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Sommario

Gli smorzatori sotto-pala sono largamente impiegati ridurre 'ampiezza di vibrazione dei dischi
palettati di turbina. Si tratta di elementi prismoaposizionati sotto le piattaforme delle pale che
dissipano energia per attrito durante la vibrazione

La procedura comunemente utilizzata per calcolfernze agenti al contatto tra pale e smorzatori &
basata su due passi successivi: un’analisi stptelaminare e quindi un’analisi dinamica imponendo
come forze statiche di contatto quelle calcolafariaho step.

In questo lavoro si propone un approccio originpd il calcolo accoppiato delle equazioni di
equilibrio statico e dinamico del sistema. Sonospngate applicazioni numeriche a dimostrazione
delle capacita del metodo proposto e delle diffeeerspetto allo stato dell’arte.

Abstract

Underplatform dampers are widely used to reduceatitn amplitude of turbine bladed disks by
friction. They are metal devices placed under tlaed platforms and held in contact with them by the
centrifugal force acting during rotation.

The common procedure used to calculate the staitsl acting on underplatform dampers consists in
decoupling the static and the dynamic balance efdamper. A preliminary static analysis of the
contact is performed in order to compute the stptiessure distribution over the damper/blade
interfaces, assuming that it does not change wheation occurs.

In this paper a coupled approach is proposed tedbk static and the dynamic balance equations of
the system. Numerical case studies are presented@n to show the capabilities of the method and
the improvements with respect to the state of the a

Parole chiave: attrito, progettazione, dinamica strutturale, maethumerici, turbomacchine.

1. INTRODUZIONE

Il cedimento per fatica ad alto numero di cicli (F)Qi pale di turbine di motori per aeromobili pud
verificarsi in presenza di ampiezze di vibrazioroppo elevate delle pale. Tale condizione puo
verificarsi quando all’interno dell'inviluppo opeénzo del motore si verifica la vibrazione in risorza
delle pale. Non essendo sempre possibile desizanm@zl sistema rispetto alle forzanti, si ricome
progetto ad una strategia alternativa: I'aumentim genorzamento.

Una delle tipologie di smorzamento piu diffuse oainpo dei dischi palettati di turbina per impiego
aeronautico e rappresentata dagli smorzatori ati@-Si tratta di componenti, tipicamente prisoati

o cilindrici alloggiati all'interno di cave realiate sotto le piattaforme delle pale (Figura 1). étatto
della forza centrifuga, gli smorzatori vengono pu¢incontro le pareti della cava e a causa del moto
relativo tra pale e smorzatore viene dissipatagager attrito.
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Figura 1: simulacri di disco di turbina, smorzatsptto-pala e collocazione dello smorzatore nella
cavita sotto il profilo della pala

La progettazione degli smorzatori sotto-pala ridhi¢a capacita di prevedere a calcolo il loro &ffet
sulla risposta forzata del sistema nell'intornolelgisonanze ritenute potenzialmente critiche dal
progettista. Negli ultimi quindici anni, i codici dalcolo sviluppati in tutto il mondo a tale scogio
sono basati sul metodo del bilanciamento armorit}, (secondo il quale la risposta periodica del
sistema e le forze di attrito periodiche sono esggemediante combinazione lineare di termini
armonici e le equazioni differenziali di equilibriel sistema sono trasformate in equazioni alghéric
a coefficienti complessi.

Nei primi studi relativi agli smorzatori sotto-pgf2]-[4]) la cinematica dello smorzatore era cédta
assumendo condizioni di contatto continuo tra tati@due le facce dello smorzatore e le piattaforme
delle pale. Successivamente ([5]-[8]) gli smorzasono stati modellati come corpi rigidi in gradio d
ruotare e di separarsi parzialmente dalle palenteiia vibrazione.

Gli smorzatori e le piattaforme delle pale sondegati tra loro mediante elementi di contatto ([9]-
[12]), utilizzati per modellare la deformabilitacile del contatto, non inclusa nel modello ad efgime
finiti del sistema, e per tenere in conto i podsgati del contatto (adesione, scorrimento eadisb) e

il loro alternarsi nel tempo.

Questi modelli sono stati successivamente raffi(fa8]-[16]), modellando lo smorzatore con gli
elementi finiti, in modo da includere nel modelluche I'elasticita globale dello smorzatore e ndo so
la deformabilita locale dell’interfaccia pale/smatare.

Uno dei fattori da cui dipende I'efficienza dellmarzatore e quindi la sua capacita di dissipare
energia per attrito € il valore della forza staticamale di contatto, proporzionale alla forza dérga

e quindi alla massa dello smorzatore; una masggdraelevata impedisce lo scorrimento dello
smorzatore e quindi la dissipazione di energia, treenna massa troppo piccola puo favorire il
distacco dello smorzatore dalle piattaforme dedlie p

In tutti i modelli presenti in letteratura, il calo degli effetti degli smorzatori sotto-pala sufigposta
forzata di dischi palettati di turbine si basa sa procedura composta di due fasi:

- analisi statica del sistema per il calcolo dfdize statiche di contatto all'interfaccia smorzatpale.

- analisi dinamica del sistema mediante MetoddBdehciamento Armonico, usando le forze statiche
di contatto calcolate al punto 1 come parametrcdatatto.

In questo modo le equazioni di equilibrio statiegheinamiche del contatto sono disaccoppiate e si
assume che le forze statiche di contatto non siafieenzate dalla vibrazione e quindi dal moto
relativo smorzatore/pala.

In questo lavoro, si propone un metodo innovatieo ip calcolo accoppiato dell’equilibrio statico e
dinamico del sistema mediante il Metodo del Bilaneénto Armonico. Grazie a questo metodo, il
calcolo delle componenti statiche e dinamiche digllee di contatto avviene simultaneamente. I
punto chiave del metodo é rappresentato dall'evohez del modello di contatto che attualmente
definisce lo stato dell'arte ([9]) in questo campanodello aggiornato consente, infatti, di accap@

le equazioni di equilibrio statico e dinamico distama eliminando ogni necessita di un calcoldcstat
preliminare e le relative assunzioni.

Al fine di mostrare I'opportunita e le potenzialiti&l metodo, due applicazioni vengono nel seguito
descritte. Nella prima un modello semplificato amsato per dimostrare le differenze tra approccio
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classico e nuovo metodo, mentre nella seconda wieseritta un’applicazione piu realistica del
metodo ad un sistema composto da un disco paléttatondizioni al contorno di simmetria ciclica,
eccitato da una forza armonica rotante e dotasondirzatori sotto-pala di forma prismatica.

2. IL MODELLO DINAMICO DEL SISTEMA.

Il sistema e composto di due strutture:

- struttura primaria (generalmente il disco palejtato

- struttura secondaria (lo smorzatore)
Entrambe le strutture vengono modellate agli eldémigmti mediante pre-processori commerciali
quali ANSYS® o MSC.Patran®.

1.1 Struttura primaria.
L’equazione non-lineare di equilibrio della strugu

M [@(t) +CQ(t) +K () = F(t) +F, (t). (1)

doveM, C eK sono le matrici di massa, smorzamento e rigideQzhyettore di spostamenti nodali
del sistemaf il vettore di forzanti armoniche di pulsazionee F,, il vettore di forze di contatto non-
lineari generate sulla struttura primaria dallo sratore.

Se gli spostamenti e le forze di contatto perioglisbno approssimati con una serie di Fourier ttanca
al primo ordine,

Q) =Q” +0(Q® &) 2
Fu () = FO +0 (RO )
dove la quantita generic&™ & il coefficiente n-esimo della serie di Fouriier forma complessa per

n=1), & possibile scrivere le equazioni di equitibfl) del sistema, applicando il Metodo del
Bilanciamento Armonico, sotto forma di equaziogeddriche a coefficienti complessi

K [Q(O) =F, (0)
D(w) QY =F +£,®°

®3)

dove D(w) =K +iwC -w’™ €& la matrice di rigidezza dinamica della struttura.prima equazione (3)

rappresenta l'equilibrio statico del sistema, menta seconda equazione rappresenta il termine
fondamentale dell’equilibrio dinamico della struittu

1.2 Struttura secondaria (smorzatore)
Analogamente a quanto scritto per la struttura ariay le equazioni differenziali di equilibrio dell
smorzatore sono:

M, [, (1) +Cp [y (1) +K, @y (t) =F. —F, (1), 4

dove Myp, Cp e Kp sono le matrici di massa, smorzamento e rigideletln smorzatoreQp il suo
vettore di spostamenti nodaliFe le forze centrifughe agenti sullo smorzatore. #dfié i modelli ad
elementi finiti delle due strutture (primaria e @edaria) siano tra loro compatibili, &€ necessahie le
mesh sulle superfici di contatto tra smorzatoréa¢tagforme siano tra loro congruenti, in modo che v
siano coppie di nodi omologhi collegabili a dueua dhediante elementi di contatto (Figura 2).
Introducendo nuovamente lo sviluppo in serie dirfesuelle grandezze periodiche del sistema, si pud
scrivere
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Qp(t) = QD(O) +0 (QD(l) @im)

Fa(0) =FO +0(FD 69

®)

ottenendo un nuovo sistema di equazioni di equilialgebriche a coefficienti complessi:

— 0
K D E(DD(O) - FC - Fr(ll ) (6)
Do () @ =-F()
dove Dy (w) =K, +iwCp, —w’Mp, € la matrice di rigidezza dinamica dello smorzator

Per poter utilizzare i set di equazioni (3) e (6) palcolare la risposta forzata del sistema cotmge
necessario accoppiare le due strutture medianteeekt di contatto, simulare le forze non-lineari
periodiche di contatt,(t) e estrarne i coefficienti di Fourier di ordifes 1.

contact pairs

Figura 2: corrispondenza tra le superfici di caotdamper/piattaforma sotto-pala

3. IL MODELLO DI CONTATTO.

Nella letteratura degli ultimi trenta anni, il ptelma della modellazione di forze periodiche di ettt
in strutture vibranti e stato affrontato da molitai, i quali hanno sviluppato modelli di contato
complessita crescente, per la successiva impleientin codici numerici.
Il modello che attualmente rappresenta lo statbadi in questo campo, consente di modellare la
cinematica relativa 1D del contatto e la presenzadco normale variabile ([9],[10],[17]). In casid
cinematica relativa 2D del contatto, il moto targjale viene scomposto in due moti 1D lungo due
direzioni mutuamente ortogonali, associando ciasdimssi ad un elemento di contatto ([10],[17]).
In dettaglio, tale elemento di contatto (Figura 8ajomposto di due molle, di rigidezzae&kk, che
modellano la rigidezza di contatto normale e taagda rispettivamente e che collegano un cursore
Coulombiano ad uno dei corpi in contatto. Le fopegiodiche tangenziali e normali delle forze di
contatto possono essere calcolate in funzione dpglstamenti periodici relativi tangenziali u(t) e
normale v(t) dei nodi di contatto.
Durante un periodo, tre diversi stati del contattesono alternarsi tra di loro:

- adesione: il modulo della forza tangenziale T eamgrdel limite di CoulomipN, essendq il

coefficiente di attrito e N la forza normale,

- scorrimento: il modulo della forza tangenziale dg&ale al limite di CoulompN,

- distacco: le forze di contatto T e N sono nulle.
Le transizioni tra i diversi stati possono essetdeatate, ma essendo la loro descrizione al deglid
scopi di questo lavoro, si rimanda il lettore iegato alla descrizione completa contenuta in [9] e
[10]. In generale, per piccole ampiezze di vibraeid contatto & in adesione completa, allaumentar
della componente tangenziale u(t) il contatto putermare adesione e scorrimento, mentre
allaumentare della componente normale v(t) siyerdficare il parziale distacco delle superfici.

3.1 Forze normali di contatto.

Secondo I'approccio classico utilizzato in lettarat le forze normali di contatto sono calcolatmeo
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N(t) = max{N, +k, Bv(t),0], (7)

dove il termine Nrappresenta la forza normale statica di contatittolata mediante I'analisi statica
preliminare, dovuta alle forze di inerzia che pramdéo smorzatore contro le piattaforme delle pale,
ov(t) e la componente dinamica dello spostamentdivel normale al contatto, definita come

() = v(t) —% [ vt (®)

Dal momento che le equazioni di equilibrio (3) @ ¢éntengono anche la componente di ordine 0
degli spostamen®(t) e Qp(t), le forze normali di contatto sono qui definiteme:

N(t) = max{k, C(t).0], 9)

ovvero, introducendo lo sviluppo in serie di Foyrigoncato al primo ordine, dello spostamento
relativo v(t) come

N(t) = max[ Ky U9+ k, 0 (v o) o} (10)

grazie all'equazione (10) le forze periodiche ndrmiacontatto sono estratte dalla componentecatati
e dinamica degli spostamenti senza richiedere alamalisi statica preliminare per il calcolo di N
termine \P) rappresenta lo spostamento relativo statico ieziine normale al contatto. S&x0 i due
corpi sono in contatto, sé’%0 & presente gioco tra i due corpi.

3.2 Forze tangenziali di contatto.

Il valore della forza di contatto dipende dallatstdel contatto secondo la seguente casistica:

T(t) =k, Eﬂu(t)—w(t)) adesione
T(t) = sgn( W t)) ON(t)  scorriment
T(t)=0 distacco

(11)

dove w rappresenta lo scorrimento, mentre la furezisgn(x) € pari ad 1 quando la variabile x &
positiva mentre € uguale a -1 quando x & negatisamodifica introdotta al calcolo della forza
normale N(t) dall'equazione (10) non influisce médtodo di calcolo della storia temporale di T(8f p

il quale vale la procedura descritta in [9]. Tuitawse da un lato tale calcolo porta a definirainito
ciclo di isteresi di T(t) quando si verificano sdorento e/o distacco durante il ciclo, dall’altno i
condizioni di completa adesione non si puo caleolan unico andamento periodico di T(t). In
particolare, esistono infinite soluzioni, che dfetienziano tra di loro per il valore della compotes
statica 1°. Si consideri a titolo di esempio il caso mostratoFigura 3b, dove le linee spesse
rappresentano i limiti di CoulomtN e le linee sottili due delle possibili storie fgonali di T(t). Dal
momento che lo spostamento relativo tangenzial¢ nfin € abbastanza elevato da indurre
scorrimento, tutte le curve T(t) il cui valor medi®d sia incluso nel range

TO c7O <70

min max ! (12)
sono validi, essendd,,;, il valore corrispondente alla curva tangenteralté inferiore di Coulomb -
UN e T9..il valore corrispondente alla curva tangenteraité superiore di Coulombp.

Se le equazioni di equilibrio statico (cioé le anmabe di ordine 0 delle equazioni (3) e (6) noncson
utilizzate il problema non si pone, perché il tereniTt” non viene utilizzato. Al contrario, se le
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equazioni di equilibrio statico sono risolte sinamkéamente a quelle di equilibrio dinamico, la non
unicita di T ha come conseguenza la non-unicita della risgostata del sistema ([7]).

a b

Contact forces

u
U
TlN

Time

Figura 3: a) modello di contatto, b) non unicitflaléorza di contatto in caso di completa adesidele
contatto.

Per owviare a tale problema, viene qui proposstiente procedura per la selezione del valor€di T
in caso di adesione completa la forza tangenzi@)e2Tdefinita inizialmente come

T(t) =k, WO +k, m(u® &“). (13)
Se si ha
TO <k, @@ <19, (14)

Allora nessuna correzione viene eseguita. Dal pditasta fisico, & il caso in cui il valore di®ué
tale da non indurre scorrimento né durante ladasarico, né durante la fase di scarico.
Al contrario, se durante il periodo si verificadandizione

ke m®>TR,, (15)
il valore dell'equazione (13) viene corretto come
T(t) = TO, +k, Mu® @), (16)

essendo %, il massimo valore possibile di forza statica tarm@e. Dal punto di vista fisico, € il
caso in cui (P & cosi elevato da indurre scorrimento duranteitagfase di carico portando perd ad
un ciclo di isteresi stabilizzato perfettamenteset® con valore massimo della forza tangenziale

uguale al limite superiore di CoulomipiM.
Allo stesso modo, se

k@@ <19, 17)

il valore dell'equazione (13) viene corretto come

T(t) = 7%, +k, M{u® @), (18)
essendo %, il minimo valore possibile di forza statica tangiate. Dal punto di vista fisico, & il caso
in cui U & abbastanza basso da indurre scorrimento neg@tivoN) durante la prima fase di

scarico, ma il ciclo di isteresi stabilizzato é fptamente elastico con valore minimo di forza
tangenziale T(t) uguale al limite inferiore di Comrb 4N.
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Grazie alle modifiche descritte in questo paragréfanodello di contatto pud essere usato per
calcolare le forze periodiche di contatto e sudeasgente le loro componenti armoniche di ordine 0 e
1, definendo cosi i vettor,© e F,™ nelle equazioni di equilibrio (3) e (6). Graziecadeste
modifiche, & possibile la soluzione simultaneaelelfjuazioni di equilibrio statico e dinamico della
struttura primaria e secondaria, rendendo non paessaria I'analisi statica preliminare attualmente
eseguita per calcolare la distribuzione delle fatatiche di contatto all'interfaccia pale/smorzato

4. APPLICAZIONE AD UN MODELLO A PARAMETRI CONCENTRA TI.

Al fine di dimostrare I'opportunita di un calcola@ppiato statico-dinamico, si considera ora il
sistema a parametri concentrati, mostrato in Figaache rappresenta due travi con interposto uno
smorzatore sotto-pala di forma prismatica a baaedolare. Si vuole dimostrare che le componenti
statiche delle forze di contatto dovute all'aziomelle sole forze statiche sono diverse da quelle
calcolate tenendo in conto anche 'azione delleprmmenti dinamiche.

L’accoppiamento tra le due strutture vibranti estoorzatore e realizzato mediante due elementi di
contatto (uno per lato) descritti nella sezionerdmpresentati graficamente in figura dai due ngjbdi
tratteggiati. Ad ogni istante t le forze normalitangenziali di contatto sono calcolate mediante le
equazioni (9) e (11).

Sul sistema agisce una forza statica verticaleci€,preme lo smorzatore contro le piattaforme e da
due forze armoniche,fFe K, in fase tra loro, che agiscono sulle due strattiioranti. Per semplicita

di implementazione numerica, lo smorzatore sotta-gavincolato a terra mediante le rigidezzg k
Kya € kg € i relativi smorzatori di tipo viscoso. | gradiliherta dello smorzatore sono tre: spostamento
orizzontale g, spostamento verticalgqee rotazione,.

a

Cya JL kv

ky=ky=3.95e5 kxa=kya=ksq=3.95¢3 ki=1eb Fx,=F«/=15
x1=56.2; cx2=28.1; ¢y=62.8 kn =1e5 CF=30
mp=mpy=mg=1 =05

Figura 4: sistema dinamico a parametri concentrati.

Cxd=Cyd=C94=62.8

Le equazioni di equilibrio del sistema sono:

mqul,l + Cxqul,l +kx1qxl,l <, (qx2,l _qxl,l) +k,, (qx2,1 _qxl,l) = Fx,l _FCX,x
mlqy,l +quy,l +kyqy,l = _FCy,l
m,q,,, ~¢,, (qxz,l _qxl,l) -k, (qx2,1 _qxl,l) =0

My, €, T KuGu, €0 (qxz,r _qxl,r) +k,, (qxz,r _qxl,r) =F,-E.,,

mg,, +eq,, tkq,, =-F,, (19)
quXZ,r Ca (qx2,r _qxl,r) -k, (qXZ,r _qxl,r) =0

MG+ €40 K = Feor T Eey

m,Gq ¢,y +1<),dq),d =F,, +Ek +CF

Cyr
Idsd +CSdSyd +ked‘9d = _FCx,lbl +F. a ~F., b, +F a,

Cy 1% ToxrPr T ey
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dove Rk, Fcy Fexn Fcy,r SONo le forze di contatto agenti sui due lati@slinorzatore, in direzione
orizzontale X) e verticaley) calcolate in funzione delle forze tangenzialioemali di contatto come:

FCX/I=Tlsin(aL)+Nlcos(aL); Fcy/l=Tlcos(aL)—lein(O(L) . (20)
F.,, =-T.sin(og)-N, cos(a); F

Cyr = T, COS(CXR) -N, sin(O(R)
Gli spostamenti relativi dei punti di contatto saiwesi calcolati come:

u, = (qxu _qxd,I)BinaL +(qy,1 _qyd,l)l‘_’iosaL; U = _(qxl,r _qxd,r) inay +(qy,r _qyd,r) [dosar, (2 1)
Ve =(qu; ~ G [0SO, _(qy,l _qyd,l) Bina,; vg==(q,, ~q.,)Losay _(qy,r _qyd,r) Binag

dove gq,, Oyas Gan Gar SONO gli Spostamenti assoluti dei punti di cootatello smorzatore (vedi
Figura 4b), calcolati a partire dai suoi gradiidetta mediante I'equazione:

Q| _[1 0 b %] (23)
b 2 S

Qya,i a; 9,

essendo ;& h le coordinate orizzontali e verticali dei punti @intatto rispetto al baricentro dello
smorzatore sotto-pala.

a) b)

N L AT

251 A

20+ A

Force [N]
o

15 A

Force [N]

10r A

10l
57 | u
15 s s
o ‘ ‘ ‘ ‘
o 0.1 0.2 0.3 0.4 0.5 0

time [s]

Figura 5: Rampa di forza statica (a) e storia taadpadi forze armoniche (b)
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Figura 6: Storia temporale delle forze di contaltoante la fase 1 (a) e durante la fase 2 (b)
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Il sistema viene innanzitutto caricato dalla fostatica CF agente sullo smorzatore (fase 1), agplic
secondo la rampa di carico mostrata in Figura Bareducendo successivamente le forze armoniche
F«, e K, alla struttura primaria (fase 2), come mostratbigura 5b.
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Al termine della fase 1, il sistema ha assunto codigurazione di equilibrio statico e le forze di
contatto tra piattaforme e smorzatore sono rapptatein Figura 6a. Si tratta di forze staticheui
valoreeN=N'=14NeT =1 =.7N.

Al termine della fase 2, il sistema ha assunto eordigurazione di equilibrio dinamico e le forze di
contatto tra piattaforme e smorzatore sono rapptagein Figura 6b. La componente statica delle
forze di contatto ha i seguenti valoffN- 25 N e 9= 4 N.

Dal confronto tra equilibrio della fase 1 e equilibdella fase 2 risulta evidente che i valori dell
componenti statiche delle forze di contatto sogaificativamente diversi in modulo e, nel casoalell
forza tangenziale, anche in verso.

5. APPLICAZIONE AD UN MODELLO DI DISCO DI TURBINA.
5.1 Descrizione

In questa sezione il metodo viene applicato adionulacro di disco integrale composto da=#8
settori identici (Figura 1 e 7). Il calcolo delliaposta forzata &€ eseguito nell'intorno del primodm
flessionale delle pale.

Lo smorzatore sotto-pala di forma prismatica haoling, = agr = 45° e una massa nominale
Mnom = 44-10° kg. La forza centrifuga agente sullo smorzatoneoglellata come un carico distribuito

di volume. Le rigidezze di contatto su ciascun&itadello smorzatore sono state calcolate assumendo
un contatto piano-piano ([19]) distribuendole unifiemente tra i nodi di contatto. Su ogni interfacci
pala/smorzatore sono posizionati 66 elementi diattm

Figura 7: disposizione degli elementi di contattortodi omologhi all'interfaccia damper/piattaforma
sotto-pala

Il coefficiente di attrito & imposto pari |@a = 0.5, compatibile con i dati sperimentali presemt
letteratura ([20]) relativi a materiali tipicamentepiegati per i dischi palettati di turbo-motori
aeronautici. Il calcolo sara eseguito nel domindiedfrequenze mediante le equazioni di equilibrio
dedotte mediante il metodo del bilanciamento arcmni

5.2 Riduzione del modello

Prima di eseguire il calcolo pero, & necessaricgiere con la riduzione delle dimensioni del
modello, la cui soluzione, altrimenti richiederelieenpi di calcolo troppo elevati. In primo luogo,
essendo un disco palettato composto gadttori identici, si limita il modello ad un saettore, detto
settore fondamentale, applicando quindi ai nodntéirfaccia con i settori adiacenti le condiziohi a
contorno di simmetria ciclica ([17],[21]). | gradi liberta del settore possono essere divisi imligia
liberta interni Q, di interfaccia sinistra Qe di interfaccia destragQIl primo set include tutti i nodi
che si trovano all'interno del settore fondamentatentre il secondo e il terzo includono i gradi di
liberta che si trovano sulle interfacce di contata i settori adiacenti. Dal momento che in stingtta
simmetria ciclica, come i dischi di turbina, tutiettori vibrano con la stessa ampiezza ma con una
differenza di fase dipendente dalla velocita diar@ne del sistema e dall'indice armonico
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dell’'eccitante, la seguente relazione vale tral idyéhterfaccia di sinistra e di destra per I'amza di
indice n:

Ql(_m) - Qé{m) @me (22)

Dove m é il generico indice armonico dell'eccitamtedella risposta @=21/Ns € I'angolo fisico
compreso tra due settori adiacenti. L’'uso dellansétmia ciclica reduce le dimensioni del problema di
Ns volte rispetto al sistema completo.

La soluzione delle equazioni del moto del settoredémentale e dello smorzatore ad esso associato,
richiederebbe ancora tempi di calcolo troppo ekeyetr un personal computer. Si ricorre pertanto ad
una seconda riduzione, mediante la quale sia ghtamenti fisicig dei nodi del settore fondamentale
del disco palettato e gli spostamenti fisigh dello smorzatore sono espressi mediante una
combinazione lineare di forme modali M-normalizzedécolate indipendentemente per ciascuna delle
due strutture ([15]).

5.3 Risultati

Il primo set di simulazioni eseguite sul sistemasiste nel calcolo della risposta forzata del setto
fondamentale per diversi valori di massa dello g@mre in caso di eccitante corrispondente
all'engine order 12. | risultati, riportati nel gi@ di Figura 8, mostrano che la massa dello satore
(Figura 8a, i valori associati alle curve moltiplim la massa nominale dello smorzatore utilizzado)
un effetto irrigidente sulla struttura in quantdaalmentare di essa la frequenza di risonanza del
settore aumenta progressivamente fino a raggiungeralore limite. Tale comportamento € dovuto
al fatto che allaumentare della massa dello snoreaaumenta la forza statica normale di contatto e
di conseguenza aumenta il numero di coppie di dodbntatto in adesione completa fino a quando
I'adesione e estesa a tutta la superficie di ctmtat

free

FRF Amplitude (m/N)
Blade Tip Amplitude (m)

450 500 550 350 400 450 500 550
Frequency (Hz) Frequency (Hz)

Figura 8: Funzione di Risposta in Frequenza delodis turbina al variare della massa dello
smorzatore (a) e risposta forzata al variare daeffi@zza dell’eccitazione esterna (b)

350 400

Tuttavia 'effetto piu importante dello smorzata@&eappunto la sua capacita di ridurre I'ampiezza di
vibrazione del settore. In particolare, in questsccsi osserva che esiste un valore di massa ottima
dello smorzatore in corrispondenza del quale lpogta del sistema € minima. Un ulteriore aumento
della massa dal valore ottimo produce un aumentbanhpiezza della risposta che si stabilizza
guando tutta la superficie di contatto e in adesicompleta.

In alcune delle curve di risposta e visibile lagemeza di soluzioni multiple che produce il cositluet
fenomeno di ‘jump’, dovuto in questo caso al pdezidistacco delle superfici di contatto durante la
vibrazione. In questi casi, il calcolo di tuttadarva di risposta & stato possibile grazie all'dsd



40° CONVEGNO NAZIONALE — PALERMO, 7-10 SeTTEMBRE 2011

Continuation Method ([18]) al posto della strategj@ssica di soluzione basata sul metodo di Newton-
Raphson.

In Figura 8b, invece, I'ampiezza di vibrazione deltore &€ diagrammata per diverse ampiezze di
eccitante. La non linearita introdotta dallo smtoea e evidente anche in questo caso: per ampiezze
piccole, lo smorzatore € in adesione con le pattaé delle pale mentre all'aumentare dellampiezza
si osservano due fenomeni distinti: il picco diorianza si sposta verso destra tendendo verso la
condizione di pala libera senza smorzatore, inpiéreun ampio tratto di valori di eccitante I'angza

di vibrazione aumenta molto piu lentamente dellezdote stessa, confermando la capacita dello
smorzatore di dissipare energia.

Si consideri ora la curva FRF di Figura 9a, cooigfente a m=5pg, € si concentri I'attenzione sulla
frequenza 509.5 Hz, inclusa nellintervallo di foemze dove si ha la presenza di soluzioni multiple
dovute all'intermittenza del contatto, sono disppidndue soluzioni stabili lungo il ramo supericed
inferiore della curva.

(@
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Figura 9: distribuzione delle forze di contatto @tatiche normali alla superficie sinistra dello
smorzatore sotto-pala in caso di soluzioni multiple
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Se osserviamo la distribuzione di forze normaltict@ agenti sulla faccia sinistra dello smorzatore
per le due soluzioni stabili (Figura 9b e 9c), siamo significative differenze, benché il valordlale
forza centrifuga agente sullo smorzatore nei dsesta uguale. Questo risultato dimostra, ancoea un
volta, che la statica e la dinamica del contattaostva loro accoppiate e che quindi per evidenziare
tale accoppiamento occorre un metodo di calcologmiato come quello proposto in questo lavoro.

1% nominal force 2% nominal force 10% nominal force
. 1.2 1.2
c = =
S S 12 1
T g G
[ o 2
5 8 5 08 3 0.8
® ® =
T 6 T 06 5 0.6
o o s
: 04 04
a)ual direction axial direction axial direction
20% nominal force 100% nominal force 500% nominal force

=y

radial direction
radial direction
radial direction

1.2 . .
08 . .
08 I .
04 . .

axial direction adal direction axial direction

Figura 10: distribuzione delle forze di contattd Bthtiche normali alla superficie sinistra dello
smorzatore sotto-pala per diverse ampiezze deilade dinamica.
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Si consideri inoltre il set di curve di rispostaFdgura 8b, corrispondenti a diversi valori di ¢ante
armonica e si selezioni la frequenza di 538 Hzrispondente alle condizioni di risonanza quando il
sistema e in completa adesione, e si estraggatidbdizione di forze normali statiche di contata p
diversi livelli di eccitante, come mostrato in FigulO.
Anche in questo caso si nota come a parita di gadetla forza centrifuga, e quindi del set di forze
statiche agenti sul sistema, la distribuzione didostatiche sulla faccia sinistra dello smorzatore
dipenda dall’ampiezza dell’eccitante dinamica.
Un’ultima prova é fornita grazie all'analisi dek@ma per due diverse condizioni:

- armonica =12 dell’eccitante e massa dello smorzatore m =#R.5

- armonica =24 dell’eccitante e massa m = 1Q,m
Le due analisi sono eseguite nel medesimo ran@reglienze e per lo stesso valore di eccitante e la
risposta forzata dell’estremita della pala in divae circonferenziale é rappresentata in Figura 11.
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Figura 11: Risposta forzata del disco di turbinace diverse eccitazioni armoniche (engine or@er 1
e 24) e corrispondente distribuzione delle forzeatitatto statiche [N].

Ad una qualsiasi pulsazionedella forzante, il valore di forza centrifuga agesullo smorzatore nei
due casi e lo stesso, ma le due distribuzioni difstatiche normali di contatto, mostrate sempre i
Figura 11 sono tra loro diverse, confermando clenamatica di contatto, che dipende dall'interklad
phase angle @ influenza la distribuzioni di forze statiche dintatto. In particolare, le differenze
sono in questo caso trascurabili a 440 Hz, quaadodggior parte dell’area di contatto € in condizio
di adesione, ma diventano rilevanti a 520 Hz déadéetnarsi tra adesione/scorrimento/distacco e piu

marcato.

Al fine di verificare la coerenza fisica del metgolmposto é stata eseguita una verifica consisteite
confronto della soluzione calcolata con il presemtetodo con la soluzione statica di un cuneo
simmetrico (Figura 12, sinistra) premuto tra dueepanclinate, per il quale, € noto dalla letterat
([22]), che la seguente relazione esiste tra laaf@tatica tangenziale T e normale N é [IN; se si

verifica che targ)>p.
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Figura 12: Risposta forzata del disco di turbinadndizioni di completa adesione a diverse freqaeenz
di eccitazione e corrispondente rapporto dellegfalizcontatto tangenziale e normale.
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Il confronto & operato attraverso la curve di Figli2 (centro) corrispondente ad un caso di completa
adesione dello smorzatore contro le piattaforméedehle. Partendo dalla condizione di risonanza
(Figura 12 - centro) e percorrendo il tratto deceese sinistro della curva si calcola la risultante
statica tangenziale T e quella normale N, diagranttmapoi il rapporto TN in funzione
dellampiezza di vibrazione (Figura 12, destra)m@oprevisto dalla teoria, tale rapporto tende verso
l'unita, coerentemente con la soluzione statiossatt

CONCLUSIONI

In questo lavoro e stato descritto un nuovo metfogloil calcolo accoppiato delle forze di contatto
statiche e dinamiche tra pale e smorzatori sotte-gh metodo consente il calcolo della risposta
forzata del sistema composto da disco palettatocezatore in un solo passo, al posto della pro@edur
attuale basata su due passi successivi.
Il metodo é stato applicato a due modelli numecdionsentendo di trarre le seguenti conclusioni:
- l'attuale procedura di calcolo disaccoppiato ddieze di contatto pud portare a errori
significativi nella valutazione delle forze statecti contatto;
- il metodo proposto € in grado di modellare gli gffemorzanti e irrigidenti prodotti dagli
smorzatori sotto-pala, coerentemente con la léttexacientifica a disposizione;
- esiste una mutua influenza tra le forze staticimamiche di contatto dato che:
0 in presenza di soluzioni multiple ad una data feega, diverse distribuzioni di forze
statiche sono calcolate al contatto;
o le forze statiche di contatto dipendono dallamp&zell’eccitante dinamica agente
sul sistema;
0 a parita di forza centrifuga agente sullo smorzterdi forza eccitante agente sul
sistema, la cinematica del contatto influenza Istrithuzione di forze statiche di
contatto.
- I metodo proposto fornisce risultati coerenti ¢darsoluzione statica relativa al cuneo premuto
contro pareti inclinate, presente in letteratura.
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