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Abstract

Il progetto dei rotori palettati delle turbine aeronautiche richiede degli accurati modelli dinami-
ci per una corretta stima delle frequenze di risonanza e delle tensioni causate dalle vibrazioni,
fondamentali per la previsione della vita a fatica dei componenti.

Larigidezza e lo smorzamento dei giunti disco-pala costituiscono attualmente una delle incertez-
ze di tali modelli.

Lattrito presente nelle interfacce di contatto di tali attacchi e infatti causa di un comportamento
non lineare dei giunti, dovuto all’alternarsi di stati di adesione e strisciamento delle superfici du-
rante le vibrazioni. Tale fenomeno rende la rigidezza e lo smorzamento di ogni giunto dipendenti
dal carico centrifugo e dall’ampiezza di vibrazione della paletta.

Allo stato dell’arte i codici di calcolo agli elementi finiti utilizzano speciali elementi di contatto per
simulare tale tipologia di non linearita. Tali elementi richiedono la definizione di tre parametri, la
cui stima e attualmente oggetto di ricerca: il coefficiente di attrito tra le superfici e le rigidezze di
contatto normale e tangenziale.

Gli obiettivi raggiunti nel presente lavoro sono:

* la misura del comportamento dinamico di un tipico giunto a coda di rondine in funzione
del carico centrifugo e dell’ampiezza di vibrazione della paletta;

e la stima delle rigidezze di contatto per il giunto in esame.

Nel dettaglio:

e stato definito ed applicato un metodo sperimentale per misurare l'influenza dei giunti
dovetail sul comportamento dinamico delle palette;

* ivalori sperimentali di frequenza e smorzamento sono stati presentati in funzione del carico
centrifugo e dell’ampiezza di vibrazione della paletta;

¢ stato definito un metodo numerico-sperimentale per la determinazione della rigidezza di
contatto normale e tangenziale per il giunto in esame;

le rigidezze di contatto ottenute sono state confrontate con i valori previsti da un modello
teorico del contatto.



English version:

The design of bladed disks of turbo engines requires accurate dynamic models to correctly esti-
mate the resonance frequencies and the stresses due to vibrations, which are fundamental for the
fatigue design of the components.

The stiffness and damping of blade-disk joints are currently among the uncertainties of such mo-
dels.

The friction in the contact interfaces of these joints is the cause of a non-linear behaviour of the
attachments, due to the switching of stick and slip states of contact surfaces during vibrations.
This phenomenon makes joint stiffness and damping dependent on the centrifugal load and on
the amplitude of vibration of the blade.

The state-of-the-art FEM softwares make use of special contact elements to simulate such type
of non-linearity. Such elements require three parameters to be defined, the valuation of which is
currently subject matter of research: the friction coefficient, the normal contact stiffness and the
tangential contact stiffness.

The reached targets of the present work are:

e the measurement of the dynamic behaviour of a common dovetail joint as function of the
centrifugal load and of the amplitude of vibration of the blade;

¢ the valuation of the contact stiffnesses of the analysed joint.
In detail:

e an experimental method has been developed to measure the influence of dovetail joints on
the dynamic behaviour of blades;

* the experimental values of frequencies and damping have been presented as a function of
the centrifugal load and of the amplitude of vibration of the blade;

* anumerical-experimental method has been defined for the identification of the normal and
tangential contact stiffnesses of the examined joint;

* the obtained contact stiffnesses have been compared with values predicted by a theoretical
model of the contact.
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Capitolo 1

Introduzione

Uno dei principali aspetti del progetto meccanico dei rotori palettati delle turbine aeronautiche
consiste nella verifica dell’integrita strutturale per fatica ad alto numero di cicli (HCF - High Cycle
Fatigue).Per tale verifica risulta necessario prevedere lo stato di tensione dei componenti dovu-
to alle vibrazioni. Tale obiettivo & raggiunto tramite le simulazioni numeriche, che richiedono
dunque accurati modelli dinamici.

I rotori palettati, poiché assieme di molti componenti, presentano tipicamente un’alta densita
modale, ovvero un ampio numero di frequenze di risonanza prossime tra loro. Inoltre la varia-
bilita delle condizioni operative dei motori aeronautici implica un ampio spettro dell’eccitazio-
ne dinamica dovuta alle forze aerodinamiche. Tali aspetti rendono infattibile un progetto dina-
mico in cui siano evitate tutte le possibili condizioni di risonanza. Per tale motivo & necessario
controllare I’ampiezza di vibrazione attraverso lo smorzamento presente nel sistema, le cui prin-
cipali fonti sono: lo smorzamento del materiale, aerodinamico e quello dovuto all’attrito nelle
interfacce di contatto. Quest’ultimo fornisce il contributo principale della dissipazione di ener-
gia e grazie alla sua facile realizzazione (anche se non progettazione) costituisce il pit1 frequen-
te metodo di smorzamento passivo delle ampiezze di vibrazione delle turbine aeronautiche. Le
pitt comuni fonti di smorzamento per attrito dei dischi palettati sono le interfacce di contatto di:
giunti disco-pala, “shrouds”, “underplatform dampers”, visibili in figura 1.1. Questi ultimi sono
dispositivi appositamente introdotti nel sistema per ridurre le vibrazioni.

Blade shroud Underplatform
Root Damper

N

Figura 1.1: Tipiche interfacce di contatto [35]

Un problema intrinseco di tale tipologia di smorzamento risiede nella natura non lineare delle
forze di contatto, che rende complesse e computazionalmente costose le simulazioni numeri-
che. Infatti le forze scambiate nelle interfacce non possono essere approssimate come linearmen-
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te dipendenti dagli spostamenti, poiché dipendono dallo stato del contatto: completa adesione,
micro-strisciamento, macro-strisciamento, separazione. La condizione del contatto dipende, ol-
tre che dai materiali, dalla rugosita e dalla geometria del contatto, anche dalle forze di precarico
normale alle superfici e dall’ampiezza delle vibrazioni. Nel caso dei giunti disco-pala tali condi-
zioni al contorno sono definite dalla forza centrifuga a cui e soggetta la paletta e dall’ampiezza
della vibrazione della stessa causata dalle forzanti aerodinamiche (figura 1.2).

F_centr

Figura 1.2: Giunto Dovetail in esame, condizioni al contorno

I codici commerciali agli elementi finiti permettono la simulazione di tale non linearita soltanto
tramite 'integrazione temporale diretta delle equazioni del moto. Tale metodo richiede tempi e/o
potenze di calcolo molto grandi, che rendono infattibili le analisi parametriche tipiche della fase di
progetto. Una soluzione adottata dall'industria & quindi 'utilizzo di modelli dinamici lineari, con
la completa e costante adesione delle interfacce di contatto. In tali modelli e inserito uno smor-
zamento viscoso relativo dell’ordine di { = 2-1073 [1] per considerare lo smorzamento del mate-
riale, aerodinamico e dovuto all’attrito. Tale metodo implica degli errori nella stima delle tensioni
dovute alle vibrazioni non sempre accettabili, poiché le non linearita dei contatti introducono
variazioni nelle frequenze di risonanza e nelle ampiezze di vibrazione non trascurabili.

Dunque é stata svolta un’intensa ricerca per sviluppare modelli di contatto ed efficienti metodi di
soluzione delle equazioni non lineari del moto.
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1.1 Stato dell’arte

1.1.1 Modelli di contatto

I risultati principali della ricerca di modelli di contatto sono:

* Il contatto presenta 3 possibili stati: micro-strisciamento (o “microslip”), macro-strisciamento
(o “gross-slip”) e separazione (o “lift-off”). La completa adesione del contatto € un caso li-
mite della condizione di micro-strisciamento. Nel dettaglio il microslip & definito come il
parziale strisciamento delle regioni ai margini del contatto. Al diminuire del pre-carico nor-
male o all’'aumentare dell’ampiezza di vibrazione tangenziale lo strisciamento si propaga
all'interno della regione di contatto fino al totale scorrimento di tutta I'interfaccia (gross-
slip).

e Durante le vibrazioni l'effetto di saturazione della forza tangenziale dovuto allo strisciamen-
to (Legge di Coulomb: |T < ,uN0|) causa 'alternarsi degli stati di microslip e gross-slip e la
formazione di un ciclo di isteresi tra la forza di contatto tangenziale e lo spostamento relativo
delle superfici di interfaccia.

T4
UN, srossslip _

microslip
—Xq ke i R
i X, X

full

stick stickl
X _ Ny
cr kt

Figura 1.3: Esempio di ciclo di isteresi della forza di contatto tangenziale

* Dal ciclo di isteresi & possibile estrarre una rigidezza ed uno smorzamento equivalente del
contatto. La rigidezza k., puo essere interpretata come la pendenza complessiva del ciclo,
mentre lo smorzamento c.4 € associato all’energia dissipata dalla forza non conservativa
dell’attrito, che & in relazione all’area del ciclo. Tali parametri dipendono dall’ampiezza di
vibrazione xy, dal precarico Ny, dal materiale e dalla geometria del contatto.

Rigidezza equivalente Smorzamento equivalente
1 0.3}
0.25¢
081
" . 02¢
< 06 =
g 20.15f
4 [&]
04r
0.1F
0.2} 0.05+
0 : : - 0 : : : :
0 5 10 15 20 25 0 5 10 15 20 25
XO / XCr XO / XCI’

Figura 1.4: k. e c.4 di un sistema ad 1 DOE metodo SHBM [29]
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Parametri concentrati

Sono stati sviluppati molti modelli a parametri concentrati per 'implementazione di elementi di
contatto punto-punto nei codici di simulazione agli elementi finiti:

e Griffin [31] ha proposto un modello con spostamento relativo tangenziale 1D e precarico
normale Ny costante(figura 1.5a).

T ki(x—w) stick: IT|<puNy, w=0
UNpsgn(w) slip: |T|=puNog, w#0

* Yang et al. [21] hanno esteso il modello 1D al caso di precarico normale variabile. Tale mo-
dello e stato successivamente adottato da Petrov ed Ewins [22] per lo sviluppo degli elementi
di contatto;

e Salinturk e Ewins [32] e Meng e Yang [33] hanno definito un modello con precarico normale
costante e spostamento relativo tangenziale bidimensionale;

* Yang e Menq [34] hanno studiato il modello 2D con precarico normale variabile.

o
)
i ;

N =N, = cost N=Ny+k, v N = N, = cost N=Ny+k, v

Figura 1.5: Modelli di contatto a parametri concentrati [35]

Lutilizzo di tali modelli richiede la definizione di tre parametri: il coefficiente d’attrito y, le rigi-
dezze di contatto normale k, e tangenziale k;.

Sono state svolte molte campagne sperimentali, di seguito descritte, per la caratterizzazione di tali
parametri.

Tuttavia I'infattibilita di una completa caratterizzazione sperimentale dovuta all’estrema varia-
bilita dei materiali, delle condizioni operative (come carichi e temperatura) e delle geometrie
di contatto ha condotto la ricerca verso lo sviluppo di modelli analitici per la definizione di tali
parametri.

Teoria elastica del continuo

I modelli analitici sviluppati sono basati sulla meccanica continua del contatto.

I contatti striscianti tra superfici sferiche sono stati studiati da Mindlin et al. in [39],[10], dove sono
state trovate le espressioni analitiche del ciclo di isteresi per tale tipologia di contatti.

Nel campo delle vibrazioni dei dischi palettati, la teoria di Mindlin & stata applicata in [40],[41] per
prevedere il comportamento degli underplatform damper con contatti sferici.
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Figura 1.6: Modello dell'indentatore piatto pressato sul semispazio piano [44]

I contatto bidimensionale tra superfici conformi -tipiche dei giunti disco-pala- € stato analizzato
da Shtayerman [42], il quale ha ottenuto il campo di tensione in un indentatore piatto con i bordi
arrotondati, pressato su un mezzo-spazio piano (figura 1.6).

I suoi risultati sono stati ripresi da Ciavarella et al. [43] per estendere la trattazione al caso di con-
tatto strisciante bidimensionale. In [44] I'Ing. Allara ha applicato la teoria del potenziale tridimen-
sionale di Boussinesq-Cerruti alle distribuzioni di pressione e taglio per ricavare gli spostamenti
di tale modello, ha proposto un metodo per la definizione del ciclo di isteresi per tale tipologia di
contatto ed ha definito una procedura numerico-analitica per il calcolo della rigidezza di contatto
tangenziale.

1.1.2 Metodi di simulazione numerica

I modelli di contatto sopra citati sono utilizzati in codici di calcolo appositamente sviluppati per
risolvere le equazioni non lineari del moto con metodi piu efficienti dell'integrazione temporale
diretta impiegata nei software commerciali.

Per il calcolo della risposta forzata nel dominio delle frequenze, una tecnica ampiamente adottata
e il Metodo del Bilanciamento Armonico (HBM-Harmonic Balance Method) proposto da Cardona
et al. [20] ed applicato in [20], [22], [23], [24], [32], [25], [26]: le variabili periodiche (spostamen-
ti e forze) sono espresse come sovrapposizione di componenti armoniche ricavate dall’analisi di
Fourier e I’equilibrio di forze € imposto per ogni armonica, trasformando le equazioni differenziali
non lineari originali in un sistema di equazioni algebriche non lineari. Zucca et al. [25],[26] han-
no successivamente dimostrato che e possibile il calcolo simultaneo delle componenti statiche e
dinamiche delle forze di contatto.

Per il calcolo di risposte non periodiche, come il decadimento libero ed in generale i transitori,
Gastaldi et al. [28] hanno proposto tecniche di integrazione temporale in cui le non linearita di
contatto sono ottenute tramite sequenza temporale di sistemi lineari, ovvero approssimando il
sistema non lineare di equazioni con un sistema lineare a tratti.
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1.1.3 Validazioni sperimentali

La necessita di validare tali metodi di soluzione, modelli di contatto e stime teoriche dei loro
parametri ha spinto la ricerca verso due tipologie di campagne sperimentali.

* Nelle prove dinamiche in micro scala ¢ studiato il comportamento locale dei contatti, mi-
surando Forze e spostamenti e dunque il ciclo di isteresi, ricavando i parametri di contatto:
rigidezza k., € smorzamento c., equivalenti;

* Nelle prove dinamiche in macro scala e analizzato il comportamento globale dei corpi (ti-
picamente rotori palettati), misurando la risposta forzata nel dominio delle frequenze o il
decadimento libero (nel dominio del tempo) al variare delle condizioni al contorno (Forza
centrifuga, Forze di eccitazione dinamica) per confrontare tali risposte con quelle ottenute
dalle simulazioni numeriche.

Misurazioni in micro-scala

I contatti striscianti tra superfici sferiche sono stati analizzati per la prima volta da Mindlin et al.
[10], i quali hanno misurato i cicli di isteresi per superfici convesse. Johnson [11] ha misurato l'iste-
resi statica e dinamica di sfere d’acciaio pressate su superfici piane. Goodman e Brown [12] hanno
preso in esame sfere d’acciaio oscillanti tra due piani paralleli in compressione. Filippi et al. han-
no misurato -per superfici sferiche in contatto con superfici piane-: il coefficiente d’attrito, i cicli
di isteresi e la rigidezza di contatto tangenziale a temperatura ambiente [13] e ad alta temperatura
[14].

I contatti striscianti tra superfici conformi sono stati esaminati da Botto et al. [9], i quali hanno
realizzato un banco prova in grado di garantire il contatto piano nonostante I'usura delle superfici
ed hanno misurato i cicli di isteresi , il coefficiente d’attrito e la rigidezza tangenziale di contatto al
variare del carico normale e della frequenza di eccitazione. Ewins et al. in [6] e [7] hanno misurato
il coefficiente di attrito e la rigidezza tangenziale per un contatto piano per diversi materiali e
condizioni di carico.

Misurazioni in macro-scala

Le prime analisi sperimentali dell’effetto dei contatti striscianti sul comportamento dinamico glo-
bale di rotori di turbine aeronautiche sono state svolte da Goodman e Klumpp [15] , i quali hanno
misurato i cicli di isteresi per giunti disco-pala soggetti ad un carico di compressione uniforme. In
tale studio é stata dimostrata I'importanza dello smorzamento per attrito e la sua dipendenza dal
carico normale.

In [1] I'Ing. Allara ha progettato un banco prova per studiare il comportamento dei giunti disco-
pala a coda di rondine (“dovetail”) al variare del carico centrifugo e dell’ampiezza delle vibrazioni.
In tale lavoro una trave ¢ stata fissata alle sue estremita tramite giunti dovetail, € stata posta in
trazione ed e stata fatta vibrare con eccitatori elettromagnetici, misurando la sua risposta duran-
te il decadimento libero delle oscillazioni. I segnali ottenuti sono stati analizzati con opportuni
metodi per ricavare la frequenza e lo smorzamento del sistema non lineare, in funzione del carico
di trazione e dell’ampiezza di vibrazione. Il suddetto banco prova e parte del metodo di analisi
costituiscono la base della parte sperimentale della presente tesi.

Lo stesso banco prova di [1] & stato utilizzato in [16] per misurare la risposta forzata nel dominio
della frequenza, necessaria a validare i codici basati sul’Harmonic Balance Method.
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In [17] sono state svolte prove dinamiche simili a quelle presentate in [1]. In [18] & esaminato il
comportamento di una trave a sbalzo fissata ad un’estremita con un giunto disco-pala. Un pre-
carico normale al contatto e fornito tramite viti. Il sistema & posto su una piattaforma oscillante.
Sono provate varie geometrie del giunto. In [19] lo stesso metodo & applicato a palette contigue
per studiare la distribuzione di tensione e I'effetto intaglio negli attacchi pala.

In [8] sono misurati contemporaneamente il comportamento dinamico globale di un paletta in
contatto con underplatform dampers ed il comportamento locale dei contatti, per mettere in re-
lazione le curve di prestazione di tali smorzatori (macro-scala) con le caratteristiche del contatto
keg, ceq(micro-scala).

1.2 Obiettivo della tesi

Il presente lavoro appartiene alla categoria delle validazioni sperimentali effettuate tramite misu-
razioni di risposte dinamiche di assiemi meccanici (macro-scala). Nel dettaglio é stato analizzato
il comportamento dinamico di un tipico giunto a coda di rondine (“dovetail”) utilizzato nei rotori
delle turbine per il collegamento delle palette al disco (figura 1.7a). L'obiettivo della tesi é triplice:

1. Approfondire la comprensione delle prestazioni dinamiche del giunto in esame, misurando
la frequenza e lo smorzamento di un simulacro di pala in funzione della forza centrifuga e
dell’ampiezza di vibrazione della stessa:  f;, = f,(Feentr, A) n=nFcentr, A) ;

2. Fornire un database di misure della risposta del simulacro durante il decadimento libero
delle oscillazioni, per validare i nuovi metodi di integrazione temporale non lineare (come
quelli proposti in [28]);

3. Ricavare dalle misure macroscopiche le rigidezze di contatto normale k,, e tangenziale k;
(figura 1.7b) al fine di:

(a) Fornireiparametri necessari ai modelli di contatto utilizzati nelle simulazioni numeri-
che, a complemento delle suddette misure delle risposte dinamiche, per la validazione
dei nuovi codici di calcolo;

(b) Validare le stime teoriche di tali parametri proposte in [44]

T F_centr

kn kn
AW
kt kt
(a) Giunto Dovetail in Esame (b) Elementi di contatto
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1.3 Struttura della tesi
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1.3.1 Prove dinamiche

Per analizzare il comportamento dinamico del giunto dovetail in esame é stato utilizzato il banco
prova descritto in [1]. Nel dettaglio:

* Una trave fissata alle estremita con giunti a coda di rondine (di seguito indicata come “simu-

lacro di pala”) e stata posta in trazione e fatta vibrare con un eccitatore elettro-meccanico
(shaker), misurando tramite un interferometro laser le velocita di alcuni punti.

— Sono stati effettuati due gruppi di misurazioni per esaminare il primo ed il secondo
modo flessionale orizzontale della trave.

— Ogni misurazione ha fornito la risposta della trave durante il decadimento libero delle
oscillazioni, successivo ad un’eccitazione oscillatoria con frequenza prossima a quella
della forma modale in analisi. Tale risposta € stata ottenuta tramite la misura della
velocita v(t) dell’antinodo del modo in esame.

— Ogni misurazione é stata svolta per un dato valore di forza di trazione.

* Le misure della risposta libera sono state processate con il metodo FREEVIB proposto da

Feldman in [2] per 'analisi di sistemi non lineari. Per ogni misurazione (a fissata forza di
trazione F,y) & stata ricavata la frequenza naturale e lo smorzamento (fattore di perdita n) in
funzione dell’ampiezza di vibrazione A dell’antinodo del modo in esame.

1.3.2 Simulazioni Numeriche

Per la ricerca dei valori di k, e k; € stata seguita la seguente procedura:

1.

Il modello del simulacro di pala ¢ stato discretizzato con il metodo agli elementi finiti imple-
mentato in ANSYS ®, cosi come i supporti della trave (slots), prestando particolare attenzio-
ne alla coincidenza dei nodi nelle interfacce di contatto.

. Sono state svolte in ANSYS® analisi statiche non lineari sulla sola trave al variare della forza

assiale di trazione, per ottenere 'effetto irrigidente di tale forza sulla matrice di rigidezza del
simulacro, utilizzata in seguito.

. I gradi di liberta del modello sono stati ridotti in ANSYS® con la tecnica della Component

Mode Synthesis di Craig-Bampton [37] e le matrici di massa e rigidezza del modello ridotto
sono state importate in MATLAB®.I nodi master utilizzati per la riduzione sono i nodi di
contatto ed ulteriori nodi necessari alla visualizzazione dei modi.

. I modelli ridotti della trave e dei supporti sono stati assemblati in MATLAB® introducendo

degli elementi di contatto lineari, ovvero che non implementano lo stato di strisciamento o
separazione del contatto. I parametri di tali elementi sono i valori di k, e k; oggetto della
presente ricerca.

. E’ stato scritto un codice MATLAB® per la ricerca di k; e k; per ogni forza di trazione. Tale

codice confronta le frequenze del primo e secondo modo flessionale del modello FEM con le
corrispondenti frequenze ottenute dall’analisi delle misure, nell’intervallo di Forze assiali di
Trazione ed Ampiezze di vibrazione in cui é stata riscontrata completa adesione dei contatti
(no microslip), che implica la linearita del sistema.
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1.3.3 Stima teorica k,, k;

* Sono state calcolate le rigidezze di contatto k;, k; tramite il modello teorico dell’'indentatore
dai bordi arrotondati premuto su una superficie piana, proposto in [44].

e Ivaloriteorici sono stati confrontati con quelli ottenuti dalla procedura numerico-sperimentale.
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Parte I

Prove dinamiche
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Capitolo 2

Banco Prova

Per analizzare il comportamento dinamico del giunto dovetail in esame al variare della forza cen-
trifuga e dell’ampiezza di vibrazione & stata analizzata la risposta libera successiva ad un’eccita-
zione oscillatoria del sistema di seguito descritto. E’ stato utilizzato parte di un banco prova gia
esistente, la cui progettazione ed impiego sono descritti in [1].

In [1] € esclusa 'idea di simulare una forza centrifuga su una paletta tramite un sistema di carico,
poiché esso potrebbe introdurre ulteriore smorzamento. La soluzione li trovata & analizzare il
comportamento dinamico di una trave supportata ai due estremi da giunti di tipo dovetail, come
visibile in figura 2.1, trazionata ad un’estremita.

Figura 2.1: Corpo analizzato, con estremita di tipo dovetail

Le principali differenze tra il comportamento dinamico di una paletta e quelle del corpo in esame
sono le seguenti:

1. Le palette dei rotori hanno forme modali approssimabili a quelle di una trave incastrata ad
un estremo, mentre il corpo analizzato € assimilabile ad una trave incastrata ad entrambe le
estremita;

2. Lasezione trasversale del corpo e rettangolare (26mm x 10mm) e costante lungo tutto I'asse
della trave, a differenza di una vera paletta;

3. La forza centrifuga di una paletta € massima alla radice e diminuisce verso I'estremita. Il
corpo in esame ha uno Sforzo Normale costante lungo I’asse longitudinale.

Tuttavia, poiché I'energia dissipata dai giunti dipende dalla forza sulla sezione trasversale in pros-
simita del giunto stesso, la trave del presente banco prova dissipa la stessa energia di una paletta
avente pari forza agente sull’attacco pala.
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2.1 Schema del Banco

Il banco prova del presente lavoro e costituito da 5 sottosistemi, visibili nello schema di figura 2.3.

1.

il sistema di supporto e trazione della trave progettato in [1] , visibile nelle figure 2.2a, 2.2b.
Tale sistema presenta due traverse, di cui una fissa -solidale ad un supporto (di tipo dovetail)
della trave- ed una mobile -solidale al supporto dell’altra estremita della trave-. Quest’ultima
traversa e collegata ad un’attuatore idraulico che permette la trazione della trave.

. il sistema di eccitazione dinamica della trave, costituito da un generatore di segnale, un

amplificatore del segnale e dall’eccitatore elettrodinamico (“shaker”, fig.2.2b).

. il sistema di misura della velocita di vibrazione, costituito da un’interferometro laser (fig.

2.2b) - indirizzato su particolari punti della trave (antinodo del primo modo flessionale o del
secondo modo flessionale) - e dal suo strumento di controllo.

. il sistema di misura della Forza di Trazione, costituito da due sottosistemi indipendenti per

permettere un duplice controllo delle misurazioni. Il primo sottosistema ¢ composto da un
manometro che fornisce la pressione all’'interno dell’attuatore idraulico. Il secondo sotto-
sistema & costituito da estensimetri posti sulla trave e dal loro sistema di acquisizione dati,
indicato con HBM nello schema di figura 2.3.

. il sistema di raccolta ed acquisizione dati, costituito dai cavi BNC, per trasportare i segnali

analogici di velocita e deformazione, dal blocco di connessione BNC e dallo strumento di
acquisizione dei dati situato all’interno dello Chassis NI PXIe 1073.

.

(a) Trave e supporti (b) Shaker, Laser, Struttura di supporto

Figura 2.2: Banco prova
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2.2 Strumenti

2.2.1 Struttura di supporto e trazione del campione

Figura 2.4: Struttura di supporto e trazione del campione

Lo schema di funzionamento della struttura di supporto, progettata in [1], & simile a quello di una
macchina per le prove di trazione dei provini. La trave (fig. 2.4 (a) ) con le estremita a coda di
rondine (chiamata nel presente lavoro anche “simulacro di pala”) e fissata su dei supporti (slot) di
tipo dovetail , ognuno dei quali simula I’alloggiamento presente nei rotori di turbine per I’attacco
della radice di pala.

Tali supporti sono solidali alle traverse (b) e (c). La traversa (c) € fissa, mentre (b) & mobile lungo
I'asse longitudinale della trave. Quest’ultima traversa e collegata ad un attuatore idraulico (e) ed
ad un attuatore manuale a vite azionato dalla leva (d).

Quest'ultimo permette di imporre un basso carico di trazione per fissare la trave ai supporti ad
inizio prova e, viceversa, di liberarla a fine prova. L'attuatore idraulico (e) fornisce il carico di tra-
zione principale ed una valvola a globo (h) permette il mantenimento di tale carico per tutta la
durata della prova. La pressione del sistema e gestita tramite la pompa a mano (f) ed é visualizza-
bile nel manometro (g). A fine prova e necessario aprire la valvola (h) per annullare la differenza
di pressione all’interno dell’attuatore (e).

2.2.2 Sistema di eccitazione dinamica del campione

Leccitazione dinamica del simulacro di pala e realizzata tramite lo shaker elettrodinamico TIRA
S514 visibile in figura 2.2b. Esso e stato comandato in corrente tramite 'amplificatore TIRA BAA
500, il quale amplifica il segnale proveniente dal generatore di segnale NI-PXI 5412, gestito dal
software “fGen”, che permette 'importazione di un generico segnale di input in formato testo.

Segnale di input

Nel presente lavoro € stato analizzato il decadimento libero delle vibrazioni di determinati mo-
di della trave. Per ottenere la risposta libera del corpo associata alla forma modale in esame &
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stata utilizzata la tipologia di segnale di ingresso visibile in figura 2.5, creato tramite un codice
MATLAB®.

Signal versus Time
T

0.6 [

04

0.2 b

04+ -

0.8 . .
0 5 10 15

time (in seconds)

Figura 2.5: Segnale di ingresso per lo shaker

I segnale di input di figura 2.5 puo essere interpretato come la posizione della punta (“stinger”)
dello shaker ad ogni istante temporale. Per poter osservare la risposta libera della trave & sta-
to necessario eccitare il corpo con vibrazioni a frequenze prossime a quelle della forma modale
in esame (tratto c-d) , per poi distaccare istantaneamente dalla trave la sorgente della forzante
oscillatoria (d), ovvero lo stinger. Per evitare il distacco della punta durante |’eccitazione e stato
necessario fornire un precarico statico iniziale (a-b) maggiore dell’ampiezza di vibrazione.

La misura della risposta della trave durante il decadimento libero delle vibrazioni e stata effettuata
nell'intervallo temporale (e-f) i cui lo stinger era completamente distaccato dal corpo. Nel tratto
finale (f-g) la punta dello shaker e fatta ritornare alla posizione iniziale.

Generatore di segnale

Il segnale sopra descritto e stato letto dal software “fGen”, che richiede in ingresso valori norma-
lizzati tra [-1,1]. Tale programma gestisce il segnale di voltaggio in uscita dal generatore di se-
gnale NI-PXI 5412 (fig. 2.6(a)), permettendo anche di incrementare i valori in uscita fino a [-5,5],
massimo consentito in ingresso all’amplificatore TIRA BAA 500.

NI PXle-1073
® ® & 0 ° o o

To TIRA
BAA 500

Amplifier

Figura 2.6: Generatore di segnale (a) e strumento di acquisizione dati (b)
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Amplificatore del segnale

L'amplificatore TIRA BAA 500 acquisisce in ingresso il segnale in voltaggio del generatore NI-PXI
5412. E’ stato impostato il controllo in corrente dello shaker (comando (a) in figura 2.7), in modo
tale che la corrente in uscita fosse pari al segnale di ingresso incrementato di un guadagno de-
terminato manualmente tramite il potenziometro (e). Il limite massimo di corrente ¢ definibile
tramite il comando (d). II display (f) mostra i valori efficaci di corrente e voltaggio del segnale
di uscita. I segnali di uscita (g,h) sono inviati al blocco dei connettori BNC per poter visualizza-
re successivamente il corretto funzionamento dell’amplificatore. Tali uscite forniscono segnali in
voltaggio con 1/10 dell’ampiezza del segnale inviato allo shaker.

Curent Ut A (RMS) Variatie Gain (48)

Power Amplifier  Type BAA 500

- T TIRA

From Signal
Generator

Figura 2.7: Amplificatore del segnale per lo shaker

Shaker

Lo shaker TIRA S514 ¢ stato fissato rigidamente tramite viti ad un banco tecnico che permette il
totale disaccoppiamento dello shaker dalla struttura di supporto del simulacro di pala. La punta
dello shaker ¢ stata appoggiata su un supporto in alluminio solidale alla trave, sul quale & stato
effettuato un intaglio conico non passante per l'alloggiamento della punta, necessario ad evitare
lo strisciamento tangenziale della stessa durante la fase di eccitazione del simulacro di pala.

Figura 2.8: Shaker TIRA S514 e dettaglio della sua punta
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2.2.3 Sistema di misura della velocita di vibrazione
Puntatore Laser

E’ stato utilizzato I'interferometro laser Polytec OFV-525 per misurare la velocita di vibrazione di
determinati punti del simulacro di pala. Nel dettaglio, poiché le misurazioni sono state effettuate
eccitando la trave con frequenze prossime a quelle del primo modo flessionale orizzontale (1B) o
del secondo modo flessionale orizzontale (2B), il laser e stato puntato verso I’antinodo della forma
modale in esame (figura 2.9), avente per definizione la massima ampiezza di vibrazione.

Figura 2.9: Puntatore Laser e punti di misurazione della velocita

Controllore del Laser

Per controllare il puntatore laser e stato utilizzato lo strumento Polytec OFV-5000, impostando
la modalita di acquisizione del segnale Velocity Decoder VD-01-S, che permette una risoluzione

massima di 0.2um/s/v/ Hz. 1l segnale di voltaggio in uscita € proporzionale alla velocita misurata
1V
10mm/s ) '

secondo il fattore (

ettings [Velocity OUTPUT] j

Decoder : YD=les
Range 18 mn

: 1
MaxFrequer : 580 kHz

e o

to BNC
connector

il.nc t

Figura 2.10: Polytec OFV-5000 Vibrometer controller

2.2.4 Sistema di misura della Forza di Trazione

La forza di trazione e stata misurata tramite due sottosistemi indipendenti.

Manometro

il primo sottosistema € costituito dal manometro Enerpac GP-10S, visibile in figura 2.4 (g). Esso
fornisce la differenza di pressione all’interno dell’attuatore idraulico (e). Nota 'area efficace del
pistone dalle specifiche tecniche, € possibile calcolare la forza di trazione:

F=Acp Agi1 = 17.9cm?
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La precisione dello strumento ¢ fornita nel manuale dello stesso ed ¢ pari a

0
op =1% a fondo scala: 700 bar

p

Estensimetri

Il secondo sottosistema é costituito da estensimetri a ponte di Wheatstone (fig. 2.11a) per misurare
la deformazione assiale ¢ della trave. Tramite essa € infatti possibile ricavare la forza dall’espres-
sione:

A=26mmx10mm
E=210GPa (acciao SAE1040)

F=A-0=A-Ee

Il segnale di deformazione (voltaggio) € inviato allo strumento di acquisizione dati dedicato HBM
QuantumX MX410B (figura 2.11b) tramite il cavo (a). Tale strumento € collegato alla postazione
computer tramite il cavo Ethernet (c), necessario per la calibrazione degli Strain Gauges. Il segnale
di deformazione e quindi inviato (b) al connettore dei cavi BNC per il successivo invio al sistema
di acquisizione dati generale del banco prova.

La calibrazione degli estensimetri e stata effettuata tramite il software dedicato “MX Assistant”.

(a) Strain Gauges (b) QuantumX MX410B DAQ

Figura 2.11: Sistema di misura della deformazione

Avendo verificato 'equivalenza dei due sottosistemi per la misura della forza di trazione, la mag-
gior parte delle misurazioni é stata effettuata soltanto con il manometro Enerpac GP-10S.

2.2,5 Sistema diraccolta ed acquisizione dati

I segnali della velocita misurata dal laser, della deformazione ricavata dagli estensimetri e della
corrente di input dello shaker sono raccolti dal blocco NI BNC-2110 (figura 2.12) ed inviati allo
strumento di acquisizione dati NI PXIe-6356 visibile in figura 2.6(b).

I dati sono stati visualizzati in tempo reale tramite il software SignalExpress2015. Ogni misu-
razione & stata salvata nel formato nativo .TDMS della National Instruments, per poter essere
successivamente importata in MATLAB per ulteriori analisi.
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Figura 2.12: Blocco di connessione dei cavi BNC

2.3 Procedura operativa

Sono stati effettuati due gruppi di misurazioni. Il primo é stato dedicato all’analisi del primo modo
flessionale orizzontale della trave. Nel secondo gruppo di misurazioni e stato studiato il secondo
modo flessionale orizzontale della trave.

Ogni misurazione ha fornito la risposta libera della trave successiva ad un’eccitazione oscillato-
ria con frequenza prossima a quella della forma modale in analisi. Tale risposta e stata ottenuta
tramite la misura della velocita v(#) dell’antinodo del modo in esame.

Ogni misurazione e stata svolta per un dato valore di forza di trazione, utilizzato come parametro
del presente esperimento.

Si riportano di seguito nel dettaglio le procedure operative utilizzate.

2.3.1 Accensione degli strumenti

Gli strumenti del banco prova seguono il seguente ordine di accensione:
1. Accensione dello Chassis NI PXI 1073
2. Accensione del Computer

3. Accensione di HBM QuantumX MX410B e verifica della presenza degli indicatori luminosi
verdi per il quarto canale

4. Puntamento del Sensor Head Polytec OFV-525 con copertura di sicurezza inserita
5. Accensione di Polytec vibrometer controller OFV-5000

6. Rimozione della copertura di sicurezza del Sensor Head Polytec OFV-525

7. Azzeramento del potenziometro del guadagno dell’amplificatore TIRA BAA 500

8. Accensione dell’amplificatore TIRA BAA 500

35



2.3.2 Impostazione dei parametri del software di acquisizione dati

1. Apertura del software “SignalExpress2015>freevibtestwithAmplif”

2. Definizione della durata delle misurazioni: “Recording Options> Stop Conditions> Dura-
tion:10([s]”

3. Definizione della frequenza di campionamento: “DAQmzx Acquire> Configuration Sample
to read (per second): 100k”

4. Definizione della cartella di destinazione per il salvataggio delle misure: “Recording Option>
Log Summary> Log Destination Folder:...”

5. Controllo della corretta acquisizione del segnale: “Data view>"deselezione del comando

“Recording While Running”; “Run”; “Stop Run”
6. Definizione del fattore di scala per la velocita: “DAQmzx Acquire> Channel:LaserSP-ai0> Set-
tings> Custom Scaling> Slope: (10mm/s per 1V)”

7. Definizione del fattore di scala per la forza:“DAQmzx Acquire> Channel:StrainGage-ai4> Set-
tings> Custom Scaling> Slope: (436800 N per 1V)” Tale fattore deriva dalla seguente espres-
sione:

F= A-Ee=(26x10)mm?-210GPa-€ = (54.6-10° N)e[m/m]

= X-(L)e[m/m] = X =436800N/V
80000um/m

[ J/

MXAssistant
2.3.3 Calibrazione Strain Gauges
1. Inserimento di barre magnetiche per il sostegno temporaneo della trave
2. Rimozione manuale della punta dello shaker
3. Scarico totale della forza di trazione tramite la leva (d) di figura 2.4
4. Apertura del software: “Desktop>MX Assistant”
5. Riconnessione degli strumenti: “File>Reconnect”
6. Selezione del canale di ingresso del segnale:“Channels>4 (SG full bridge 120 ohm)”

7. Impostazione dei parametri degli estensimetri:“Amplitude settings (double click)»Sensor Adap-
tation>Gauge Factor:2.04; Bridge Factor: 2.6”

8. Calibrazione degli estensimetri:“Channels>Zero”

9. Controllo dell’avvenuta calibrazione: “Scope>Signals>xChan:4; Scope>Start: verifica della
deformazione costante e nulla nel grafico temporale ¢ — ¢ visualizzato

10. Impostazione del segnale di output:“Output>Channel4>Type>(right click)>A-OUT (Analo-
gic Output)”
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11.

2.3.

Verifica della lettura del segnale di output da parte dello strumento di acquisizione dei dati
NI PXIe-6356:
(a) Apertura del software “SignalExpress2015>freevibtestwithAmplif”

(b) Deselezione del comando “Recording While Running” per visualizzare la Forza di Tra-
zione senza salvare i dati

(c) Verifica della Forza costante e nulla nel primo grafico temporale, associato agli strain
gauges (Analogic Input 4 del blocco BNC-2110)

4 Misurazioni

1. Applicazione di un precarico di trazione tramite la leva (d) di figura 2.4 per fissare la trave

10.

11

(precedentemente libera) ai supporti

. Rimozione dei magneti temporanei

. Applicazione del carico di trazione tramite la pompa a mano (f) di figura 2.4

Lettura della pressione del sistema nel manometro (g) (figura 2.4)

Stima iniziale della frequenza del primo o secondo modo flessionale tramite un Hammer
Test:

(a) Rimozione della punta dello shaker, se gia in posizione sulla trave

(b) Apertura del software “SignalExpress2015> Hammertest”

(c) Inizio della misura: Comando “Run”

(d) Applicazione di un’eccitazione impulsiva sulla trave

(e) Fine della misura: “Stop Run”

(f) visualizzazione dello Spettro di frequenze del segnale della velocita misurata dal laser

(g) individuazione grafica della frequenza avente potenza maggiore

. Posizionamento della punta dello shaker

Definizione del segnale di input dello shaker:

(a) Creazione del segnale di eccitazione avente frequenza pari a quella stimata con I’ham-
mer test. Tale segnale & generato in formato testo tramite un codice MATLAB

(b) Importazione del segnale nel software che gestisce il generatore di segnale NI PXI 5412:
“Desktop> fGen.exe> Load Waveform> ...”

. Definizione del guadagno dell’amplificatore TIRA BAA 500 tramite il potenziometro (e) di
figura 2.7

. Apertura del software “SignalExpress2015>freevibtestwithAmplif”
Attivazione del salvataggio delle misure tramite il comando “Recording While Running”

. Inizio della misurazione: “Comando Run”
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12. Inizio dell’eccitazione della trave tramite lo shaker: “fGen.exe> Start”
13. Fine della misurazione

14. Trasferimento del file .tdms contenente la misurazione in un database per svolgere tramite
MATLARB le analisi descritte nel capitolo successivo.

2.4 Limitazioni tecniche

Il campo di analisi (Forza, Ampiezza) delle misurazioni e stato limitato dai seguenti fattori tecno-
logici:

1. lamassima corrente di funzionamento dello shaker, pari a 11 A, ha definito il limite superio-
re dell’ampiezza di vibrazione della trave durante I’eccitazione. Tale ampiezza corrisponde a
quella iniziale della risposta libera v(¢), utilizzata nella successiva analisi per I'estrazione dei
parametri modali di frequenza naturale f,, = f,,(A(f)) e smorzamento 1 = n(A(¢)). Per mas-
simizzare tale ampiezza e stato ridotto il valore minimo Amin dell’eccitazione nel segnale
di input dello shaker.

Signal versus Time
T

0.8F
Preload

0.6
0.4 .
Amin
02 d

02F
04F

06 e f

-0.8

. .
0 5 10 15
time (in seconds)

2. Lo strisciamento non voluto della punta dello shaker sulla trave durante eccitazione della
stessa ha ridotto 'ampiezza delle vibrazioni. Per contrastare tale fenomeno ¢ stato crea-
to un apposito alloggiamento di alluminio per la punta, reso solidale alla trave. E’ stato
inoltre aumentato il precarico della punta tramite la variabile Preload del segnale di in-
put. Tale aumento ha comportato una diminuzione dell’ampiezza di eccitazione, che e stata
compensata con un aumento del guadagno dell’amplificatore TIRA BAA 500.

3. Il distacco non istantaneo della punta dello shaker ha causato un’eccitazione impulsiva suc-
cessiva a quella oscillatoria, invalidando le misure dove tale fenomeno si & presentato. Cio e
stato evitato ponendo particolare attenzione al precarico della punta dello shaker sulla tra-
ve. Tale precarico deve essere imposto soltanto tramite il segnale di input creato in MATLAB,
ovvero lo stinger deve toccare l'alloggiamento di alluminio senza alcun precarico dovuto
all’avvitamento manuale dello stesso.
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Capitolo 3

Analisi del Segnale

Dopo aver ottenuto il segnale della velocita v(f) per ogni valore di forza di trazione F,, applicata e
per ogni modo di interesse (Primo e Secondo modo flessionale), si &€ potuta analizzare la velocita
nell'intervallo di decadimento libero per ottenere -con il metodo di seguito descritto- la dipen-
denza non lineare dei parametri modali (frequenza naturale f;,, smorzamento 1) dall’ampiezza di
vibrazione.

fn:fn(AyFax) n:n(A;Fax)

3.1 Estrazione del segnale v () di decadimento libero

3.1.1 Riduzione del segnale all'intervallo di decadimento libero
Analizzando l'inviluppo del segnale di velocita ottenuto dal banco prova sono stati individuati i

punti di inizio eccitazione e di distacco della punta dello shaker dal simulacro di pala.

80 Velocita

60

40

20

-20

40

-60 F .

-80 ' ‘

t

Figura 3.1: Esempio di segnale v(t) ottenuto dal banco prova
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Si & quindi considerato il segnale soltanto nell'intervallo di tempo dall’istante di distacco del-
la punta dello shaker all’istante in cui 'ampiezza dell'inviluppo raggiunge 1/1000 dell’ampiezza
iniziale (massima).

100 " T " " 20
80
0_
60 | o
)
@ 40 g 20
S 2
E. 20 8 -40
Q.
g o s
-60
20 S
o
-40 -80
-60 : : : : -100 : :
0.5 0.52 0.54 0.56 0.58 0.6 0 5 10 15
t [s] Frequency (kHz)

Figura 3.2: Esempio di segnale ristretto all’'intervallo di decadimento libero

3.1.2 Filtraggio del segnale

Il segnale cosi ridotto & ancora la sovrapposizione di tutti i modi di vibrare del simulacro, come si
puo osservare dallo spettro del segnale di figura 3.2.

Si e quindi implementato un filtro per estrarre la componente modale principale senza alterare la
fase del segnale, necessaria per la successiva individuazione dei parametri modali. E’ stato utiliz-
zato un filtro Passa Banda ad Impulso Finito (FIR) di Parks-McClellan il cui ordine e stato definito
automaticamente all’interno del codice in modo tale da avere un ripple di 1-10~*dB nella banda
passante e un ripple di —40d B nella restante banda di frequenze.

Zero-Phase Response

il \‘\_/ \ _ ¥ Passband ripple
OB - II". .
o \ < Ideal
B osf \l - lowpass -
= 5.5 C filter
S ol > | ™ Transition ]
< \ width
0.zf \ .
III|
i o ;-
of  § Stopandripple  N_77 NI S
- l?‘I:I DT1 02 0.3 I:I:-l- :'TE- EITE EIT? 0.B 0%

MNormalized Frequency (xn rad/sample)

Figura 3.3: Schema di un filtro passa basso [47]

La banda passante e stata centrata sulla frequenza della componente di potenza maggiore, ovvero
sul modo eccitato dallo shaker,definendo 'ampiezza di banda in modo tale da escludere gli altri
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modi di vibrare del simulacro, le cui frequenze sono stimabili dallo spettro del segnale non filtrato.

fstopl =

fpassl

0.5'fn
:O.G'fn

fpassz = 1-5'fn
fstopz = 1-6‘fn
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Figura 3.4: filtro Passa Banda FIR di Parks-McClellan utilizzato

Per non alterare la fase, il filtro sopra progettato e stato utilizzato nella “procedura di filtraggio a

fase-zero”, implementata dalla MathWorks®nella funzione “filtfilt”:

1. filtraggio del segnale

2. inversione della sequenza temporale del segnale filtrato

3. filtraggio del nuovo segnale

Il segnale cosi ottenuto presenta:

¢ Distorsione di fase nulla;

e Funzione di trasferimento del filtro pari al quadrato dell’ampiezza della funzione di trasfe-
rimento del filtro originario. Tale effetto non modifica significativamente la funzione di tra-
sferimento progettata, poiché essa ha ampiezza unitaria (a meno del ripple di 1-10*dB)

nella banda passante e di —40d B nella restante banda.

* Un ordine del filtro doppio di quello originario
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Figura 3.5: Esempio di segnale filtrato e delle componenti residue

Osservando il segnale filtrato, di cui vi € un esempio in figura 3.5, si pud notare una componente
residua alla bassa frequenza di circa 11 Hz. La presenza di tale componente, non attribuibile ai
modi del simulacro di pala - che presenta una prima flessionale a circa 490 Hz- non ha permes-
so I'utilizzo di un semplice filtro passa basso ed ha portato all'implementazione del filtro passa
banda sopra descritto. La sorgente di tale componente a bassa frequenza e stata individuata nella
struttura di supporto del simulacro puntando il laser su di essa ed analizzando il segnale della ve-
locita. Tale ipotesi € confermata dalla grande inerzia del supporto, che implica quindi delle basse
frequenze di vibrazione.

Velocita

0.9 X 6.80499

08l Y 0.758172

*  X6.388781
07} | Y0938

06 \
051 ‘

03
0.2

M f H

6 62 64 66 638 7 E 7.6 7.8

Figura 3.6: Vibrazioni della struttura di supporto
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3.2 Individuazione dei parametri modali

Per individuare la dipendenza non lineare della frequenza naturale f,, e dello smorzamento n dal-
I’ampiezza di vibrazione e stata utilizzata la teoria dei segnali analitici e della trasformata di Hil-
bert, seguendo il metodo “FREEVIB” proposto da Feldman in [2] per sistemi non lineari, appro-
fondito dallo stesso nel libro [3] ed applicato a sistemi lineari in [4]. Tale metodo e stato inol-
tre utilizzato nel lavoro di Allara, Filippi e Gola [1], di cui il presente lavoro si propone come
continuazione.

3.2.1 Metodo FREEVIB

Secondo la teoria dei segnali analitici un segnale reale y(f) puo essere rappresentato con un se-
gnale analitico

Y() =y +ij(t) = A(r) - /9D con A’=y*+7*  tang=

< =

dove jy(?) e la trasformata di Hilbert del segnale originario:

R _ 1 _1 [ y@
70 = HIy(] = — « y() = ”f_ .

o0 -7

e A(1), (1) sono rispettivamente Ampiezza (o “Inviluppo”) istantanea e Fase istantanea, funzioni
a valori reali del tempo.

Si consideri ora I'equazione di un sistema ad un singolo grado di liberta.

Le principali fonti di smorzamento delle vibrazioni del simulacro di pala sono lo smorzamento
strutturale e lo smorzamento per attrito nel giunto a coda di rondine, quest’ultimo sorgente della
non linearita oggetto della presente ricerca. Entrambe le tipologie di smorzamento possono essere
assunte indipendenti dalla frequenza, come affermato in [1] per lo smorzamento per attrito e in
[5] per lo smorzamento strutturale. E’ stato quindi utilizzato il modello di smorzamento isteretico
di Kelvin, analizzato in [5], per rappresentare gli smorzamenti in esame:

mj(t)—d-H[y(®)]+k-y(t)=0
moltiplicando per i e applicando la trasformata di Hilbert (H[-] =~)ad entrambi i membri:
my -d-y+k-y=0
{zmj/ +i-d-y+i-k-7=0
dove si e fatto uso delle proprieta della trasformata:

_ dy. _dH[y
H[H[yll=-y H[dt]_ T

Sommando le due equazioni si ottiene:
mG+iy)+id(y+iy) +k(y+iy) =0

Oovvero
mY +idY +kY =0
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Definendo

w

2 k = d = Loss Factor
n= n—k—

I'equazione diventa:

V+w’(l+in)Y =0 (3.1)

Definito il modello, si deriva il segnale analitico come descritto in [2]:

Y = y(t) +ij(t) = A1) - /9D

. d l . » H A
= el POy = Api? 4 g ip_yI|Z 4
Y dt(A(t) e )=Ae"" +iAwe Y " +iw (3.2)
. A 2 . A ..
Y=Y |—--0"+i20—+iw
A A
sostituendo nell’equazione del modello e dividendo per Y:
A 2402 A+"+ 21+in =0
— -0 + 20— +iv+w in) =
Si ottengono quindi due equazioni, una per la parte reale ed una per la parte immaginaria:
A 2 2 _ 2 _,2 A
20 +w;=0 - wy=0"—43 (3.3)
204+ +nw’ =0 ﬂ:_ﬁ%(zw%‘*d’) .

Tutte le quantita a secondo membro delle espressioni 3.3 sono valori istantanei del segnale, ovvero
dipendono dal tempo, dunque anche i parametri modali w, () e () cosi ottenuti sono grandezze
istantanee. Poiché anche I'ampiezza di vibrazione del decadimento libero € una funzione (biuni-
voca) del tempo A = A(f) (figura 3.7), e possibile determinare graficamente la relazione non lineare
esistente tra 'ampiezza A ed i parametri modali w,, e 1, di cui si riporta un esempio di risultato in
figura 3.8.

(4]
o

—_— T T T T T T
[
=
; 0 ”l'm]l””l””l””m”l””l”l”l!llm i
(9}
Q
E _50 1 Il Il 1 1 1 1
0 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4
W T T T T T T T
I 506 i
§5o4 F 4
8502+ .
o
© 500 .
w 1 1 1 1 1 1 1
0 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4
4 T T T T T T T
N
s
[$]
&27 1
172
172
o
0 1 Il Il 1 1 1 1
0 0.05 0.1 0.15 0.2 0.25 0.3 0.35 0.4
time [s]

Figura 3.7: Esempio di Inviluppo, Frequenza naturale e Smorzamento istantanei (caso p=30bar)
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MODAL PARAMETERS

508
507 51
506
505 4r
R
504 =
¥ 23
= 503 &
|l—= (7]
502 1 17}
2,
501 |
500 1 H
499 - 1
498 ; ; ; 0 ; : :
0 10 20 30 40 0 10 20 30 40
Amplitude [ m] Amplitude [p m]

Figura 3.8: Esempio di dipendenza non lineare f;,(A) e n(A) ottenute con il metodo FREEVIB

Per ricavare le grandezze a secondo membro delle equazioni 3.3, da cui dipendono i parametri
modali, sono state scritte le loro espressioni in funzione di

»ihiyo B
Dalle equazioni 3.2
V=y+if=v|otio =(y+iy) 2io —(é ~ 07 +i(w +é~)
Syry=a7 AR AN =\aY Y Y+
da cui:
. - A 1 i3 .~
= (—Pw + = w(t)=—= |+ -
y=Eo+ ()3 A0 =5 (+yy+7y)

ed analogamente dalla terza equazione di 3.2:

oo A, A . o o A
Y=j+iy=Y 2o +i20=+io|=(y+ij) i +12wz+zw =
—[ (A wz) ~(Za)A+o€)) +1i ~(A w? |+ (ZwA+d))
“Ya e Y2 Y29
da cui:
j= (—ﬂ&-qmwg)+ung+caww _ o= L 204 55
= (—yw2+y2w§)+(y)§+(+y)w A= L2, 42

Nel caso in esame ¢ nota la velocita v(#) = y(f) mentre lo spostamento y e I'accelerazione j’ sono
stati ricavati rispettivamente per integrazione e differenziazione numerica. I segnali 7, ,  sono
stati ottenuti applicando la trasformata numerica di Hilbert a y, y, j.

Per applicare la trasformata di Hilbert, differenziare ed integrare i segnali sono stati utilizzati i co-
dici MATLAB® forniti in [48] dallo stesso Feldman, autore del metodo FREEVIB. Nel dettaglio la
differenziazione e la trasformazione di Hilbert sono implementati tramite filtri di Parks-McClellan

45



applicati all'interno di una procedura di filtraggio a fase-zero simile a quella descritta nella prece-
dente sezione dedicata al filtraggio del segnale. Lintegrazione € implementata con il metodo dei
trapezi ed al risultato e sottratta I'’eventuale componente costante, estratta con un filtro a media
mobile.

3.3 Validazione del codice con modello ad 1 D.O.E.

La non linearita oggetto del presente lavoro € dovuta all’attrito nel contatto tra la radice della pala
(estremita del simulacro di pala) e gli inserti dei supporti (slot) creati per I'alloggiamento della
stessa. Per tale motivo si € scelto un semplice modello ad un grado di liberta avente la stessa
tipologia di non linearita per validare il codice che implementa il metodo FREEVIB.

Fe
—’ X
oy € '
— |
D .
k v
kt W
ol
L.

Figura 3.9: Modello 1 D.O.E con contatto strisciante per validazione FREEVIB

3.3.1 Modello di contatto strisciante

E’ stato adottato il modello di contatto “spring-slider” sviluppato ed applicato da molti autori (si
veda per esempio [21],[22],[23],[24]), qui utilizzato nella sua formulazione pit1 semplice avente una
forza di precarico normale Nj costante, una rigidezza tangenziale k; ed un coefficiente di attrito u
(figura 3.9).

Lo spostamento del singolo grado di liberta e indicato con x, mentre lo strisciamento relativo con
W.

La forza tangenziale al contatto T varia in base allo stato del contatto (adesione o strisciamento):

() = k- (x(t) — w(t)) stick (adesione)
w-No-sign(w) slip (strisciamento)

dove gli stati di contatto sono definiti come:

w=0 stick

X=w#0 slip
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La transizione da uno stato di contatto all’altro e dettata dai seguenti criteri, analizzati in dettaglio
in [21]:
transizione: stick — slip quando |T|=p- Ny

transizione: slip — stick  quando w=0

3.3.2 Metodo di integrazione temporale
Metodo di Newmark

Per I'integrazione temporale delle equazioni di equilibrio del sistema

Mq,+1 +Cqpne1 +Kaqui1 +Fe(qn1,qn+1) = Fe

¢ stato adottato il Metodo di Newmark, in cui si assume:

Qn+1=qn +A1qy con 4y =1 -7)4n+7Yqnn1 0=sy=1
Qo1 =Qu +ALQ, + 28 con G = (1-2B)in +2Binn 0<26<1
da cui:
Gn = f(@ue) = 55 | 25 Ro2M - (1-26)g,
Qn+1= 8Qu+1) =qn+ A —Y)ALq, +YAL- f(Qns1)
ottenendo, per ogni passo temporale n-esimo di ampiezza At, il seguente sistema di equazioni,
nella sola incognita q;,+1:

Mf(qn+1) +C8(qn+1) + Kqpe1 +Fe(qn+1, 8(Qn+1)) =Fe

Per i parametri y, f sono stati scelti i valori: y = 1/2 e f = 1/4 che garantiscono la stabilita (in-
condizionata) del metodo e la mancanza di smorzamento numerico, come affermato in [27] ed in
[28]. Lampiezza At del passo temporale ¢ stata scelta in modo tale da garantire la convergenza
del metodo wAf < 2 [27] e come compromesso tra la vicinanza della soluzione a quella esatta ed i
tempi di calcolo richiesti:

At=002 ———
max{w,srick}

dove w,sTicKk €1a pulsazione naturale del sistema in condizioni di completa adesione.

Il sistema di equazioni (una sola equazione per il sistema ad 1 D.O.E in esame) deve essere risolto
iterativamente ad ogni passo di integrazione a causa della non linearita introdotta dalla forza di
contatto F,. Tale forza e stata gestita con il metodo di seguito esposto.

Stato e Forza di contatto

Lo stato del contatto ad ogni passo temporale (e la conseguente Forza tangenziale) & determinato
tramite il metodo di Previsione-Correzione utilizzato in [23],[24],[28]:

1. PREDICTOR STEP: si assume che al passo (n+1)-esimo il contatto sia in stick:
Hp: w=0 = wSH: Wn
TP = k;- (xn+1 - Wﬁﬂ)

P _

si calcola la soluzione Xy =

qfl) +1 con il metodo di Newmark;
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2. CORRECTOR STEP: si verifica la validita dell’assunzione sullo stato del contatto:

If |TP | <uNp then
contatto effettivamente in stick = x;41 = xﬁ +1

else

o Tps1 = uNy - sign(TP)
contatto in slip:

Tn+l

Wnil = Xp—
n+1 n k;
X,+1 ricalcolato con Newmark con la vera T;,41

end

PREDICTOR STEP
Hp: Contact state = STICK

w=0 = w,",l, = w,

TP = kg - (;f:ﬂ_+| - 'u.'fﬂ)

Newmark

Assumption Verified? NO
|TP| < uNo?
YES CORRECTOR STEP

Contact state = SLIP

.Tn.+| = ,U'A'TU ’ S'ign(TP)
.Tn.—i-l
ki

u"'r.hi»l =Tpn —

Newmark

Figura 3.10: Schema Predictor-Corrector

3.3.3 Confronto tra i parametri modali teorici e quelli ottenuti con il metodo
FREEVIB

La versione del metodo FREEVIB sviluppata nel presente lavoro puo essere applicata soltanto a
sistemi che presentano smorzamento indipendente dalla frequenza, come lo smorzamento strut-
turale e quello dovuto all’attrito. Il modello ad un grado di liberta utilizzato per la validazione del
codice dovrebbe quindi avere uno smorzamento strutturale (e non viscoso) oltre a quello del con-
tatto strisciante. Tuttavia l'integrazione temporale di sistemi contenenti lo smorzamento strut-
turale del modello di Kelvin richiede particolari metodi per ottenere una soluzione stabile, come
I'integrazione indietro nel tempo per le coordinate modali associate ai poli instabili, presentata in
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[5]. Lo smorzamento strutturale e quello viscoso presentano la seguente equivalenza per i sistemi
lineari:

w
n=2(—
Wp

che nel caso di decadimento libero, dove w = w,, per il caso lineare, diventa:

n=2(

Nel presente lavoro si adottera quindi un modello ad un D.O.E con smorzamento viscoso per
verificare i valori di frequenza e smorzamento quando il contatto e in completa adesione.

Successivamente si adottera un modello senza smorzamento per verificare 'andamento non li-
neare di smorzamento (dovuto al contatto) e frequenza in funzione dell’ampiezza di vibrazione,
confrontando i risultati con gli andamenti teorici ottenuti con il Metodo del Bilanciamento di una
Singola Armonica (SHBM) presentati in [29].

Verifica dei valori durante la piena adesione

I parametri per il modello ad 1 D.O.E sono stati scelti in modo arbitrario, ottenendo lo smorza-
mento 7, la frequenza naturale f,, durante la completa adiesione del contatto (sistema lineare) e
I’ampiezza di oscillazione critica X, oltre la quale & possibile lo strisciamento [29].

k;=4-10°N/m
11=0.08
No = 5000N n=2({=05-10"2
M=0700kg fu=544.73Hz
K=42-10°N/m - Xey = “Iiv = 100pum
{=25.10"° '

=2/ MK + k)

X(t=0)=100-X,,

Direct Time Integration
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Figura 3.11: Modello 1 D.O.E : Integrazione diretta
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PARAMETRI MODALI

X 93.71137
Y 544,929
o
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loss factor 5 [%]

X 92.6165
Y 0.500575
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