz zu den Messwerten auf. Es ist erkennbar, dass auch
die Lage der minimalen Rotoramplituden in Abbildung 5.12 größere Abweichungen auf-
weist. Dies deutet darauf hin, dass zwischen den in der Realität vorgenommenen und den
in NASTRANTM modellierten Unwuchtsetzungen leichte Abweichungen in Betrag und
Phase existieren6.
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Abbildung 5.12: Vergleich der gemessenen und simulierten Rotoramplituden in der Wel-
lenmitte bei verschiedenen Unwuchtsetzungen, Elastomerring: AEM-65, Breite: 6 mm,
Einbauort: rechtes Lager

6Der Einfluss des Verhältnisses aus Schlag und Unwucht sowie der Differenz der Winkellage dieser
Größen kann den theoretischen Betrachtungen im Anhang A.5 dieser Arbeit entnommen werden.
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Unwuchtsetzung U [gmm] ∆f [Hz] ∆f [%] ∆ rw [µm] ∆ rw [%]
ausgewuchteter Zustand 0, 3Hz 0, 6% 3µm 2, 2%

38, 6 0, 4Hz 0, 9% 25µm 8, 3%
51, 2 0, 3Hz 0, 6% 30µm 11, 4%
77, 3 0, 4Hz 0, 9% 54µm 16, 7%
115, 9 0, 4Hz 0, 9% 85µm 17, 0%

Tabelle 5.12: Abweichungen der Resonanzfrequenz und der maximaler Rotoramplitude in
der Wellenmitte zwischen den Mess- und Simulationsergebnissen, Elasto-
merring: AEM-65, Breite: 6mm, Einbauort: rechtes Lager

Der zusammenfassende Vergleich in Tabelle 5.12 verdeutlicht erneut die mit zunehmen-
der Massenexzentrizität steigende Abweichung zwischen den gemessenen und simulierten
maximalen Rotoramplituden.

5.3.2.3 Elastomerringe HNBR-60 der Breite 6mm an beiden Lagern

Die abschließenden Untersuchungen bei Verwendung von jeweils einem 6 mm brei-
ten HNBR-60-Elastomerlager an der linken und rechten Lagerstelle zeigen in Abbil-
dung 5.13 erneut eine gute Übereinstimmung zwischen den Mess- und Simulationser-
gebnissen.
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Abbildung 5.13: Vergleich der gemessenen und simulierten Rotoramplituden in der Wel-
lenmitte bei verschiedenen Unwuchtsetzungen, Elastomerring: HNBR-60, Breite: 6 mm,
Einbauort: linkes und rechtes Lager

Im Gegensatz zu den in den vorhergehenden Unterabschnitten dargestellten Vergleichen
bleiben die relativen Abweichungen der maximalen Rotoramplituden ∆rw bei dieser Kon-
figuration mit steigender Unwuchtsetzung nahezu konstant (Tabelle 5.13).
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Unwuchtsetzung U [gmm] ∆f [Hz] ∆f [%] ∆ rw [µm] ∆ rw [%]
ausgewuchteter Zustand 0, 4Hz 0, 9% 1µm 0, 7%

38, 6 0, 4Hz 0, 9% 25µm 9, 0%
58, 0 0, 5Hz 1, 2% 26µm 9, 6%
77, 3 0, 5Hz 1, 2% 24µm 7, 3%
96, 6 0, 5Hz 1, 2% 30µm 7, 8%
115, 9 0, 5Hz 1, 2% 32µm 6, 9%

Tabelle 5.13: Abweichungen der Resonanzfrequenz und der maximaler Rotoramplitude in
der Wellenmitte zwischen den Mess- und Simulationsergebnissen, Elasto-
merring: HNBR-60, Breite: 6mm, Einbauort: linkes und rechtes Lager

Beide Wälzlager wurden bei diesen Versuchen direkt in die Innenringe der Elasto-
merringe eingepresst, vgl. Abbildung 5.14, links. Die Außenringe der Pendelkugel-
lager wurden dabei im Gegensatz zur direkten Montage in den geteilten Lagerschalen
(Abbildung 5.14, rechts) nicht ovalisiert. Die Ergebnisse bekräftigen die Vermutung,
dass der Grund für die höheren Abweichungen zwischen Mess- und Simulationsergebnissen
bei Verwendung nur eines Elastomerlagers auf die Einbaubedingungen der Pendelkugel-
lager an der Lagerstelle ohne zusätzlichen Elastomerring zurückzuführen sind.

Anvulkanisierter
Elastomerring mit
eingepresstem 
Wälzlager

Untere Lagerschalen

Obere Lagerschalen

Wälzlager

Abbildung 5.14: Einbaubedingungen der Wälzlager, links: bei Verwendung von anvulka-
nisierten Elastomerlagern, rechts: direkter Einbau der Wälzlager in geteilten Lagerschalen

5.4 Zusammenfassung

Im Rahmen der experimentellen Untersuchungen am Versuchsrotor wurde zunächst ein
Simulationsmodell des Rotors in Wälzlagern erstellt, welches mit Hilfe der experimentellen
Modalanalyse schrittweise validiert wurde. Anschließend erfolgte eine Erweiterung dieses
Modells um die Beschreibung der frequenzabhängigen Elastomerlagereigenschaften und
der vorhandenen statischen Vorkrümmung der Rotorwelle. Die Vergleiche der Mess- und
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Simulationsergebnisse zeigten sowohl für das nicht rotierende System, als auch für den
unwuchterregten Rotor eine gute bis sehr gute Übereinstimmung. Die Ergebnisse bestä-
tigen, dass die Modellierung der Elastomerringeigenschaften auf der Grundlage der Mas-
terkurven geeignet ist, das reale Systemverhalten vorherzusagen. Die Eigenfrequenzen des
Systems wurden durch die numerische Simulation mit einer sehr guten Übereinstimmung
ermittelt. Die Dämpfung wurde in den Simulationsrechnungen des rotierenden Systems
unterschätzt. Diese Abweichungen sind vermutlich auf ein frequenz- und lastabhängiges
Dämpfungsverhalten der verwendeten abgedichteten Pendelkugellager zurückzuführen, im
Simulationsmodell wurden die Wälzlager mit konstanter Steifigkeit und konstanter visko-
ser Dämpfung abgebildet.

Auf der Grundlage dieser Erkenntnisse soll im folgenden Kapitel ein Verfahren zur opti-
malen Auslegung der Elastomerlager für komplexe Rotorsysteme entwickelt werden.





6 Auslegungsverfahren zur
Schwingungsoptimierung von
Rotorsystemen

Nachdem im vorangegangenen Kapitel die Wirksamkeit der Elastomerlager zur Bedämp-
fung eines Versuchsrotors untersucht wurde und die theoretischen Annahmen durch Ex-
perimente mit guter Übereinstimmung bestätigt werden konnten, soll im Folgenden ein
Verfahren entwickelt werden, welches die Optimierung der Elastomerlagergeometrie mit
dem Ziel der Schwingungsdämpfung für sehr komplexe Rotorsysteme erlaubt. Ausgehend
von einer Auslegungsstrategie für idealtypische bzw. sehr einfache Rotorsysteme wird im
Rahmen einer Fallstudie an einem Flugtriebwerk ein Auslegungsverfahren für dieses sehr
komplexe mechanische Gesamtsystem vorgestellt, welches als Optimierungsverfahren eine
Evolutionsstrategie verwendet.

6.1 Eine Auslegungsstrategie für idealtypische
Rotorsysteme

Die optimierte Auslegung von Elastomerringen für idealtypische Rotorsysteme, wie La-
val-Rotoren, war Gegenstand der Forschungen von Bormann. In [Bor05] wird ein
grafisch-analytisches Entwurfsverfahren für einen in Elastomerringen gelagerten Laval-
Rotor vorgestellt. Die Grundlage dieses Verfahrens bildet die Voraussetzung, dass die
dynamischen Eigenschaften des Rotors, wie Eigenfrequenz und Dämpfung in der Reso-
nanz, in Abhängigkeit der Lagersteifigkeiten und -dämpfungen funktionell beschreibbar
sind und sich damit Entwurfsdiagramme erzeugen lassen. Das Verfahren soll an dieser
Stelle noch einmal kurz skizziert werden, eine ausführliche Beschreibung ist [Bor05] zu
entnehmen.
Bormann verwendete das in Abbildung 6.1 skizzierte Rotorsystem mit einer masselo-
sen Laval-Welle und einem Rotor der Masse m.

Abbildung 6.1: Laval-Rotor in isotropen Elastomerlagern, aus [Bor05]
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Die Welle ist symmetrisch in isotropen Elastomerringen gelagert, die durch Feder-
Dämpfer-Paare an den Lagerstellen symbolisiert werden. Der Rotor verfügt über eine
Exzentrizität ε. Werden die Freiheitsgrade rW in der Mitte der Rotorwelle und rL an den
Lagerstellen aufgrund der Isotropie durch die komplexe Zusammenfassung

r(t) = w(t) + jv(t) (6.1)

beschrieben, ergeben sich folgende Bewegungsgleichungen mit frequenzabhängigen
Steifigkeits- und Dämpfungskoeffizienten [Bor05]:(

m 0
0 0

)(
r̈W
r̈L

)
+
(

0 0
0 dL(Ω)

)(
ṙW
ṙL

)
+
(
sW −sW
−sW sW + sL(Ω)

)(
rW
rL

)
= m εΩ2

(
ejΩt

0

)
(6.2)

Bormann führte zur Vereinfachung das Verhältnis der Lagersteifigkeit sL zur Wellenstei-
figkeit sW

σL = sL/sW (6.3)

und die auf die Laval-Frequenz des starr gelagerten Läufers bezogene Anregungsfre-
quenz Ω̄

Ω̄ = Ω/ωL (6.4)

ein. Mit diesen Definitionen kann nach einigen Umformungen die Abhängigkeit der Sys-
temdämpfung D1 vom Resonanzverhältnis Ω̄R = ΩR/ωL und der Werkstoffdämpfung η
angegeben werden:

D =
η
(
1− Ω̄2

R

)
1 +

√
1− 4η2Ω̄2

R

(
Ω̄2
R − 1

) . (6.5)

Das erforderliche Steifigkeitsverhältnis σL zum Erreichen einer definierten Resonanzabsen-
kung bei Verwendung von Elastomerringen lässt sich mit folgendem Ausdruck beschreiben:

σL =
sL
sW

=
1− 2Ω̄2

R −
√

1− 4η2Ω̄2
R

(
Ω̄2
R − 1

)
2 (1 + η2)

(
Ω̄2
R − 1

) . (6.6)

Die Zusammenhänge der Gleichungen (6.5) und (6.6) lassen sich für ein bekanntes Rotor-
system in einem Diagramm wie in Abbildung 6.2 darstellen.

Wird dieses Diagramm anschließend um die Materialmessdaten aus den Masterkurven
erweitert, so entsteht das von Bormann entwickelte Auslegungsdiagramm für Laval-
Rotoren, Abbildung 6.3.
Der von Bormann verwendete wälzgelagerte Beispielrotor verfügte über eine Rotormasse
vonm = 15kg und eine Laval-Eigenfrequenz von fL = 100Hz. Er sollte durch zusätzliche
Elastomerlager eine Systemdämpfung von D ≥ 5% erhalten, um die Amplituden in der
Resonanz zu begrenzen. Als weitere Angaben wurden die zulässige Resonanzabsenkung
auf maximal 80% der Laval-Frequenz (ΩR/ωL = 0.8) und die Betriebstemperatur mit
Tnenn = 20◦C definiert.

1Die Systemdämpfung D definiert Bormann in Anlehnung an einen Ein-Massenschwinger mit Hilfe der
bezogenen Rotoramplituden in der Resonanz rεW.R = r̂W.R/ε :

D =
1

2rεW.R
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Abbildung 6.2: Auslegungsdiagramm des Laval-Rotors: Erreichbare Systemdämpfung D
und benötigtes Steifigkeitsverhältnis σL in Abhängigkeit der Resonanzabsenkung ΩR/ωL
und des Verlustfaktors η, aus [Bor05]
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Abbildung 6.3: Auslegungsdiagramm des Laval-Rotors in Elastomerlagern des Werk-
stoffs NBR N674-70: Auslegungsbeispiel für einen Rotor mit einer Resonanzfrequenz in
starren Lagern von 100 Hz und einer Resonanzabsenkung in Elastomerlagern auf 80 Hz
im Betriebspunkt bei 20◦C, aus [Bor05]
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Die Auslegungsmethodik erfolgte nach den in Abbildung 6.3 benannten Schritten
[Bor05]:

1. Vorgabe der Laval-Frequenz von fL = 100 Hz und einer zulässigen Resonanzab-
senkung auf 80Hz im Betriebspunkt bei 20◦C.

2. Ermittlung des Schnittpunktes E ′(fR, Tnenn).

3. Ermittlung des Schnittpunktes η(E ′(fR, Tnenn)).

4. Ablesen des Verlustfaktors η(E ′(fR, Tnenn)) = 0.44.

5. Ermittlung des Schnittpunktes von η(E ′(f)) mit ΩR/ωL, Ablesen der erreichba-
ren Systemdämpfung D = 7.6%, Prüfen, ob die Dämpfung den Forderungen ent-
spricht (Dmin ≥ 5%) und Ablesen der erforderlichen relativen Lagersteifigkeit
σL = sL/sW = 1.6.

6. Ablesen des Speichermoduls E ′(fR, Tnenn) = 21MPa.

In dem vorgestellten Beispiel konnte die Forderung an die Systemdämpfung D erfüllt
werden und das Elastomerlager musste 1, 6-mal steifer sein als die Rotorwelle. Die not-
wendigen Abmessungen der Elastomerringe ließen sich mit Hilfe der bei den Temperatur-
bedingungen ermittelten Speichersteifigkeit E ′ zum Beispiel mit der Gleichung (4.2.2.2)
bestimmen.
Bormann schlug weiterhin vor, die beschriebenen Schritte der Auslegung für mehrere
Frequenzen zu wiederholen, um den Verlauf der erzielbaren Systemdämpfung als Funktion
der Resonanzabsenkung zu beschreiben und so eine Optimierung der Werkstoffausnutzung
zu erreichen.

Das skizzierte Verfahren kann in dieser Form nur für idealtypische Rotorsysteme ange-
wendet werden. Die Systemparameter wie Eigenfrequenz und Systemdämpfung müssen
als Funktion der Werkstoffdaten bzw. eines zu wählenden bezogenen Resonanzverhältnis-
ses beschreibbar sein. Für Mehrscheibenrotoren ist dies nicht mehr möglich, da mehrere
Resonanzfrequenzen Berücksichtigung finden müssen. Wird die Dynamik der Rotorsys-
teme darüber hinaus, wie bei den meisten technischen Anwendungen, stark durch die
Fundament- oder Gehäuseeigenschaften beeinflusst, ist eine analytische Beschreibung in
dieser Form nicht mehr möglich. Bei Systemen mit sehr vielen Freiheitsgraden lässt sich
die Wirkung zusätzlicher Elastomerlager zur Schwingungsdämpfung auf das dynamische
Verhalten nur numerisch ermitteln. Auf komplexe Rotorsysteme ist das von Bormann
entwickelte Verfahren daher nicht anwendbar.

6.2 Ein Auslegungsverfahren zur
Schwingungsdämpfung komplexer Rotorsysteme -
Fallstudie Flugtriebwerk

Im Folgenden wird ein Verfahren zur Auslegung der Elastomerlager zur Schwingungs-
dämpfung komplexer Rotorsysteme vorgestellt. Es beinhaltet eine Optimierungsstrategie
und soll im Rahmen einer Fallstudie am Beispiel eines Flugtriebwerkes vorgestellt wer-
den. Dazu wird in einem ersten Schritt die Modellierung des Gesamttriebwerkes und der
Elastomerlager diskutiert. Experimentelle Untersuchungen zum Alterungs- und Kriech-
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verhalten der Elastomerbauteile dienen dabei der Definition der Randbedingungen im
realen Einsatz und sollen die Besonderheiten der viskoelastischen Bauteile berücksich-
tigen. Anschließend wird das zur optimalen Gestaltung der Elastomerlager entwickelte
Verfahren vorgestellt.

6.2.1 Triebwerksmodell

Die numerischen Untersuchungen erfolgten am Modell eines Zweiwellentriebwerks
der BR700 -Baureihe von Rolls-Royce mit dem Finite-Elemente- (FE) Programm
MSC.NASTRANTM. Das Finite-Elemente-Modell ist in Abbildung 6.4 dargestellt.

Niederdruckrotor

Hochdruckrotor

Gehäuse

Abbildung 6.4: Finite-Elemente-Modell des Gesamttriebwerks

Es besteht aus drei Hauptkomponenten: dem Gehäuse und den in der Darstellung freige-
stellten zwei Rotoren, der Niederdruck- (LP, engl: Low Pressure) und der Hochdruckwelle
(HP-Welle, engl: High Pressure) mit Kompressor- und Turbinenstufen. Das FE-Modell
des Gesamttriebwerks in Abbildung 6.4 verfügt über ca. 500000 Freiheitsgrade. Da die
Modellgröße für dynamische Rechnungen im Zeit- aber auch im Frequenzbereich zu nicht
akzeptablen Rechenzeiten führt, wurden Reduktionstechniken angewendet, um die Zahl
der Freiheitsgrade zu senken ohne wesentlich an Genauigkeit im interessierenden Fre-
quenzbereich zu verlieren.
Für die statischen Bauteile kamen dabei Verfahren der gemischt statisch-modalen Konden-
sation und Substrukturtechniken (Craig-Bampton-Methode) zum Einsatz, wie sie u.a.
in [CB68], [Ros90] und [GK89] beschrieben sind. Die Anwendung der gemischt statisch-
modalen Kondensation auf die Gehäusestruktur führte zu einer Modellreduktion, bei der
nur noch eine minimale Anzahl von physikalischen Freiheitsgraden beibehalten wurde.
Die komplexen Rotormodelle der LP- und HP-Welle mussten zur Verwendung mit
MSC.NASTRANTM statisch auf repräsentative Knoten entlang der Drehachse konden-
siert werden (Guyan-Reduktion). DieAbbildung 6.5 zeigt die schematische Darstellung
des reduzierten Modells. Dieses Modell verfügt über ca. 1000 Freiheitsgrade und ermög-
licht somit eine für die praktische Anwendung eines Optimierungsalgorithmus notwendige
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geringe Rechenzeit.
Die Rotoren des Triebwerks sind wälzgelagert. Der LP-Rotor verfügt über drei Lager,
#1, #2, #5. Der HP-Rotor ist in den Lagern #3 und #4 gelagert. Zur Reduktion der
Schwingungen sind alle Lager mit Quetschöldämpfern ausgestattet, deren Eigenschaften
für die herrschenden Betriebsbedingungen linearisiert wurden und über diskrete Feder-
Dämpfer-Schaltungen im FE-Programm modelliert werden können. Die vorderen Quet-

LP- Rotor

HP- Rotor

Gehäuse

ZF QÖD QÖD

ZF… Zentrierfeder QÖD…Quetschöldämpfer

QÖD

WL… Wälzlager

WL #1 WL #2 WL #5

WL #3 WL #4

Triebwerksaufhängung

QÖDZF QÖD

Abbildung 6.5: Schematische Darstellung des reduzierten Gesamttriebwerksmodells

schöldämpfer der jeweiligen Rotoren verfügen über Zentrierfedern, die unter anderem die
auftretenden Axialkräfte in die Gehäusestruktur weiterleiten.

6.2.1.1 Voruntersuchungen zur Anwendung der Elastomerlager im
Flugtriebwerk

Das Ziel der hier beschriebenen Fallstudie war es, die Quetschöldämpfer im Modell des
Gesamttriebwerkes durch Elastomerringe zu ersetzen und diese geometrisch so auszule-
gen, dass eine Optimierung des Schwingungsverhaltens des Triebwerkes erreicht werden
konnte. In einem ersten Schritt sollen die dazu durchgeführten Voruntersuchungen disku-
tiert werden. Sie dienten der Definition der Randbedingungen und der Modellierung der
Elastomerbauteile für den realen Einsatz.

Temperaturverhältnisse im Bereich der Wälzlager
Die Elastomerringe sollen im Triebwerk, wie bereits in Abbildung 4.1 dargestellt, direkt
zwischen Wälzlager und Lagergehäuse verbaut werden und die vorhandenen Quetschöl-
dämpfer ersetzen. Die Einsatzbedingungen der viskoelastischen Dämpfungselemente wer-
den daher durch die im Bereich der Lagerstrukturen vorherrschenden Randbedingungen
definiert. Auf der Grundlage von Temperaturmessungen im Bereich der Lagerkammern
an einem realen Triebwerk und thermischen Simulationen des Gesamttriebwerkes wurde
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von Rolls-Royce Deutschland eine Einsatztemperatur von 100◦C für die Lager #1 und
#2 (LP-Rotor) festgelegt. An den Lagern der HP-Welle #3 und #4, sowie am hinteren
LP-Lager #5, ist aufgrund der höheren Drehzahlen und der Nähe zur Brennkammer bzw.
den Turbinenstufen mit Temperaturen von 150◦C bis 220◦C zu rechnen. Die im Rahmen
dieser Arbeit verwendeten Elastomere weisen eine vom Hersteller Freudenberg ange-
gebene Dauereinsatztemperatur von 120◦C für den Werkstoff HNBR-60 und 130◦C für
das Elastomer AEM-65 auf [Fre07]. Der Einsatz an den Lagern #3 bis #5 ist daher ohne
zusätzliche Maßnahmen zur Lagerkühlung nicht realistisch.
Werden die Elastomerringe ohne weitere Dichtungen im Bereich der Wälzlager eingebaut,
so muss auch der Kontakt mit dem Kühlschmierstoff berücksichtigt werden. Die Aussagen
des Herstellers zur Medienbeständigkeit beziehen sich nur auf spezielle Schmierstoffe, die
Eignung ist in jedem Fall gesondert zu überprüfen. Im Rahmen dieser Arbeit wurden aus
diesem Grunde Alterungsversuche durchgeführt, die im Folgenden vorgestellt werden.

Thermische Alterungsversuche
Der Begriff der Alterung von Elastomeren umfasst alle Veränderungen im Netzwerk durch
den Einfluss von Medien, Temperatur, UV-Strahlung und mechanischer Beanspruchung.
Die auf chemische Reaktionen zurückzuführenden Alterungsprozesse lassen sich nach
[Par07] in die drei Typen Spaltung, Querverbindungen und Modifikation der Molekül-
Nebengruppen einteilen. Beim Kontakt von Elastomerbauteilen mit Flüssigkeiten können
sowohl Diffusionsvorgänge (Volumenzunahme bzw. Quellen, Erweichung), als auch Ex-
traktionsvorgänge (Volumenabnahme, Verhärtung) erfolgen. Alle Prozesse können gleich-
zeitig stattfinden und sich überlagern. Die Vorhersage des Alterungsverhaltens eines Werk-
stoffes ist damit sehr schwierig.
Die Durchführung der Alterungsversuche erfolgte im Rahmen dieser Arbeit an anvulkani-
sierten Elastomerringen mit einer Breite von b = 12mm. Dazu wurden Bauteile mit dem
Werkstoff AEM-65 und HNBR-60 einer thermischen Alterung unterworfen. Die Hälfte der
Proben lagerte dazu in einem Ölbad2 bei einer Temperatur von 100◦C, der Rest der Bau-
teile in einem Ofen in 100◦C warmer Umgebungsluft. Zur Untersuchung der Auswirkungen
dieser Alterungsbedingungen wurden die Bauteileigenschaften dynamische Steifigkeit sdyn
nach Gl. (2.53) und Verlustfaktor η nach Gl. (2.54) vor Beginn der Alterungsversuche bei
einer Temperatur von 30◦C und bei Frequenzen von 10 Hz und 40 Hz mit dem in Un-
terabschnitt 4.2.2.1 beschriebenen Bauteilprüfstand vermessen. Nach Ablauf bestimmter
Alterungszeiten3 wurden Rückmessungen unter gleichen Bedingungen vorgenommen.
Nach der ersten Alterungsperiode von 90 Tagen waren die im Öl gelagerten Elastomerringe
des Werkstoffs AEM-65 vollständig zerstört. In Abbildung 6.6 ist das durch Diffusions-
vorgänge geschädigte Bauteil zu erkennen.

2Für die Alterungsversuche wurde das im Rolls-Royce Triebwerk verwendete Öl der Sorte „MobileTMJet
Oil II“ der Firma Exxon Mobile Corporation verwendet.

3Erste Rückmessung nach 90 Tagen Alterungsdauer, anschließende Alterungsperioden: 30 Tage
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Abbildung 6.6: Defekter Elastomerring aus AEM-65 nach dreimonatiger Alterung in Öl
bei 100◦C

Die Proben aus HNBR-60 wiesen nach der Lagerung im Öl auch eine leichte Volumen-
zunahme auf, konnten jedoch ohne Einschränkungen den dynamischen Bauteiluntersu-
chungen unterworfen werden und anschließend für weitere Alterungsperioden verwendet
werden. Die Ergebnisse der Alterungsversuche sind in Abbildung 6.7 für eine Messfre-
quenz von 10Hz dargestellt. Die Messungen bei 40Hz dienten der Plausibilitätsprüfung
und weisen vergleichbare Verläufe auf.
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Abbildung 6.7: Entwicklung der dynamischen Bauteileigenschaften in Abhängigkeit der
Alterungsdauer, Alterung in Luft bzw. Öl bei einer Temperatur von 100◦C

Bei allen Proben war eine deutliche Änderung der dynamischen Steifigkeit zu erkennen.
Die Alterung in Luft führte bei beiden Werkstoffen ab einer Alterungsdauer von ca. 120
Tagen zu nahezu gleichbleibenden Kennwerten, was auf einen stabilen Alterungszustand
hindeutet. Die in Öl gelagerten Proben aus dem Werkstoff HNBR-60 zeigten selbst nach
einer Alterungsdauer von 180 Tagen keine stabilen Kennwerte, die Wirkung des heißen
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Öls führte zu einer anhaltenden Veränderung des Werkstoffes und damit der dynamischen
Bauteileigenschaften.
Interessant ist, dass die thermische Alterung auf beide Werkstoffe unterschiedlich wirkte.
Während die Steifigkeit der AEM-Probe sank, führte die Lagerung der HNBR-Probe bei
hoher Temperatur zu einem Anstieg der dynamischen Steifigkeit. Die Entwicklung der
Verlustfaktoren zeigte ein genau entgegengesetztes Verhalten.
Insgesamt kann festgestellt werden, dass die Eigenschaften beider Werkstoffe durch die
thermische Alterung beeinflusst wurden. Dies sollte bei den Dynamiksimulationen beach-
tet werden. Ein direkter Kontakt mit Öl sollte in jedem Fall vermieden werden, da die
Proben aus AEM starkes Quellen zeigten und zersetzt wurden. Die Elastomerringe aus
dem Werkstoff HNBR zeigten im Ölbad während der Alterung eine kontinuierliche Zu-
nahme der dynamischen Steifigkeit, ein stabiler Alterungszustand konnte nicht festgestellt
werden.
Es wird an dieser Stelle vorgeschlagen, weitere Alterungsversuche mit dynamischer me-
chanischer Belastung bei hohen Umgebungstemperaturen durchzuführen. Dabei sollten,
wie in [WK96] beschrieben, kraftgeregelte Ermüdungsversuche vorgenommen werden. Die-
se sehr zeitintensiven Tests würden den Rahmen der vorliegenden Arbeit sprengen. Die
Vorbereitungen dafür sind jedoch im Rahmen dieser Forschungsarbeit schon durch den
Aufbau eines Resonanzprüfstands getroffen worden, vgl. [ScWi2011]. Zur Verringerung
der Prüfzeiten sollte dabei geüroft werden, ob das von Engelke beschriebene Prüfver-
fahren genutzt werden kann, welches eine Kombination aus statischer Alterung im Ölbad
und einem dynamischen Dauerlauf vorsieht [Eng11].
Darüber hinaus sollte der Einfluss des Ozongehaltes in der Luft beim Einsatz in Flugtrieb-
werken auf die Lebensdauer bzw. die Alterungsneigung der Elastomere untersucht werden.
Es wird an dieser Stelle allerdings vorgeschlagen, dass bei einem realen Einsatz eine Kon-
struktion verwirklicht wird, die eine Dichtungsfunktion gegen den Kühlschmierstoff des
Wälzlagers beinhaltet und gleichzeitig gegen das Einwirken erhöhter Ozonkonzentrationen
schützt.

Einfluss des Rotoreigengewichtes - Kriechen
Die bisherigen Betrachtungen haben den Einfluss der Gewichtskraft des in Elastomerrin-
gen gelagerten Rotors vernachlässigt. Bei einer Anwendung im Triebwerk muss dies jedoch
beachtet werden, da aufgrund der geringen radialen Spalte zwischen Gehäusestruktur und
Kompressor- bzw. Turbinenschaufeln eine Verlagerung des Rotors in jedem Fall zu ver-
meiden ist. Elastomere neigen aufgrund der zeitabhängigen Materialeigenschaften zum
Kriechen, wie bereits in Unterkapitel 2.2 beschrieben. Bei konstanter Belastung kommt
es zu einer Verformung des Bauteils wie in Abbildung 6.8 schematisch dargestellt.
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Abbildung 6.8: Typischer Belastungs- und Verformungsverlauf des Kriechversuchs
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Die Messungen zum Kriechverhalten der Elastomerringe mit einer Breite von b = 12mm
wurden mit dem in Unterabschnitt 4.2.2.1 beschriebenen Bauteilprüfstand durchgeführt.
Im Rahmen kraftgeregelter Versuche wurden die Proben mit einer konstanten radialen
Kraft von FR = 350 N wie in Abbildung 4.3 skizziert belastet, was einer äquivalenten
Gewichtskraftbelastung durch den Triebwerksrotor entspricht4. Die radiale Verformung
der Bauteile wurde während der Belastungsdauer von 120 Minuten kontinuierlich aufge-
zeichnet und ist in den Abbildungen 6.9 und 6.10 dargestellt.
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Abbildung 6.9: Verformung der Elastomerringe bei konstanter radialer Belastung (Krie-
chen), FR = 350N , Elastomerwerkstoff: AEM-65, Probenbreite: b = 12mm
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Abbildung 6.10: Verformung der Elastomerringe bei konstanter radialer Belastung (Krie-
chen), FR = 350N , Elastomerwerkstoff: HNBR-60, Probenbreite: b = 12mm

Die Messungen wurden bei zwei verschiedenen Umgebungstemperaturen durchgeführt.
Theoretisch beeinflusst die Temperatur des Elastomerwerkstoffes nur die Kriechgeschwin-

4Bei der Ermittlung der radialen Belastung der Versuchslager wurde der Größeneinfluss der im realen
Triebwerk verwendbaren Elastomerringe berücksichtigt.



6.2 Ein Auslegungsverfahren zur Schwingungsdämpfung komplexer Rotorsysteme -
Fallstudie Flugtriebwerk 97

digkeit, nicht jedoch die resultierende Verformung nach langer Kriechdauer. Dieses Verhal-
ten wird auch durch das generalisierte Maxwell-Modell in Abbildung 2.8 verdeutlicht.
Nach dem Abklingen aller zeitabhängigen Vorgänge (repräsentiert durch die Dämpfervis-
kositäten η) ist nur noch der Gleichgewichtsmodul E∞ wirksam. Dieser Wert ist tem-
peraturunabhängig, wie auch sehr gut am Verlauf der Masterkurve in Abbildung 3.17
zu erkennen ist. Unabhängig von der Temperatur und damit der Verschiebung der Mas-
terkurve bleibt der Wert E∞ für geringe Frequenzen, bzw. lange Zeiten konstant. Die
Ergebnisse der Messungen verdeutlichen diese Zusammenhänge sehr gut. Bei höheren
Umgebungstemperaturen laufen die Kriechvorgänge schneller ab, vor allem bei der Probe
aus AEM-65 ist der Temperatureinfluss deutlich zu erkennen. Nach ca. 40 Minuten Be-
lastungsdauer zeigte sich aber bei beiden Proben ein temperaturunabhängiges Verhalten.
Die Messungen zum Kriechverhalten haben verdeutlicht, dass die Belastung mit einer
der Gewichtskraft des Niederdruckrotors des Flugtriebwerkes entsprechenden Radialkraft
zu einer deutlichen radialen Verformung der Elastomerringe führt. Für die Anwendung
als Dämpfungselement im Triebwerk wird daher empfohlen, die Elastomerringe mit Zen-
trierfedern auszustatten, wie dies auch bei den zentrierten Quetschöldämpfern realisiert
ist. Für das als Axiallager ausgeführte Triebwerkslager ist ohnehin eine axiale Festlegung
notwendig, die Zentrierfeder erfüllt diese Funktion.

6.2.1.2 Modellierung der Elastomerlager

Die Voruntersuchungen im vorhergehenden Unterabschnitt haben verdeutlicht, dass die
besonderen Eigenschaften der Elastomerlager zur Dämpfung von Triebwerksrotoren für
die reale Umsetzung nicht vernachlässigt werden dürfen. Aus konstruktiver Sicht sind
aufgrund des Kriechverhaltens in jedem Fall Zentrierfedern vorzusehen. Diese müssen na-
türlich bei der Modellierung der Dämpfungselemente im Gesamttriebwerk berücksichtigt
werden. Abbildung 6.11 zeigt den schematischen Aufbau des Flugtriebwerkes bei Ver-
wendung von Elastomerringen an den Lagerstellen #1 und #2 des LP-Rotors.

LP- Rotor

HP- Rotor

Gehäuse

ZF QÖD QÖD

ZF… Zentrierfeder QÖD…Quetschöldämpfer

QÖD

WL… Wälzlager

WL #1 WL #2 WL #5

WL #3 WL #4

Triebwerksaufhängung

ZF ER ZF ER

ER… Elastomerring

Abbildung 6.11: Schematische Darstellung des reduzierten Gesamttriebwerksmodells bei
Verwendung von Elastomerringen (ER) an den Lagern #1 und #2 der Niederdruckwelle
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Für die Modellierung mit Elastomerringen wurden die vorderen Quetschöldämpfermodelle
an den Lagern #1 und #2 durch Elastomerringmodelle ersetzt. Zentrierfedern verhindern
eine unzulässige Verlagerung des Rotors gegenüber dem Gehäuse als Folge der Kriechnei-
gung der Elastomere. Die Steifigkeitskennwerte der Zentrierfedern wurden für diese Fall-
studie direkt vom Originalmodell übernommen5. Aufgrund der hohen Lagertemperaturen
im Brennkammer- bzw. Turbinenbereich (Lager #3 bis #5) ist der Einsatz von Elastomer-
dämpfern nur mit speziellen Materialien realisierbar, die aber aufgrund der hohen Kosten
aktuell keine Alternative zu herkömmlichen Quetschöldämpfern bieten [SLK09].
Die Modellierung der Elastomerlager erfolgte im FE-Programm MSC.NASTRANTM mit
CBUSH -Elementen. Dabei handelt es sich um generalisierte Feder-Dämpfer Struktur-
elemente, deren Eigenschaften mit Hilfe einer Tabellendefinition der Bauteilkennwerte
(PBUSHT ) frequenzabhängig definiert werden können [MSC08] und deren Eignung zur
Modellierung der viskoelastischen Eigenschaften von Kreuzer [Kreuzer2009] im Rahmen
einer Diplomarbeit untersucht wurde. Die Lagersteifigkeit sL (Gl. 4.25) und der Dämp-
fungskoeffizient des Lagers dL (Gl. 4.26) wurden mit Hilfe der Masterkurven bestimmt.
In Abbildung 6.12 sind beispielhaft frequenzabhängige Lagerkennwerte dargestellt. Un-
ter Vorgabe einer Frequenzschrittweite des Rechenmodells wurde bei der Simulation mit
MSC.NASTRANTM zwischen den dargestellten diskreten Punkten linear interpoliert.
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Abbildung 6.12: Beispielhafte Darstellung frequenzabhängiger Lagerkennwerte, der Defi-
nition in MSC.NASTRANTM dienen die dargestellten diskreten Punkte

Die Temperatur der Elastomerlager wurde für jede Simulationsrechnung fest definiert. Ei-
ne Eigenerwärmung der Lager bei dynamischer Belastung wurde aufgrund der Ergebnisse
aus den Dauermessungen in Unterkapitel 4.4 nicht betrachtet. Soll der Einfluss der La-
gertemperatur untersucht werden, so sind die Lager mit Hilfe der jeweiligen Masterkurve
durch CBUSH -Elemente, wie zuvor beschrieben, zu modellieren.

6.2.1.3 Definition der Lastfälle

Das dynamische Verhalten des Gesamttriebwerkes wurde mit dem FE-Programm
MSC.NASTRANTM im Frequenzbereich simuliert, um die Wirkung der Elastomerringe

5In weiterführenden Studien ist denkbar, dass auch die Steifigkeiten der Zentrierfedern als Optimie-
rungsparameter definiert werden.
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zu untersuchen. Die Erregung der Struktur wurde durch Unwuchtsetzungen abgebildet.
In der Praxis können beliebige Unwuchtverteilungen auftreten. Bei dem als lange fle-
xible Welle ausgeführten Niederdruckrotor sind die Massen im Bereich des Verdichters
(Fan), und der Turbinenstufen (LPT) konzentriert. Die Untersuchung der unwuchterreg-
ten Schwingungen sollte daher in Anlehnung an Krämer [Krä88] mit Unwuchtsetzungen in
diesen Ebenen erfolgen. Die im Rahmen dieser Analysen definierten Lastfälle (Unwucht-
konfigurationen) sind inAbbildung 6.13 dargestellt. Die Unwuchtkonfiguration #1 stellt
eine Einzelunwuchtsetzung im Bereich des Fans dar, (UFAN). Durch die Unwuchtkonfigu-
ration #2 wurde eine Momentenunwucht realisiert (UFAN +ULPT2), vgl. Tabelle 6.1. Das
Ziel war die dynamische Anregung möglichst vieler Biegeeigenformen des Rotors, wobei
ein willkürliches, jedoch realistisch gewähltes Unwuchtniveau angesetzt wurde.
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Abbildung 6.13: Vereinfachte Darstellung des Niederdruckrotors mit Positionen der Lager
und der zur Unwuchtsetzung verwendeten Verdichter- (Fan) und Turbinenstufen (LPT),
Definition der Lastfälle mit Angabe der Unwuchtgröße und der Winkellage der Unwuchten

Bezeichnung der Unwuchtpositionen Unwucht U [gmm] Winkellage φ [◦]
Unwuchtkonfiguration
(Lastfall)
#1 (UFAN) Fan 1000 0
#2 (UFAN + ULPT2) Fan 500 0

LPT2 500 180

Tabelle 6.1: Übersicht der Unwuchtkonfigurationen

6.2.2 Optimierung

Wie im Unterkapitel 6.1 erläutert, kann das von Bormann entwickelte Auslegungsver-
fahren für idealtypische Rotorsysteme nicht auf das hier vorliegende komplexe Modell des
Flugtriebwerkes angewendet werden. Eine in Konstruktionsprozessen immer noch sehr
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weit verbreitete Vorgehensweise zur Auslegung technischer Systeme ist die sogenannte
Trial-and-Error -Methode. Es handelt sich dabei um eine heuristische Methode, bei der
so lange zulässige Lösungsmöglichkeiten analysiert werden, bis die gewünschte Lösung
gefunden wird. Im vorliegenden Fall stellte die Reduktion der Triebwerksschwingungen
das Problem dar. Die geometrischen Eigenschaften der Elastomerringe lassen sich durch
das Produkt aus dem mittleren Ringdurchmesser Dm und dem Formfaktor kL beschrei-
ben, vgl. Unterkapitel 4.2. Der mittlere Durchmesser kann anhand des zur Verfügung
stehenden Einbauraums grob festgelegt werden. Im vorliegenden Fall wurden dazu die
Außendurchmesser DA.WL der im Originaltriebwerk vorhandenen Wälzlager verwendet.
Für den aus Stahl zu fertigenden Innenring des anvulkanisierten Elastomerringes wurde
eine Höhe hIR von 5mm und für die Elastomerschicht eine Höhe von hER = 10mm fest-
gelegt. Damit kann der mittlere Durchmesser des Elastomerringes i nach Gleichung (6.7)
bestimmt werden:

Dm.i = DA.WL.i + 2 · hIR + hER (6.7)

Eine Auslegung nach dem Trial-and-Error -Prinzip könnte beispielsweise durch die in Ab-
bildung 6.14 verdeutlichten Schritte erfolgen.

Gesamttriebwerksmodell

Lastfall #1 Lastfall #2

MSC.NASTRAN™

Bewertung
Lastfall #1

Bewertung
Lastfall #2

Gesamturteil

Abbruchkriterium
(z. B.. zulässige Schwingwege)

NEIN

Parametervorgabe kL1, kL2

Ende
JA

Abbildung 6.14: Struktur einer denkbaren Auslegungsmethode nach dem Trial-and-Error -
Prinzip

Die Formfaktoren der Lager #1 und #2 werden durch die Parameter kL.1 und kL.2 als
Startkonfiguration vorgegeben und die Schwingungsantworten des Gesamtsystems für die
beiden definierten Lastfälle ermittelt. Nach der Bewertung des Schwingungsverhaltens
muss beispielsweise durch den Vergleich mit zulässigen Daten entschieden werden, ob die
Ergebnisse den Anforderungen entsprechen. In der Regel wird der dargestellte Prozess für
viele verschiedene Formfaktor-Kombinationen ausgeführt.
Für die in diesem Beispiel vorhandene Menge von zwei freien Parametern ist diese Vorge-
hensweise unter Umständen noch realisierbar. Für ein allgemein anwendbares Verfahren
mit einer variablen Anzahl freier Parameter, welches hier entwickelt werden soll, musste ei-
ne andere Lösungsmethode angewendet werden. Darüber hinaus sollte angestrebt werden,
die optimale Lösung zu finden.
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6.2.2.1 Optimierungsverfahren

Die zuvor beschriebene Vorgehensweise zur Ermittlung der Formfaktoren stellt ein klas-
sisches Problem der Parameteroptimierung dar. Bereits in Kapitel 3 dieser Arbeit wurde
ein Optimierungsverfahren gesucht, welches die Shift-Faktoren zur Erzeugung fehlermini-
maler Masterkurven zur Beschreibung des komplexen Materialverhaltens ermittelt. Das
für diese Aufgabenstellung ausgewählte Optimierungsverfahren, die Evolutionsstrategie
(ES), soll auch an dieser Stelle Verwendung finden, da es sich bei der Ermittlung der
Shift-Faktoren als sehr geeignet erwiesen hat und nahezu universell einsetzbar ist. Eine
allgemeine Beschreibung des Optimierungsverfahrens kann dem Unterabschnitt 3.3.1.1
dieser Arbeit entnommen werden. Im Folgenden sollen nur die auf dieses spezielle Pro-
blem anzupassenden Teilbereiche der ES und deren Umsetzung beschrieben werden. Die
Ablaufstruktur entspricht weitgehend der Abbildung 6.14. Lediglich die Variation der
Formfaktoren wurde durch die Algorithmen der ES realisiert.

6.2.2.2 Zielfunktion

Hauptziele
Die Bewertung von Lösungsvarianten erfolgt im Rahmen der ES anhand von Zielfunktions-
werten. Wie bereits in Unterabschnitt 3.3.1.1 beschrieben, führt die Definition mehrerer
gleichzeitig zu erreichender Ziele auf eine mehrkriterielle Optimierung zur Suche des Pa-
reto-Optimums. Im vorliegenden Fallbeispiel des Flugtriebwerkes gibt es eine Vielzahl
von Schwingungsgrößen, die für die Bewertung des Schwingungszustandes des Gesamt-
triebwerkes herangezogen werden können. Unter Komfort-Gesichtspunkten ist eine gerin-
ge Anregung des Flugzeuges durch die Triebwerksschwingungen anzustreben. Zusätzlich
muss natürlich unter allen Umständen ein Kontakt zwischen Triebwerksrotor und -gehäuse
vermieden werden. In Absprache mit dem Triebwerkshersteller Rolls-Royce Deutschland
wurden daher folgende Hauptziele definiert:

1. Minimierung der Schwingungsanregung des Flugzeugrumpfes durch Anregung des
Triebwerkes, charakteristische Bewertungsgröße: maximale Reaktionskraft in der
Triebwerksaufhängung FAufhaengung.max

2. Minimierung der relativen Verlagerung von Rotor und Gehäuse, charakteristische
Bewertungsgrößen: Lastfall #1: Relativverschiebung zwischen Fan und Gehäuse
urel.FAN ; Lastfall #2: Relativverschiebung zwischen Turbinenstufe 2 (LPT2) und
Gehäuse urel.LPT2

Die Ermittlung der relativen Verschiebungen erfolgte mit Hilfe der sogenannten multipoint
constraints (MPC)-Funktion in MSC.NASTRANTM [MSC08].
Da das Triebwerksgehäuse ein anisotropes Verhalten aufweist, musste beachtet werden,
dass der Rotorwellenmittelpunkt im raumfesten Koordinatensystem eine Ellipsenbahn
durchläuft, deren Hauptachsen nicht mit den Koordinatenachsen übereinstimmen müs-
sen. Gasch et al. geben in [GNP02] an, wie die große Halbachse dieser Ellipse, die hier
als Maß für die maximale relative Verschiebung zwischen Rotor und Gehäuse verwendet
wurde, aus den Simulationsdaten ermittelt werden kann. Dieses Verfahren musste auch
auf die Komponenten der berechneten Aufhängungskräfte angewendet werden.
Die notwendige mehrkriterielle Zielfunktion musste anhand relativer Größen vorgenom-
men werden, da die Schwingungsgrößen Kraft und Relativverschiebung unterschiedliche
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Größenordnungen aufweisen und eine Addition der absoluten Größen zu einem unbrauch-
baren Zielfunktionswert führt. Die Schwingungsgrößen wurden aus diesem Grunde auf die
maximalen Aufhängungskräfte bzw. Relativverschiebungen des Originaltriebwerksmodells
mit Quetschöldämpfern, FAufhaengung.max.QD und urel.FAN.QD bzw. urel.LPT2.QD, bezogen.
Zusätzlich wurde, wie in Kapitel 3 erläutert, eine Gewichtung dieser relativen Größen
vorgenommen. Damit ergaben sich für die i-te Lösung die von den Lastfällen abhängigen
Zielfunktionswerte QLF1.i und QLF2.i nach den Gleichungen (6.8) und (6.9).

QLF1.i = wF ·
FAufhaengung.max.ERi
FAufhaengung.max.QD

+ wu ·
urel.FAN.ERi
urel.FAN.QD

(6.8)

QLF2.i = wF ·
FAufhaengung.max.ERi
FAufhaengung.max.QD

+ wu ·
urel.LPT2.ERi

urel.LPT2.QD

(6.9)

Die Abkürzungen haben folgende Bedeutung:

LF : Lastfall
ER: Elastomerring
QD: Quetschöldämpfer

Die Größen wF und wu beschreiben die Wichtungsfaktoren für die relativen Kraft- bzw.
Verschiebungsgrößen. Für die Optimierung wurden diese zu wF = 0.7 und wu = 0.3
gesetzt, um der Minimierung der Aufhängungskräfte eine höhere Bedeutung zu geben.
Die Gesamtzielfunktion einer Lösung i wurde wie folgt ermittelt:

Qges.i = QLF1.i +QLF2.i (6.10)

Beide Lastfälle wurden bei den hier vorgenommenen Optimierungen gleich gewichtet. Das
Ziel der verwendeten Evolutionsstrategie war eine Minimierung dieser Zielfunktion.

Nebenbedingungen
Für die mehrkriterielle Optimierung wurden zusätzliche Nebenbedingungen definiert:
Zum einen wurde anhand der Simulationsergebnisse überprüft, ob die maximalen Schwin-
gungsamplituden der Kraft- bzw. Verschiebungsgrößen in einem Frequenzbereich auftra-
ten, der den Reiseflugbedingungen entspricht. Die Drehfrequenz des Niederdruckrotors
beträgt bei Reiseflugbedingungen ca. 75% der maximalen Rotorfrequenz. Traten die ma-
ximalen Schwingungsamplituden in einem Bereich von ±5% der Niederdruckrotordreh-
frequenz bei Reiseflug auf, so wurde der Zielfunktionswert der Lösung i, Qges.i, mit ei-
nem konstanten Faktor a multipliziert. Die Folge dieses Verfahrens, welches auch als
Straffunktions- oder Penalty-Verfahren bezeichnet wird [Jar04], ist, dass der Algorithmus
der Evolutionsstrategie diesen Bereich des Lösungsraums als nicht zielführend interpre-
tiert. Für den stationären Betrieb des mit Elastomerlagern ausgestatteten Triebwerkes bei
Reiseflugbedingungen hat dies zur Folge, dass bei optimaler Auslegung der Elastomerla-
ger ein Betrieb im Bereich einer Resonanz vermieden wird.
Zum anderen wurde als weitere Nebenbedingung die Schwinggeschwindigkeit am Trieb-
werksgehäuse ausgewertet, welche an der Stelle des im Flugtriebwerk vorhandenen
Beschleunigungsaufnehmers (engl.: „engine vibration monitor“, EVM) ermittelt wurde
[MRSP01]. Bei Überschreitung eines definierten Grenzwert wurde der Zielfunktionswert
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der Lösung i, Qges.i, ebenfalls nach dem beschriebenen Strafverfahren mit einem konstan-
ten Faktor multipliziert.

Randbedingungen
Bei jeder Parameteroptimierung sollten die Parameter in ihrem Definitionsbereich sinnvoll
beschränkt werden. Im vorliegenden Fall der Optimierung der Formfaktoren der Elasto-
merringe wurden die zu optimierenden Größen kL.1 und kL.2 aufgrund des im Triebwerk
zur Verfügung stehenden Einbauraums in der Größe begrenzt.

6.2.2.3 Umsetzung

Die Umsetzung der zuvor beschriebenen mehrkriteriellen Optimierung unter Rand-
und Nebenbedingungen erfolgte mit Hilfe des Softwarepaketes MATLAB R©. Die Abbil-
dung 6.15 verdeutlicht den Programmablauf der entwickelten Softwareroutinen, die zu
einer MATLAB R©-Toolbox zusammengefasst wurden.

Start

Optimiertes 
Design

Initialisierung

Optimierung
(Evolutions-
Strategie)

Robustheits-
analyse

Input-DateienPre-processing

Post-processing Output-Dateien MD NASTRAN

Elastomerring Optimierungs-Toolbox

Ergebnisse

Triebwerksmodell

Materialdaten

Zielkriterien 
Rand- / Nebenbedingungen

Abbildung 6.15: Programmablauf der entwickelten MATLAB R©-Toolbox zur Optimierung
der Elastomerringgeometrie

In diesem Beispiel ist die Verknüpfung zur FE-Software MSC.NASTRANTM dargestellt,
es sind grundsätzlich auch andere Schnittstellen realisierbar. Der Algorithmus der Evolu-
tionsstrategie erfordert im ersten Schritt die Vorgabe einer Startkonfiguration durch den
Anwender, d. h. es werden Startparameter für die jeweiligen Lagerformfaktoren kL.i defi-
niert und ein Material und eine Temperatur gewählt. Anschließend erfolgt die Mutation
dieser Anfangskonfiguration durch die Evolutionsstrategie und für die erzeugten Nachkom-
men werden Simulationsrechnungen durchgeführt. Dazu werden die Input-Dateien für die
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NASTRANTM-Rechnung im Programmteil Pre-processing in Abhängigkeit der Elastomer-
ringkonfiguration automatisch erstellt, die Rechnungen gestartet und nach Abschluss im
Programmteil Post-processing eingelesen. Anhand der Ergebnisse erfolgt die Ermittlung
der Qualität und die Selektion für die weiteren Generationsschritte der ES.
Die Toolbox verfügt über eine weitere Funktion, in Abbildung 6.15 mit Robustheitsana-
lyse beschrieben. Der Hintergrund dieser Funktion ist die Tatsache, dass bei der Auslegung
der Elastomerringe für das Flugtriebwerk nicht unbedingt das globale Optimum gesucht
ist, sondern vielmehr ein robustes, d. h. stabiles Optimum. Aufgrund der Tatsache, dass
die Eigenschaften der Elastomere stark temperaturabhängig sind und darüber hinaus
die Werkstoffe auch Alterungsprozessen unterliegen (vgl. Unterabschnitt 6.2.1.1), kann
keinesfalls von einem absolut konstanten Materialverhalten ausgegangen werden. Daher
werden die mit Hilfe der ES ermittelten Optima auf ihre Sensitivität gegenüber Ände-
rungen der Materialeigenschaften untersucht. Im vorliegenden Fall wurden die Parameter
für Steifigkeit und Dämpfung nach Ablauf der ES für das Optimum jeder Population um
±30% variiert. In anschließenden Simulationsrechnungen wird die Sensitivität der Quali-
tät ermittelt und die robusteste Variante als Gesamtoptimum verwendet. Die Optimierung
erfolgt mit Hilfe der entwickelten MATLAB R©-Programme voll automatisiert.

6.2.2.4 Optimierungsergebnisse

Die erläuterte Optimierungsmethode wurde auf das in Abschnitt 6.2.1 beschriebene
Modell des Zweiwellentriebwerks angewendet. Beispielhaft sollen hier die Ergebnisse der
Untersuchungen bei Verwendung des Materials AEM-65 der Firma Freudenberg disku-
tiert werden. Die Betriebstemperatur der Elastomerringe wurde bei den Simulationen
mit 100◦C definiert. Abbildung 6.16 zeigt die Ergebnisse6 einer Beispielpopulation der
durchgeführten Optimierung. Die zu optimierenden Formfaktoren wurden, wie bereits
beschrieben, auf realisierbare Größen begrenzt („min“, „max“ in Abbildung 6.16 links).
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Abbildung 6.16: Parameter einer Beispielpopulation der Evolutionsstrategie

6Aus Geheimhaltungsgründen finden sich in dieser Arbeit die Ergebnisse nicht in absoluter Form, d. h.
Relativverschiebungen in [mm], Kräfte in [N ] und Drehzahlen in [1/min], sondern auf jeweilige Refe-
renzwerte bezogen in Prozent des Referenzwertes. 100% Rotordrehzahl entspricht z. B. der maximalen
Rotordrehzahl.
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In zwölf Generationen wurden für insgesamt 120 Nachkommen die Simulationsrechnun-
gen durchgeführt und anhand der oben definierten Zielfunktionen bewertet. Ausgehend
von der Startkonfiguration mit einer mittleren Anfangsgrundschrittweite von eins wurde
die Schrittweite im Verlauf der Optimierung dem jeweils besten Nachkommen angepasst
bis sie im Bereich des Optimums auf Null absank. Der Verlauf des Zielfunktionswertes
verdeutlicht dabei die steigende Qualität im Verlauf der Generationen. Aufgrund der bei
diesem Modell geringen Anzahl freier Optimierungsparameter erfolgte eine relativ schnelle
Ermittlung eines lokalen Optimums nach nur ca. 80 Nachkommen bzw. 8 Generationen.
Die Rechenzeit für diese Beispielpopulation über 12 Generationen betrug auf einem
Standard-PC mit einem Intel R© CoreTM2 Duo 2,66GHz-Prozessor und 3, 5 GB Arbeitsspei-
cher ca. 73 Minuten.

Abbildung 6.17 zeigt die Lösungsmenge für alle Nachkommen der vorgenommenen ES
für die Unwuchtkonfiguration #1. Die Optimierung wurde für 20 Populationen über ma-
ximal 15 Generationen mit je 10 Nachkommen durchgeführt, die Abbildung ist damit
repräsentativ für die Gesamtheit aller möglichen Lösungen. Die Kräfte in den Triebwerks-
aufhängungen und Relativverschiebungen sind auf die Werte der optimalen Lösung nor-
miert. Die Pareto-Front ist bei diesem Beispiel deutlich ausgeprägt. Die hohe Gewichtung
des Zielkriteriums Aufhängungskraft bei der Ermittlung der mehrkriteriellen Zielfunktion
führte zu dem in der Abbildung markierten Optimum. Die mit „A“ markierte Lösung in
Abbildung 6.17 stellt das Ergebnis einer Optimierung dar, bei der nur der Lastfall #1
berücksichtigt wurde. Aufgrund der hier realisierten mehrkriteriellen Optimierung unter
Beachtung mehrerer Lastfälle ergab sich für das Gesamtoptimum ein Kompromiss.
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Abbildung 6.17: Lösungsmenge mit Pareto-Front einer Optimierung für den Lastfall #1
über 20 Populationen, normiert auf die Schwingungsgrößen der optimalen Lösung

Die Darstellung der Ergebnisse der Optimierung erfolgt im Folgenden anhand von Ver-
gleichen zwischen dem Triebwerksmodell mit Quetschöldämpfern und dem mit Elasto-
merlagern ausgestatteten Modell (Elastomerringe an den Lagern #1 und #2). In Ab-
bildung 6.18 sind die resultierenden maximalen Aufhängungskräfte in Abhängigkeit
der Drehzahl des Niederdruckrotors für die Unwuchtkonfiguration #1 dargestellt. Die
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Ergebnisse sind auf die Maximalkraft des Quetschöldämpfer-Modells bezogen. Die op-
timierte Auslegung der Elastomerringdämpfer führt ab ca. 55% der Maximaldrehzahl
des LP-Rotors zu geringeren Aufhängungskräften und damit zu einer geringeren Schwin-
gungsanregung des Flugzeuges. Bei Reiseflugbedingungen, d. h. bei etwa 75% der Maxi-
maldrehzahl, kann die Schwingungsanregung infolge der Rotorunwucht gegenüber dem
Originalmodell verringert werden.
Die maximalen Kraftamplituden treten bei ca. 23% der Maximaldrehzahl auf. Diese liegen
zwar deutlich über den Kräften des Triebwerks in Quetschöldämpfern, jedoch wird dieser
Drehzahlbereich nach dem Start des Triebwerks sehr schnell transient durchfahren bzw.
liegt knapp im Bereich der Leerlaufdrehzahl, sodass sich der eingeschwungene Zustand
der Lösung im Frequenzbereich nicht ausbilden kann bzw. es einer weiteren Optimierung
von Resonanzen des Triebwerks inklusive Aufhängung bedarf.
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Abbildung 6.18: Vergleich der resultierenden maximalen Aufhängungskräfte in Abhän-
gigkeit der LP-Rotor Drehzahl, Kräfte normiert auf max. Kraft des Originalmodells mit
Quetschöldämpfern, Lastfall #1, AEM-65, T = 100◦C

In Abbildung 6.19 ist der direkte Vergleich des zweiten Optimierungskriteriums darge-
stellt. Die Relativverschiebungen zwischen Fan und Gehäuse sind beim elastomergelager-
ten Modell ab ca. 55% der Maximaldrehzahl des LP-Rotors vergleichbar mit denen des
Originalmodells. Im mittleren Drehzahlbereich liefern die Elastomerlager jedoch deutlich
weniger Dämpfung als die Quetschöldämpfer. Der Vergleich mit der maximal zulässigen
Relativverschiebung ("Limit"), die sich aufgrund des vorhandenen Spaltes zwischen Ge-
häuse und Rotor ergibt, in Abbildung 6.20 zeigt jedoch, dass die Verformungen im
gesamten Drehzahlbereich unkritisch sind.
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Abbildung 6.19: Vergleich der Relativverschiebungen zwischen Fan und Gehäuse in Ab-
hängigkeit der LP-Rotor Drehzahl, Verschiebungen normiert auf maximale Relativver-
schiebung des Originalmodells mit Quetschöldämpfern, Lastfall #1, AEM-65, T = 100◦C
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Abbildung 6.20: Vergleich der Relativverschiebungen zwischen Fan und Gehäuse in Ab-
hängigkeit der LP-Rotor Drehzahl, Verschiebungen normiert auf maximal zulässige Ver-
schiebung (Limit), Lastfall #1, AEM-65, T = 100◦C
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Temperatureinfluss
Die Sensitivität der Simulationsergebnisse wird, wie oben beschrieben, im Rahmen der
Robustheitsanalyse des Optimierungsalgorithmus berücksichtigt, um die robusteste Lö-
sung bei der Ermittlung des Optimums zu wählen. An dieser Stelle sollen noch einmal die
Ergebnisse einer Parametervariation diskutiert werden, um den Einfluss der Lagertempe-
ratur zu verdeutlichen. Diese Randbedingung wurde von Rolls-Royce Deutschland für die
Flugbedingungen mit T = 100◦C definiert. Zwei Fälle sollen hier zusätzlich betrachtet
werden, der Kaltstart und eine erhöhte Öl- und damit Lagertemperatur, wie sie zum Bei-
spiel beim Startvorgang des Flugzeuges auftreten kann, wenn das Triebwerk unter Volllast
läuft. Die dazugehörigen Temperaturen wurden vom Triebwerkshersteller mit Tmin = 5◦C
und Tmax = 130◦C festgelegt. Die Kaltstartbedingungen berücksichtigen dabei, dass das
Öl vor dem Triebwerksstart schon durch die Erwärmung im Schmieraggregat eine höhere
Temperatur annimmt, als die unter Umständen deutlich geringere Umgebungstemperatur.
Die Ergebnisse der Simulationen sind in Abbildung 6.21 dargestellt.
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Abbildung 6.21: Einfluss der Lagertemperatur auf die resultierenden maximalen Aufhän-
gungskräfte in Abhängigkeit der LP-Rotor Drehzahl, Kräfte normiert auf max. Kraft des
Originalmodells mit Quetschöldämpfern, Lastfall #1, AEM-65

Der Vergleich zeigt, dass die Änderungen des Schwingungsverhaltens bei einem Tempera-
turanstieg von 100◦C auf 130◦C sehr gering sind. Ein Betrieb bei 5◦C führt zu deutlichen
Veränderungen des dynamischen Verhaltens ab ca. 30% der maximalen LP-Rotordrehzahl,
allerdings fällt die Erhöhung der resultierenden Kräfte in den Triebwerksaufhängungen ge-
ring aus. Die Elastomere weisen bei diesen niedrigen Temperaturen eine sehr hohe Steifig-
keit auf, verfügen dafür aber auch über deutlich höhere Verlustfaktoren, sodass ein Betrieb
bei den definierten Temperaturbedingungen als unkritisch eingestuft werden kann.
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6.2.2.5 Zusammenfassende Bewertung

Die Ergebnisse der Optimierung haben gezeigt, dass das Ersetzen der Quetschöldämp-
fer durch Elastomerringe an den Lagern #1 und #2 aus schwingungsdynamischer Sicht
möglich ist. Die Aufhängungskräfte und Relativverschiebungen können trotz der für Elas-
tomere sehr hohen Temperaturen begrenzt werden und die optimale Auslegung der Elas-
tomerringe führt in einigen Frequenzbereichen, insbesondere bei Reiseflugbedingungen,
sogar zu geringeren Schwingungsamplituden. Vergleicht man die Kosten beider Schwin-
gungsdämpfungssysteme, so ergeben sich für die Quetschöldämpfer reine Stückkosten von
etwa 1500−2000 e7. Die Kosten der Elastomerringe richten sich stark nach der benötigten
Stückzahl, da insbesondere die zur Fertigung benötigten Vorrichtungen hohe Kosten ver-
ursachen. Ausgehend vom Materialpreis ergibt sich für einen Elastomerring ein Preis von
ca. 100 bis 300 e. Allerdings haben die Alterungsuntersuchungen in Unterabschnitt 6.2.1.1
gezeigt, dass die Elastomerringe eindeutig als Verschleißteile anzusehen sind und somit ein
Austausch nach einer gewissen Nutzungsdauer vorgenommen werden muss. Aufgrund des
aufwendigen Montage- bzw. Demontageprozesses der Triebwerke führt der Austausch der
Schwingungsdämpfer zu Folgekosten, die den Kostenvorteil der Elastomerlager deutlich
übersteigen. Ein Einsatz im Flugtriebwerk ist zur Zeit aufgrund der begrenzten Lebens-
dauer der Elastomerbauteile unrealistisch. Die Entwicklung beständigerer Materialien mit
gleichzeitig geringen Werkstoff- und Herstellkosten ist die Voraussetzung für die Nutzung
der Elastomerringe in diesem Einsatzbereich.
Aus Sicht des Autors sollten die untersuchten Schwingungsdämpfer vorzugsweise in Ma-
schinen eingesetzt werden, deren Lagerstellen gut zugänglich sind und bei denen ein not-
wendiger Austausch im Rahmen routinemäßiger Wartungen vorgenommen werden kann.

6.2.3 Abschließende Empfehlungen zur Anwendung des
Auslegungsverfahrens

Das in den vorhergehenden Abschnitten erläuterte, und am Beispiel eines Flugtriebwerkes
vorgestellte Auslegungsverfahren lässt sich problemlos auf andere komplexe Rotorsysteme
übertragen, sofern die Beurteilung des Schwingungsverhaltens auf der Grundlage von
Frequenzbereichsbetrachtungen möglich ist. Dem Anwender sollen im Folgenden noch
einmal die notwendigen Arbeitsschritte zur Durchführung der Optimierung aufgelistet
werden:

1. Definition der Einsatzrandbedingungen (Temperatur, Frequenzbereich, Medienkon-
takt)

2. Vorauswahl von geeigneten Materialien:

· Entweder anhand von Herstellerempfehlungen,

· Oder auf der Grundlage von Alterungs- und/oder Ermüdungstests

3. Ermittlung der frequenz- und temperaturabhängigen Materialkennwerte im Rah-
men einer DMTA und Anwendung des beschriebenen Verfahrens zur Ermittlung
fehleroptimaler Shift-Faktoren (Kapitel 3)

4. Definition repräsentativer Lastfälle (i. A. Unwuchtkonfigurationen)

7In Anlehnung an Herstellerangaben der Fa. FAG
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5. Analytische Beschreibung der Zielfunktion und der im Allgemeinen notwendigen
Wichtungsfaktoren bei mehrkriterieller Optimierung

6. Definition der Rand- und Nebenbedingungen (max. Einbauraum, Grenzen bestimm-
ter Schwingungsgrößen)

7. Aufbereitung des Finite Elemente Modells des Rotorsystems (u.U. Modellreduktion,
Modellierung der Elastomerringe)

8. Festlegung der Evolutionsparameter und Anwendung des Optimierungsverfahrens

9. Durchführung des Optimierungsverfahrens für verschiedene Materialien oder auch
Materialpaarungen8

10. Festlegung der geometrischen Abmessungen der Elastomerringe. Dabei ist darauf
zu achten, dass die im Elastomerring auftretenden Dehnungen so gering bleiben,
dass die für die vorliegende Arbeit getroffenen Annahmen bei geringer Verformung
gültig sind. Im Fall der hier verwendeten Materialien liegt der Gültigkeitsbereich
der linearen Viskoelastizität bei etwa 1% Dehnung.

8Aufgrund der unterschiedlichen Masterkurvenverläufe verschiedener Materialien kann u. U. durch eine
Kombination verschiedener Materialien an den Lagerstellen eine über weite Frequenzbereiche wirksa-
me hohe Dämpfung erzielt werden.



7 Zusammenfassung und Ausblick

7.1 Zusammenfassung

In der vorliegenden Arbeit wurde ein Verfahren zur Auslegung von Elastomerlagern
mit dem Ziel der Optimierung des Schwingungsverhaltens komplexer Rotorsysteme
entwickelt. Als Anwendungsbeispiel diente ein Modell eines Flugtriebwerkes, welches
standardmäßig mit Quetschöldämpfern zur Schwingungsminderung ausgestattet ist. Als
kostengünstige Alternative wurde untersucht, ob die Wälzlager der Triebwerksrotoren
auch in Elastomerringen gebettet werden können, die aufgrund ihrer viskoelastischen
Eigenschaften zu einer Erhöhung der Dämpfung des Systems beitragen.

Bei der Materialvorauswahl wurden die realen Einsatzbedingungen im Triebwerk zugrun-
de gelegt. In Kurzzeitalterungsversuchen fand dazu ein Test der Temperatur- und Öl-
beständigkeit verschiedener Elastomere statt. Die komplexen Materialeigenschaften wur-
den im Rahmen umfangreicher Messungen an streifenförmigen Proben bei Variation von
Frequenz, Temperatur und Dehnungsamplitude ermittelt. Die Ergebnisse der Amplitu-
denvariation zeigten, dass der Einfluss der Verformungsamplitude vernachlässigt werden
kann, wenn die Verformung auf ca. 1% der ursprünglichen Probenlänge begrenzt wird.
Unter diesen Voraussetzungen konnte das linear viskoelastische Werkstoffverhalten im
Frequenzbereich durch den komplexen Modul beschrieben werden.

Zur Abbildung des frequenz- und temperaturabhängigen Materialverhaltens wurde das
Konzept der Masterkurven-Darstellung verwendet. Die gemessenen Isothermen werden
dabei im Rahmen eines Shift-Prozesses zur Erstellung der Masterkurven verwendet. Es
zeigte sich, dass die Anwendung der in der Literatur beschriebenen Vorgehensweise zur
manuellen Erstellung der Masterkurven zu deutlichen Abweichungen zwischen den ge-
messenen Materialdaten und den durch die Masterkurven beschriebenen Werkstoffeigen-
schaften führen kann. Dies ist unter anderem auf den subjektiven Shift-Prozess zurück-
zuführen. Zur Erhöhung der Vorhersagegenauigkeit bei der Simulation des dynamischen
Verhaltens von elastomergelagerten Rotorsystemen wurde in der vorliegenden Arbeit ein
Verfahren zur fehlerminimalen Erstellung der Masterkurven entwickelt. Der Ermittlung
der sogenannten Shift-Faktoren diente dabei als Optimierungsverfahren eine geschachtelte
Evolutionsstrategie unter Verwendung objektiver Fehlerkriterien. Die Fehler bei der Be-
schreibung der Dämpfungseigenschaften konnten dabei drastisch gemindert werden, ohne
die Genauigkeit der Steifigkeitsbeschreibung zu verringern.

Das dynamische Verhalten der anvulkanisierten Elastomerringe wird neben den Materi-
aleigenschaften durch die geometrische Form bestimmt. Im Rahmen der Arbeit wurden
Ringe mit rechteckigem Querschnitt verwendet, die durch ein Anvulkanisieren definierte
Einbaubedingungen aufweisen. Der Einfluss der Abmessungen Ringdurchmesser, Ring-
breite und -höhe wurde durch einen Formfaktor beschrieben. Die analytische Herleitung
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zur Bestimmung des Formfaktors in Abhängigkeit der Ringgeometrie konnte durch nu-
merische Simulationen bestätigt werden.
Theoretisch erlaubt die Verknüpfung von Materialdynamik, beschrieben durch die Master-
kurven, und Ringstatik, charakterisiert durch den Formfaktor, die Beschreibung der dyna-
mischen Eigenschaften der realen Bauteile. Die Überprüfung dieser Annahmen konnte im
Rahmen experimenteller Untersuchungen mit sehr guter Übereinstimmung bestätigt wer-
den. Dazu wurde ein servohydraulisch betriebener Bauteilprüfstand entwickelt, der die
Ermittlung der Elastomerringeigenschaften bei radialer Verformung ermöglicht. In um-
fangreichen Tests wurde das frequenz-, temperatur- und amplitudenabhängige Verhalten
der Ringbauteile untersucht.

Zur Analyse der Wirkung der Elastomerbauteile auf das rotordynamische Verhalten wur-
de ein Rotorprüfstand entwickelt, dessen Zweischeibenrotor über Wälzlager verfügt, die
mit Elastomerringen ausgestattet wurden. In numerischen und experimentellen Unter-
suchungen wurde die Schwingungsdämpfung des biegeelastischen Rotors mit Hilfe der
Elastomerlager untersucht. Die Ergebnisse der experimentellen Modalanalyse am nicht
rotierenden System dienten dabei der Überprüfung der Vorhersagefähigkeit der Eigenfre-
quenzen und Dämpfungswerte über einen weiten Frequenzbereich. Die modalen Parameter
konnten durch das verwendete FE-Modell mit sehr guter Übereinstimmung ermittelt wer-
den. Die Gültigkeit der Modellierung der frequenzabhängigen Lagereigenschaften auf der
Grundlage der Masterkurven und des Formfaktors konnte damit bestätigt werden.
Beim Betrieb des Rotors mit Unwuchten im Bereich der ersten Biegeresonanz wurde die
Lage der kritischen Drehzahlen durch das FE-Modell sehr gut abgebildet. Die Dämpfung
wurde durch die numerische Berechnung unterschätzt. Bei moderater Unwuchtsetzung
war eine Resonanzdurchfahrt problemlos möglich.
Die Untersuchungen zeigten, dass die Dämpfungswirkung bei optimaler Auslegung der
Elastomerringe noch deutlich erhöht werden könnte, allerdings ist dazu bei Verwendung
von sehr biegeelastischen Rotoren eine sehr hohe Nachgiebigkeit der Elastomerlager nö-
tig, andernfalls kann sich die Dämpfung aufgrund der geringen Lagerverformungen nicht
entfalten.

Auf der Grundlage der gewonnenen Erkenntnisse wurde ein Verfahren zur Auslegung der
Elastomerbauteile zur Optimierung des Schwingungsverhaltens komplexer Rotorsysteme
entwickelt. Als Beispiel diente ein reduziertes FE-Modell eines Flugtriebwerkes. Den Kern
des Verfahrens bildet eine Parameteroptimierung. Die Formfaktoren der Elastomerrin-
ge stellen die Optimierungsparameter dar, das reale Materialverhalten wird durch die
aus Messdaten ermittelten Masterkurven berücksichtigt. Als Optimierungsverfahren fin-
det erneut eine Evolutionsstrategie Anwendung. Das Schwingungsverhalten der durch den
Algorithmus erzeugten Lösungsvarianten wird im Rahmen von FE-Berechnungen des Ge-
samttriebwerkes bewertet.
Das anwenderfreundliche Auslegungsverfahren wurde in der MATLAB R©-Umgebung rea-
lisiert und zu einer Toolbox zusammengefasst, die über eine Schnittstelle zur FE-Software
NASTRANTM verfügt und eine Robustheitsanalyse der ermittelten Lösungen beinhaltet.
Mit der vorgestellten Methode konnte ein effizientes Werkzeug zur automatisierten Ausle-
gung der Elastomerlagergeometrie für komplexe Rotorsysteme entwickelt werden. Durch
die Vorstellung des Verfahrens am Beispiel eines Flugtriebwerkes konnte die Eignung für
den praktischen Einsatz nachgewiesen werden.

Die Ergebnisse der Optimierung der Elastomerlager zur Triebwerksdämpfung zeigten,
dass aus schwingungstechnischer Sicht ein Einsatz von Elastomerringen im Flugtrieb-
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werk denkbar ist. Ergebnisse aus statischen Langzeitalterungen der Bauteile bei realen
Umgebungsbedingungen verdeutlichten jedoch, dass die Bauteile im Gegensatz zu Quet-
schöldämpfern als Verschleißteile anzusehen sind, deren Austausch eine aufwendige und
kostenintensive Zerlegung des Triebwerkes erfordert. Die Anwendungen in Triebwerken
wird mit den aktuell verfügbaren Materialien daher als unrealistisch eingeschätzt.
Aus Sicht des Autors sollten die untersuchten Schwingungsdämpfer vorzugsweise in Ma-
schinen eingesetzt werden, deren Lagerstellen gut zugänglich sind und bei denen ein not-
wendiger Austausch im Rahmen routinemäßiger Wartungen vorgenommen werden kann.

7.2 Ausblick

Die Schwerpunkte zukünftiger Arbeiten auf dem Gebiet der Schwingungsdämpfung von
Rotorsystemen mit Elastomerlagern sollten nach Ansicht des Autors folgende Themen-
kreise berücksichtigen:

· Die Erweiterung der Materialdatenbasis. Dabei sollte insbesondere auch auf die
Herstellbarkeit der anvulkanisierten Elastomerringe geachtet werden.

· Eine Erweiterung des entwickelten Auslegungsverfahrens zur Optimierung von Ro-
torlagerungen, die eine Kombination von Elastomerringen verschiedener Materialien
ermöglichen. Darüber hinaus kann die Toolbox um Schnittstellen zusätzlicher FE-
Programme erweitert werden, um so die praktische Anwendbarkeit auszubauen.

· Die Entwicklung von Gestaltungskonzepten für Elastomerlager mit integrierter Zen-
trierfeder unter Berücksichtigung der Wartungsfreundlichkeit.

· Experimentelle Untersuchung zum Langzeitalterungsverhalten der Elastomerringe
bei dynamischer mechanischer Belastung.

· Eine Erweiterung der Modellierung der dynamischen Eigenschaften der Elastomer-
ringe um den Verdrehfreiheitsgrad. Werden die Elastomerringe in Verbindung mit
Wälzlagern eingesetzt, die den Ausgleich von Winkelfehlern nicht zulassen, so kann
zusätzlich zur radialen Belastung des Elastomerringes noch eine Drehmomentenbe-
lastung erfolgen. Hier wäre zu prüfen, ob die komplexe Verdrehsteifigkeit des Lagers
auch durch einen Formfaktor in Verknüpfung mit den dynamischen Materialeigen-
schaften beschrieben werden kann.

· Die Entwicklung eines semiaktiven Lagerungskonzeptes, welches eine Temperierung
des Elastomerringes ermöglicht. In Abhängigkeit der Materialeigenschaften könnte
so die für die Dämpfung des Systems optimale Lagertemperatur realisiert werden.
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A.1 Nomogramm und Anpassungsfehler - AEM-65

Die folgenden Abbildungen zeigen die Masterkurven und die Anpassungsfehler des Mate-
rials AEM-65, die nach Anwendung des in Unterkapitel 3.3 erläuterten Optimierungsver-
fahren zur Beschreibung der Materialeigenschaften verwendet wurden.
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Abbildung A.1: Nomogramm des Werkstoffes AEM-65 auf Grundlage der optimierten
Shift-Faktoren
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tor Fη (unten) vor und nach der Optimierung, Material: AEM-65
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A.2 Probenaufnahme des Bauteilprüfstands

Die folgenden Abbildungen verdeutlichen den Aufbau der Probenaufnahme und den Kraft-
fluss des im Kapitel 4 dieser Arbeit beschriebenen Bauteilprüfstands.
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Abbildung A.3: Darstellung der Probeneinspannung im Bauteilprüfstand
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Abbildung A.4: Darstellung des Kraftflusses im Bauteilprüfstand
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A.3 Experimentelle Modalanalyse

Die experimentelle Modalanalyse (EMA) ist ein Verfahren der Systemidentifikation und
dient der Bestimmung der modalen Eigenschaften einer Struktur mit Hilfe spezieller
Schwingungsversuche. Die Verfahren der EMA lassen sich vielfältig unterteilen, so kann
zum Beispiel zwischen Phasentrennungs- und Phasenresonanzverfahren unterschieden
werden. Bei Phasentrennungsverfahren wird die Struktur in der Regel durch mehrere
Erreger in nur einer Schwingungsform angeregt, um die modalen Parameter direkt zu be-
stimmen. Bei Phasentrennungsverfahren wird das Übertragungsverhalten einer Struktur
gemessen, die modalen Parameter werden anschließend mit Hilfe von Modellgleichungen
ermittelt.
Im Rahmen der vorliegenden Arbeit wurde das Phasentrennungsverfahren eingesetzt. Im
Folgenden soll kurz der theoretische Hintergrund erläutert werden.

A.3.1 Theoretischer Hintergrund

Die Grundlage der experimentellen Modalanalyse ist die Abstraktion des physikalischen
Systems auf ein mathematisches System von Differentialgleichungen, welches als moda-
les System bezeichnet wird [KSA06]. Das modale Ersatzsystem entsteht im Rahmen der
Modellbildung durch das auf N Freiheitsgrade diskretisierte System mit den Systemmatri-
zen Massenmatrix M , Dämpfungsmatrix D und Steifigkeitsmatrix S. Das Schwingungs-
verhalten kann im Zeitbereich durch folgendes Differentialgleichungssystem beschrieben
werden:

M~̈x+D~̇x+ S~x = ~F (A.1)

Darin ist ~x der Vektor der Auslenkung der Massepunkte und ~F der Vektor der erregenden
Kräfte. Bei der experimentellen Modalanalyse sind die Systemmatrizen von vornherein
nicht bekannt. Es wird für die folgenden Betrachtungen jedoch vorausgesetzt, dass die
Dämpfungsmatrix keine gyroskopischen und die Steifigkeitsmatrix keine zirkulatorischen
Anteile besitzt. Demnach sind alle Systemmatrizen symmetrisch.

Im Rahmen der experimentellen Modalanalyse müssen die unbekannten Systemmatri-
zen identifiziert werden. Die dafür notwendige Entkopplung der Differentialgleichungen in
Gl. (A.1) erfolgt durch den Ansatz eines rein harmonischen Kraftvektors nach Gl. (A.2).
Unter der Annahme einer rein harmonischen Antwort nach Gl. (A.3) gelingt die Trans-
formation von Gl. (A.1) in den Frequenzbereich, Gl. (A.4).

~F = ~̂F ejΩt (A.2)

~x = ~̂xejΩt (A.3)(
−Ω2M + jΩD + S

)
~̂xejΩt = ~̂F ejΩt (A.4)

Die unbekannten Eigenvektoren des Eigenwertproblems nach Gl. (A.4) können in der
Modalmatrix Φ zusammengefasst werden:

Φ =
[
~φ1 . . . ~φN

]
(A.5)
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Durch die Substitution des Vektors ~̂x nach (A.6) kann Gl. (A.4) erweitert und anschließend
zu Gl. (A.8) zusammengefasst werden.

~̂x = Φ~q (A.6)

− Ω2ΦTM Φ~q + jΩΦTDΦ~q + ΦTS Φ~q = ΦT ~̂F (A.7)

− Ω2E~q + 2jΩDm~q + ω~q = ~̂R (A.8)

Dabei sind E die Einheitsmatrix, Dm die modale Dämpfungsmatrix, ω die Matrix der
Eigenfrequenzquadrate, ~̂R der Vektor der modalen Krafterregung und ~q die modale Ko-
ordinate1. Da alle Matrizen dieses Gleichungssystems diagonal sind, erfolgt die Lösung
separat für jede Zeile bzw. für jeden modalen Freiheitsgrad nach Gl. (A.9).

q̂i =
R̂1

−Ω2 + 2jΩDiωi + ω2
i

(A.9)

Ausgehend von der Lösung im modalen Raum lässt sich die Antwort im physikalischen
Größenbereich nach Gl. (A.12) angeben. Die Lösung an der Stelle k kann demnach durch
Superposition der mit der generalisierten Koordinate q̂i gewichteten Eigenformanteile Φki

infolge der Krafterregung ~̂F bestimmt werden.

x̂k =
M∑
i=1

Φkiq̂i (A.10)

=
M∑
i=1

Φki
R̂i

−Ω2 + 2jΩDiωi + ω2
i

(A.11)

=
M∑
m=1

M∑
i=1

Φki
ΦT
imF̂m

−Ω2 + 2jΩDiωi + ω2
i

(A.12)

Im Rahmen der experimentellen Modalanalyse wird das Übertragungsverhalten einer
Struktur untersucht, indem diese in der Regel nur an einer Stelle m erregt wird. Der
Ausdruck nach (A.12) kann in diesem Fall mit dem Zusammenhang nach Gl. (A.13) ver-
einfacht werden.

R̂i = ΦT
imF̂m = ΦmiF̂m (A.13)

Somit lässt sich die Übertragungsfunktion für die Stelle k infolge der Erregung an der
Stelle m nach Gl. (A.14) angeben.

Ĥkm =
x̂k

F̂m
=

M∑
i=1

ΦkiΦmi

−Ω2 + 2jΩDiωi + ω2
i

(A.14)

Auf dieser Grundlage kann die Systemübertragungsfunktion nach Gl. (A.15) aufgestellt

1Diese Form setzt auf die jeweilige modale Masse normierte Eigenvektoren voraus.
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werden.

~̂x = H ~̂F =

H11 . . . H1M
... . . . ...

HM1 . . . HMM

 ~̂F (A.15)

Nach dem Satz von Maxwell und Betti ist die Übertragungsmatrix H symmetrisch.
Zur Ermittlung der modalen Parameter ist daher ausreichend, wenn entweder nur eine
Zeile oder nur eine Spalte der Übertragungsmatrix ermittelt wird [KSA06].

A.3.2 Experimentelle Durchführung

Wie bereits oben beschrieben, wurde im Rahmen dieser Arbeit das Phasentrennungs-
verfahren eingesetzt. Die Erregung der zu untersuchenden Struktur erfolgte dabei mit
einem Modalhammer, die Antwort wurde mittels Beschleunigungssensor erfasst. Die Ei-
genschaften der verwendeten Sensoren sind in Tabelle A.1 aufgeführt. Die Datenerfas-
sung und Auswertung erfolgte mit der Modalanalyse-Software SmartOffice Analyzer der
Firma m+p international [mp 10] in Verbindung mit der Messkarte NI-9234 der Firma
National Instruments [Nat08a].

Beschleunigungsaufnehmer Modalhammer
Abbildung

Hersteller: Dytran Kistler
Modellbezeichnung: 3035BG 9724A
Messbereich ±50 g 2000N
Empfindlichkeit: 100mV /g 2mV /N
Grenzfrequenz: 10 kHz 6, 6 kHz
Masse: 2, 5 g 250 g

Tabelle A.1: Für die experimentelle Modalanalyse verwendete Sensorik

Abbildung A.5 verdeutlicht das zur Modalanalyse verwendete Messpunkte-Raster ent-
lang der Rotorwelle. Der Beschleunigungsaufnehmer wurde an der Stelle „EMA 6“ mit
Wachs befestigt, die Hammererregung wurde anschließend an allen dargestellten Mess-
punkten vorgenommen2. Auf diese Weise konnte eine vollständige Zeile der Übertragungs-
matrix ermittelt werden.

2Im eingebauten Zustand konnte an den Stellen „EMA 3“ und „EMA 19“ keine Erregung vorgenommen
werden.
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Abbildung A.5: Im Rahmen der experimentellen Modalanalyse verwendetes Messpunkte-
Raster

Auswertung - Ermittlung der modalen Parameter
Zur Ermittlung der modalen Parameter auf der Grundlage der gemessenen Übertragungs-
funktionen existieren zahlreiche Verfahren, die nach verschiedenen Gesichtspunkten un-
terteilt werden können. Beispielsweise lassen sich die Verfahren nach der Auswertung
im Zeit- oder Frequenzbereich, nach der Anzahl an Systemeingängen und -ausgängen
oder auch nach der Anzahl der gleichzeitig ermittelten Eigenformen aufteilen. Auf eine
vollständige Betrachtung aller Verfahren soll an dieser Stelle mit dem Verweis auf eine
umfangreiche Behandlung dieses Themas in [KSA06] und [Nat92] verzichtet werden. Zum
Verständnis des prinzipiellen Vorgehens wird die Ermittlung der modalen Parameter an
dieser Stelle auf der Grundlage des sogenannten SDOF3-Verfahrens kurz vorgestellt. Die-
ses Einfreiheitsgrad-Verfahren kann angewendet werden, wenn die Amplitude der Über-
tragungsfunktion in einem engen Frequenzintervall um die Eigenkreisfrequenz allein durch
den Anteil einer Eigenform bestimmt wird [KSA06]. Damit ist das Verfahren im Gegen-
satz zum MDOF4-Verfahren nur für Systeme mit deutlich getrennten Eigenfrequenzen
und geringer Dämpfung anwendbar.
Das SDOF-Verfahren kann wiederum mit verschiedenen Berechnungsalgorithmen ange-
wendet werden. Dazu zählen beispielsweise das Peak-Picking-Verfahren, das Circle-Fit-
Verfahren oder das Finite-Differenzen-Verfahren [Sin10]. Allen Algorithmen gemein ist,
dass lediglich ein Bereich um eine Resonanzstelle der Übertragungsfunktion ausgewer-
tet wird, um daraus eine Eigenfrequenz mit zugehöriger Dämpfung und Eigenform zu
ermitteln. Beim Peak-Picking-Verfahren kann beispielsweise der Imaginärteil der Über-
tragungsfunktion verwendet werden, um alle modalen Parameter zu bestimmen. In Reso-
nanznähe lässt sich die Übertragungsfunktion in Anlehnung an Gl. (A.14) folgendermaßen
beschreiben:

Hkm(ηi) =
ΦkiΦmi

−Ω2 + 2jΩDiωi + ω2
i

(A.16)

Mit dem Frequenzverhältnis ηi (Gl. (A.17)) und der modalen Konstante rikm (Gl. (A.18))
kann Gl. (A.16) weiter zum Ausdruck nach Gl. (A.19) vereinfacht werden.

ηi =
Ω

ωi
(A.17)

3single degree of freedom
4multiple degree of freedom
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rikm =
ΦkiΦmi

ωi
(A.18)

Hkm(ηi) =
rikm

1− η2
i + 2jDiηi

(A.19)

Der Imaginärteil dieses Ausdrucks ist nach Gl. (A.20) definiert.

={Hkm(ηi)} = − 2rikmDiηi

(1− η2
i )

2
+ 4D2

i η
2
i

(A.20)

Die lokale Schätzung der Eigenkreisfrequenz wird aus dem Maximum des Imaginärteils
ermittelt. Die dafür notwendige Bedingung lautet:

d={Hkm(ηi)}
dηi

=
2rikmDi (3η

4
i + (D2

i − 2) η2
i − 1)(

(1− η2
i )

2
+ 4D2

i η
2
i

)2

!
= 0 (A.21)

Die Auflösung des biquadratischen Zählerterms von Gl. (A.21) nach ηi liefert für kleine
Dämpfungsmaße Di eine lokale Schätzung der Eigenfrequenz ωikm nach Gl. (A.22).

ηikm ≈ 1−D2
ikm

Dikm�1−→ ηikm ≈ 1 ωikm = Ωkm|Himag
ikm →extremum

(A.22)

Eine globale Schätzung erfolgt durch Mittelwertbildung aller Eigenfrequenzschätzungen
nach Gl. (A.23). Darin ist NF die Anzahl der Anregungspunkte und NX die Anzahl der
Messpunkte an der Struktur.

ωi =

∑NF
k=1

∑NX
m=1 ωikm

NF NX

(A.23)

Das Dämpfungsmaß lässt sich aus der Halbwertsbreite des Imaginärteilverlaufs der Über-
tragungsfunktion ermitteln. Der Maximalwert folgt mit ηi = 1 aus Gl. (A.20). Die Fre-
quenzverhältnisse bei 1/2 der Maximalamplitude können durch Gl. (A.25) bestimmt wer-
den.

={Hkm(ηi)}max = −rikm
2Di

(A.24)

− rikm
4Di

= − 2rikmDiηi

(1− η2
i )

2
+ 4D2

i η
2
i

(A.25)

Die Auflösung der Gl. (A.25) liefert die gesuchten Frequenzverhältnisse ηiu und ηio (Gl.
(A.26)). Eine lokale Schätzung des Dämpfungsmaßes Dikm ist mit Hilfe der Differenz der
Frequenzverhältnisse nach Gl. (A.27) möglich.

ηi u,o ≈ 1± 2Di (A.26)

Dikm =
1

4

(
η2
io − η

2
iu

)
(A.27)

Die globalen Dämpfungswerte können analog zu Gl. (A.23) aus der Mittelwertbildung der
lokalen Größen ermittelt werden. Die Eigenformkomponenten lassen sich direkt aus dem
Imaginärteil der Übertragungsfunktion in der Resonanz ablesen [Sin10].
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Abbildung A.6: Typische Übertragungsfunktion eines Ein-Massen-Schwingers zur Ver-
deutlichung der Parameterschätzung im Rahmen des peak-picking-Verfahrens

Die Abbildung A.6 verdeutlicht noch einmal am Beispiel des Imaginärteils der Über-
tragungsfunktion eines Ein-Massen-Schwingers die Parameterschätzung nach dem peak-
picking-Verfahren.

A.4 Ergänzungen zur Modellanpassung des
Versuchsrotors

A.4.1 Ergebnisse der Modellanpassung des wälzgelagerten
Versuchsrotors - Berücksichtigung der Wälzlagerdämpfung

Der Vollständigkeit halber sind in den Tabellen A.2 und A.3 die Ergebnisse der Modell-
anpassung des wälzgelagerten Versuchsrotors bei Berücksichtigung der Wälzlagerdämp-
fung zusammengefasst. Diese weisen erwartungsgemäß nur geringe Eigenfrequenzunter-
schiede im Vergleich zu den Ergebnissen in den Tabellen 5.5 und 5.6 in Kapitel 5 auf.

Simulation Versuch Abweichung MAC-Wert
1. Eigenform 50,7 Hz 50,3 Hz +0,80% 0,9992
2. Eigenform 187,7 Hz 189,9 Hz -1,16% 0,9971
3. Eigenform 571,6 Hz 560,7 Hz +1,94% 0,9837
4. Eigenform 822,8 Hz 800,1 Hz +2,84% 0,9647

Tabelle A.2: Übersicht der Mess- und Simulationsdaten des Versuchsrotors in gedämpften
Wälzlagern mit Kupplungseinfluss, Messrichtung: vertikal
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Simulation Versuch Abweichung MAC-Wert
1. Eigenform 50,7 Hz 50,9 Hz -0,39% 0,9993
2. Eigenform 187,7 Hz 190,9 Hz -1,68% 0,9981
3. Eigenform 571,6 Hz 562,6 Hz +1,60% 0,9922
4. Eigenform 822,7 Hz 800,5 Hz +2,77% 0,9758

Tabelle A.3: Übersicht der Mess- und Simulationsdaten des Versuchsrotors in gedämpften
Wälzlagern mit Kupplungseinfluss, Messrichtung: horizontal

A.4.2 MSC.NASTRANTM-Beispiel-Inputfile

Der folgende Beispielquellcode für eine Frequenzbereichssimulation enthält die Definiti-
on von frequenzabhängigen Eigenschaften der Elastomerringe mit dem NASTRANTM

Elementtyp CBUSH.
1 $ EXECUTIVE CONTROL SECTION
2 TIME =20000
3 ID=Versuchsrotor
4 SOL 108
5 CEND
6 $ CASE CONTROL SECTION
7 SET 100 = 130
8 RGYRO =1111
9 TITLE=Rotor ...

10 DISP (PUNCH ,PHASE) = 100
11 $ Complex Eigenvalue Extraction Method Selection
12 CMETHOD =100
13 $ Definitionen für Anregung
14 DLOAD =800
15 FREQ =700
16 $ BULK DATA
17 BEGIN BULK
18 FREQ1, 700, ...
19 DLOAD , 800, ...
20 $ Materialdefinition
21 MAT1, ...
22 $ Balkeneigenschaftsdefinition
23 PBEAML , ...
24 $ Scheibenmassen , Kupplungsmasse
25 CONM2, ...
26 $ Definition der Kupplungssteifigkeit
27 PBUSH , 7020, K, ...
28 $ Wälzlagerdefinition im PBUSH -Element
29 PBUSH , 7001, K, ...
30 $ Definition frequenzabhängiger Steifigkeits - und Dämpfungswerte für

Elastomerlager
31 TABLED1, 7201, , ,
32 , ..., ENDT ,
33 $ Definition der Elastomerlagereigenschaften (Initialisierung)
34 PBUSH , 7005, K, , ...
35 $ Verknüpfung der Tabelleneinträge
36 PBUSHT , 7005, K, , 7201, ...
37 $ Knotendefinition
38 GRID , 101, , ...
39 ...
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40 GRID , 159, , ...
41 $ Balken -Elementdefinition
42 CBEAM , 4001, 2008, ...
43 ...
44 CBEAM , 4058, 2009, ...
45 $ Wälzlager -Knoten
46 GRID , 307, , ...
47 GRID , 354, , ...
48 $ Ground -Knoten
49 GRID , 401, , ...
50 ...
51 $ Ersatzknoten auf Rotor für Entkopplung mit RBE2
52 GRID , 201, , ...
53 ...
54 $ Entkopplungselemente für das Rotordynamiktool
55 RBE2, 4401, 101, 12356, 201,
56 ...
57 $ Elementdefinition für Wälzlager
58 CBUSH , 7701, 7001, 207, 307, , , , 0,
59 CBUSH , 7702, 7002, 254, 354, , , , 0,
60 $ Elementdefinition für Kupplungssteifigkeit
61 CBUSH , 7720, 7020, 201, 401, , , , 0,
62 $ Elementdefinition für Elastomerring
63 CBUSH , 7703, 7005, 307, 407, , , , 0,
64 CBUSH , 7704, 7005, 354, 454, , , , 0,
65 $ Definition des Rotors
66 ROTORG , 10, 101, THRU , 159,
67 $ Aufruf des Rotordynamiktools
68 RGYRO , 1111, SYNC , 10, FREQ , ...
69 $ Definition der Rotationsbewegung
70 RSPINR , 10, 101, 159, FREQ , ...
71 ENDDATA
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A.5 Übertragungsverhalten eines Laval-Rotors mit
Schlag und Unwucht

In Kapitel 5 dieser Arbeit wurden experimentelle Untersuchungen an einem Versuchsrotor
vorgestellt, der eine statische Vorkrümmung (Schlag) aufweist und über eine zusätzliche
Unwucht verfügt. Die Phänomene, die beim Betrieb dieses Rotors auftreten, sollen hier
kurz am Beispiel eines Laval-Rotors erläutert werden.

Ausgehend von den Betrachtungen zum dämpfungsfreien Laval-Läufer mit Schlag und
Unwucht nach Gasch et al. [GNP02] wird hier ein Modell eines gedämpften Laval-Rotors
mit Schlag und Unwucht betrachtet. Der Rotor besteht aus einer masselosen Welle mit der
Biegesteifigkeit sB, einer mittig sitzenden Scheibe der Masse m und ist beidseitig gelenkig
gelagert. Der Schwerpunkt der Scheibe weist die Exzentrizität ε bezogen auf den Wellen-
durchstoßpunkt auf. Darüber hinaus verfügt die Welle über eine statische Vorkrümmung
a, die auch als Schlag bezeichnet wird. Die Phasenlage des Schlags beträgt αa, die der
Unwucht αε. Weiterhin erfährt der Rotor am Scheibensitz eine viskose Dämpfung mit
dem Dämpfungskoeffizienten d.
Die Bewegungsgleichung lässt sich bei komplexer Betrachtung wie folgt angeben:

m ¨̂r(t) + d ˙̂r(t) + sB r̂(t) = sB a e
j (Ω t−αa) + εmΩ2 ej (Ω t−αε) (A.28)

Ω beschreibt dabei die Erregungsfrequenz. Die partikuläre Lösung dieser Bewegungsdif-
ferentialgleichung kann nach Gleichung (A.29) angegeben werden. Dabei wird das Dämp-
fungsmaß D und das Frequenzverhältnis η eingeführt.

r̂(t) =
a e−j αa + ε η2 e−j αε

1− η2 + j 2Dη
ej Ωt mit D =

d

2mω0

und η =
Ω

ω0

(A.29)

ω0 wird als Eigenkreisfrequenz des ungedämpften Systems bezeichnet: ω0 =
√
sB/m.

Im folgenden sollen die Einflüsse des Verhältnisses aus Schlag und Unwucht sowie der
Differenz der Phasenwinkel verdeutlicht werden. Dazu werden der Phasendifferenzwinkel
β = αa − αε und das Verhältnis von Schlag zu Exzentrizität ã = a/ε in Anlehnung an
[NGA76a] und [NGA76b] definiert. Die Vergrößerungsfunktion r̂(η) kann auf die Schwer-
punktexzentrizität bezogen werden:

ˆ̃r(η) =
r̂(η)

ε
=

ã e−j β + η2

1− η2 + j 2Dη
e−j αε (A.30)

Der Phasenoffset e−j αε kann ohne Einschränkung der Allgemeinheit vernachlässigt
werden.

Die Abbildung A.7 stellt die Abhängigkeit des Vergrößerungsfaktors vom Phasendif-
ferenzwinkel dar. Für Phasendifferenzwinkel kleiner als 90◦ sind die qualitativen Ände-
rungen des Amplitudengangs gering, jedoch lässt sich eine Verringerung der maximalen
Amplitude feststellen. Für Phasendifferenzwinkel größer als 90◦ tritt eine merkliche Verrin-
gerung der maximalen Amplitude ein. Des Weiteren bildet sich für Phasendifferenzwinkel
größer als 160◦ vor der Resonanz ein ausgeprägtes Amplitudenminimum aus. Der Pha-
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senverlauf deutet an, dass nunmehr der Phasenwinkel in der Resonanz abhängig vom
Phasendifferenzwinkel ist und nicht mehr 90◦ beträgt.
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Abbildung A.7: Amplituden- und Phasengang des Laval-Rotors bei Schlag- und Unwuch-
terregung für ã = 0.5, β = [0◦ 45◦ 90◦ 120◦ 140◦ 160◦ 170◦ 180◦], D = 0, 1

Das Frequenzverhältnis des Amplitudenminimums ist vom Parameter ã abhängig. Für
ã < 1 liegt dieses vor der Resonanz, für ã > 1 danach. Im Spezialfall für ã = 1 löscht sich
Unwucht- und Schlagerregung für η = 1 aus, sofern β = 180◦ ist. Die Abbildung A.8
veranschaulicht diese Zusammenhänge.
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Abbildung A.8: Amplituden- und Phasengang des Laval-Rotors bei Schlag- und Unwuch-
terregung für ã = [0, 5 0, 7 0, 9 1 1, 2 1, 5 2], β = 180◦, D = 0, 3
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A.6 MATLAB-Beispielquellcode einer geschachtelten
Evolutionsstrategie

Der nachfolgende Quellcode in der MATLAB R©-Syntax stellt ein Beispiel für eine ge-
schachtelte Evolutionsstrategie nach dem Schema [1, 10(1, 100)15]1 dar, vgl. Unterab-
schnitt 3.3.1.1.

In diesem Beispiel soll das Minimum der Funktion y = sin(3x)+2·cos(x)+0.01·(x−25)2 im
Definitionsbereich {0 ≤ x ≤ 50} ermittelt werden. Die Funktion ist ein einfaches Beispiel
einer multimodalen Funktion, d. h. einer Funktion mit mehreren lokalen Minima im De-
finitionsbereich. Die Evolutionsstrategie beinhaltet eine mutative Schrittweitenregelung.
Ein zusätzlicher Ortho-Algorithmus ermöglicht bei Funktionen mehrerer Veränderlicher
eine unterschiedliche Fortschrittsgeschwindigkeit in der jeweiligen „Variablenrichtung“. Auf
diese Weise kann die Gesamtfortschrittsgeschwindigkeit deutlich gesteigert werden, vgl.
[Rec10].

Das vorliegende Beispiel lässt sich sehr einfach auf komplexere Problemstellungen mit
vielen Funktionsparametern anpassen.

1 % Geschachtelte Evolutionsstrategie (1,lambda)-Strategie
2 % Schema: [1 ,10(1 ,100) ^15]^1
3 clc
4 clear all
5 close all
6 % Definition des Startvektors
7 x0=[45];
8 % Definition der Startschrittweite
9 SW0=1.;

10 % Definition der Anzahl der Optimierungsparameter
11 A_OP=1;
12 % Initialisierung des Orthovektors
13 Ortho0=ones(A_OP ,1);
14 % Erzeugung der Parameter für die logarithmische

Normalverteilungsparameter
15 % für die Schrittweitenanpassung
16 E = 1; % Erwartungswert
17 V = 1; % Varianz
18 mu = log((E^2)/sqrt(V+E^2));
19 sigma = sqrt(log(V/(E^2) +1));
20 %

%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%

21 % Angaben zum Umfang der ES
22 % Anzahl der Populationen
23 pn=10;
24 % Anzahl der Generationen
25 gn=15;
26 % Anzahl der Nachkommen
27 nn=100;
28 %

%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%

29 % Hilfsvariablen
30 m1=0; m2=0;
31 for p=1:pn % Start der Populationen -Schleife
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32 SW=SW0; % Startschrittweite für jede Population
zurücksetzen

33 Ortho=Ortho0; % Startwerte jede Population zurücksetzen
34 xe=x0; %Duplikation des Elters
35 for g=1:gn % Start der Generationenschleife
36 m2=m2+1; % Inkr. Hilfsvariable (Generationenschleife)
37 for n=1:nn % Start der Nachkommenschleife
38 SW_n=SW*lognrnd(mu ,sigma ,1,1); % Mutation der Schrittweite (

log. normalverteilt)
39 % Erzeugen der Nachkommen (xe: Elter + Schrittweite SW_n*

normalverteilter Verktor + Ortho -Term)
40 xn = xe + SW_n*randn(A_OP ,1)/sqrt(A_OP)+Ortho .*randn(A_OP ,1)

/sqrt(A_OP);
41 % Begrenzung des Suchraumes , für jede Variable kann
42 % ein Suchbereich definiert werden
43 if xn(1) <0; xn(1) =0; end
44 if xn(1) >50; xn(1) =50; end
45 %

%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%

46 m1=m1+1; % Inkr.
47 N(:,m1)=xn; % Speichern der Nachkommen zum Plotten
48 %Berechnung Qualitätsfunktion
49 Q(m1)=sin (3*xn)+2*cos(xn)+0.01*(xn -25) .^2;;
50 %
51 % Bewertung und Selektion der Nachkommen
52 % (1,lambda) Strategie
53 if n==1
54 Q_best_n=Q(m1); % Speicher Qualität bester Nachkomme
55 SW_best=SW_n; % Speicher Schrittweite bester Nachkomme
56 N_best=xn; % Speicher bester Nachkomme
57 end
58 %Selektionsschritt
59 if Q(m1) < Q_best_n
60 Q_best_n=Q(m1); % Speicher Qualität bester Nachkomme
61 SW_best=SW_n; % Speicher Schrittweite bester Nachkomme
62 N_best=xn; % Speicher bester Nachkomme
63 end
64 end % Ende der Nachkommenschleife
65 %

%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%

66 % Übergabe des besten Nachkommen an nächste Generation
67 Q_best_g=Q_best_n;
68 Q_best_g_es(g)=Q_best_n;
69 %
70 SW=SW_best; % Übergabe der besten Schrittweite
71 xe=N_best; % Übergabe des besten Nachkommens
72 SW_best_g(m2)=SW; % Zwischenspeichern zum Plotten
73 %
74 %Ortho - Zusatzalgorithmus
75 N_best_g(:,g)=N_best;
76 % Orthovektor wird nach der zweiten Generation das erste
77 % Mal gebildet , dann jede Generation
78 if g>1 && rem(g,1) ==0
79 Ortho = N_best_g(:,g)-N_best_g(:,g-1);
80 end
81 Ortho_es(:,m2)=Ortho; % Zwischenspeichern zum Plotten
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82 %
83 %Abspeichern der Qualität der aktuellen Generation
84 Q_g(m2)=Q_best_g;
85 end % Ende der Generationenschleife
86 %

%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%

87 % Selektionsschritt
88 if p==1
89 z_best_p=Q_best_g; % Übergabe beste Qualität in Generation
90 SW_best_p=SW; % Übergabe beste Schrittweite
91 xp=xe; % Übergabe bester Nachkomme
92 end
93 if Q_best_g < z_best_p
94 z_best_p=Q_best_g; % Übergabe beste Qualität in Generation
95 SW_best_p = SW; % Übergabe beste Schrittweite
96 xp = xe; % Übergabe bester Nachkomme
97 end
98 %

%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%

99 % Speichern der besten Nachkommen und der jeweiligen Qualität jeder
Population

100 N_best_p(:,p)=xe;
101 Q_best_p(p)=Q_best_g;
102 end % Ende der Populationenschleife
103 %

%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%%

104 % Ausgabe der Optimierungsergebnisse aller Populationen
105 [a,b]=min(Q_best_p);
106 disp(strcat(’x-Optimum:’,num2str(N_best_p(b))))
107 disp(strcat(’y-Optimum:’,num2str(Q_best_p(b))))
108 % Plotten der Optimierungsverläufe
109 subplot (2,2,1); plot(N’); title(’Optimierungsparameter ’);xlabel(’

Nachkommen ’);
110 subplot (2,2,2); plot(Q); title(’Qualität der Nachkommen ’);xlabel(’

Nachkommen ’);
111 subplot (2,2,3); plot(Q_g); title(’Qualitätsfunktionswert ’); xlabel(’

Generation ’);
112 subplot (2,2,4); plot(SW_best_g); title(’Beste Schrittweite ’);xlabel(’

Generation ’);
113

114 % Plot der multimodalen Funktion
115 x=0:0.1:50;
116 y=sin(3*x)+2* cos(x)+0.01*(x-25) .^2;;
117 figure
118 plot(x,y); hold on; xlabel(’x’);ylabel(’y’);
119 plot(N_best_p(b),Q_best_p(b),’o’);hold off;
120 legend(’Funktion y=f(x)’,’ermitteltes Minimum ’)
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