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ZIELSTELLUNG UND LOSUNGSWEG IM GESAMTVORHABEN

0. Zielstellung und Losungsweg im Gesamtvorhaben
VibKom

Eine verbesserte Vorhersage von Schwingungserscheinungen im Schiffsbetrieb bildet die
Grundlage zur Sicherung zunehmender Komfortanforderungen im Schiffbau. Somit war es
das Gesamtziel des Vorhabens, die Aussagegenauigkeit von Berechnungsmodellen im
Projektstadium zu erhéhen. Zu diesem Zweck wurden experimentelle und numerische Un-
tersuchungen zu globalen und lokalen Schwingungen ausgefuhrt. Durch die Kopplung von
Fluid- und Strukturmodellen wurde die Erfassung der Propellererregung verbessert und
eine Vorhersage von im Schiffsbetrieb auftretenden Schwingungsamplituden erméglicht.

Ausgangssituation und Gesamtziel des Vorhabens

Die Anforderungen an den Komfort von Schiffen seitens der Reeder und Klassifikations-
gesellschaften werden im Bezug auf das Vibrationsverhalten zunehmend hdher. Diese
Anforderungen stehen im Konflikt zum Trend der Gewichtsreduktion und der Erhéhung
des Ladevolumens, der zu tendenziell weicheren und damit in Hinblick auf das Schwin-
gungsverhalten als problematisch anzusehenden Schiffsstrukturen fuhrt. Der deutsche
Schiffbau, der sich durch hochwertige Schiffe auszeichnet und im Passagierschiffbau
Uberproportional stark vertreten ist, ist von dieser Entwicklung naturgemaf besonders be-
troffen.

Moderne Containerschiffe zeichnen sich aus Griinden maximaler Ladekapazitat durch
immer schlankere und damit weichere Deckshauser aus. Eine dhnliche Problematik ist bei
RoRo-Schiffen gegeben. Hier werden die Deckshauser zur Optimierung der Ladekapazi-
tat oft freitragend gebaut. Dadurch ergeben sich Verbindungen zwischen Deckshaus und
Rumpf, die nur geringe Steifigkeiten aufweisen. Diese vom Markt geforderten Konstrukti-
onsformen sind anféllig fir Schwingungsprobleme und bedtrfen daher einer genauen Be-
rechnung. Die globalen Schwingungen von Deckshausern sind zum Teil mit den
Schiffskdrperschwingungen gekoppelt und werden unter anderem auch durch die Art der
Lagerung und Abstitzung der Hauptantriebsanlage beeinflusst.

Fur die Schwingungsberechnung ist strukturseitig die Kenntnis von Massen, Steifigkeiten
und Dampfungen noétig. Die Massen- und Steifigkeitsberechnung fir globale Schwingun-
gen ist durch die grof3e Anzahl von Einflussfaktoren mit Unsicherheiten behaftet. Die An-
satze fur die Dampfung zur Berechnung von Zwangsschwingungen beruhen meist auf
empirischen Daten und zeigen hohe Streuungen. Des Weiteren liegen nur unzureichende
Daten beziglich des dynamischen Verhaltens des Schiffes im realen Betrieb, also mit
wechselnder Beladung und Ballast sowie im Tiefwasser vor.

Lokale Schwingungen von Decks, Wanden, Tanks u. a. werden sowohl auf Grundlage
von Né&herungsverfahren als auch mit modernen numerischen Verfahren, hauptsachlich
Finite-Elemente-Verfahren, vorausberechnet. Lokale Schwingungen werden aber durch
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ZIELSTELLUNG UND LOSUNGSWEG IM GESAMTVORHABEN

Schweil3eigenspannungen und geometrische Imperfektionen, die in heutigen Berech-
nungsmethoden nicht beriicksichtigt werden, wesentlich beeinflusst. Bei Untersuchungen
eines Schiffsdecksausschnittes an der Universitat Rostock wurden Abweichungen von
Uber 30% in den Eigenfrequenzen sowie stark gednderte Eigenformen gemessen, die
durch Spannungsarmgliihen auf Schweil3eigenspannungen zurtickgefuihrt werden konn-
ten.

Diese Streuungen der Eigenfrequenzen lokaler Schwingungen liegen hoher als tblicher-
weise wahrend der Auslegung verwendete Sicherheiten gegeniber den Erregerfrequen-
zen.

Fur seegehende Schiffe stellt der Propeller eine wesentliche Haupterregerquelle fur Vib-
rationen dar. Zur Abschatzung der vom Propeller induzierten Druckimpulse auf der Au-
Renhaut werden heute meist empirische Prognoseverfahren, wie z.B. das Verfahren von
Holden, herangezogen. Diese auf Erfahrung beruhenden Methoden haben ihre Grenzen,
wenn moderne Schiffsentwiirfe mit ungewohnlichen Achterschiffsformen oder neuen Pro-
pellergeometrien bewertet werden sollen. Dies ist umso kritischer, als die Anforderungen
der Reedereien an die Vibrationsarmut von Schiffen erheblich zunehmen. So muss die
Werft schon vor VertragsabschluR das Schwingungsverhalten der Schiffe durch direkte
Berechnungen auf eine abgesicherte Basis stellen.

Moderne hydrodynamische Berechnungsverfahren (CFD) ermdglichen die Bestim-
mung von Druckimpulsen fir nahezu beliebige Rumpf- und Propellerformen. Des weiteren
wird die Berechnungsgenauigkeit gesteigert, da neben dem Druckverlauf auch die értliche
Verteilung des Druckfeldes auf der AuRenhaut in eine zeitliche Abhangigkeit gebracht
werden kann. Um die CFD Ergebnisse fur erzwungene Schwingungsberechnungen nut-
zen zu konnen, missen die hydrodynamischen bestimmten Druckimpulse in dynamische
Finite-Elemente-Lasten umgewandelt werden. An dieser Stelle fehlen derzeit effiziente
Schnittstellen, die neben der geforderten Genauigkeit dem modernen Schiffsentwurf
durch hohe Geschwindigkeit und Prozesssicherheit gerecht werden. Nur so kann die Be-
rechnungsqualitét gesteigert werden. Fir Produktwechsel und damit verbundene B. aus
neuen Hinterschiffs- oder Propulsionskonzepten, neue Anforderungen, z. wird dadurch
Uberhaupt erst eine qualifizierte Aussage zum Schwingungsverhalten in der Entwurfspha-
se ermoglicht.

Ziel des Projektes ist es, die Vorhersagegenauigkeit der dynamischen Berechnungen in
der Projektierungsphase der Schiffe zu verbessern. Das Ziel liegt sowohl in einer genaue-
ren Vorhersage globaler als auch lokaler Schwingungen, um so bereits in der friihen Kon-
struktionsphase die zu erwartenden Schwingungsamplituden berechnen zu kénnen.

Dazu soll die experimentelle Ermittlung von Dampfungsdaten aus Messungen im Schiffs-
betrieb sowie die Verbesserung von FE-Modellen globaler Strukturen zur Erhéhung der
Berechnungsqualitat beitragen.

Vi



ZIELSTELLUNG UND LOSUNGSWEG IM GESAMTVORHABEN

Bei lokalen Schwingungen stehen die Erfassung von Vorverformungen sowie Eigenspan-
nungen infolge des Schweil3prozesses und ihr Einfluss auf das Schwingungsverhalten
von Deckspaneelen im Vordergrund der Untersuchungen. Eine Verbesserung der schiffs-
spezifischen Modellierung der Propellererregung bildet die Grundlage fiir eine zielsichere
Berechnung von Betriebsschwingungsamplituden.

Durch die Verbesserung ergibt sich eine héhere Qualitat der Modelle, die es ermdglicht,
die Schiffskonstruktion nach Komfortgesichtspunkten zu beurteilen und Konstruktions-
anderungen in Hinsicht auf Komforterh6hungen einzuschétzen.

Wissenschaftliche und technische Arbeitsziele

Aus dem Gesamtziel der Untersuchungen, die Aussagegenauigkeit von FE-Modellen zur
Vorhersage globaler und lokaler Schwingungen von Schiffen im Projektierungsstadium zu
verbessern, ergeben sich die nachfolgend genannten einzelnen wissenschatftlichen und
technischen Arbeitsziele:

Untersuchungsbereich - Globale Schwingungen

» Erh6hung der Qualitat von FE-Berechnungen von Deckshausstrukturen
Die experimentelle Ermittlung von Eigenfrequenzen und Eigenformen erlaubt eine Uber-
prifung der Vorhersagegenauigkeit von Finite-Element-Modellen. Durch eine Korrelati-
onsanalyse von Ergebnissen aus experimenteller Untersuchung und Berechnung kénnen
gezielt Schwachstellen in der Finite-Element-Modellierung aufgedeckt und durch model-
updating-Verfahren behoben werden. Model-updating-Verfahren werden in zunehmen-
dem Mal3e in der Automobil- und Luftfahrtindustrie eingesetzt, haben aber im Bereich des
Schiffbaus bislang noch keine Anwendung gefunden.

Im Rahmen der experimentellen Untersuchungen werden weiterhin Dampfungsparameter
der untersuchten Schiffstrukturen identifiziert, die sich einer rechnerischen Ermittlung ent-
ziehen. Die Einbeziehung von experimentell ermittelten Dampfungsparametern in die Be-
rechnungsmodelle erméglicht die Durchfihrung realitatsnaher Zwangsschwingungsrech-
nungen und fihrt zu einer verbesserten Vorhersage des Schwingungsverhaltens durch
die FE-Modelle.

» Prufung der operativen Modalanalyse auf Anwendbarkeit im Schiffsbe-
trieb

Klassische Modalanalyse-Verfahren basieren auf der experimentellen Bestimmung von
Ubertragungsfunktionen, gebildet aus den Spektren von Kraftanregung und Systemant-
worten. Hinsichtlich der Kraftanregung sind den klassischen Verfahren allerdings Grenzen
gesetzt. So gibt es einerseits Schwierigkeiten bei der Anregung sehr grof3er Strukturen
(Bricken, Stauddmme usw.) sowie andererseits Schwierigkeiten bei der richtigen Erfas-
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sung der Erregerkrafte, wenn zusatzliche Erregermechanismen wirken (Wellenanregung,
laufende Maschinen).

Der Einsatz der klassischen Modalanalyse zur Identifikation dynamischer Parameter von
Schiffsstrukturen bleibt zur richtigen Erfassung der Erregerkrafte somit auf Messungen
unter Werftbedingungen beschrankt, wobei eine Minimierung von stérenden Einflissen
(Vibrationen aller Art) notwendig und nur in arbeitsfreien Zeiten sicherzustellen ist. Die An-
regbarkeit von grofReren Schiffsstrukturen mit Hilfe eines grof3en Massependels (600kg)
konnte hingegen in Vorversuchen und einem abgeschlossenen Forschungsprojekt nach-
gewiesen werden. Die Anwendung dieser Methode der Erregung wéhrend des Schiffsbe-
triebes ist aber aus Sicherheitsgriinden und aufgrund zusétzlicher, nicht erfassbarer Erre-
gerquellen nicht praktikabel. Die Ermittlung veranderter dynamischer Parameter von
Schiffsstrukturen unter Einsatzbedingungen, beeinflusst durch Tiefwasser- und Bela-
dungszustand, ist daher mit dem Verfahren der klassischen Modalanalyse kaum mdglich.

Mit stindiger Verbesserung von Mess- und Rechentechnik wurden in letzter Zeit die Ver-
fahren der operativen Modalanalyse zur Anwendungsreife weiterentwickelt und auch zu-
nehmend zur experimentellen Untersuchung sehr grol3er Strukturen (z.B. Briicken, Stau-
damme usw.) eingesetzt. Die Anregung der Strukturen erfolgt dabei durch natirliches
Rauschen (z.B. Wind, Wellen usw.), die Strukturantwort wird dabei mit hochempfindlichen
Messaufnehmern aufgezeichnet und die Parameteridentifikation erfolgt auf Grundlage von
Methoden der Zustandsraumanalyse und der Frequenzbereichsdekomposition.

Fur experimentelle Untersuchungen an Schiffsstrukturen wurden diese Verfahren nach
Kenntnisstand des Antragstellers bislang nicht eingesetzt. Wie in Voruntersuchungen der
Universitat Rostock aber bereits gezeigt werden konnte, besitzen diese fortgeschrittenen
Methoden ein groRes Potential hinsichtlich der Ermittlung des dynamischen Verhaltens
von Schiffsstrukturen und anderen meerestechnischen Konstruktionen.

Es soll daher geprift werden, inwieweit die operative Modalanalyse fir die Ermittiung der
dynamischen Parameter von Schiffsstrukturen unter Einsatzbedingungen geeignet ist.

» Ermittlung des dynamischen Verhaltens von Deckshausstrukturen unter
Einsatzbedingungen

Stand der Technik ist heutzutage die Ermittlung der dynamischen Parameter von Schiffs-
strukturen im Auslieferungszustand. Der Kenntnisstand zum dynamischen Verhalten in
Form einer parametrischen Systemidentifikation unter Einsatzbedingungen ist zum heuti-
gen Zeitpunkt als nicht zufrieden stellend anzusehen. Bedingt durch die im Beladungszu-
stand wirkenden zuséatzlichen Massen und Dampfungen sowie die entsprechend der Was-
sertiefe veranderlichen effektiven hydrodynamische Massen sind betrachtliche Verénde-
rungen hinsichtlich der Eigenfrequenzen und Dampfungsparameter zu erwarten. Die an-
gestrebten Untersuchungen filhren daher zu einem erheblichen Erkenntnisgewinn bzgl.
dynamischer Parameter im realen Schiffsbetrieb.
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Untersuchungsbereich - Lokale Schwingungen

» Entwicklung eines Berechnungsmodells mit mdglichst einfacher Erfas-
sung des Einflusses von Schweil3eigenspannungen

Durch die Weiterentwicklung eines an der Universitdt Rostock schon existierenden Be-
rechnungsmodells zur Erfassung der Schwei3eigenspannungen wird ein Werkzeug zur
Verfigung gestellt, das eine Berechnung des Einflusses der Schweil3eigenspannungen
auf das Schwingungsverhalten erméglicht. Es wird besonders auf eine Tauglichkeit in der
typischen Werftpraxis geachtet, die durch eine einfache Modellierung erreicht wird. Es
wird daher bewusst auf die Verwendung thermischer Berechnungen verzichtet. Ein we-
sentliches Augenmerk liegt auf der Eignung des Modells, den Einfluss der SchweilReigen-
spannungen auf das dynamische Verhalten trotz Einfachheit in gentigend hoher Qualitat
abzubilden.

» Untersuchung des Einflusses der Schweil3eigenspannungen

Die an der Universitat Rostock durchgefiihrten Untersuchungen zum Einfluss der
Schweil3eigenspannungen werden fortgesetzt. Dadurch entsteht ein tieferer Einblick in
das Schwingungsverhalten unter dem Einfluss der Schweil3eigenspannungen, der nach
heutigem Stand der Technik nicht berlcksichtigt wird. Durch die Einbeziehung mehrerer
Strukturen, bereitgestellt von den Werften in Flensburg, Wismar und Stralsund, zeigt sich,
inwieweit die Ergebnisse gemald den eingesetzten Fertigungsbedingungen streuen. Des
Weiteren wird durch die Untersuchung von lasergeschweil3ten Strukturen (bereitgestellt
durch IMAWIS Wismar, auch Untersuchungen der Uni Rostock fur die Meyer-Werft Pa-
penburg sind einbezogen) die Auswirkung der Fertigungstechnologie auf das Schwin-
gungsverhalten untersucht. Durch Messungen der durch den Schweil3prozess verursach-
ten Eigenspannungen wird die Eignung des verwendeten Eigenspannungsquellmodells
abgesichert.

» Untersuchung des Einflusses von im Schiffbau typischen Vorverformun-
gen unter dem Einfluss von Schweil3eigenspannungen

Unter Beriicksichtigung von gemessenen, schiffbaulich typischen Vorverformungen, die
von den Werften bereitgestellt werden, werden die Eigenfrequenzen unter dem Einfluss
der SchweilReigenspannungen berechnet. Die Ergebnisse zeigen die durch Vorverfor-
mungen und Schweil3eigenspannungen verursachten Streuungen der Eigenfrequenzen
auf. Es wird erwartet, dass diese Ergebnisse klnftig in der Projektierungsphase genutzt
werden koénnen, um eine Bandbreite der Eigenfrequenzen abschétzen zu kénnen. Da-
durch ergeben sich Erfahrungswerte fir Frequenzabweichungen, die besonders in der
frihen Projektierungsphase von hohem Nutzen sind.
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> Untersuchung rationeller Methoden bei der Fertigung versteifter Platten zur
Minderung des Eigenspannungseinflusses auf die Absenkung der Eigenfre-
quenzen

Basierend auf den gewonnenen Erkenntnissen erfolgen numerische Untersuchungen zur
Minderung des SchweilReigenspannungseinflusses auf die Eigenfrequenzen. Ziel ist es,
rationelle Fertigungsmethoden zu entwickeln, die die unerwinschte Absenkung der Ei-
genfrequenzen minimieren. Dies soll durch das gezielte Einbringen von Eigenspannungen
bzw. dem Abbau von Eigenspannungen durch gednderte Schweildreihenfolgen oder loka-
les Spannungsarmgliihen erfolgen. Besonderer Wert wird — neben den Kosten und der
notwendigen Arbeitszeit - auf Automatisierbarkeit der Verfahren gelegt, die eine Anwen-
dung im Werftbetrieb erlauben. Die theoretisch entwickelten Verfahren werden in Zusam-
menarbeit mit den Werften auf ihre Wirksamkeit und Praxistauglichkeit getestet.

Untersuchungsbereich - Propellererregung sowie Kopplung von CFD/FEM

» CFD Prognose fur Propellerdriicke

Basierend auf den von den Werften zur Verfugung gestellten Daten werden die Druckim-
pulse des Propellers mit Hilfe von CFD Methoden fir Container- und RoRo-Schiffe be-
rechnet. Dabei sollen verschiedene Betriebspunkte der Schiffe, wie z. B. Design-Punkt
(Nenndrehzahl, Nennsteigung) und Off-Design Punkte (z.B. Mantvermode) analysiert
werden. Dadurch werden qualifizierte Aussagen Uber das Schwingungsverhalten der
Schiffe Uber den gesamten Betriebsbereich ermdglicht. Die errechneten Druckimpulse
sollen, soweit vorhanden, mit Ergebnissen aus Schlepptankversuchen oder Ergebnissen
aus Messungen an Grossausfuhrungen validiert werden.

» Erstellen einer Schnittstelle CFD / FEM

Es wird eine Schnittstelle zwischen der Vortex Lattice Methode (CFD) zur Prognose der
Propellerdruckimpulse an der AuRenhaut und Finite Elemente Modellen entwickelt. So soll
die Ubertragung der AuBenhautdriicke auf FE Modelle schnell und sicher erméglicht wer-
den. Neben der eigentlichen Datenkonvertierung sind bei der Schnittstelle insbesondere
Anstrengungen zur Uberwindung der extrem unterschiedlichen Berechnungsnetze von
Hydrodynamik und Strukturmechanik erforderlich. Besonderes Augenmerk wird auf die
-Robustheit” der Schnittstelle im Bezug auf die Eingabedaten gelegt, um ihren Einsatz
schon in der frihen Projektphase des Schiffsentwurfes auf den Werften zu ermdéglichen.
Ein- und Ausgabeseiten der Schnittstelle werden in modularer Form erstellt. Dies ermdg-
licht den Einsatz der Schnittstelle in anderen oder neuen CFD- / FEM-Umgebungen.
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» Berechnung erzwungener Schwingungen und Validierung der Ergebnisse
Unter Beriicksichtigung aller im Vorhaben erarbeiteten Ergebnisse werden globale FE-
Modelle der Container- und RoRo-Schiffe generiert bzw. Uberarbeitet. Mit Hilfe der entwi-
ckelten CFD/FEM Schnittstelle werden die Propellerlasten aufgebracht. Die Ergebnisse
der Berechnung der erzwungenen Schwingungen werden den Messergebnissen gegen-
Ubergestellt. So wird die Praxistauglichkeit der entwickelten Methoden und die Qualitat
der erarbeiteten Ansatze fir das Dampfungsverhalten der Schiffstruktur Gberpruft.

Die Arbeitsziele des Vorhabens sind zusammenfassend in folgender Abbildung illustriert
und wurden als 3 Arbeitskomplexe im Teilprojekt 1 durch die Universitat Rostock (AK |
und I1) und im Teilprojekt 2 durch die Flensburger Schiffbau-Gesellschaft (AK I1l) in enger
Kooperation aller Projektpartner bearbeitet.

Als Ergebnis liegen 3 Abschlussberichte vor:

1. Vorhersage des dynamischen Verhaltens globaler und lokaler Schiffs-
strukturen - Globale Schiffsschwingungen (AK 1)

2. Vorhersage des dynamischen Verhaltens globaler und lokaler Schiffs-
strukturen - Lokale Schiffsschwingungen (AK II)

3. Schiffsspezifische Vorhersage der Anregung durch den Propeller (AK III)
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Projektleitung: Prof. Dr.-Ing. habil. G. Schlottmann
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1. Universitat Rostock (Prof. Schlottmann, Dipl.-Ing. Rosenow, Dipl.-Ing.
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Dipl.-Ing. Werner, Dipl.-Ing. Kirten)
3. Aker Ostsee Wismar (Dipl.-Ing. Kirste)
4. Volkswerft Stralsund GmbH (Dr. Pohl)
5. IMAWIS Maritime Wirtschafts- und Schiffbauforschung GmbH
(Dr. Lemke, Dr. Nikolay)
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EINLEITUNG KAPITEL 1

1. Einleitung

Schwingungen schiffbaulicher Konstruktionen sind die natirliche Folge aus dem Zusam-
menwirken von elastischem System und der vorwiegenden Erregung durch den Schiffsan-
trieb. Die Regelung von Schwingungsaspekten bei Schiffsneubauten als Vertragsbestand-
teil ist in den zurlickliegenden Jahren weitestgehend zum Standard geworden. Grundlage
bilden hierbei in der Regel nationale und internationale Normen, die Grenzwerte beztglich
der Auswirkungen von Schwingungen auf den Menschen, auf strukturelle Komponenten
sowie auf Maschinen und Anlagen festlegen. Darum muss von der Werft sichergestellt
werden, dass die wahrend des Schiffsbetriebes auftretenden Schwingungspegel diese
festgelegten Grenzwerte nicht Uberschreiten. Die dynamischen Eigenschaften der
Schiffsstruktur werden dabei hauptséachlich in der friihen Projektierungsphase festgelegt,
was eine treffsichere rechnerische Vorhersage des Schwingungsverhaltens notwendig
macht.

Die hier vorgestellte Untersuchung zur Identifikation des dynamischen Verhaltens schiff-
baulicher Strukturen soll einen Beitrag zur Verbesserung dieser Vorhersagegenauigkeit
liefern. Die Bewertung sowie Verbesserung von Vorhersageergebnissen basiert in der
Regel auf experimentellen Untersuchungen an der realen Struktur. So bilden experimen-
telle Untersuchungen zum dynamischen Verhalten lokaler Schiffsstrukturen einen
Schwerpunkt dieser Arbeit.

Neben der allgemeinen experimentellen Ermittlung von dynamischen Parametern globaler
Schiffsstrukturen an ausgewéhlten Beispielschiffen stehen die Bewertung der Anwend-
barkeit unterschiedlicher experimenteller Identifikationsverfahren, die Erweiterung der Da-
tenbasis fir experimentell ermittelte Dampfungsparameter sowie Aspekte zu Modellierung
der Dampfung im Vordergrund. Der experimentelle Teil der Arbeit umfasst 17 verschiede-
ne Untersuchungen von globalen Schiffsstrukturen unter Werft- und Probefahrt- und
Einsatzbedingungen an insgesamt 9 Schiffen.

Gegenubergestellt werden die experimentellen Untersuchungen der Strukturen numeri-
schen Analysen zum Eigen- und Zwangsschwingungsverhalten auf Grundlage bereitge-
stellter Finite-Element-Modelle der Schiffsstruktur. Basierend auf den Ergebnissen einer
Eigenschwingungsrechnung ist ein Vergleich von experimentell ermittelten und berechne-
ten Eigenschwingungsgrofen (Eigenfrequenzen und dazugehorigen Eigenschwingfor-
men) maoglich. Die Ergebnisse von Zwangsschwingungsrechnungen unter Einbeziehung
experimentell ermittelter Dampfungsparameter kbnnen mit entsprechenden experimentell
ermittelten Frequenzgangfunktionen verglichen werden. Ein derartiger Vergleich ermég-
licht sowohl eine Bewertung der Modellierung von Masse und Steifigkeit als auch der imp-
lementierten Dampfungsmodelle und -parameter. Somit ist eine vollstdndige Bewertung
der Vorhersagegenauigkeit der verwendeten Berechnungsmodelle méglich.

In vielen Fallen ist eingangs nur eine ungeniigende Ubereinstimmung von Messung und
Rechnung gegeben. Ursachen kdnnen hierbei Fehler bei der experimentellen Bestim-



EINLEITUNG KAPITEL 1

mung der Systemparameter, Strukturfehler im Finite-Element-Modell, oft aber fehlerhafte
Annahmen von Modellparametern im Rechenmodell sein. Verfahren der Modellanpas-
sung (model updating) ermdglichen auf Grundlage der experimentell ermittelten System-
parametern eine Anpassung fehlerhafter Modellparameter zur Minimierung der Unter-
schiede zwischen Rechnung und Messung.

Vorhersage und experimenteller Nachweis des dynamischen Verhaltens haben in der zu-
rickliegenden Zeit vor allem im Fahrzeugbau, in der Luftfahrtindustrie aber auch im Bau-
wesen besonders an Bedeutung gewonnen und sich so einem gréReren Anwenderkreis
erschlossen. Die Zunahme der Aktivitdten auf diesem Gebiet filhrte zu einer Weiterent-
wicklung sowohl im Bereich Mess- und Rechentechnik als auch der experimentellen Iden-
tifikationsverfahren. Seitens der Identifikationsverfahren ist in diesem Zusammenhang die
operative Modalanalyse zu nennen. Das hauptsachlich zur Identifikation von dynamischen
Parametern grofRer Bauwerke (Staudamme, Bricken, Hochh&auser) genutzte Verfahren
basiert im Gegensatz zu den klassischen Verfahren ausschlie3lich auf den ermittelten
Systemantworten, hervorgerufen durch eine Anregung aus den auf die Struktur einwir-
kenden Umgebungsbedingungen. Dieses Verfahren kam im Rahmen der hier vorgestell-
ten Untersuchungen erstmalig an schiffbaulichen Strukturen zum Einsatz.

Im Bereich der Messtechnik haben sich bei den in der Schwingungsmesstechnik bevor-
zugten piezoelektrischen Beschleunigungsaufnehmern Aufnehmer mit integrierten Impe-
danzwandlern durchgesetzt, die eine Signalweiterleitung tUber groRen Strecken ermdogli-
chen. In Verbindung mit sehr hohen Empfindlichkeiten sind sie besonders geeignet zur
Aufzeichnung von Antwortsignalen der globalen Schiffsstruktur. Datenerfassungssysteme
mit einer erhéhten Auflésung verbessern die Qualitat der aufgezeichneten Messsignale,
was insbesondere fir Messungen wéahrend des Schiffsbetriebes von Bedeutung ist. Die
unaufhaltsame Entwicklung in der Rechentechnik unterstitzt zum einen die Aufzeichnung
und Verarbeitung grofRer Messdatensétze als auch die Verwendung von Berechnungs-
modellen mit einer grofen Anzahl von Freiheitsgraden.

Vor diesem Hintergrund sollen die im Rahmen dieser Arbeit ermittelten Ergebnisse den
vorhandenen Kenntnisstand zum dynamischen Verhalten schiffbaulicher Strukturen bes-
tatigen, ggf. korrigieren und nach Mdglichkeit erweitern.
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2. Dynamisches Verhalten schiffbaulicher Strukturen

Bevor im darauf folgenden Kapitel Zielstellung und Vorgehensweise der Untersuchung
abgeleitet werden, sollen in diesem Kapitel eine allgemeine Beschreibung des Schwin-
gungsverhaltens von globalen und lokalen Schiffsstrukturen sowie eine Darstellung des
Standes der Technik zu Vorhersage erfolgen. Insbesondere wird auf3erdem auf das
Dampfungsverhalten sowie auf Angaben zu dessen experimenteller Ermittlung aus der
Fachliteratur eingegangen.

2.1 Beschreibung des Schwingungsverhaltens

Aus Grinden der Zweckmafigkeit werden Schiffsschwingungen je nach Ausbreitung und
Festlegung der Systemgrenzen in globale und lokale Schwingungen unterteilt. Globale
Schwingungen beschreiben das Schwingungsverhalten des Schiffskdrpers in einem Fre-
quenzbereich zwischen 0.5 und etwa 10 Hz. Sie sind hauptséchlich bestimmt durch die
Membransteifigkeit der schiffbaulichen Verbande, die Massenverteilung von Schiffsstruk-
tur, Ladung, Ballast und hydrodynamischen Massen (abhangig von Tiefgang, Wassertiefe
und Schwingform) sowie auch durch die GrolRe und Verteilung der Dampfung. Eigen-
schwingungen grol3erer Substrukturen, wie z.B. von besonders ausgepréagten Hinter-
schiffsbereichen oder von Deckshausern, liegen in einem etwas hdéherem Frequenzbe-
reich zwischen 5 und 15 Hz. Abgesehen von sehr lokal ausgepragten Schwingformen
sind sie allerdings derart mit dem Schwingungsverhalten des Schiffskdrpers gekoppelt,
dass eine isolierte Betrachtung nicht zweckmaRig ist. Schwingungen von Schiffskdrper,
Hinterschiffsbereichen und Deckshausern kénnen somit im Allgemeinen zu globalen
Schiffsschwingungen zusammengefasst werden. Als Haupterregerquellen sind hierbei der
Propeller, hauptséchlich durch Druckimpulse mit erster und zweiter Blattfrequenz, sowie
die Hauptantriebsmaschine mit Erregerfrequenzen entsprechend den halben und / oder
ganzen Vielfachen der Motordrehzahl fur 4-Takt bzw. 2-Takt Motoren anzusehen.

Lokale Schwingungen beschranken sich auf kleinere Bereiche der Schiffsstruktur, die
durch relativ starre Systemrander abgegrenzt sind. Ein charakteristisches Beispiel hierfur
sind, neben Schotten, Tankwénden u.a., Decksstrukturen, wie sie im Aufbautenbereich
von Frachtschiffen anzutreffen sind. Decksstrukturen auf RoRo- sowie Kreuzfahrtschiffen
koénnen sich aber auch Uber groRere Bereiche der Schiffsstruktur erstrecken. Decksstruk-
turen bestehen im Allgemeinen aus einer tragenden Rahmenstruktur und versteiften Plat-
tenfeldern. Relevante Schwingungserscheinungen der Rahmenstruktur liegen je nach
GrolRe in einem Frequenzbereich zwischen ca. 5 und 20 Hz, Schwingungen der Platten-
felder allgemein zwischen 10 und 50 Hz. Das Schwingungsverhalten der lokalen Struktu-
ren wird dabei ebenfalls durch die Parameter Steifigkeit, Masse und Dampfung sowie
durch die Art der Erregung bestimmt. Die Steifigkeiten lokaler Bereiche ergeben sich aus
den Steifigkeiten von Plattenfeldern und Rahmenstruktur sowie den Anschlusssteifigkei-
ten benachbarter Strukturen. Neben den Steifigkeiten bestimmt auch die Massebelegung

3
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dieser Flachentragwerke entscheidend das dynamische Verhalten. Ausgehend von der
Masseverteilung der Stahlstruktur kommt es wahrend der Ausriistung des Schiffes zu ei-
ner fortschreitenden Massebelegung durch Decksbeldge und Einrichtungsgegenstande.
Eine zusatzliche, versteifende Wirkung dieser Komponenten kann zudem nicht ausge-
schlossen werden. Ahnlich der Erhéhung der Massebelegung erfolgt mit zunehmendem
Ausristungszustand auch eine Zunahme der Dampfung, die in ihrer Wirkung nur schwer
zu erfassen ist.

Die Erregung lokaler Strukturen resultiert in den meisten Fallen, ausgehend von den glo-
balen Schiffsschwingungen, aus einer sekundaren Wegerregung an den Randern der
Flachentragwerke, wobei Frequenz, Amplitude und Phasenlage die wesentlichen Parame-
ter sind. So ist fUr eine vollstandige Erfassung des dynamischen Verhaltens lokaler Struk-
turen auch das Schwingungsverhalten der sie fihrenden globalen Struktur in die Betrach-
tung mit einzubeziehen. Im Schiffsbetrieb auftretende Schwingungspegel werden somit
durch einer Uberlagerung globaler und lokaler Komponenten bestimmt. Zusammenfas-
send sind in Abbildung 2.1 die beschriebenen Strukturelemente sowie die dazugehdrigen
charakteristischen Frequenzbereiche (entnommen aus [1]) dargestellt.

Globale Struktur (Schiffskorper) Lokale Strukturen

| |
Deckshaus und Hinter-
schiffsbereich

Grof3e Decksstrukturen

Starr gelagerte
2-Takt Motoren

Elastisch gelagerte
4-Takt Motoren

e e

1 2 5 10 20 50
Frequenz [Hz]

Abbildung 2.1: Schiffbauliche Strukturelemente und deren charakteristische Eigenfre-
guenzen

2.2 Vorhersage des Schwingungsverhaltens

Bei der rechnerischen Vorhersage des Schwingungsverhaltens schiffbaulicher Strukturen
hat sich die Anwendung der Finite-Elemente-Methode [2] durchgesetzt. Die Treffsicherheit
dieses Berechnungsverfahrens hat vor allem durch die Steigerung der raumlichen Auflo-
sung der Rechenmodelle stdndig zugenommen. Unsicherheiten bei der Auswahl und
Festlegung notwendiger Berechnungsparameter setzen der Genauigkeit bei der Voraus-
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berechnung des Eigen- und insbesondere des Zwangsschwingungsverhaltens schiffbauli-
cher Konstruktionen aber Grenzen.

2.2.1 Globale Schiffsstrukturen

2.2.1.1 Rechnerische Ermittlung des Eigenschwingungsverhaltens

Berechnungsmodelle zur Ermittlung des globalen Schwingungsverhaltens von Schiffs-
strukturen besitzen in der Regel 20- bis 40-tausend Freiheitsgrade [1], weisen eine an die
Hauptstruktur angepasste raumliche Auflésung auf und ermdéglichen die Vorhersage von
Eigenfrequenzen bis ca. 20 Hz. Die Steifigkeit der Schiffsstruktur wird dabei unter Ver-
wendung von Schalen- und Balkenelementen modelliert. Neben der Masse der Schiffs-
struktur ist es notwendig, zusatzliche Massen zu bericksichtigen. Hierzu zahlen Massen
von Ausristung, Tankfillung, Beladung sowie hydrodynamische Massen. Die Masse der
Schiffsstruktur wird mit Hilfe der geometrischen Informationen des FE-Modells und ent-
sprechenden Werkstoffparametern tber die Elementmassen festgelegt, kann aber auch
auf die Elementknoten kondensiert und mit Hilfe von Masseelementen implementiert wer-
den. Massen von Ausristungsgegenstanden, Tankfillungen sowie Beladung werden
durch Masseelemente an den Elementknoten des FE-Modells berticksichtigt.

Die hydrodynamischen Massen erfassen den Tragheitswiderstand des Wassers an den
benetzten AulRenflaichen des Schiffskorpers. Die wirksamen hydrodynamischen Massen
sind dabei abhangig von Tiefgang, Wassertiefe sowie Schwingform bzw. Frequenz. Im
Schiffbau war es lange Jahre Ublich, hydrodynamische Massen nach der Methode von
LEwis [3] zu ermitteln. Bei dieser 2-dimensionalen Methode ist es u. a. notwendig, die
wirksamen Massen zu verschiedener Schwingformen durch Korrekturfaktoren anzupas-
sen. Ein Rechenmodell liefert somit genau genommen nur fir die der Korrektur zugrunde
liegende Schwingform (meist 5-Knoten Biegeschwingung vertikal) die richtigen Ergebnis-
se. Auch stol3t dieses Verfahren bei speziellen Vor- und Hinterschiffsgeometrien an seine
Grenzen. Der grof3e Vorteil der Methode von Lewis ist aber die einfache rechentechni-
sche Handhabbarkeit, da die Hydromassen ebenfalls in Form von Massenelementen an
den Elementknoten implementiert werden kdnnen. In letzter Zeit kommen verstarkt Ver-
fahren zum Einsatz, die die hydrodynamischen Massen auf Grundlage einer gekoppelten
Fluid-Struktur-Analyse ermitteln [4]. Vorteile dieses Verfahrens sind das Nichtvorhanden-
sein von Einschrankungen bezlglich Schwingform bzw. Frequenz sowie die Mdglichkeit
der Berucksichtigung von z.B. Flachwassereinflissen. Rechentechnisch fuhrt dieses Ver-
fahren allerdings zu einem erhoéhten Aufwand, da die resultierenden Massenmatrizen
meist voll besetzt sind.

Da das dynamische Verhalten der globalen Schiffsstruktur wesentlich von Massebelegung
und resultierendem Tiefgang beeinflusst wird, werden in der Regel verschiedene Varian-
ten der Massebelegung bei den Berechnungen berlcksichtigt. Liegt abschlieRend ein
Strukturmodell vor, welches die Steifigkeits- und Masseeigenschaften ausreichend be-
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schreibt, ist es moéglich, Eigenwerte und Eigenvektoren Uber das Lésen des Eigenwert-
problems zu ermitteln. Die Lésung erfolgt unter Verwendung von N&aherungsverfahren,
wie z.B. der Methode von Lanczos (siehe [2]).

2.2.1.2 Rechnerische Ermittlung erzwungener Schwingungen

Generell besteht das Bestreben, Resonanzen der Schiffsstruktur mit potentiellen Erreger-
quellen zu vermeiden. Aufgrund der mit steigender Frequenz zunehmenden Modendichte
ist dies im hoheren Frequenzbereich praktisch kaum mdglich. Daher ist neben der Kennt-
nis von Resonanzfrequenzen der Schiffsstruktur auch die Kenntnis von Schwingungsamp-
lituden bei verschiedenen Betriebszustanden (Wellendrehzahl) von gro3em Interesse. Die
Ermittlung von Schwingungsamplituden bei vorgegebener Erregung kann mit Hilfe einer
Zwangsschwingungsanalyse durchgefiihrt werden. Neben einer realitatsnahen Beschrei-
bung der Struktur durch Steifigkeits- und Massenmatrix sind zusétzliche Kenntnisse der
erregenden Krafte und Momente sowie des Dampfungsverhaltens notwendig (Abbildung
2.2).

Quelle: MAN B&W
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e i:t "_:"_‘__,: Quelle: FSG
Erregende Krafte und Momente der Haupt- Propellerinduzierte Kréafte und
antriebsanlage z.B. 2-Takt Dieselmotoren Momente
Y Y
A Quelle: Aker Ostsee GmbH
9[%]
s
67 ?
2
2
0 10 20 f[Hiz]
Dampfungsannahmen Finite-Element-Modell der Schiffsstruktur

Abbildung 2.2: Vorgehensweise zur Berechnung erzwungener Schwingungen

Wie bereits im vorherigen Abschnitt beschrieben, erfolgt die Anregung der Schiffsstruktur
hauptsachlich durch die Antriebsmaschine und den Propeller. Die von der Hauptmaschine
ausgehenden Erregungen kdnnen mit ausreichender Genauigkeit ermittelt und in das Be-
rechnungsmodell implementiert werden. Im Fall der haufig eingesetzten starr gelagerten
2-Takt Dieselmotoren missen sowohl externe als auch interne Erregermomente bertick-
sichtigt werden [5,6]. Wahrend externe Erregermomente direkt in die Fundamentierung
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eingeleitet werden, fuhren interne Erregermomente zu einer Deformation des Motors und
werden aufgrund einer endlichen Steifigkeit des Maschinengehauses in die Fundamentie-
rung eingeleitet. Zur realitatsnahen Einleitung dieser Erregermomente in die Schiffsstruk-
tur ist darum die Einbeziehung eines Motormodells in das Gesamtmodell notwendig. Die
Einbeziehung des Motormodells ermdéglicht es au3erdem, das Eigenschwingungsverhal-
ten der Hauptmaschine im Schiffsverband zu beriicksichtigen. Charakteristische Eigen-
frequenzen liegen hierfir in einem Bereich zwischen 5 und 15 Hz, charakteristische
Schwingformen sind die H-, L- und X-Form des Motors [7]. Das Eigenschwingungsverhal-
ten der Hauptmaschine kann bei der Einleitung der Erregung wesentlich sein.

Die Erfassung propellerinduzierter Druckimpulse erfolgt oft unter Verwendung empirischer
Prognoseverfahren [8, 9], ist aber insbesondere bei neuen Hinterschiffsformen und Pro-
pellergeometrien mit Unsicherheiten behaftet. Verbesserungen sind diesbeziglich von ei-
ner Ermittlung der zeitlichen und ortlichen Druckverlaufe bei Anwendung moderner CFD-
Verfahren und einer anschlieRenden Ubertragung auf das Strukturmodell zu erwarten
[10].

Die Dampfung ist ein weiterer wesentlicher Parameter bei der Ermittlung von Zwangs-
schwingungsamplituden. Im Gegensatz zu den Parametern Masse und Steifigkeit, welche
auf Grundlage von Geometrie und Werkstoffkennwerten bestimmt werden kdnnen, ist die
Ermittlung von Dampfungsparametern auf theoretischem Weg nicht moglich. Grundlage
fur die Ermittlung von Dampfungsparametern bilden im Allgemeinen experimentelle Un-
tersuchungen. Diese Art der Parameterermittlung bleibt allerdings auf Einzelfélle be-
schrankt, so dass die Verwendung von verallgemeinerten Annahmen gangige Praxis ist.
Solche Annahmen Uber Dampfungsparameter sind aber zum Teil mit groRen Unsicherhei-
ten behaftet. Aufgrund des grof3en EinfulRes der Dampfung auf die Amplituden erzwunge-
ner Schwingungen erfolgt eine ausfuhrlichere Betrachtung tiber das Dampfungsverhalten
schiffbaulicher Strukturen in den Abschnitten 2.3 und 2.4 sowie Uber Dampfung allgemein
im Abschnitt 4.3.

Bei der Berechnung von Zwangsschwingungen wird grundsétzlich zwischen Lésungen im
Zeitbereich und Ldsungen im Frequenzbereich unterschieden. Da Schwingungserschei-
nungen im Schiffbau haufig durch Erregungen hervorgerufen werden, die harmonisch sind
oder sich durch harmonische Reihen darstellen lassen, ist eine Lésung im Frequenzbe-
reich zweckmaRig. Wegen der numerischen Effektivitat der Methode der modalen Uberla-
gerung kann diese Methode auch auf Rechenmodelle schiffbaulicher Strukturen mit einer
sehr groBen Zahl an Freiheitsgraden angewendet werden. So ist es moglich, das Schwin-
gungshiveau fir grof3e Systeme in einem grof3en Frequenzbereich mit moderatem Auf-
wand zu berechnen. Lésungen im Zeitbereich hingegen werden bei Untersuchungen von
Schiffsstrukturen nur in speziellen Fallen durchgefihrt.
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2.2.2 Lokale Schiffsstrukturen

Ausfihrliche Untersuchungen zum dynamischen Verhalten globaler Schiffsstrukturen ent-
halt der zweite Teil dieses Forschungsberichtes. Der Vollstandigkeit halber soll hier kurz
auf wesentliche Aspekte eingegangen werden.

Die Erregung lokaler Strukturen erfolgt, ausgehend von den globalen Schiffsschwingun-
gen, hauptséachlich durch eine sekundare Wegerregung. Das Ziel ist es, eine Uberhéhung
von Schwingungsamplituden gegeniiber dem globalen Pegel zu begrenzen. Grundlage
dafir ist eine Vermeidung von Resonanzen der lokalen Struktur. Beispielsweise gibt es fur
Bereiche in Deckshausern diesbeziiglich die Empfehlungen [1], dass die niedrigste Eigen-
frequenz der lokalen Struktur gréRer sein sollte als Faktor 1.2 multipliziert mit der doppel-
ten Propellerblattfrequenz bzw. der Ziindfrequenz der Hauptmaschine. Die Vorhersage
des Schwingungsverhaltens lokaler Strukturen bleibt also auf die Ermittlung von Eigen-
schwingungen beschrankt. Fir Strukturbereiche mit einfacher Geometrie, regelmaRiger
Anordnung von Versteifungen, gleichmaRiger Masseverteilung usw. werden oft einfache
analytische Verfahren zur Ermittlung der niedrigsten Eigenfrequenz verwendet. Fur kom-
plexere Decksstrukturen ist eine Berechnung mit Hilfe der Finite-Elemente-Methode not-
wendig. Die Modellbildung erfolgt in der Regel unter Verwendung von Schalen- und Bal-
kenelementen. Schwierigkeiten bereiten hierbei die Festlegung von mittragenden Platten-
bereiten bei der Ermittlung von Querschnittskennwerten (Flachentrdgheitsmomente) der
Balkenelemente sowie die Festlegung von Randbedingungen (z.B. Einspannsteifigkeiten)
an den Systemgrenzen. Schweil3eigenspannungen kdénnen das dynamische Verhalten
wesentlich beeinflussen [11]. Decksstrukturen sind im Allgemeinen mit zusatzlichen Mas-
sen in Form von Decksbelagen, Installationen, Einrichtungsgegenstanden usw. beauf-
schlagt, die bei der Berechnung beriicksichtigt werden missen. Aufgrund von Unsicher-
heiten in der Modellbildung wird versucht, durch konservative Annahmen eine ausrei-
chende Sicherheit bei der Grundschwingung bezlglich Resonanz zu garantieren. Dies ist
teilweise durch den Einfluss von Schweif3eigenspannungen auf das Schwingungsverhal-
ten problematisch. Eine treffsichere Vorhersage von Eigenfrequenzen hoheren Grades
und somit eine Vermeidung von Resonanzerscheinungen mit Erregerfrequenzen héherer
Ordnung ist im Allgemeinen nicht mdglich. Zur Sicherstellung festgelegter Zwangsschwin-
gungsamplituden ist ebenfalls die Kenntnis des Dampfungsverhaltens lokaler Strukturen,
insbesondere unter Berlicksichtigung von Decksbeldgen und Ausristungsgegenstanden,
wichtig.

2.3 Dampfungsverhalten schiffbaulicher Strukturen

Fur die Dampfung von Schiffsschwingungen ist in [1, 12, 13, 14, 15] ein Uberblick tber die
physikalischen Ursachen und mdgliche mathematische Ansétze flr verschiedene Arten
der Dampfung gegeben. So tragen eine Vielzahl von physikalischen Mechanismen zur
Dampfung bei.
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Materialddmpfung oder Hysteresedampfung ist verursacht durch dissipierte Energie bei
der Verformung des Materials. Dieser Dampfungsanteil ist an Materialproben gut erforscht
[16, 17] und insbesondere fur Stahl klein und tber weite Frequenzbereiche konstant. Ge-
messene Dampfungsgrade sind nach [18] fur Stahl: 3= 0.16 - 0.5 % und Aluminium;:
9=05-0.7 %.

Strukturdampfung oder Konstruktionsddmpfung ist verursacht durch dissipative Effekte an

festen und verschieblichen Verbindungen (Niet-, Schraub- oder Schweil3verbindungen).
Aber auch Vorspannungen kénnen zu einer Zunahme der Dampfung fiihren [16]. Den
weitaus grofiten Anteil bei schiffbaulichen Strukturen haben aber Decksbelage, Installati-
onen (Rohrleitungen, Kabelbdume etc.) sowie Inneneinrichtungen. In [1] sind hierfur etwa
9 =4 - 10 % angegeben.

Hydrodynamische Dadmpfung oder Abstrahlungsdampfung erfolgt hauptsachlich tber eine

Energiedissipation durch Oberflachenwellen und Grenzschichtenreibung. Dabei kann an-
genommen werden, dass bei den Strukturschwingungen im gegebenen Frequenzbereich
der Effekt der Grenzschichtenreibung gegentber der Dissipation durch Oberflachenwellen
vernachlassigt werden kann [14]. Insgesamt sind die hydrodynamischen Dampfungseffek-
te im untersuchten Frequenzbereich eher als gering einzuschatzen. Eine Trennung und
Bewertung von strukturellen und hydrodynamischen Dampfungsanteilen ist nur in Modell-
versuchen maoglich.

Ladungsddmpfung ist stark abhangig von der Ladungsart (Container, flissige Ladung,
Stuickgut u.a.) und wenig untersucht. Eine Zunahme der Dampfung ist nur dann maéglich,
wenn es zu einer Relativbewegung zwischen Schiff und Ladung bzw. innerhalb der La-
dung kommt. Allgemein wird angenommen, dass Ladung die Dampfung vergrof3ert. Auf-
grund der schwierigen Quantifizierung wird diese Dampfung oft als eine zusatzliche Si-

cherheit betrachtet [13]. In [19] wird fUr Container bei harmonischer Anregung ein mittlerer
Dampfungsgrad von 9 = 10,4 % angegeben.

Mechanische Dampfung oder konzentrierte Dampfung tritt z.B. auf in Torsions- oder
Langsschwingungsdampfern von Kurbelwellen sowie Hydraulik- oder Reibquerabstitzun-
gen von Motoren. Angaben zu Dampfungseigenschaften diskreter Dampfer sind meist ge-
sichert moglich.

Neben den Wirkmechanismen der Dampfung ist auRerdem die Verteilung der Dadmpfung
ein viel diskutierter Aspekt [15, 20, 21]. Ein weit verbreiteter Standard ist die Annahme ei-
ner massen- und steifigkeitsproportionalen Dampfungsverteilung. Sie ermdglicht die An-
wendung des effektiven Verfahrens der modalen Uberlagerung bei der Berechnung er-
zwungener Schwingungen. Diese Proportionalitat der Dampfungsverteilung ist bei lokalen
Dampfungskonzentrationen, wie sie z.B. bei ausgerusteten Decksstrukturen (Kabinen,

Kabelbdume etc.) oder lokalen Dampfern (Motorquerabstiitzung) auftreten kénnen, nicht
mehr gegeben. Hieraus ergeben sich Besonderheiten bei der Belegung der Dampfungs-
matrix, die bei einer Nichtbertcksichtigung zu Abweichungen zwischen berechnetem und
gemessenem Systemverhalten fihren kénnen. Bei Beriicksichtigung nicht-proportionaler
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Dampfungseffekte ist die Anwendung des Verfahrens der modalen Uberlagerung proble-
matisch. Vertiefend werden das Problem der Dampfungsverteilung sowie die Mdglichkei-
ten zur mathematischen Beschreibung des Dampfungsverhaltens im Abschnitt 4.3 be-
handelt.

2.4 Experimentelle Untersuchungen zum Dampfungsverhalten

schiffbaulicher Strukturen in der Fachliteratur

Die Dampfung von Schiffsschwingungen ist seit mehr als 40 Jahren Gegenstand von Un-
tersuchungen. Dabei wurden in den meisten Fallen fur die niedrigsten Grade vertikaler
Schiffskdrperschwingungen die Dampfungsgrade 9 ermittelt. In den letzten Jahren wur-
den zunehmend auch Dampfungskennwerte fir héherfrequente Schiffskérperschwingun-
gen sowie fir lokale Strukturen bestimmt. Die Untersuchungen basieren dabei auf unter-
schiedlichen experimentellen Vorgehensweisen sowie auf nachfolgend dargestellten Iden-
tifikationsverfahren.

2.4.1 Angewandte Verfahren zur Dampfungsidentifikation

Die Identifikation dynamischer Parameter beruht im Allgemeinen auf einer Auswertung
experimentell ermittelter Strukturantworten. In Abhéangigkeit der verwendeten Verfahren
kann auch die Anregung der Struktur mit einbezogen werden. Vorraussetzung ist dafur
dann die zusatzliche Ermittlung der entsprechenden Erregerkrafte. Generell ist aber eine
Anregung der Schiffsstruktur auf geeignete Weise durchzufiihren. In [22] ist eine Uber-
sicht zu den verschiedenen Arten von moéglichen Erregersignalen gegeben. Fir schiffbau-
liche Strukturen werden unterschiedliche Arten der Anregung verwendet. Das Ziel sollte
dabei immer eine optimale Anregung der Struktur bei minimalem zeitlichem und materiel-
lem Aufwand sein, um durch eine Vielzahl von Untersuchungen eine gesicherte Datenba-
sis zu erhalten.

Bei der harmonischen Anregung wird die Struktur in festgelegten Frequenzschritten durch
eine harmonische Erregerkraft schrittweise erregt und die Strukturantwort jeweils nach
dem Einstellen des eingeschwungenen Zustandes ermittelt. Die harmonischen Erreger-
krafte kobnnen unterschiedlich realisiert werden. Zur Ermittlung globaler Schiffsschwingun-
gen konnen Unwuchterreger sowie hydraulische Erreger (Hydropulszylinder mit Erreger-
masse) eingesetzt werden. Bei Unwuchterregern nimmt die Erregerkraft quadratisch mit
der Drehzahl (bzw. Erregerfrequenz) zu, was insbesondere die Erregung im unteren Fre-
quenzbereich einschrankt. Der Einsatz von grol3en harmonischen Erregern ist immer mit
hohen Kosten verbunden. Auch ist der zeitliche Aufwand bei groRen Frequenzbereichen
und hohen Frequenzauflésungen erheblich und kann z.B. auf Probefahrten kaum noch
realisiert werden. In den meisten Fallen ist die Erregung auch auf einen Strukturpunkt be-
grenzt, was die vollstandige Anregung aller interessierenden Eigenschwingungen ein-
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schranken kann. Hervorzuheben ist aber der vergleichsweise hohe Energieeintrag in die
einzelnen Frequenzlinien bei dieser Art der Anregung. Fur lokale Strukturen ist der Ein-
satz kostengunstigerer elektrodynamischer Erreger moglich. Eine weitere, oft angewende-
te Moglichkeit der harmonischen Erregung, jedoch meist mit beschréankter Aussagekraft
bzgl. der dynamischen Parameter, bieten Hochfahrvorgénge der Hauptmaschine.

Die Impulsanregung ist eine Form der transienten Anregung und ist im Bereich des Ma-
schinenbaus weit verbreitet [23, 24]. Werden die Erregerkrafte bei der Parameteridentifi-
kation mit bertcksichtig ist durch Anwendung von z.B. der Fouriertransformation eine

Analyse im Frequenzbereich notwendig. Die Impulsanregung bietet den Vorteil von gerin-
gem zeit- und geratetechnischem Aufwand. Durch begrenzte Erregermassen (zur Impuls-
anregung) ist der Energieeintrag in die Struktur vergleichsweise gering. Zur Realisierung
von messbaren Strukturantworten globaler Schiffsstrukturen missen entweder die Erre-
germasse vergrofRert oder entsprechend empfindliche Sensoren verwendet werden. Letz-
teres ist praktisch erst in der jingeren Zeit moglich. Sehr geeignet ist diese Anregung fir
lokale Strukturen. Einfache Formen der transienten Anregung sind auf3erdem z.B. Slam-
mingstoRe durch Seegang, Ankerfallversuche usw., die meist eine Anwendung einfacher
Auswerteverfahren zur Folge haben.

Eine stochastische Anregung kann durch Umgebungsbedingungen wie z.B. Wind und

Wellen erfolgen. Diese aus den Umgebungsbedingungen resultierenden Erregerkrafte
sind zeitlich und ortlich stochastisch verteilt und kénnen als gefiltertes wei3es Rauschen
angesehen werden [25, 26]. Eine Ermittlung von Erregerkréaften ist dabei nicht mdglich.
Solche Untersuchungen erfordern lange Messzeiten sowie spezielle Auswerteverfahren
[26] (siehe auch Kapitel 5 und 6). Eine stochastische Anregung kann ebenfalls unter Ver-
wendung servohydraulischer Erreger realisiert werden. Im Vergleich zur harmonischen
Anregung fuhrt dies zur Verringerung des Zeitaufwandes bei allerdings gleichzeitig redu-
ziertem Energieeintrag.

In Abhangigkeit von der verwendeten Art der Anregung und der Beriicksichtigung von Er-
regerkraften sind unterschiedliche Arten der Dampfungsidentifikation anwendbar. Eine
Zusammenfassung verschiedener Verfahren kann [14] entnommen werden, detaillierte
Erlauterungen werden z.B. in [22] gegeben. Im einfachsten Fall erfolgt die Ermittlung der
Dampfung Uber die Auswertung des Abklingverhaltens einer aufgezeichneten Aus-
schwingkurve oder bei erzwungenen Schwingungen Uber das Verfahren der Halbwerts-
breite (siehe auch [27]). Erfolgt eine zusatzliche Messung der Erregerkréafte, konnen die
Dampfungsparameter auf Grundlage von Ubertragungsfunktionen ermittelt werden. Ver-
tiefende Informationen zur experimentellen Ermittlung der dynamischen Parameter sind
im Kapitel 5 dargestellt.
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2.4.2 ldentifizierte Dampfungsparameter

2.4.2.1 Globale Schiffsschwingungen

Experimentelle Untersuchungen zur Identifikation von Dampfungsparametern globaler
Schiffsstrukturen wurden vielfaltig ausgefihrt. Eine Zusammenstellung friher Untersu-
chungen findet sich z.B. in [13, 14] darin enthalten sind Arbeiten von [28, 29, 30, 31, 32]
Die Untersuchungen wurden auf Grundlage von Abklingkurven oder Vergroéf3erungsfunkti-
onen (Schiffsbetrieb oder Erregermessung) ausgefiihrt. Die bekannten Messungen zeigen
sehr starke Streuungen, die sowohl Ursachen in verschiedenen Schiffstypen und Ladun-
gen haben, aber auch durch die unterschiedlichen Mess- und Auswertemethoden verur-
sacht sein konnen [14].
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Abbildung 2.3: Dampfungsgrade globaler Schiffskdrperschwingungen von Schwin-
gungsmessungen an unterschiedlichen Frachtschiffen, aus [33]

In Abbildung 2.3 sind die von ScHMITZ [33] fiir zehn Frachtschiffe (Lange ca. 100 —180 m)
aus Messungen ermittelten Dampfungsgrade 8 zwischen 0.5 und 2.5 % im Frequenzbe-
reich 1.5 bis 7 Hz angegeben. Die Dampfungsparameter wurden auf Grundlage von Ver-
grolRerungsfunktionen bestimmt, die wahrend des Hochfahrvorganges der Hauptmaschine
an unterschiedlichen Messstellen aufgezeichnet wurden. In der Abbildung mit enthalten
sind die in [13] zusammengefassten Naherungsformeln verschiedener Autoren. Die Fre-
quenzabhangigkeit der globalen Dampfung bestétigt sich in diesen Ergebnissen, die
Dampfungswerte im Bereich unterhalb 3 bis 4 Hz von ScHMITz sind allerdings gréf3er als
die Prognosen der anderen Autoren. Fir den Bereich der Aufbautenschwingungen (10 bis
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18 Hz) werden von SCHMITZ in [34] fur zwei Schiffe DAmpfungsgrade 3 zwischen 2 und 6
% angegeben.

Von GERNER werden in [35] Untersuchungen zur Ermittlung von Dampfungskennwerten
an LoRo- und Containerschiffen vorgestellt. Die Untersuchungen wurden im Rahmen von
Probefahrten (Wassertiefe: 4 - 5facher Tiefgang) unter Verwendung eines elektro-servo-
hydraulischen Schwingungserregers (Hydropulszylinder: 63 kN, Masse: 800 kg) ermittelt.
Der Erreger war fir die Untersuchungen am LoRo-Schiff (Abbildung 2.4) in der Propeller-
ebene positioniert, erregt wurde in vertikaler und horizontaler Richtung.

Am Containerschiff (Abbildung 2.5) wurde der Erreger am Heckspiegel aufgestellt, die Er-
regung erfolgte in Vertikalrichtung. Die Frequenzschrittweite und somit die Frequenzaufl6-
sung der ermittelten Frequenzgénge lag zwischen 0.1 und 0.3 Hz. Die Parameteridentifi-
kation erfolgte auf Grundlage der Theorie des Einmasseschwingers (Einfreiheitsgrad-
Verfahren). Da die Frequenzauflésung von 0.3 Hz zu hoch fur eine korrekte Dampfungs-
identifikation war, konnten nicht fur alle identifizierten Eigenfrequenzen Dampfungspara-
meter bestimmt werden. Eine hohere Frequenzauflosung war aber aufgrund des einge-
schrankten Zeitangebots im Rahmen der Probefahrt nicht realisierbar. Eine Auswahl an
ermittelten Dampfungsparametern ist in den Abbildungen 2.4 und 2.5 dargestellt. In den
Diagrammen mit enthalten ist auch ein Vorschlag des ISSC [36] zur Dampfung von
Schiffskdrperschwingungen. AbschlieRend wird in [35] geschlussfolgert, dass die groRRe
Streubreite der ermittelten und aus der Literatur bekannten Dampfungskennwerte der Ge-
nauigkeit von Zwangsschwingungsprognosen Grenzen setzt. Methodische Streuungen
lassen sich durch eine Vervollkommnung experimenteller Techniken verringern, Unsi-
cherheiten bei der Ubertragung auf andere Schiffstypen werden bleiben.

WILLICH [14] ermittelte Dampfungskennwerte an Binnenfrachtschiffen unter Verwendung
der StoRanregung mittels eines Fallhammers (Masse 120 kg). Die Erregerkraft wurde
durch eine DMS-Kraftmessplatte, die Systemantworten mit piezoelektrischen Beschleuni-
gungsaufnehmern gemessen. Aus den aufgezeichneten Kraftverlaufen am Anregungs-
punkt und den Beschleunigungsantworten an ausgewahlten Strukturpunkten wurden
Ubertragungsfunktionen ermittelt. Die Identifikation der modalen Parameter (Eigenfre-
quenzen, Dampfungen) erfolgte unter Verwendung von Mehrfreiheitsgrad-Verfahren
(Phasentrennungstechnik). Die Messungen der Schubleichter erfolgten im Hafen und oh-
ne Ladung, Festmacher wurden weitestgehend gelockert. Das Binnentankschiff war halb
beladen. Informationen Uber die Empfindlichkeit der Aufnehmer, Frequenzauflosungen
oder Anzahl und Verteilung von Messstellen liegen nicht vor. Die identifizierten Damp-
fungskennwerte fir die 4 Schiffe sind in Abbildung 2.6 zusammengefasst. Auch hier kann
eine Zunahme der Dampfung mit steigender Frequenz festgestellt werden.

13



DYNAMISCHES VERHALTEN SCHIFFBAULICHER STRUKTUREN KAPITEL 2

OL%]

: R B st 3 T T.ls "é’(
- < ] ; ol Pp
1 o | sohiffskér, >
3 o {vertika T

x

%o

Aufbau e _ o A7 T [Meee
95 7

| c0

\m« o

1.0 -
09 #
07
06 .
B 0.5 i '/ >
04 yd

03 -

02 v4

y 4

/
07 -
o1 02 03 04 05 0607080910 2 3 4 5676910 20 30 40 50

f(Hz.
Bild 4- LO/RO18, Ddmpfungsmalle nach Programm MODANA

Abbildung 2.4: Dampfungsgrade globaler Schiffskdrperschwingungen aus Schwin-
gungsmessungen an einem LoRo-Schiff, aus [35]
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Abbildung 2.5: Dampfungsgrade globaler Schiffskdrperschwingungen aus Schwin-
gungsmessungen an einem Containerschiff, aus [35]
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Abbildung 2.6: Dampfungsgrade vertikaler Schiffskérperschwingungen von Binnen-
frachtschiffen, aus [14]

THORBECK und LANGECKER [37] fuhrten experimentelle Untersuchungen zu ldentifikation
des Dampfungsverhaltens globaler Schiffsstrukturen ebenfalls unter Verwendung eines
servohydraulischen Schwingungserregers an einem Containerschiff (Lange: 152 m) durch
(siehe auch GESSNER [35]). Aufgrund des aufR3erordentlichen Zeitaufwandes bei der An-
wendung einer harmonischen Erregung wurde hier eine Pseudo-Zufallserregung ange-
wendet. Zur Optimierung der Anregung wurde der Frequenzbereich in verschiedene Fre-
gquenzbéander unterteilt, in denen jeweils verschiedene Erregersignale mit einer Zeitdauer
zwischen 256 und 58 sec genutzt wurden. Die Ubertragungsfunktionen (Frequenzgéange)
wurden auf Grundlage der gemessenen Erregerkréafte und der Schwinggeschwindigkeiten
an 12 ausgewdahlten Messstellen ermittelt. Die Frequenzaufldsung lag zwischen 0.02 und
0.08 Hz. Von Vorteil waren die stark reduzierten Messzeiten bei erhdhter Frequenzauflo-
sung, nachteilig wirkte sich aber der reduzierte Energieeintrag aus. So konnte fiir den
Frequenzbereich unter 5 Hz aufgrund des Seegangseinflusses keine zufrieden stellende
Auswertung durchgefuihrt werden. Fur hoéhere Frequenzen wurde eine zunehmende
Streuung der identifizierten Dampfungsparameter registriert. Ursachen dafiir kénnten die
zunehmende spektrale Dichte der Eigenfrequenzen, eine abnehmende Frequenzauflo-
sung, die zunehmende modale Kopplung sowie Effekte nicht-proportionaler Dampfungs-
verteilung sein.

Von THORBECK und LANGECKER [37] wurden ebenfalls Untersuchungen unter Verwendung
der Random-Decrement (RD)-Technik als mdgliche Alternative zur Frequenzgangmes-
sung angewendet. Die RD-Technik [38] nutzt die Schwingungsantworten der Struktur auf
eine Zufallsanregung durch z.B. Seegang, Ankerfall oder Wind. Es wird davon ausgegan-
gen, dass sich die Strukturantwort aus einem zufalligem (stochastischen) und einem de-
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terministischem Anteil (Impulsantwort) zusammensetzt. Der erste Anteil kann durch Mitte-
lungen entfernt, aus dem Zweiten kdnnen die dynamischen Parameter bestimmt werden.
Die besten Ergebnisse wurden wahrend einer Probefahrt bei treibendem Schiff im See-
gang (Starke 5) mit Slamming-St63en am Heck sowie Ankerkettenfall ermittelt. Die Mess-
zeit betrug 150 Sekunden. Es konnte festgestellt werden, dass die Random-Decrement-
Technik eine wirtschaftlich sehr vorteilhafte Methode zur Bestimmung von Eigenfrequen-
zen und modalen Dampfungen ist. Die Tatsache, dass dieses Verfahren keine Absolut-
werte fur die modalen Nachgiebigkeiten liefert (unskalierte Eigenvektoren) kann in vielen
praktischen Anwendungen toleriert werden. Als das Hauptproblem bei der Anwendung im
Schiffbau wurde das Fehlen typischer Zufallserregungen (wie z.B. Strémungen in der Luft-
fahrt) beschrieben. Slamming-Sté3e und kurzwelliger Seegang regen nur die niedrigeren
Eigenfrequenzen an und sind nicht planbar. Zum Nachweis hoherer Eigenfrequenzen wird
auch die Aufzeichnung von Beschleunigungssignalen empfohlen. Nachgedacht wurde
ebenfalls Uber den zusatzlichen Einsatz kostengiinstiger elektrodynamischer Erreger zur
stochastischen Anregung. In Abbildung 2.7 sind die aus den unterschiedlichen Versuchen
identifizierten Dampfungsgrade dargestellt. Fir den Frequenzbereich bis ca. 5 Hz wurden
die Ergebnisse unter Anwendung der Random-Decrement-Technik ermittelt, flir Frequen-
zen groRBer 5 Hz mit Hilfe der Pseudozufalls-Erregung. Bemerkenswert sind die relativ
niedrigen Werte fur den Dampfungsgrad 38 zwischen 0.2 und 5 %.
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Abbildung 2.7: Zusammenstellung von identifizierten Eigenfrequenzen und modalen
Dampfungsgraden (Mittelwerte ausgepragter Resonanzen) eines Containerschiffes, aus
[20]
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In [20, 37] werden ebenfalls Uberlegungen zur Erfassung nichtproportionaler Dampfung
und zu den Mdoglichkeiten der Gewinnung nichtmodaler Dampfungsparameter aus Mes-
sungen angestellt. Es ist aber zu erwarten, dass globale Schiffskérperschwingungen fir
verschiedene Schiffstypen trotz verbesserter Dampfungsmodelle und numerischem Fort-
schritt wegen fehlender Dampfungsparameter aus Experimenten in den nachsten Jahren
Uberwiegend auf Grundlage frequenzabhangiger modaler Dampfungsgrade ermittelt wer-
den.

Von CABOS und IHLENBURG ist in [15] ein Konzept zur Erfassung der Dampfung globaler
Schwingungen mit Hilfe der Finite-Elemente-Methode (FEM) angegeben. Es wird ein all-
gemeiner Dampfungsansatz fur eine FE-basierte Schwingungsanalysen hergeleitet, mit
dem neben globalen Dampfungseffekten (modale Dampfung) auch lokal (auf Element-
ebene) sowohl innere als auch duRere Dampfungseffekte erfasst werden kénnen. Dieser
Ansatz fuhrt zu einer nicht-proportionalen Verteilung der Dampfung im Rechenmodell
(siehe auch Abschnitt 4.3) und erfordert fiir eine effektive Losung spezielle Lésungsver-
fahren. Es wird gezeigt, dass die Ublichen Dampfungsmodelle der proportionalen oder
modalen Dampfung sich als Spezialfdlle dieser verallgemeinerten Dampfung ergeben.
Grundlage fir die Ermittlung der Dampfungsparameter bildeten experimentelle Untersu-
chungen an drei Beispielschiffen (Containerschiffe mit einer Lange zwischen 200 und 255
m). Die Messungen wurden auf Ladungsreisen in Tiefwasser bei ruhiger See und abge-
schalteter Hauptmaschine durchgefiihrt. Die Erregung erfolgte mit einem Unwuchterreger
(DF5I der Fa. Schenck) in vertikaler und horizontaler Richtung im Hinterschiffsbereich. Die
Antwortsignale wurden am Deckshaus und im Hinterschiffsbereich aufgezeichnet. Die
Frequenzauflésungen lagen zwischen 0.1 und 1 Hz in einem Frequenzbereich von 5 bis
25 Hz.

Die ermittelten Systemantworten dienten als Basis fur die Anpassung von Dampfungspa-
rametern in den Berechnungsmodellen. Dazu wurden zahlreiche Variantenrechnungen
durchgeflihrt, wobei die hydrodynamische Massenmatrix mit Hilfe der Boundary-Element-
Methode (BEM) [4] ermittelt wurde. Die Berechnungen zeigen in Verbindung mit experi-
mentellen Untersuchungen, in welchen Bereichen und in welcher Relation von lokaler zu
globaler Dampfung, eine deutlich bessere Ubereinstimmung von Prognose- und Messwer-
ten erreichbar ist. Beispielsweise konnte durch die Uberlagerung schwacher globaler
Dampfung von 8 = 1 % mit starker lokaler Dampfung von § = 10 % im Deckshaus im obe-
ren Frequenzbereich ab 10 Hz eine verbesserte Ubereinstimmung zwischen Rechnung
und Messung erzielt werden. Im unteren Frequenzbereich werden lokale Ansétze kaum
wirksam. Weiterhin wurde festgestellt, dass Berechnungen mit einer konstanten globalen
Dampfung von 3 = 3% die globalen Schiffskdrperschwingungen ausreichend erfassen,
aber Schwingungen bei Frequenzen gréRer 10 Hz zu stark gedampft werden, was insbe-
sondere die Aufbautenschwingungen betrifft. Die Einbeziehung von Ladungsdampfung
hatte keinen erkennbaren Einfluss auf das Schwingungsverhalten. Erwahnt werden sollen
auch die im Zusammenhang mit den Dampfungsuntersuchungen ausgefiihrten Untersu-
chungen zur Anwendung verschiedener Verfahren zur Ermittlung hydrodynamischer Mas-

17



DYNAMISCHES VERHALTEN SCHIFFBAULICHER STRUKTUREN KAPITEL 2

sen [3, 4] und Untersuchungen zum Einfluss von Modellstruktur (Elementtypen, Netz) und
Modellparametern (z.B. E-Modul).
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Abbildung 2.8: Annahmen zum frequenzabhéngigen modalen Dampfungsgrad fir die
Berechnung erzwungener globaler Schiffschwingungen, verwendet von den Klassifikati-
onsgesellschaften Germanischer Lloyd (GL) und Lloyd’s Register (LR)

Unter Verwendung der in Abbildung 2.8 dargestellten Dampfungsannahmen werden vom
Germanischen Lloyd [1] gesicherte Ergebnisse fir die Vorausberechnung erzwungener,
globaler Schwingungen von Containerschiffen mit unterschiedlichen Beladungszustanden
erhalten. Diese Vorgehensweise stellt eine Verwendung frequenzabhangiger modaler
Dampfungsgrade in FE-Modellen dar und fuhrt zu proportionalem Dampfungsverhalten.
Die Klassifikationsgesellschaft Lloyd's Register verwendet zur Vorhersage erzwungener
Schwingungen von Schiffsstrukturen, wie ebenfalls in Abbildung 2.8 dargestellt, eine qua-
litativ ahnliche Annahme zum Dampfungsverhalten, jedoch mit geringeren Betragen der
Dampfungskennwerte [39]. Auch wird nicht zwischen unterschiedlichen Beladungszu-
standen unterschieden.

2.4.2.2 Lokale Schiffsschwingungen

Lokale Schwingungen auf Schiffen kdnnen an sehr unterschiedlichen Strukturen auftre-
ten, wie z.B. an starr oder elastisch gelagerten Motoren, Wellenleitungen im Achterschiff,
Masten, Tanks oder Decks in Aufbauten. Im Folgenden soll die Erfassung von Damp-
fungsparametern bei Decksschwingungen betrachtet werden. Mal3gebend fir die Damp-
fung von Decksbereichen ist insbesondere die Strukturddmpfung, in geringerem Malde
auch die Materialddmpfung. Experimentelle Untersuchungen sind, wie bei globalen
Schwingungen, vorwiegend auf die Gewinnung von modalen Dampfungsgraden 9 ausge-
richtet, um diese nachfolgend in FE-Berechnungen zu verwenden.
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Von GROTH sind in [40], als Ergebnis experimenteller Untersuchungen auf Schiffen,
Dampfungsgrade fir Decks ohne Einbauten von 3 = 2 - 4 % und fiir Decks mit Einbauten
von 9§ =4 - 8 % angegeben.

Von SCHMITZ und SCHLOTTMANN [34] wurden aus Messungen (Auswertung von Reso-
nanzkurven aus Schiffsbetrieb und mittels Erregermaschine) fiir Decks von vier Schiffen
im Frequenzbereich zwischen 8 - 40 Hz Dampfungsgrade von § = 1 - 4,5 % ermittelt. Die
Streubreite der Ergebnisse von ca. 40 Messpunkten ist grof3. Dabei sind die Dampfungs-
kennwerte der Decks vor und nach Ausriistung im Mittel nicht wesentlich unterschiedlich
und nicht mit der Frequenz ansteigend. Aul3erdem zeigte der Vergleich von Amplituden
aus der FE-Rechnung mit einer Dampfung von O = 3 % und Erregermessung fir ein Auf-
bautendeck, dass die berechneten Amplituden wesentlich zu gro3 waren. Verursacht ist
diese Abweichung sicher durch das Herauslosen des Decks aus der Gesamtstruktur fiir
die FE- Rechnung, wahrend bei der Messung mit Erreger aber die Gesamtstruktur ange-
regt wurde, also ein Energieabfluss Uber die Rander der Teilstruktur erfolgte. Deshalb
sollten experimentelle Dampfungsuntersuchungen an Strukturen mit definierten System-
grenzen erfolgen, um Fehler bei der Ubertragung auf andere Strukturen zu vermeiden.

Nach [18] wurden fiir einen Schiffsboden Dampfungsgrade zwischen $ = 6.4 - 9.4 % an-
gegeben. Nicht nur Decks- und Wandbelage unterschiedlicher Art erhéhen die Struktur-
dampfung, wesentlichen Anteil haben auch Anbauten wie Rohrleitungen, Kabelbaume
und Inneneinrichtungen.

Von THORBECK und LANGECKER [37] wurden zur Ermittlung des Dampfungsverhaltens lo-
kaler Strukturen zwei Aufbautendecks (Bootsdeck, 1. Brickendeck, Decksflache jeweils
ca. 8 x 10 m) eines Containerschiffes untersucht. Die Anregung der Deckstrukturen erfolg-
te durch einen Impulshammer (Masse 27 kg) mit eingebautem Kraftsensor. Die Impuls-
dauer wurde durch die Steifigkeit der Schlagkalotte so eingestellt, dass ein Frequenzbe-
reich bis 40 Hz angeregt werden konnte. Die Strukturantworten wurden mit Beschleuni-
gungsaufnehmern aufgezeichnet und aus den resultierenden Frequenzgangen die moda-
len Parameter ermittelt. Die Untersuchungen erfolgten fur unterschiedliche Ausristungs-
zustande der Decks. Abbildung 2.9 zeigt die Mittelwerte der identifizierten Dampfungsgra-
des 9 von jeweils 9 Messstellen auf den Decks fir die Eigenschwingungen zwischen 16
und 40 Hz fur jeweils 3 Ausristungszustande (Rohbau, mit Decksbelag, ausgeristet). Aus
der Abbildung 2.9 ist ebenfalls ersichtlich, dass das Dampfungsverhalten wesentlich durch
Installationen wie Kabelbaume und Rohrleitungen beeinflusst wird. Entsprechendes kann
den Dampfungsparametern des ersten Brickendecks im Rohbau entnommen werden,
das zum Messzeitpunkt bereits mit Installationen versehen war. Auch wurde festgestellt,
dass das Wirken nicht-proportionaler Dampfungen bei lokalen Strukturen auffalliger ist als
bei globalen.
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Abbildung 2.9: Mittelwerte modaler Dampfungsgrade von zwei Aufbautendecks in ver-
schiedenen Fertigungszusténden, aus [20]

2.4.2.3 Zusammenfassung zur Dampfungsidentifikation

Zur den ermittelten Dampfungsparametern von sowohl lokalen als auch globalen Schiffs-
strukturen kann abschlieRend die allgemeine Aussage getroffen werden, dass:

e sehr unterschiedliche Werte fir das Dampfungsverhalten von Schiffsstrukturen ermit-
telt wurden,

e besonders im héheren Frequenzbereich wegen der zunehmenden Modendichte die
Eigenschwingungen nicht mehr genau separiert und modale Dampfungsparameter
nur schwer ermittelt werden kénnen,

¢ die Dampfung im Allgemeinen mit steigender Frequenz zunimmt.

Weiterhin kann festgestellt werden, dass, vom Standpunkt der experimentellen Identifika-
tion, die Untersuchungen von THORBECK und LANGECKER die fortschrittlichsten sind. Ins-
besondere im Hinblick auf die globalen Schwingungen ist der Zusammenhang zwischen
einer hohen Frequenzauflésung der ermittelten Frequenzgange und den vergleichsweise
sehr niedrigen identifizierten Dampfungskennwerten sehr interessant. Wie bereits er-
wahnt, kdnnen in diesem Zusammenhang eine zu geringe Frequenzauflosung und die
Zunahme der modalen Dichte im hoheren Frequenzbereich zu Problemen bei der Identifi-
kation gekoppelter Moden und letztlich zu einer fehlerhaften Ermittlung von Dampfungs-
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kennwerten fuhren. Die Anwendung der Random-Dekrement-Technik durch die Autoren
als ein Verfahren der operativen Modalanalyse (OMA) im Bereich des Schiffbaus ist neu-
artig. Allerdings erscheinen die Messdauern vom heutigen Stand der Technik als zu kurz.

Die Vorgehensweise von CABOS und IHLENBURG umgeht bewusst die Probleme der expe-
rimentellen Identifikation modaler Dampfungsparameter und versucht die Abweichung
zwischen gemessenen und berechneten Frequenzgéngen zu minimieren. Hierbei ist nicht
nur eine Anpassung von Dampfungskennwerten sondern auch eine Beurteilung der Mo-
dellierung von Steifigkeit und Masse mdglich.

Wie aus der Zusammenfassung der Fachliteratur zu den bisherigen Arbeiten auf diesem
Gebiet entnommen werden kann, bestand der Fokus hauptsachlich auf einer Ermittlung
von Dampfungsparametern. Wenige Autoren (z.B. THORBECK und LANGECKER [37],
CaBOs und IHLENBURG [15]) fiihrten neben experimentellen auch rechnerische Untersu-
chungen auf Grundlage von Finite-Element-Modellen durch, um Experiment und rechneri-
sche Vorhersage zu vergleichen. Dieser Vergleich ist aber wesentlich, da eine richtige
Annahme des Dampfungsverhaltens erst im Zusammenwirken mit einer entsprechenden
Modellierung von Masse und Steifigkeit eine genaue Vorhersage des dynamischen Ver-
haltens ermdglicht.
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3. Zielstellung, Objekte und Vorgehensweise
3.1 Zielstellung der Untersuchung

Das allgemeine Ziel des hier vorgestellten Teils des Projektes ist es, einen Beitrag zur
Verbesserung der Vorhersagegenauigkeit von globalen Schwingungsniveaus auf Schiffen
zu leisten. Zu diesem Zweck wurden experimentelle und rechnerische Untersuchungen an
globalen Schiffsstrukturen durchgefinhrt.

Wie einleitend beschrieben, sind strukturseitig fur eine treffsichere Vorhersage von
Schwingungsamplituden im Schiffsbetrieb eine realitatsnahe Modellierung von Masse und
Steifigkeit sowie realitdtsnahe Annahmen zum Dampfungsverhalten der globalen Schiffs-
struktur erforderlich. Zur Uberpriifung der Genauigkeit der Modellierung sowie zur Ermitt-
lung von Dampfungsparametern sind experimentelle Untersuchungen an der realen
Schiffsstruktur notwendig. Im Rahmen dieses Projektes standen hierfir zwei grundsatzlich
unterschiedliche experimentelle Verfahren, die klassische und die operative Modalanaly-
se, zur Verfigung. Experimentelle Untersuchungen konnten sowohl unter Werftbedingun-
gen als auch wahrend der Probefahrt durchgefiihrt werden.

Die Anwendung der klassischen Modalanalyse zur Ermittlung des dynamischen Verhal-
tens allgemeiner Strukturen kann als Stand der Technik eingeschatzt werden. Sie beruht
auf einer messtechnischen Erfassung der Anregung und der Systemantworten. Bei der
Anwendung dieses Verfahrens auf sehr grol3e Strukturen treten jedoch Probleme bezlg-
lich der realisierbaren Systemantworten auf Grundlage einer kinstlichen Anregung auf.
Deshalb kam bei diesen Untersuchungen eine sehr grof3e Erregermasse zur Stol3anre-
gung in Kombination mit hochempfindlichen piezoelektrischen Beschleunigungsaufneh-
mern zum Einsatz.

Die operative Modalanalyse stellt eine Alternative zu dem klassischen Verfahren dar. Sie
beruht auf einer stochastischen Anregung der Struktur durch die Umgebungsbedingungen
und einer ausschlieB3lichen Erfassung der Systemantworten, was insbesondere bei gro-
Ben, kinstlich nur schwer erregbaren Strukturen von Vorteil sein kann. Eine Anwendung
der operativen Modalanalyse auf Schiffsstrukturen wurde bislang noch nicht durchgefuhrt
(mit Ausnahme einer Anwendung der Random-Decrement-Technik von THORBECK und
LANGECKER [37]). Die Bewertung der beiden Verfahren erfolgt zum einen im Hinblick auf
die Anregbarkeit der Schiffsstruktur sowie zum anderen hinsichtlich der ldentifizierbarkeit
der modalen Parameter. Die Grundlagen der klassischen und der operativen Modalanaly-
se werden im Kapitel 5 ndher erlautert.

Experimentelle Untersuchungen mit dem geringsten Aufwand lassen sich unter Werftbe-
dingungen durchfuhren. Die Aussagefahigkeit der ermittelten Ergebnisse bzw. deren Eig-
nung zur Bewertung der Modellierung kénnen dabei aber u. a. durch die rechnerisch nur
schwer zu erfassenden Einflisse des Flachwassers sowie der Kaibegrenzung gemindert
werden. Diese Einschrankungen treten bei Untersuchungen wahrend einer Probefahrt
bzw. unter Einsatzbedingungen nicht auf, auch sind fir diesen charakteristischen Bela-
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dungszustand Rechenmodelle vorhanden. Einschrankungen treten hingegen bei der An-
wendbarkeit der klassischen Modalanalyse im Rahmen der Probefahrt bzw. des Einsatzes
auf (siehe auch Abschnitt 6.2). Hieraus kdnnen somit folgende Zielstellungen fur die expe-
rimentellen Untersuchungen an globalen Schiffsstrukturen abgeleitet werden:

e Experimentelle Identifikation von Dampfungsparametern unterschiedlicher Schiffsty-
pen zur Erweiterung der vorhandenen Datenbasis,

e Experimentelle Ermittlung von Eigenfrequenzen und dazugehdrigen Eigenschwing-
formen sowie des Ubertragungsverhaltens zur Bewertung der Vorhersagegenauigkeit
der Rechenmodelle (Ergebnisse von Eigen- und Zwangsschwingungsrechnung),

e Bewertung der Anwendbarkeit der unterschiedlichen Verfahren der experimentellen
Modalanalyse (klassisch und operativ),

e Bewertung der unterschiedlichen Untersuchungsbedingungen (Werft, Probefahrt).

Ziel von rechnerischen Untersuchungen ist es, rechnerische Vorhersagen fir einen Ver-
gleich mit den experimentell ermittelten Eigenschwingungen und Zwangsschwingungs-
amplituden zur Bewertung der Vorhersagegenauigkeit bereitzustellen. Die fur die numeri-
schen Untersuchungen verwendeten Berechnungsmodelle wurden von den jeweiligen
Werften zur Verfligung gestellt. Einen weiteren wichtigen Aspekt bei der Vorhersage des
Schwingungsverhaltens im Schiffsbetrieb stellt eine realistische Implementierung der Er-
regermechanismen im Berechnungsmodell dar. Berlcksichtigt werden in den hier vorge-
stellten Untersuchungen die Erregung durch die Hauptmaschine sowie die Propellererre-
gung als hauptsachliche Erregerquellen wahrend des Schiffsbetriebs sowie zusatzlich die
im Rahmen der klassischen Modalanalyse eingebrachte Stol3anregung.

3.2 Objekte der Untersuchung

Die Untersuchungen zum globalen dynamischen Verhalten von Schiffsstrukturen wurden
an drei unterschiedlichen Schiffstypen durchgefiihrt. Dabei handelte es sich um 7 Contai-
nerschiffe gleicher Bauart (Typ CV2500) und zwei unterschiedliche RoRo-Schiffe. Sie
werden in den Abbildungen 3.1 bis 3.3 vorgestellt.

Lange: 208.0 m

Breite: 29.8 m

Hauptmaschine:

2-Takt Diesel, 7 (8*) Zylinder
Propeller:

5 Blatt Festpropeller
Nenndrehzahl: 113(108*) U/min

Abbildung 3.1: Schiff 1: Containerschiff CvV2500, Aker MTW Werft Wismar und Volkswerft

Stralsund*
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Lange: 199.8 m

Breite: 26.5 m
Hauptmaschine:

- : . 2-Takt Diesel, 9 Zylinder
Propeller:

4 Blatt Verstellpropeller
Nenndrehzahl: 123 U/min

Lange: 203.0 m

Breite: 32.8 m
Hauptmaschine:

2x4-Takt Diesel, 12 Zylinder
Propeller:

4 Blatt Verstellpropeller
Nenndrehzahl: 103 U/min

Abbildung 3.3: Schiff 3: RoRo-Schiff FSG**1, Flensburger Schiffbaugesellschaft (FSG)

3.3 Vorgehensweise

Zum Erreichen der im Abschnitt 3.1.1 beschriebenen Zielstellungen wurde eine Vielzahl
von experimentellen Untersuchungen an den unterschiedlichen Schiffstypen durchgefihrt.
Hauptsachlich erfolgte die Anwendung der klassischen und der operativen Modalanalyse
unter Werftbedingungen und wahrend der Probefahrt. Zuséatzlich wurden im Rahmen der
Probefahrten von zwei Containerschiffen sowie wahrend einer Einsatzfahrt Schwingungs-
amplituden bei Hochfahrvorgdngen der Hauptantriebsanlage aufgezeichnet und ausge-
wertet. Neben den experimentellen Untersuchungen wurden Berechnungen zum Eigen-
und Zwangsschwingungsverhalten mit den von den Werften bereitgestellten Finite-
Element-Modellen durchgefihrt. Berechnungen zum Zwangsschwingungsverhalten um-
fassten die Einbeziehung sowohl der StoRanregung (entsprechend der klassischen Mo-
dalanalyse) als auch der Erregung durch die Hauptmaschine und Propeller.

Dynamische Kennwerte wurden fiir die unterschiedlichen Schiffstypen bei unterschiedli-
chen Umgebungsbedingungen aus allen zur Verfigung stehenden experimentellen Un-
tersuchungen ermittelt. Auf Grundlage der vorhandenen Ergebnisse aus Experiment und
Berechnung waren umfangreiche Vergleiche und Bewertungen méglich. So konnten die
unter Werftbedingungen ermittelten Ergebnisse der klassischen und der operativen Mo-
dalanalyse zur Bewertung der Eignung der beiden experimentellen Verfahren genutzt
werden. Ein Vergleich der unter Werftbedingungen ermittelten Ergebnisse mit denen der
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Probefahrt ermoglichte eine Bewertung der unterschiedlichen Untersuchungsbedingun-
gen. Vergleiche von experimentell ermittelten Ergebnissen mit Berechnungsergebnissen
dienten zum einen der Bewertung der Vorhersagegenauigkeit der verwendeten Berech-
nungsmodelle aber auch der Bewertung der verwendeten experimentellen Verfahren hin-
sichtlich der Identifizierbarkeit von Eigenschwingungen der Schiffsstruktur. Zu diesem
Zweck erfolgten eine Zuordnung und ein Vergleich zwischen experimentell ermittelten Ei-
genfrequenzen und dazugehdrigen Eigenschwingformen und den Ergebnissen von Ei-
genschwingungsberechnungen. Ein Vergleich zwischen experimentell ermittelten Fre-
gquenzgéngen (klassische Modalanalyse) und Ergebnissen von Zwangsschwingungsrech-
nungen bei Simulation der StoBanregung ermdglichte eine erweiterte Bewertung der Mo-
dellierung von Masse und Steifigkeit als auch der Modellierung der Dampfung (siehe auch
Abschnitt 5.5). Zusatzlich wurden Ordnungsanalysen an aufgezeichneten Hochfahrvor-
gangen durchgefiihrt. Die Ergebnisse dienten erganzend der Bewertung der Untersu-
chungsbedingungen, da sie zum Teil den auf Probe- bzw. Einsatzfahrten auswertbaren
Frequenzbereich erweiterten. Die Strukturantworten von separierten Erregerordnungen
wurden aber auch mit Ergebnissen von Zwangsschwingungsrechnungen bei Einbezie-
hung der entsprechenden Erregerordnungen verglichen. Als besonders geeignet erwies
sich dabei das H-Moment der Hauptantriebsanlagen, da dieses bei 2-Takt Motoren im All-
gemeinen eine der Haupterregerquellen darstellt und als einzige Komponente in der ent-
sprechenden Erregerordnung auftritt. Der Verlauf dieser Erregermomente in Abhangigkeit
von der Drehzahl zur Implementierung in die Berechnung wurde dabei vom Motorherstel-
ler bereitgestellt. Ein solcher Vergleich bot die Méglichkeit, die Vorhersagegenauigkeit von
Schwingungsamplituden im Schiffsbetrieb, hier allerdings beschrankt auf eine Erreger-
komponente, zu bewerten. Erregerordnungen des Propellers (z.B. 5. Ordnung bei 5-Blatt-
Propeller (Propellerordnung)) sind im Allgemeinen nicht von den Erregerordnungen der
Hauptmaschine separierbar. Liegen diese dann zusatzlich nicht in Frequenzbereichen
ausgepragter Eigenschwingungen der Schiffsstruktur, kann die Aussagefahigkeit der Un-
tersuchung allerdings eingeschrankt sein. In Abbildung 3.4 ist die Vorgehensweise noch
einmal zusammenfassend dargestellit.

Aufgrund organisatorischer und anderer spezifischer Gegebenheiten war es nicht még-
lich, den gesamten Umfang der Untersuchungen auf alle Schiffe anzuwenden. Insbeson-
dere an den Containerschiffen konnten zum Teil nur einzelne Untersuchungen durchge-
fuhrt werden. Auch konnten z.B. auf Probefahrten nicht immer Hochfahrvorgange reali-
siert werden. Ebenso wurden Zwangsschwingungsrechnungen nur durchgeftihrt, wenn
entsprechendes experimentelles Datenmaterial flr einen Vergleich vorhanden war. Eine
Ubersicht zum Umfang der Untersuchungen kann Tabellen 3.1 entnommen werden.
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AA
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Operative Modalanalyse

A
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A
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Einsatzbedingungen
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Abbildung 3.4: Durchgefuhrte experimentelle und rechnerische Untersuchungen sowie
Mdglichkeiten des Vergleichs der ermittelten Ergebnisse

Tabelle 3.1: Ubersicht der durchgefiihrten experimentellen und rechnerischen Untersu-
chungen zu globalen Schiffsschwingungen an verschiedenen Schiffen

Experimentelle Untersuchungen FE-Berechnungen
Schiff OMA OMA Hoch-
KI. MA OMA ) ] Zwang | Zwang | Zwang
(Probe- (Ein- fahr Eigen.
(Werft) | (Werft) (StoR) | (Motor) | (Prop.)
fahrt) satz) HM
Aker0*2 X
o Aker0*4 X
o
Te}
S | Akeros X
(®)
[oR
e Aker**5 X
@
c
s Aker**6 X
c
O
O | Aker*9 X X X X X b X X X
VWS**8 X X X
o FSG**0 X X X X
T
| FsG™1 X X
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4. Mathematische Modellierung mechanischer Systeme

In diesem Abschnitt werden die mathematischen Grundlagen zur Beschreibung des dy-
namischen Verhaltens mechanischer Systeme zusammengefasst. Nach einer kurzen Vor-
stellung der dynamischen Grundgleichungen erfolgt eine Darstellung zu deren Entkopp-
lung. Diese Entkopplung ist sowohl fir die effektive rechnerische Vorhersage des
Schwingungsverhaltens durch die Anwendung der modalen Superposition als auch fir die
experimentelle Identifikation der Systemparameter von groRer Wichtigkeit. Die Beschrei-
bung des Dampfungsverhaltens innerhalb der Systemgleichungen ist fur die Entkopplung
der Systemgleichungen, fiur die Genauigkeit der Vorhersage von Zwangsschwingungs-
amplituden sowie fur die experimentelle ldentifikation der dynamischen Parameter von
Bedeutung. Darum folgt auch hierzu ein gesonderter Abschnitt. Daraus abgeleitet wird
abschlieRend eine Darstellung des Ubertragungsverhaltens mechanischer Systeme ge-
geben.

4.1 Dynamische Grundgleichungen

4.1.1 Das gedampfte System

Ein mechanisches Kontinuum kann im allgemeinen Fall mit Hilfe eines diskreten mecha-
nischen Systems von n Freiheitsgraden beschrieben werden. Fur die physikalische Koor-
dinaten q(7) erhalt man dabei ein System von n gewohnlichen Differentialgleichungen
zweiter Ordnung in der Form

Mq(z) + Dq(r) + Kq(z) =£(2). (4.2)
Die Massenmatrix M und die Steifigkeitsmatrix K beschreiben darin die Massen- und Stei-
figkeitsverteilung (physikalische Grof3en) des diskreten Systems. Die Matrix D der ge-
schwindigkeitsproportionalen Dampfungskréfte ist auf theoretischem Weg im Allgemeinen
nicht bestimmbar und wird darum oft vereinfacht (steifigkeits- und massenproportionale
Dampfungsverteilung) oder vernachlassigt. Die Erregerkrafte sind im Kraftvektor f(z) zu-

sammengefasst. Alle Systemmatrizen sind symmetrisch und von der Dimension n. Im Fall
freier Schwingungen kann durch Einfihren eines Expotentialansatzes

q(¢) = We” , A € C (C - Menge der komplexen Zahlen) 4.2)
das homogene Gleichungssystem (4.1) in ein Eigenwertproblem der Form

(PM+ID+K)¥ =0 (4.3)
Uberfiihrt werden. Die charakteristische Gleichung des Eigenwertproblems lautet

det(ZM + 1D +K)=0. (4.4)

Fiur den Fall schwach gedampfter Systeme erhalt man als Losung (Nullstellen von 4.4) n
konjugiert komplexe Eigenwerte 4, in der Form

A A, ==0, * jo,, firk=1,2, ..., n. (4.5)
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Darin ist der Realteil die Abklingkonstante &y, sie beschreibt das Abklingverhalten des
dazugehorigen k-ten komplexen Eigenvektors. Der Imaginérteil der Losung ist die Eigen-
kreisfrequenz des gedampften Systems @, = @, \/1—3,{2 mit der Eigenkreisfrequenz des
ungedampften Systems @, und dem dimensionslosen Dampfungsgrad $,. Zu jedem
Paar der konjugiert komplexen Eigenwerte gehort ein Paar konjugiert komplexer Eigen-
vektorenwy, ,y,, k=1, 2, ..., n, das die Gleichung

(A'M+2,D+K)y, =0 (4.6)

erfullt. Die n Paare konjugiert komplexer Eigenvektoren des allgemein, viskos gedampften
Systems bilden die Modalmatrix ¥ in der Form.

Y= [‘I’l‘lfz----‘vn Wﬁz%] 4.7)

Aufgrund der konjugiert komplexen Eigenwerte und Eigenvektoren lautet die allgemeine
Lésung fur q(7) entsprechend des Ansatzes (4.2)

q(?) = ZZ=1 (Aw,e™ + 4,y e™) (4.8)
mit den von den Anfangsbedingungen des Systems abhéngigen Konstanten 4, und 4, .

Unter Anwendung von Gleichung (4.5) und der EULERschen Formel lasst sich Gleichung
(4.8) auch in der Form

q(?) = ZZ:l Ae™ (wy cos(o,t + @) + (w)" sin(w, + ) (4.9)
darstellen. Aus dieser Darstellung (4.9) kann abgeleitet werden, dass in einem allgemein
(viskos) gedampften System die Komponenten ¥u und ¥ des komplexen Eigen-
schwingungsvektors nicht in Phase bzw. in Gegenphase schwingen missen. Fur das dis-
krete Modell bedeutet dieses, dass bei komplexen Eigenschwingungen (allgemein ge-
dampfter Fall) die verschiedenen Koordinaten ihre maximale Auslenkung zu verschiede-
nen Zeitpunkten erreichen kdnnen und somit zeitlich veranderliche Eigenschwingformen
auftreten. Bei reellwertigen Eigenschwingungsvektoren (ungedampfter bzw. steifigkeits-
und massenproportional gedampfter Fall) treten hingegen Eigenschwingformen auf, bei
denen alle Koordinaten entweder in Phase (0°) oder Gegenphase (180°) schwingen.

4.1.2 Das ungedampfte System
Fur weitere Betrachtungen des dynamischen Verhaltens diskreter Systeme sind die Ei-
genschaften des zugeordneten ungedampften Gleichungssystems

Mq(7) + Kq(z) =1£(2) (4.10)

von Bedeutung. Die Losung des dazugehdorigen Eigenwertproblems ergibt fiir das unge-
dampfte System rein imaginare Eigenwertpaare

Ao A =*jo,, furk=1,2,..,n. (4.11)

lhnen konnen rein reellwertige Eigenvektoren w, zugeordnet werden. Sie sind in der
reellwertigen Modalmatrix ¥ zusammengefasst und bilden eine Basis fiir den modalen
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Raum. Die Modaltransformation der physikalischen Koordinaten g in modale Koordinaten
x lasst sich somit ausdriicken durch

q(t) =Y W x,. (1) = ¥x(2). (4.12)

Anwendung dieser Transformation auf Gleichung (4.10) und Multiplikation von links mit
der transponierten Modalmatrix W7 fihrt auf das Gleichungssystem in generalisierten
Koordinaten x(t)

P MWYi(7) + PTK Px(¢) = PTE(). (4.13)

Aufgrund der Orthogonalitat der Eigenvektoren ergeben die Ausdriicke ¥ MY und P'K ¥
Matrizen, die nur auf der Hauptdiagonalen mit den modalen Massen m, bzw. modalen
Steifigkeiten &, besetzt sind. Man spricht von generalisierter bzw. modaler Massen- und
Steifigkeitsmatrix. Durch diese Transformation wird das gekoppelte Ausgangsgleichungs-
system (4.10) mit Hilfe der Modalmatrix ¥ der Eigenvektoren des ungedampften Systems
in n entkoppelte Differentialgleichungen

my Xy (6) + kg (0) = f (1), furk=1,2,..,n, (4.14)

in generalisierten Koordinaten x(t) Uberfiihrt. Das entkoppelte System entspricht somit n ent-
koppelten ungedampften Einmasseschwingern. Aus der Superposition der Losungen der n
Einmasseschwinger mit den generalisierten Koordinaten x(t) ergibt sich dann die Lésung in
physikalischen Koordinaten q(t) in der Form von Gleichung (4.12).

Das Verfahren der modalen Entkopplung der Systemgleichungen hat besondere Bedeutung
sowohl fur die Parameteridentifikation unter Verwendung der experimentellen Modalanalyse
als auch fir die rechnerische Vorhersage erzwungener Schwingungen (modale Superpositi-
on). Daher besteht die Forderung, auch die Systemgleichungen gedampfter Systeme zu
entkoppeln.

4.2 Die modale Entkopplung der Systemgleichungen
4.2.1 Die modale Entkopplung des proportional gedampften Systems

Unter einer bestimmten Voraussetzung ist es mdglich, die Modalmatrix ¥ des unge-
dampften Systems zu benutzen, um auch das gedampfte System (4.1) zu entkoppeln.
Hierfur ist es notwendig, dass die Dampfungsmatrix D sich als Linearkombination aus
Massenmatrix M und Steifigkeitsmatrix K in der Form

D=aM+ K (4.15)

darstellen lasst. Diese vom physikalischen Standpunkt aus nicht zu begriindende Annah-
me des massen- und steifigkeitsproportionalen Dampfungsverhaltens wird h&ufig auch als
.Bequemlichkeitshypothese” bezeichnet. Es ist ein weit verbreiteter Dampfungsansatz
und liefert im Allgemeinen ausreichend genaue Ergebnisse.
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Unter Anwendung der Modaltransformation (4.12) und einer Multiplikation des Ausgangs-
gleichungssystems (4.1) von links mit der transponierten Modalmatrix pr folgt die Glei-
chung

VMW (¢) + P DPx(1) + P KPx(r) = PT1(2). (4.16)

Bei einer Zusammensetzung der Dampfungsmatrix B entsprechend der Form (4.15) ergibt
der Ausdruck WY'DY eine diagonal besetzte modale Dampfungsmatrix, die mit den mo-
dalen Dampfungswerten d, belegt ist.

Unter Annahme einer proportionalen Dampfungsverteilung lasst sich somit auch das ge-
dampfte System entkoppeln. Jede einzelne der n Gleichungen beschreibt in modalen Ko-
ordinaten das Schwingungsverhalten eines gedampften Einmassenschwingers.

Durch eine entsprechende Skalierung der Eigenvektoren y kann eine Normierung der
modalen Massenmatrix zur Einheitsmatrix erfolgen. Die Systemmatrizen erhalten dann
die Form

Y'MY =5, ¥ DY =28,0,75,,
YKY = 025, miti,j,k=1,2,.,n (4.17)

Somit lauten die resultierenden n entkoppelten Gleichungen der gedampften Einmasse-
schwinger in generalisierten Koordinaten

X, (1)+28,00,%, (1) +@Fx,(t)=f(t) firk=1,2,..,n. (4.18)

Die Eigenvektoren des gedampften Systems mit massen- und steifigkeitsproportionaler
Dampfungsverteilung sind reell und identisch den Eigenvektoren des dazugehorigen un-
gedampften Systems. Die Phasendifferenz zwischen den einzelnen Komponenten IZ»,-
eines Eigenschwingungsvektors betragt somit 0° bzw. 180°.

Erfillt die Dampfungsmatrix D die so genannte Bequemlichkeitshypothese (4.15) der
massen- und steifigkeitsproportionalen Dampfungsverteilung nicht (nicht-proportionale
Dampfungsverteilung), ist eine gleichzeitige Diagonalisierung der Systemmatrizen mit
Hilfe der Modalmatrix ¥ und damit eine Entkopplung des Differentialgleichungssystems
(4.1) nicht mdglich. In diesem Fall treten in der modalen Dampfungsmatrix auf3erhalb der
Hauptdiagonalen stehende Kopplungselemente auf, wobei die modale Dampfungsmatrix
massen- und steifigkeitsproportionaler Dampfungsverteilung durchaus voll besetzt sein
kann. Diese Kopplungselemente bewirken, dass die Schwingungsenergie zusatzlich auch
Uber die gekoppelten Eigenschwingungsvektoren abgebaut wird.
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4.2.2 Die modale Entkopplung des allgemein gedampften Systems im Zu-

standsraum

Um bei einer nicht-proportionalen Verteilung der Dampfung im System ebenfalls eine Ent-
kopplung des Differentialgleichungssystems (4.1) durchfiihren zu kénnen, ist es notwen-
dig, das Gleichungssystem (4.1) um einen Identitat entsprechend Gleichung (4.19) zu
erweitern.

Mq(z) + Dq(z) + Kq(r) = £(2)

Mq(r) = Mq(?)
Mit dieser Erweiterung wird das Differentialgleichungssystem zweiter Ordnung in ein Zu-
standsraumsystem erster Ordnung mit

(4.19)

w oiol s wlio/ls
M 0| q( 0 —-M|q(r) 0
bzw. in Kurzform

Aw(?) + Bw(¢) = u(z) (4.21)

uberfiihrt. Durch die Uberfiihrung in den Zustandsraum wird die Ordnung des Ausgangs-
systems (4.1) auf 2n vergroRert. Ziel des weiteren Vorgehens ist es, die Systemmatrizen
A und B zu diagonalisieren, um das Zustandsraumsystem zu entkoppeln. Ausgangspunkt
ist hierbei ebenfalls das homogene Zustandsgleichungssystem

Aw(t) + Bw(s) =0 (4.22)
mit den dazugehdrigen Eigenwerten, die als n konjugiert komplexe Paare in der Form
A A =a, 2B, k=1,2,..,n (4.23)

auftreten. Ihnen zugeordnet sind n konjugiert komplexe Paare von Eigenvektoren (pk,(pk,
die mit der Diagonalmatrix der Eigenwerte A =diag[4,,,,...,2,] bzw. A= a’zag[ﬂ1 A, .
zu einer Modalmatrix ® des Zustandsraumes mit
v * (4.24)
oA oA
zusammengefasst werden. Zwischen den Eigenvektoren des Zustandsraumes und den
Eigenvektoren des Ausgangssystems besteht der Zusammenhang, dass die obere Halfte

der Modalmatrix @ des Zustandsraumes (4.24) der Modalmatrix ¥ des Ausgangssystems
(4.7) entspricht.

Y=o, 9] (4.25)

Somit kann die Modalmatrix des Zustandsraumes in Anlehnung an die bisherige Darstel-
lung des allgemein gedampften Systems auch in der Form

¥ { ¥ } (4.26)
YA
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geschrieben werden. Durch Multiplikation von Gleichung (4.21) von links mit der transpo-
nierten Modalmatrix (4.26) und dem Einfligen einer Koordinatentransformation

w(r) = ¥g(0) (4.27)
erhalt man das Zustandsraumsystem in der Form
PAY§()+ P BYg() =P u(r). (4.28)
Fur den Fall verschiedener Eigenwerte (4.23) ist die Matrix ¥ der Eigenvektoren des Sys-
tems (4.21) orthogonal bezlglich der Systemmatrizen A und B woraus folgt, dass auch
die Matrizen
YAY =1
Y'BY =-A
diagonalisiert werden kénnen und somit auch das Zustandsgleichungssystem (4.21) ent-

(4.29)

koppelbar ist. Die Entkopplung im Zustandsraum ist unabhangig von der Art der Damp-
fungsverteilung im System und damit auch anwendbar bei einer nicht-proportionalen
Dampfungsverteilung (siehe auch [21]).

4.3 Beschreibung der Dampfung

Dampfungseffekte treten in allen realen Strukturen auf und bewirken ein zeitliches Abklin-
gen freier Schwingungen bzw. reduzieren im Fall von erzwungenen Schwingungen die
Antwortamplituden des schwingungsfahigen Systems. Allgemein werden Dampfungsef-
fekte hervorgerufen durch die Wirkung innerer Verformungswiderstande (Werkstoffdamp-
fung) sowie aullerer Bewegungswiderstande (Reibung in Lagern und Flgestellen, Str6-
mungswiderstdnde des umgebenden Mediums, lokale viskose Dampfer usw.). Ausfuhrli-
che Erlauterungen zum Stoffgebiet sind z.B. in [17] zu finden.

4.3.1 Modelle der Dampfung

Ziel bei der Beschreibung der Dampfung ist es, mit Hilfe verschiedener mechanischer und
mathematischer Modelle alle unterschiedlichen Dampfungsquellen, die summarisch die
Gesamtdampfung einer Struktur ergeben, so zu erfassen, dass ihre Wirkung hinreichend
genau beschrieben wird. Aufgrund der Vielzahl von Dampfungseffekten, die die Damp-
fung eines realen Systems bewirken, ist die Festlegung einer vorherrschenden Damp-
fungsart nicht moglich. In den meisten Fallen kann das Dampfungsverhalten beschrieben
werden durch eine Kombination aus viskoser, struktureller und CouLoms’scher Damp-
fung.

Wie im vorangegangenen Abschnitt 4.1 bereits ausgefiihrt, erfolgt die Beschreibung
schwingungsfahiger Systeme meist mit Hilfe diskreter Modelle. Aus Griinden der analyti-
schen Einfachheit werden in der experimentellen und theoretischen Modalanalyse inner-
halb des Differentialgleichungssystems (4.1) die Dampfungskréfte f, =Dq als Produkt
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aus Dampfungsmatrix D und Geschwindigkeitsvektor q in Form geschwindigkeitspropor-
tionaler D&mpfung dargestellt. Durch diese Annahme werden sowohl innere als auch &u-
Rere Dampfungen global approximiert. Von diesem allgemeinen linearen Modell der ge-
schwindigkeitsproportionalen Dampfung sind in der Strukturdynamik hauptséchlich zwei
Variationen bekannt, die in vielen Systembeschreibungen genutzt werden. Die Modelle
unterscheiden sich in speziellen Annahmen bezuglich der Dampfungsmatrix D und erhal-
ten ihre Berechtigung weniger aus physikalischen Begrindungen als vielmehr aus guten
Ubereinstimmungen zwischen dem Modell und dem realen Verhalten von Strukturen.

Im Folgenden werden diese zwei linearen Dampfungsmodelle beschrieben und einander
gegenibergestellt. Nichtlineare Dampfungseffekte (z.B. CouLoMB’sche Reibung) werden
im Rahmen dieser Arbeit nicht berlicksichtigt, so dass entsprechende Modelle nicht naher
erlautert werden. Unter entsprechenden Umstanden kann es aber notwendig sein,
Dampfungs-Nichtlinearitaten mit in die Betrachtungen einzubeziehen.

4.3.1.1 Viskose Dampfung

Eine Moglichkeit, die linear-viskose Dampfung zu beschreiben, ist die Betrachtung eines
Einmasseschwingers mit einem masselosen Dampfungselement (Dampfungskonstante
d), wobei die Dampfungskraft f, proportional zur Schwinggeschwindigkeit g ist (KELVIN-
VoiGT-Modell). Unter dieser Annahme und einem harmonischen Ansatz ¢ = gsinQ¢ ist die
pro Schwingungszyklus dissipierte Energie:

E, = 02”’“dq2d¢ —7dQ§? . (4.30)

Der Energieverlust pro Schwingungsperiode eines gedampften Einmasseschwingers mit
der Dampfungskonstante d ist damit proportional zur Anregungsfrequenz Q und dem
Quadrat der Verformungsamplitude ¢. Bei einer Erweiterung des Einmasseschwingers
auf ein System mit mehreren Freiheitsgraden erhalt man die viskose Dampfungsmatrix D

des Differentialgleichungssystems (4.1).

Fur harmonische Schwingungen mit konstanter Amplitude und Frequenz fiihrt die viskose
Dampfung auf Dampfungskrafte f, =Dq bzw. mit q(t)=qsinQt auf Dampfungskraftam-
plituden fD =QDq . Somit prognostiziert das Modell der viskosen Dampfung, dass Schwin-
gungen im hoheren Frequenzbereich starker gedampft werden als die im niedrigen.

4.3.1.2 Strukturelle Dampfung

Ist diese Frequenzabhéangigkeit der Dampfung nicht gegeben, wird das strukturelle Damp-
fungsmodell verwendet. Dabei wird die Dampfungskonstante d des KELVIN-VOIGT-Modells
durch den Ausdruck d/Q ersetzt. Die pro Schwingungszyklus dissipierten Energie ist in
diesem Fall

2zl d . "
E, =jo qudtzﬂdqz . (4.31)

33



MATHEMATISCHE MODELLIERUNG MECHANISCHER SYSTEME KAPITEL 4

Hierdurch ist die dissipierte Energie frequenzinvariant und proportional zum Quadrat der
Verformungsamplitude. Fir ein Mehrfreiheitsgradsystem folgt daraus die Bewegungsglei-
chung mit der strukturellen Dampfungsmatrix Ds und der hieraus resultierenden komple-
xen Steifigkeitsmatrix [K + /D] mit

Mij() +[K + /DgJq(r) = £(1) (4.32)

Das Modell der Strukturdampfung enthalt eine Mischung von Operationen aus Zeit- und
Frequenzbereich und ist daher nur im Frequenzbereich anwendbar. Es ist auf harmoni-
sche Schwingungen einer Struktur beschrankt. Die physikalische Interpretation der Eigen-
vektoren ist problematisch [21].

4.3.1.3 Vergleich von viskoser und struktureller Dampfung

Beide Dampfungsmodelle kénnen aufgrund ihres energetischen Gleichgewichts ineinan-
der Uberfuhrt werden. Im Gegensatz zum viskos gedampften System sind beim strukturell
gedampften System die Eigenfrequenzen des gedampften Systems gleich denen des
ungedampften. Weitere Unterschiede treten im tieffrequenten Bereich auf [21].

In [14, 21] sind zahlreiche Quellen angegeben, die die Anwendbarkeit beider Modelle
(Gleichung (4.1 bzw. 4.32)) bestétigen. Es kann aber festgestellt werden, dass das visko-
se Dampfungsmodell fur eine Vielzahl strukturdynamischer Problemstellungen hinrei-
chend genaue Ergebnisse liefert und gegentber dem Modell der Strukturdampfung den
Vorteil einer geschlossenen mathematischen Losung sowohl im Zeit- als auch Frequenz-
bereich besitzt. Ein weiterer wichtiger Vorteil des viskosen Dampfungsmodells ist die ex-
perimentelle Bestimmbarkeit von entsprechenden physikalischen und modalen Damp-
fungsparametern. Der Nachteil der Frequenzabhangigkeit des viskosen Dampfungsmo-
dells tritt besonders bei der Anwendung des (steifigkeits- und massen-) proportionalen
Dampfungsansatzes nach RAYLEIGH in Erscheinung (siehe Abschnitt 4.3.2.1).

4.3.2 Verteilung der Dampfung

Annahmen Uber die Verteilung der Dampfung in strukturdynamischen Systemen kénnen
sowohl bei viskoser als auch bei struktureller Dampfungsmodellierung bericksichtigt wer-
den und beeinflussen neben den Vorhersageergebnissen auch die Art und Weise bzw.
den Aufwand bei der Losung der Systemgleichungen. Die Annahmen Uber die Verteilung
der Dampfung werden in der Konstruktion sowohl der strukturellen Dampfungsmatrix Ds
als auch der viskosen Dampfungsmatrix D in ahnlicher Weise beriicksichtigt. Die folgen-
den Ausfihrungen sind zum Teil allgemeingiiltig, beziehen sich aber im speziellen auf die
Anwendung des Modells der viskosen Dampfung.
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4.3.2.1 Proportionale Dampfungsverteilung

In schwach gedampften Strukturen, z.B. einer Platte mit visko-elastischem Werkstoffver-
halten und allenfalls geringen lokalen Dampfungskonzentrationen, kann eine Verteilung
der Dampfung angenommen werden, die Uberwiegend proportional zur Steifigkeitsvertei-
lung ist. Da Dampfungseffekte z.B. infolge von Umgebungsluft auch Merkmale der Mas-
senverteilung zeigen kdnnen, erfolgt eine Erweiterung dieser Annahme um einen Anteil
massenproportionaler Dampfungsverteilung. Die Auswirkungen diese Hypothese der
masse- und steifigkeitsproportionalen Dampfungsverteilung auf die Eigenschaften der
Systemgleichungen wurde bereits im Abschnitt 4.2.1 erlautert. Eine Mdoglichkeit der Be-
schreibung dieses Dampfungsverhaltens ist der nach RAYLEIGH benannte Dampfungsan-
satz D=aM+ SK (Gleichung (4.15)). Er fuhrt zu einer Diagonalisierung der modal trans-
formierten Dampfungsmatrix, einer Entkopplung der Systemgleichungen des gedampften
Systems und damit z.B. zur Anwendbarkeit des effektiven Berechnungsalgorithmus der
modalen Superposition bei der rechnerischen Vorhersage von Zwangsschwingungen.

Die massen- und streifigkeitsbezogenen Proportionalitatsfaktoren (RAYLEIGH-Parameter)
o und B aus Gleichung (4.15) liefern hierbei fur k=1 und 2 zwei Gleichungen aus der Be-
Ziehung

) :l(iwwk) (4.33)
2\ o,

Ausgangspunkt bei der Bestimmung der Proportionalitatsfaktoren o und f bilden wie aus
Gleichung (4.33) ersichtlich letztlich zwei zu verschiedenen Eigenfrequenzen gehérende
experimentell bestimmbare bzw. auf Erfahrungswerten vergleichbarer Strukturen basie-
rende Dampfungsparameter (modale Dampfungsgrade). Darin liegt allerdings auch der
Hauptmangel dieses proportionalen Dampfungskonzeptes, denn fir andere Schwingfor-
men als fir die, aus denen die Dampfungsparameter gewonnen oder angenommen wur-
den, gibt der Dampfungsansatz nicht zwangslaufig das Verhalten der realen Struktur zu-
verlassig wieder. Damit wird also die zumindest fur zwei Schwingformen physikalisch be-
grindete Beschreibung der Dampfung in den anderen Schwingformen einem mathemati-
schen Formalismus unterworfen, der die Effekte der Dampfung unter Umstanden nur sehr
ungenau beschreiben kann. Fir diesen Ansatz wird oft auch die Bezeichnung ,Bequem-
lichkeitshypothese" verwendet, da er eine Reihe von Vereinfachungen gegeniber dem
allgemein viskos gedampften System mit nicht-proportionaler Dadmpfungsverteilung ent-
halt. Die auf dem RAYLEIGH'schen Ansatz beruhende Dampfungsmatrix besitzt allerdings
auch im physikalischen Raum eine fir numerische Berechnungsverfahren vorteilhafte
Bandstruktur.

Stehen mehr als nur zwei Dampfungsparameter zur Verfigung ist es mdglich, die
Dampfungsmatrix und dadurch die Beschreibung der Dampfung gegenuber dem Damp-
fungsansatz nach RAYLEIGH zu verbessern. Die Dampfungsmatrix D kann hierbei unter
Anwendung der CAUGHEY’schen Reihe (siehe [2]) mit
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p=-MY" z[Mk|" (4.34)

bestimmt werden. Die Koeffizienten z; , i =1, 2, ..., n, werden aus dem folgenden System
von n Gleichungen bestimmt:

9, :l(i+zzwk + 2,07 +...+zia)k2"3J (4.35)

2\ w,

Bei der Verwendung von zwei Koeffizienten (z;, z,) reduziert sich Gleichung (4.35) auf
den Dampfungsansatz nach RAYLEIGH. Bei Verwendung von mehr als zwei Koeffizienten
z, ist die Dampfungsmatrix D eine im Allgemeinen voll besetzte Matrix, die aber nach
Anwendung der Modaltransformation ebenfalls nur Hauptdiagonalelemente besitzt und zu
einer Entkopplung der Systemgleichungen fiihrt. Die Anzahl der richtig dargestellten Ele-
mente der Hauptdiagonale entspricht der Anzahl der zur Konstruktion der Dampfungsmat-
rix verwendeten Koeffizienten z . Bei Kenntnis aller Dampfungsparameter ist es somit
maoglich, die vollstandige Dampfungsmatrix unter der Annahme proportionalen Damp-
fungsverhaltens zu bestimmen. Bei Anwendung der modalen Superposition zur Berech-
nung des Systemverhaltens ist der Umweg uber die Bildung der Dampfungsmatrix nicht
notwendig. Die bekannten Dampfungsparameter (modale Dampfungsgrade) kdnnen di-
rekt in den entkoppelten Systemgleichungen verwendet werden. Diese Form der Berlck-
sichtigung der Dampfung wird auch als modale Dampfung bezeichnet. Werden hingegen
direkte Losungsverfahren im Frequenzbereich oder direkte Integrationsverfahren zur Be-
rechnung von transienten Vorgangen im Zeitbereich angewendet, ist das explizite Aufstel-
len der Dampfungsmatrix D notwendig.

An einem 5-Massen-Systems (Abbildung 4.1) werden im weiteren Verlauf des Abschnittes
u.a. die Auswirkungen dieser unterschiedlichen Mdglichkeiten der Beschreibung des
massen- und steifigkeitsproportionalen Dampfungsverhaltens verdeutlicht.

4.3.2.2 Nicht-proportionale Dampfungsverteilung

Theoretische Betrachtungen und Ergebnisse aus der Anwendung der experimentellen
Modalanalyse an realen Strukturen in Form von identifizierten komplexen Eigenvektoren
(siehe Abschnitt 4.1.1) machen deutlich, dass die Annahme einer proportionalen Damp-
fungsverteilung nicht immer erfillt sein muss. Hervorgerufen wird eine solche nicht-
proportionalen Dampfungsverteilung u.a. durch lokal veranderliche Dampfung bzw.
Dampfungskonzentration. Im Fall einer nicht-proportionalen Dampfungsverteilung ist die
modal transformierte Dampfungsmatrix D im Allgemeinen voll besetzt. Sie kann als eine
Summe

D= diag[ﬁ]+ D’ (4.36)

der Diagonalelemente der Dampfungsmatrix D und einer Matrix D" der Aul3erdiagonal-
elemente dargestellt werden. Im Fall einer auch auf3erhalb der Diagonalen besetzten
Dampfungsmatrix kommt es zu einer Dampfungskopplung im mechanischen System und
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somit zur Beteiligung von mehr als einer Eigenschwingung an der Energiedissipation. Als
Folge treten die bereits beschriebenen komplexen Eigenschwingformen auf, bei denen
die unterschiedlichen Strukturpunkte nicht nur eigene Amplituden sondern auch jeweils
eigene Phase haben kénnen (in reellen Schwingformen treten hingegen nur Phasen von
0° bzw. 180° auf). Eine Vernachlassigung der Koppelglieder in der modalen Dampfungs-
matrix verursacht Abweichungen zwischen dem angenommenen und dem realen Struk-
turverhalten, deren GroRRenordnung abzuschétzen ist.

In diesem Zusammenhang muss bemerkt werden, dass neben einer nicht-proportionalen
Dampfungsverteilung auch gyroskopische Effekte und Effekte von Fluid-Struktur-
Interaktionen zur Ausbildung komplexer Moden filhren kénnen [41]. Bei ausreichender
Kenntnis des dynamischen Systems sollte ein entsprechender Ausschluss dieser Effekte
moglich sein. Ebenso kdnnen aber auch nicht-lineares Strukturverhalten, Messrauschen
oder eine fehlerbehaftete Parameteridentifikation die Ursache fir das Auftreten komplexer
Moden sein. Kénnen z.B. bei einer experimentellen Identifikation modal gekoppelte
Schwingformen nicht voneinander getrennt werden, was bei hohen Modendichten durch-
aus vorkommen kann, ist der resultierende Eigenvektor im Allgemeinen auch komplex.

Die Entscheidung, ob das Auftreten komplexer Eigenschwingungsvektoren durch Nichtli-
nearitaten im System, durch die Mess- und Identifikationsverfahren oder tatséchlich durch
die nicht-proportionale Dampfungsverteilung verursacht wird, dirfte hingegen schwierig
sein. Vor diesem Hintergrund muss davon ausgegangen werden, dass eine direkte Riick-
fuhrung von experimentell identifizierten komplexen Eigenschwingungsvektoren auf nicht-
proportionales Dampfungsverhalten stets fehlerbehaftet sein kann. Diese Problematik
wird aber bei der Untersuchung des Zusammenhangs von nicht-proportionaler Dampfung,
der Komplexitat von Eigenvektoren und der Vorhersage des Systemverhaltens nicht wei-
ter verfolgt.

Ein weiterer wichtiger Sachverhalt ist, dass eine nicht-proportionale Dampfungsverteilung
eine notwendige aber fiir sich nicht ausreichende Voraussetzung fur das Auftreten signifi-
kant komplexer Schwingformen ist. Eine ebenfalls wichtige Bedingung ist das Auftreten
von im Frequenzbereich eng benachbarten Eigenschwingformen. Als eng benachbart
konnen hierfir nach [24] Schwingformen angenommen werden, deren Eigenfrequenzdif-
ferenzen den  jeweiligen  modalen  Dampfungsgraden  entsprechen  (z.B.
f,=100Hz, f, =105 Hz, $>5%). Ahnliche Aussagen kénnen aus einem in [42] vorge-
schlagenen Kriterium zur Vernachlassigung der Dampfungskopplung abgeleitet werden,
wonach die Dampfungskopplung zwischen dem Hauptdiagonalelement Jkk der modalen
Dampfungsmatrix und dem Aul3erdiagonalelement Jk, vernachlassigt werden kann, wenn

du

dkk

[ 2?9

2
: <l kl=(L2,...n) und @, /o, >1. (4.37)
‘(0)12 —wf)+ 2]‘910)/{0)1}

Aus (4.37) ist ersichtlich, dass die GroRRe der Kopplung nicht nur vom Verhéltnis der Au-
Rerdiagonalelemente zu den Diagonalelementen der modalen Dampfungsmatrix sondern
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auch vom Dampfungsgrad der betrachteten Moden und ihrem Frequenzabstand abhangt.
Diese Art der Bewertung der Dampfungskopplung setzt allerdings eine Kenntnis der voll-
standigen Dampfungsmatrix voraus und hat darum in den meisten Fallen nur theoretische
Relevanz.

Eine weitere Mdglichkeit der Bewertung des Einflusses nicht-proportionalen Dampfungs-
verhaltens wird in [24] durch die Ermittlung der Komplexitéat der Eigenvektoren vorge-
schlagen. Dieses Mal fir die GroRe der modalen Komplexitat (MCF2, Modal Complexity
Factor 2, in Erweiterung von MCF1) entspricht dem Verhdltnis der Flache der konvexen
Hulle, die die Elemente eines komplexen Eigenvektors aufspannen, und der Flache eines
Kreises mit einem Radius entsprechend der grof3ten Vektorkomponente bzw.

MCF2, = Akaaniille(‘I’k) . _ (4.38)

2
T V/ik max

Dieses Mal3 der Dampfungskopplung ist unter ausdricklicher Beriicksichtigung der zuvor
beschriebenen Probleme bei der Ruckfiuhrung komplexer Moden auf das nicht-
proportionale Dampfungsverhalten auch bei experimentellen Untersuchungen anwendbar.

Nach Bewertung und Feststellung der Vernachlassigbarkeit der Dampfungskopplung ist
eine einfache Mdglichkeit der Diagonalisierung einer voll besetzten modalen Dampfungs-
matrix und damit einer Entkopplung des dynamischen Systems im modalen Raum, die
Dampfungskopplungsmatrix D* Null zu setzen. Bei dieser Vorgehensweise ist es dann
maoglich, die verbleibenden Diagonalelemente der modalen Dampfungsmatrix mit Hilfe der
in Abschnitt 4.3.2.1 beschriebenen Methoden zu bestimmen (siehe auch Abschnitt 5.1).

Erweist sich diese Vereinfachung im Hinblick auf die Vorhersagegenauigkeit als nicht zu-
lassig, sind die Koppelglieder der modal transformierten Dampfungsmatrix bzw. die voll-
standige Dampfungsmatrix zu bestimmen. Eine indirekte Ermittlung der vollstandigen
Dampfungsmatrix tber die Ermittlung der Elemente der modal transformierten Damp-
fungsmatrix und folgender Ricktransformation ist schwierig, da keine geeigneten Verfah-
ren zur Identifikation der auf3erhalb der Hauptdiagonalen stehenden Elemente der moda-
len Dampfungsmatrix existieren und sich rechnerische Vorschlage [43] daflr kaum mess-
technisch umsetzten lassen. Zur direkten Ermittlung einer vollstandigen Dampfungsmatrix
bei nicht-proportionaler Dampfungsverteilung sind Verfahren im Zeit- und Frequenzbe-
reich bekannt. So kénnen zur Identifikation der Dampfungsmatrix z.B. Korrekturverfahren
im Frequenzbereich angewendet werden. Sie basieren auf der Ermittlung der Systemmat-
rizen M, D, K durch eine Anpassung eines Grundmodells (Gleichung(4.1)) an ein experi-
mentell bestimmtes Ubertragungsverhalten. Beispielhaft sei hier das Verfahren von FEL-
GENHAUER [43] genannt. Ein Beispiel fur ein Zeitbereichsverfahren zur direkten Identifika-
tion ist das Verfahren nach IBRAHIM [44]. Bei Kenntnis der Massenmatrix (Rechenmodell)
ist eine direkte ldentifizierung von massennormierter Dampfungs- und Steifigkeitsmatrix
maoglich. Allgemein kann festgestellt werden, dass die Verfahren storanfallig gegeniber
unvermeidbarem Messrauschen sind und aus einer Vielzahl von Grinden inkonsistente
Schatzungen der Dampfungsmatrix zur Folge haben kénnen. Von PIETRzKO [21] wurde
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ein weiteres Verfahren zur Identifikation der vollstandigen Dampfungsmatrix vorgeschla-
gen. Es setzt allerdings voraus, dass das dynamische Verhalten des Systems mit einem
Ersatzmodell in Form eines Kettenschwingers beschrieben werden kann.

4.3.2.3 Vergleich proportionaler und nicht-proportionaler Dampfungsverteilung

Im folgendem sollen an einem diskreten Fiinf-Massen-System die Auswirkungen der ver-
schiedenen Dampfungsannahmen auf das dynamische Verhalten beispielhaft untersucht
werden. Der gewdahlte Aufbau des Systems und die dazugehdrigen physikalische Para-
meter kénnen Abbildung 4.1 bzw. Tabelle 4.1 entnommen werden.

Ci0, 1o Cs, Os
Cs, ds C7, d7 Cs, ds
= h
Cq, dy
Cz, O Cs, O3
'—» X3

Abbildung 4.1: Modell eines diskreten Flnf-Massen-Systems

Tabelle 4.1: Physikalische Parameter des diskreten Finf-Massen-Systems

i Masse Steifigkeiten Dampfer [ Steifigkeiten Dampfer
m; [kg] Ci [N/m] di [Ns/m] Ci [N/m] di [Ns/m]

1 35.0 350000 35.0 6 16000 1.6

2 1.8 30000 3.0 7 14000 14.0

3 3.5 40000 4.0 8 12000 12.0

4 2.8 30000 3.0 9 16000 1.6

5 1.2 12000 1.2 10 14000 14.0

In Anlehnung an ein schiffbauliches Flachentragwerk reprasentieren die Masse m; und
die Steifigkeit c; die relativ steife und massereiche Tragerstruktur, wohingegen die gerin-
geren Massen und Steifigkeiten stellvertretend fiir z.B. lokale Plattenfelder stehen kénnen.
Die Kennwerte der meisten Dampfungselemente sind proportional den entsprechenden
Steifigkeiten. Den Elementen d-, ds und dj, sind erhéhte Dampfungskonstanten zugeord-
net, so dass fur das Gesamtsystem keine steifigkeits- bzw. massenproportionale Damp-
fungsverteilung vorliegt.

Die Systemmatrizen M, D, K ergeben sich direkt aus den Zahlenwerten der physikali-
schen Parameter. Aufgrund der nichtproportionalen Dampfungsverteilung sind die Eigen-
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werte und Eigenvektoren des Systems komplex. Sie ergeben sich aus der Losung des
Eigenwertproblems nach Gleichung (4.4) und sind in den Tabellen 4.2 und 4.3 dargestellt.

Tabelle 4.2: Komplexe Eigenwerte des diskreten Fiinf-Massen-Systems

Eigenwert Eigenfrequenz Dampfungsbeiwert
A =8 % jo, filHz] 3, [%]
-0.38 - 84.60i 13.46 0.45
-0.85-111.59i 17.76 0.76
-7.39 - 162.08i 25.77 4.56
-9.03 - 166.83i 26.64 5.39
-4.38 - 282.58i 44.98 1.55

Tabelle 4.3: Komplexe Eigenvektoren des diskreten Fiinf-Massen-Systems

Ji[HZ] 13.46 17.76 25.77 26.64 44.98

i |‘|’1| Z, |‘|’2| Z, |‘|’3| Z, |‘|’4| Z, |‘|’5| Zs

0.28 -0.4 0.55 |-181.6 | 0.02 -37.8 ( 0.04 |-154.4] 0.00 |-359.9

0.99 -0.0 0.54 -3.9 | 1.00 0.0 ] 1.00 0.0 | 0.04 -19.1

0.85 -0.5 0.44 -43 | 0.86 |-199.0| 0.35 |-316.8( 0.21 |-181.8

1.00 0.0 1.00 0.0 | 0.42 -454 ( 0.79 |-164.2 | 0.08 |-179.8

G |W|IN|F

0.64 -0.3 0.47 -23 | 052 |-1955| 0.12 |-254.2 | 1.00 0.0

Die komplexe Form der Eigenschwingungsvektoren wird im gegebenen dynamischen
System ausschlief3lich durch die nicht-proportionale Dampfungsverteilung verursacht. In
Abbildung 4.2 sowie Tabelle 4.4 erfolgt eine grafische Darstellung der komplexen Eigen-
vektoren (1 und 3) und der ermittelten modalen Komplexitat (MCF2) entsprechend Glei-
chung (4.38). Sowohl aus den dargestellten Eigenvektoren als auch aus den konvexen
Hullen ist zu erkennen, dass die Eigenvektoren eins und funf nahezu reellwertig sind. Den
grofiten Grad an Komplexitat weist Eigenform drei auf, gefolgt von vier und zwei. Der
héchste Modal Complexity Factor (MCF2) fur die Eigenform drei wurde mit einem Wert
von 0.127 berechnet. Das theoretisch mdgliche Maximum betréagt hierbei 1 (100%) und
wird erreicht, wenn die konvexe Hille des Eigenvektors bei entsprechender Grof3e der
Elemente des Eigenvektors und Verteilung von Phase einen Kreis aufspannt. Aus der
Literatur sind aber keine Zahlenangaben zum Zusammenhang von modaler Komplexitét
und ihrer Auswirkungen auf das dynamische Verhalten bekannt.

Tabelle 4.4: Komplexitat der Eigenvektoren nach Gleichung (4.38), MCF2

Eigenvektor Nr. 1 2 3 4 5

Komplexitat (MCF2) [%] 0,08 0,10 12,66 9,32 0,34
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In Tabelle 4.5 ist die Bewertung der modalen Kopplung entsprechend Gleichung (4.37)
dargestellt. In Ubereinstimmung mit der modalen Komplexitat (4.38) ist ersichtlich, dass
eine Kopplung der Dampfung im modalen Raum zwischen den Eigenformen vier und zwei
sowie vier und drei zu berlcksichtigen ist, da das Bewertungskriterium (Wert << 1) hier
nicht erfallt wird.

1 1 ‘ 1 1 ~
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Abbildung 4.2: Komplexe Eigenvektoren eins und drei des diskreten Finf-Massen-
Systems und Bewertung der Komplexitat nach Gleichung (4.38)

Tabelle 4.5: Bewertung der modalen Kopplung des Systems nach Gleichung (4.37)

Mode /
1 2 3 4 5
Mode k
1 - 0.0155 0.0516 0.0194 0.0063
2 - - 0.0464 0.1518 0.0037
3 - - - 0.1450 0.0438
4 - - - - 0.0126
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Neben einer Ermittlung von Mal3zahlen fur die Grol3e der Dampfungskopplung sind natir-
lich die Auswirkungen der Bertcksichtigung bzw. Vernachlassigung dieser Dampfungsef-
fekten auf die Vorhersagegenauigkeit von grofiem Interesse. Die dynamischen Parameter
sind hierbei Eigenfrequenzen, Eigenformen und ihre Zuordnung, Dampfungsgrade, sowie
Zwangsschwingungsamplituden. Die durch eine nicht-proportionale Dampfungsverteilung
verursachten Veranderungen in den Eigenfrequenzen sind im Beispiel sehr gering und
betragen maximal 0.2 % fir die Eigenform vier. In der Literatur beschriebene Abweichun-
gen von Uber 9 % [45] sind eher theoretischer Natur und treten nur auf, wenn die Koppel-
glieder in der Dampfungsmatrix groRer sind als die Hauptdiagonalelemente. Die Zuord-
nung von komplexen und reellen Eigenformen (siehe auch Abschnitt 5.3) ist ebenfalls nur
mit geringen Abweichungen behaftet. Den gro3ten Einfluss hat die Dampfung naturge-
manR auf die Schwingungsamplituden. Aus diesem Grund wird im Folgenden das Zwangs-
schwingungsverhalten des Finf-Massen-Systems bei Erregung am Freiheitsgrad drei
betrachtet. Hierbei werden die bereits vorgestellten DAmpfungsannahmen:

¢ Nichtproportionale Dampfung, vollstandige Dampfungsmatrix,
¢ Modale Dampfung, Berticksichtigung der Hauptdiagonalelemente ,

e Rayleigh-Dampfung, n&herungsweise Bestimmung der Hauptdiagonalelemente
anhand bekannter Dampfungsparameter

berlcksichtigt. Wahrend die Massen- und Steifigkeitsmatrizen wahrend dieses Simulati-
onsexperimentes unverandert bleiben und auf Grundlage von Abbildung 4.1 und Tabelle
4.1 basieren, werden die Dampfungsmatrizen entsprechend den unterschiedlichen Mo-
dellannahmen jeweils neu ermittelt. Fir den Fall der Berlicksichtigung der nicht-
proportionalen Dampfungsverteilung kann entsprechend Abbildung 4.1 und Tabelle 4.1
die vollstandige Dampfungsmatrix ermittelt werden. Die vollstdndige Dampfungsmatrix
kann nach erfolgter Modaltransformation dargestellt werden als

[ 0.764 -0.107 0.677 0.266 0.162]

-0.107 1.709 -0.676 -2.354 -0.120
0.677 -0.676 14.909 -2.570 3.079 |
0.266 -2.354 -2.570 17.911 -0.935

| 0.162 -0.120 3.079 -0.935 8.766

==
=}
=1
I
oh
Il

Aufgrund der vollen Besetzung dieser Matrix geht der Effekt der Entkoppelung im moda-
len Raum verloren. Werden entsprechend Gleichung 4.36 die Elemente auf3erhalb der
Hauptdiagonalen vernachlassigt, ist diese Entkopplung mdglich, wobei nun aber eine stei-
figkeits- und massenproportionale Verteilung der Dampfung im System angenommen
wird. Diese diagonalisierte Dampfungsmatrix hat dann die Form
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(0764 0 0 0 0
01709 0 0 0

diaglD]=| 0 0 14909 0 0
0 0 0 17911 0

0 0 0 0 8766

und beinhaltet die mit der experimentellen Modalanalyse bestimmbaren modalen Damp-
fungsparameter. Sind von einem dynamischen System alle modalen Dampfungsparame-
ter z.B. aus einer experimentellen Modalanalyse bekannt, so kann diese Dampfungsmat-
rix aufgestellt werden. Sind nicht alle Parameter bekannt, so kann die Dampfungsmatrix
(physikalischer Raum) z.B. mit Hilfe der CAUGHEY’schen Reihe (4.34) oder durch einfache
Interpolation im modalen Raum naherungsweise bestimmt werden.

6 .
Variante 1 + 97 Variante 2

£ 5 o= -0.0229 8 a= -45449
b Al p = 0.0001 ;’% st B= 0.0007
e]
: g o
a — RAYLEIGI-.I-Démpfung > 5l
5 + tatsachliche modale Dampfung g
3 g 4
«C 27 E
o 8 3f

1 / 2 +

1r +
0 10 20 30 40 50 0 10 20 30 40 50
Frequenz [Hz] Frequenz [HZ]

Abbildung 4.3: Ermittelte RAYLEIGH-Parameter, daraus prognostizierte Dampfungen als
Funktion der Frequenz unter Verwendung von Mode eins und funf (Variante 1) und Mode
eins und drei (Variante 2) nach (4.33) sowie tatsachlich geforderte modale Dampfung

Sind hingegen nur zwei Dampfungsparameter bekannt, kann der nach RAYLEIGH benann-
te Dampfungsansatz verwendet werden. Unter Verwendung von Gleichung (4.15) und der
ermittelten Parameter o und B (4.33) kann die Dampfungsmatrix aufgestellt werden, die
nach Anwendung der Modaltransformation ebenfalls nur auf der Hauptdiagonale besetzt
ist. Somit ist eine Entkopplung des Differentialgleichungssystems ebenfalls mdglich. Im
Vergleich zur modalen Dampfungsmatrix des proportional gedampften Systems mit den
exakten Diagonalelementen sind, ausgenommen von zwei Elementen, die anderen Dia-
gonalelemente dem Formalismus nach Gleichung (4.15) unterworfen.

Fur das Beispiel des Flunf-Massen-System werden zwei unterschiedliche Dampfungsmat-
rizen nach dem RAYLEIGH'schen Dampfungsansatz generiert. Die RAYLEIGH -Parameter
werden hierfur jeweils auf Grundlage von Mode eins und finf sowie eins und drei ermittelt.
Die daraus resultierenden Annahmen zum Zusammenhang zwischen Eigenfrequenz und
Dampfungsgrad sind in Abbildung 4.3 dargestellt. Abweichungen, die durch diesen Ansatz
verursacht werden, sind anhand der angenommenen RAYLEIGH-Dampfung (Kurve) und
der tatsachlichen modalen Dampfungsparameter deutlich zu erkennen. Wahrend in Vari-
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ante 1 die Dampfung der Moden drei und vier nur sehr schlecht angenéhert wird, ist dies
in Variante 2 fir Mode funf der Fall. Die aus beiden Varianten ableitbaren Dampfungsmat-

rizen lauten:
(0764 0 0 0 0 ] (0764 0 0 0 0 ]
01347 0 0 0 04689 0 0 0
¥'D,,¥=| 0 02820 0 |, ¥D,,¥=| 0 014909 0 0
0 0 03060 0 0 0 0 16244 0
| 0 0 0 0 8766 | 0 0 0 0 54718

Anhand berechneter Frequenzgangfunktionen (Gleichung (4.55)) kbénnen die Auswirkun-
gen der unterschiedlichen Dampfungsannahmen auf die Vorhersage von Zwangsschwin-
gungsamplituden beurteilt werden. Abbildung 4.4 zeigt die Frequenzgange aller Freiheits-
grade bei Erregung am Freiheitsgrad drei unter Bericksichtigung des nicht-proportionalen
Dampfungsverhaltens. In den Abbildungen 4.5a bis 4.5d sind die Ubertragungsfunktionen
fur den Freiheitsgrad drei (Driving-Point) im Bereich der einzelnen Eigenfrequenzen (Mo-
den) bei den unterschiedlichen Dampfungsannahmen dargestellt.
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Abbildung 4.4:  Ubertragungsfunktionen des nicht-proportional gedampften Finf-
Massen-Systems bei Erregung am Freiheitsgrad drei

In Tabelle A4.1 (Anhang) sind die prozentualen Abweichungen der auf den drei verein-
fachten Dampfungsannahmen (modale Dampfung, RAYLEIGH-Dampfung (Varianten 1 und
2)) basierenden Ubertragungsfunktionen zum Ubertragungsverhalten bei Berticksichti-
gung der vollstandigen (nicht-proportionalen) Dampfungsmatrix flr alle Freiheitsgrade
dargestellt. Aus Abbildung 4.5 und der erweiterten Darstellung in Tabelle A4.1 wird er-
sichtlich, dass bei Anwendung des modalen Dampfungskonzeptes, d.h. bei Kenntnis aller
Diagonalelemente der modaltransformierten Dampfungsmatrix, im Bereich der Resonan-
zen Amplitudenfehler von maximal 21 % auftreten konnen. Bei der Anwendung des auf
weiteren Vereinfachungen beruhenden Konzeptes der RAYLEIGH-Dampfung sind bei ein-
zelnen, nicht fur die Parameterermittlung (o und ) verwendeten Moden in Variante 1 z.B.
Amplitudenfehler grol3er 600 % festzustellen. Die auf den RAYLEIGH-Parametern aus Va-
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riante 2 basierende Dampfungsmatrix gibt das vorliegende Dampfungsverhalten insge-
samt besser wieder (siehe auch Abbildung 4.3), der maximale Fehler betragt hier ca. 80
%. Phasenfehler treten bei allen vereinfachten Dampfungsannahmen ebenfalls auf, wer-
den in der Auswertung aber nicht weiter berlcksichtigt.

— nicht-prop. Dampfung — nicf(\jt;]prog_._ Da‘Epfung

— modale Dampfung ~ —— modale Dampfung

— Rayleigh-Dampfung(1] // \\\ — Rayle\gh-D:ampfung(l
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b
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Abbildung 4.5: Ubertragungsfunktionen am Freiheitsgrad 3 bei Anwendung unterschied-
licher Dampfungsannahmen

Verallgemeinert kann der Zusammenhang zwischen fehlerbehafteten Dampfungsannah-
men und resultierenden Amplitudenfehlern am Beispiel eines Ein-Freiheitsgrad-Systems

betrachtet werden. Die Schwingungsamplitude ¢ eines Ein-Freiheitsgrad-Systems kann
leicht mit der Beziehung

f

j=—
2mal 91—

ermittelt werden. Der relative Amplitudenfehler ¢ der Schwingungsamplituden ¢ in Ab-
hangigkeit von Abweichungen der Dampfungsparameter A9 ergibt sich dabei aus

. c}(S-i—AAzg)—(}(S) . (4.40)
q(8)

(4.39)
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Grafisch wird der Zusammenhang zwischen dem relativen Amplitudenfehler g, dem
Dampfungsgrad 9 und der Abweichung A& in Abbildung 4.6 dargestellt
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Abbildung 4.6: Relativer Amplitudenfehler bei fehlerbehafteter Annahme des Damp-
fungsgrades

Die Festlegung einer zuldssigen Fehlergrof3e bei der Vorhersage von Schwingungsampli-
tuden ist im Wesentlichen abhangig von Problemstellung und Anwendungsgebiet. Fir die
Vorhersage des dynamischen Verhaltens schiffbaulicher Konstruktionen erscheint in An-
betracht von Unsicherheiten, z.B. bei der Beschreibung der Erregung, eine Vorhersage-
genauigkeit von etwa 20 Prozent als durchaus akzeptabel. Diese Vorhersagegenauigkeit
wird im dargestellten Beispiel durch die Anwendung der modalen Dampfung erreicht. Aus
der Literatur sind Berechnungsbeispiele mit ahnlichen Abweichungen bei einer néhe-
rungsweisen Annahme proportionaler Dampfungsverteilung bekannt. Diese Vorhersage-
genauigkeit kann unter einigen Umstanden, z.B. bei der Wirkung diskreter Dampfer auf
lokale Schwingungsamplituden (Motorabstitzungen), nicht erreicht werden. Fir solche
Problemstellungen und andere Anwendungen mit erhdhten Genauigkeitsanforderungen
aus z.B. der Luft- und Raumfahrt, ist der Einsatz des proportionalen Dampfungskonzeptes
in Frage zu stellen.

Wie bereits beschrieben, ist die experimentelle Ermittlung nicht-proportionaler Damp-
fungsparameter kaum mdoglich. Mit der experimentellen Modalanalyse ist lediglich eine
Bestimmung der Diagonalelemente der modalen Dampfungsmatrix mdglich, anwendbare
Verfahren zur Bestimmung der Auf3erdiagonalelemente der modalen Dampfungsmatrix
sind nicht verfiigbar. Verfahren zur Bestimmung der vollstdndigen physikalischen Damp-
fungsmatrix sind fehleranfallig und zum Teil an vereinfachende Annahmen gebunden.

Bei einer theoretischen Vorhersage des dynamischen Verhaltens kénnen Masse- und
Steifigkeitsparameter im Wesentlichen aus der Geometrie und den Materialeigenschaften
abgeleitet werden. Die Beschreibung der Dampfung als werkstoffabhangige Relativdamp-
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fung in Form von Verlustfaktoren stellt erfahrungsgemaf aber nicht den Hauptanteil der
Dampfungswirkung dar. Dieser wird verursacht durch eine Summe von Dampfungswir-
kungen in z.B. Fugestellen, Verbundkonstruktionen, Beschichtungen, Einrichtungen usw.
und ist theoretisch nicht erfassbar. Die Erfassung nicht-proportionaler Dampfungseffekte
aufgrund von z.B. diskreten Dampfern bei einer Uberlagerung mit modaler Dampfung ist
bei der rechnerischen Vorhersage hingegen méglich.

Aufgrund der vorausgegangenen Darstellungen erscheint die Anwendung des modalen
Dampfungskonzeptes eine praktikable und hinreichend genaue Moglichkeit zu Berick-
sichtigung von Dampfungseffekten im Bereich schiffbaulicher Strukturen. Ziel muss es
daher sein, auf experimentellem Weg eine umfassende Datenbasis von modalen Damp-
fungsparametern zu ermitteln. Anzustreben ist dann die Verwendung einer vollstandigen
modalen Dampfungsmatrix. Da dies nicht immer moglich sein wird, sollten auf Grundlage
dieser experimentell ermittelten Datenbasis modale Dampfungsmatrizen ndherungsweise
aufgestellt werden. Dies kann z.B. im modalen Raum durch eine Interpolation zwischen
bekannten modalen Dampfungsgraden, der Anwendung der CAUGHEY’schen Reihe oder
auch durch frequenzabhéangige RAYLEIGH-Parameter erfolgen. Je mehr modale Damp-
fungskennwerte fir diese Naherungen bekannt sind, umso genauer wird auch das Vor-
hersageergebnis sein. Neben einer Ermittlung von Dampfungskennwerten kann die Be-
stimmung der Komplexitat der dazugehorigen Eigenvektoren Aufschluss tiber die Eignung
des proportionalen Dampfungskonzeptes geben bzw. auf eine fehlerbehaftete Identifikati-
on der Parameter aufmerksam machen.

4.4 Das Ubertragungsverhalten mechanischer Systeme

Das Ziel einer experimentellen Systemanalyse ist eine mathematische Beschreibung des
dynamischen Systemverhaltens (modales Modell) auf Grundlage experimentell ermittelter
Systemeingangs- und Ausgangsbeziehungen. Systemeingange sind die auf das mecha-
nische System einwirkenden Erregerkréafte, Systemausgange die daraus resultierenden
Schwingungsantworten (Abbildung 4.7). Die aus dem Verhéltnis von Ein- und Ausgangen
resultierende komplexe Frequenzgangmatrix (bzw. Ubertragungsmatrix) nimmt bei der
Systemidentifikation eine bedeutende Stellung ein. So kénnen aus den Elementen der
Frequenzgangmatrix die modalen Kennwerte des mechanischen Systems bestimmt wer-
den.

Systemeingang Mechanisches Systemausgang

System .
Ursache y Wirkung

Abbildung 4.7: Systemeingangs- / Systemausgangsbeziehung

Die Art der verwendeten Eingangsgrol3en ist dabei ein wichtiges Kriterium bei der Ermitt-
lung der Ubertragungsmatrix. EingangsgroRen konnen determiniert, dass hei3t explizit
analytisch beschreibbar und vorhersagbar oder stochastisch, also regellos und nur Uber
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ihre statistischen Eigenschaften beschreibbar sein (siehe auch [22]). Im Zusammenhang
mit den hier verwendeten Identifikationsverfahren interessieren von den deterministischen
EingangsgréfRen die transienten und harmonischen sowie von den stochastischen Ein-
gangsgroRen die stationaren. Die sich daraus ergebenden unterschiedlichen Beschrei-
bungen des Ubertragungsverhaltens im Frequenzbereich fiir determinierte und stochasti-
sche Prozesse werden im Folgenden dargestellt.

4.4.1 Das Ubertragungsverhalten im Frequenzbereich fir determinierte Ein-

gangsgrofien

Bei determinierten EingangsgroRen kann das Ubertragungsverhalten eines mechanischen
Systems im Frequenzbereich mit Hilfe einer komplexen Frequenzgangmatrix H(;Q) in
der Form

o) - 409)
H(jQ) =" (4.41)
f(/Q)
dargestellt werden, wobei f(;jQ) und q(;jQ) die Fourier-Transformierten von f(t) und q(t)
entsprechend der Transformationsgleichung

x(jQ) = [~ x(t) e ™t (4.42)
sind, unter der Voraussetzung, dass die Signale folgende Bedingung erfillen:
[~ x(t)at <o (4.43)

Erfillen die Signale die Forderung der Beschranktheit entsprechend Gleichung (4.43)
nicht, wird allgemein die Laplace-Transformation angewendet. Der Ubergang von der
daraus resultierenden allgemeinen Beschreibung des Ubertragungsverhaltens unter Ver-
wendung der Ubertragungsmatrix H(s) (Laplace-Transformation) zur Frequenzgangmatrix
H(;jQ) (Fourier-Transformation) kann u.a. [22] entnommen werden. Zur experimentellen
Ermittlung (Schéatzung) der Frequenzgangmatrix wird auf Abschnitt 5.1 verwiesen.

Werden die Gleichung des mechanischen Systems (M, D, K) mit dem Eingangsvektor
f(r)und dem Ausgangsvektor q(z) (Gleichung (4.1)) durch Anwendung der Fourier-
Transformation in den Frequenzbereich transformiert, so ergibt sich

(-MQ? + jOD +K) -q(jQ) =f(jQ) . (4.44)

Durch Umstellen von Gleichung (4.44) und einem Vergleich mit Gleichung (4.41) kann die
komplexe Frequenzgangmatrix H(;Q2) geschrieben werden als

H(jQ) = (-MQ? + jOD + K) ™. (4.45)

Die Kehrmatrix von H(;jQ) wird als dynamische Steifigkeitsmatrix bezeichnet.
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4.4.1.1 Das Ubertragungsverhalten des ungedampften Systems

Die Anwendung der Fourier-Transformation auf die Bewegungsgleichung (4.10) eines
ungedampften Systems (M, D=0, K) ergibt

(-Q*M +K)q(Q) = f(Q) (4.46)
oder umgestellt nach dem Vektor q(Q)
q(Q) = (-O’°M +K) () . (4.47)

Nach dem Einsetzen der Modaltransformation q(Q) = ¥x(Q) (siehe Gl. 4.12) und den Or-
thogonalitatsbeziehungen (siehe GI. 4.13) erhalten wir als Antwort des Systems auf eine
harmonische Erregung f(Q) in physikalischen Koordinaten

_ ¥ (4.48)
)= KYk __ £(Q 4.48
Q=Y ey @

Im Zahler von (4.48) steht das Produkt der beiden Eigenschwingungsvektoren, die reellen
Konstanten m, sind die Elemente der diagonalen modalen Massenmatrix. Aus einem
Vergleich der Gleichungen (4.48) und (4.44) erhalten wir die Frequenzgangmatrix des
ungedampften Systems als Superposition der Frequenzgange ungedampfter Einmassen-
schwinger mit

~ ~T

H(Q) = Zz_ln%("a’)%"’_kgz) : (4.49)

Das Element }Zj(Q) der Frequenzgangmatrix stellt den Frequenzgang zwischen der Ant-
wort am Systempunkt i infolge der Krafterregung am Systempunkt j dar und hat die Form

h(©Q)=>" Y (W”; W”‘Q 3 (4.50)

4.4.1.2 Das Ubertragungsverhalten des allgemein gedampften Systems

Ausgehend von der Zustandsgleichung in generalisierten Koordinaten (4.28) der Form
PAY (1) + P BY g(r) = ¥ u(r), der Koordinatentransformation (4.27) und den Orthogona-
litatsbeziehungen (4.29) erhalt man nach Ubergang in den Frequenzbereich ein System
von 2n entkoppelten Gleichungen erster Ordnung in den Zustandskoordinaten w( Q) mit

w(jQ) = ¥[jQI- A" ¥ u(jQ)(¥TAY) . (4.51)

Die Losungen von Gleichung (4.51) treten konjugiert komplex auf. Werden die konjugiert
komplexen Anteile separiert, so erhalt man als Frequenzgangmatrix des Systems mit

e [ wl A 4.52
H(]Q) Zk:l|:ak(jQ—/1k)+ak(jQ_Zk):| ( )

den Teil von (4.51), der den Verschiebungsvektor q(;Q) mit dem Erregervektor f(;Q)
direkt verknlpft (siehe Gleichung (4.20)) [21]. Die komplexen Konstanten a, (komplexe
modale Masse) sind darin die Elemente der diagonalen Matrix P AY. Aus den komple-
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xen Eigenschwingungsvektoren w,, w; und der komplexen Konstante a, kann die kom-
plexe Residuumsmatrix der k-ten Eigenschwingung in der Form

SYA/A R S R AT (4.53)
ay ay
gebildet werden. Die Elemente der Residuumsmatrix ri werden als Residuen oder zutref-
fender als modale Konstanten bezeichnet, da sie fur jedes Paar von Punkten i und j und
jede Eigenform k eine eindeutig skalierte Konstante darstellen. Sie haben eine grof3e Be-
deutung speziell bei der experimentellen Parameteridentifikation. Unter Verwendung der
Residuumsmatrizen (4.53) folgt damit fir die Frequenzgangmatrix

HO) =R, Re (4.54)
jQ_ﬂ‘k jQ_/ik

Der Frequenzgang h; zwischen den Systempunkten i und j bei Krafterregung in j als Ele-
ment der Frequenzgangmatrix hat die Form

7. 7,

hy(jQ) =" i + i . (4.55)
’ 2in JQ+ Iy, — joNI—F  jQ+ay, + joyN1- 9

4.4.1.3 Das Ubertragungsverhalten des proportional gedampften Systems

Ausgangspunkt fur die Darstellung des Ubertragungsverhaltens proportional gedampfter
Systeme bilden die durch die Modaltransformation (4.12) in modale Koordinaten tberfthr-
ten entkoppelten n Differentialgleichungen zweiter Ordnung (4.18). Ahnlich wie beim un-
gedampften System erhalt man die Frequenzgangmatrix f-i(jQ) des proportional ge-
dampften Systems unter Einbeziehung der Dampfungsmatrix aus der Superposition der
Produkte y,y, der reellen Eigenvektoreny, des dazugehdrigen ungedampften Systems
mit

~ ~7
- 0 Vi Wi
.. | (4.56)
) Zk—l|:mk (wozk -0+ 2]"91(6001(9):|

Die Frequenzgange als Elemente der Frequenzgangmatrix die Form haben

L 7l
M ’ . (4.57)
if (.] ) Zk=l|:mk (a)OZA — QZ =+ ZJSkWOkQ):|

Der Frequenzgang (4.57) kann auch mit Einfihren einer reellen modalen Konstante (Re-
siduum) 7, =w,w; /m, dargestellt werden als

h._ Q = n ijk * (458)
i (] ) Zk_1|:(a)02k —0% 4+ 2j19ka)okQ)i|

Werden auch beim proportional gedampften System die konjugiert komplexen Anteile wie
beim allgemein gedampften System (4.52) separiert, so ergibt sich fir die Frequenz-
gangmatrix die oft verwendete Form
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ﬁ(]Q) — Z" \T’k{i"lf _ ‘T’k‘T’/f . (459)
S 2jmeo (JQ-4)  2jmao,(JQ-4,)

Durch einen Vergleich von (4.52) und (4.59) kann die komplexe Residuenmatrix des pro-
portional gedampften Systems bestimmt werden. Sie ist rein imaginar und hat die Form

~ ~T ~ ~T
R, =¥ pzw. R =- ¥ (4.60)
2jm @, 2jm @,

Ein Frequenzgang des proportional gedampften Systems kann somit unter Verwendung
von (4.60) analog zu Gleichung (4.55) wie folgt geschrieben werden:

E‘/‘ = Zzzl

p —

ijk + Vi . (461)
JQ+ 9wy, — joN1-9  jQ+ Gwy, + jo,N1- 9

4.4.2 Das Ubertragungsverhalten im Frequenzbereich fiir stochastische Ein-

gangsgrofien

Kdnnen Signale nicht explizit analytisch beschrieben werden, dann missen statistische
Aussagen zur Beschreibung des Verhaltens verwendet werden. Diese Art der Beschrei-
bung von Signalen hat wiederum einen Einfluss auf die Ermittlung des Ubertragungsver-
haltens (Frequenzgangmatrix) der mechanischen Systeme. Zunéchst sollen aber einige
Kennfunktionen stochastischer Signale erlautert werden.

4.4.2.1 Kennfunktionen stochastischer Signale

Autokorrelationsfunktionen:

Die Autokorrelationsfunktion beschreibt den statistischen Zusammenhang eines Signals
X(t) zu verschiedenen Zeiten und ist fur ergodische, stationdr stochastische Signale defi-
niert als

R, (r) = lim % [ _TTx(t) x(t+7)dt = x(0) x(t + 7). (4.62)

wobei t eine zeitliche Verschiebung sowie T die Lange des betrachteten Zeitfensters ist.
Die Autokorrelationsfunktion kann als Verallgemeinerung der Definition des quadratischen
Mittelwertes angesehen werden, nur mit dem Unterschied, dass die Funktion x(t) nicht mit
sich selbst, sondern mit der auf der Zeitachse um den Betrag r verschobenen Funktion
X(t+7) multipliziert und dann der Mittelwert gebildet wird. An der Stelle 7= 0 entspricht der
Wert der Autokorrelationsfunktion dem quadratischen Mittelwert.

Die Autokorrelationsfunktion beschrankt sich nicht nur auf stationdre stochastische Signa-
le sondern kann auch auf determinierte Signale angewendet werden. So kénnen z.B. bei
Uberlagerten Signalen periodische Anteile des Signals erkannt und von stochastischen
getrennt werden.
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Kreuzkorrelationsfunktionen:

In vielen Féllen ist nicht nur die Autokorrelation sondern auch die statistische Verwandt-
schaft zwischen zwei verschiedenen Signalen x(t) und y(t) von Interesse. Es kdnnen die
Signale unterschiedlicher Messstellen oder die Messung von Systemein- und Systemaus-
gangen sein. Die Kreuzkorrelationsfunktion ist in diesem Fall definiert als

R, (z)=lim % [ ix(t) y(t+7)dt =x(t) y(t+7) - (4.63)

Bisher wurden nur Kennwerte stochastischer Signale im Zeitbereich beschrieben. Analog
zur Vorgehensweise bei deterministischen Signalen ist es sinnvoll, auch die stochasti-
schen Kenngrof3en als Funktion der Frequenz zu definieren. Die spektralen Leistungs-
dichten werden dabei Uber die Fouriertransformierten der Korrelationsfunktionen gebildet.
Diese Transformation wird als Wiener-Khintchine-Transformation bezeichnet.

Autoleistungdichtespektrum:

Das (zweiseitige) Autoleistungsdichtespektrum ist flr ergodische stationdr stochastische
Signale definiert als

S.(@=["R () dr. (4.64)
In der Praxis wird auch oft das einseitige Autoleistungsdichtespektrum Gy, verwendet. Es
folgt aus der einseitigen Fouriertransformation und ist definiert als

G.(Q)=25_(Q) fur 0<Q<ow. (4.65)

Die Funktionen Su(Q2) und G,(Q2) sind positiv reell und enthalten keine Phaseninformatio-
nen.

Kreuzleistungdichtespektrum:

Das (zweiseitige) Kreuzleistungsdichtespektrum ist fir ergodische stationdr stochastische
Signale ist analog zu Gleichung (4.64) definiert als

5,00 = [ R, (e "z (4.66)

Entsprechend Gleichung (4.65) kann auch das einseitige Kreuzleistungsdichtespektrum
Gx ermittelt werden. Es folgt aus der einseitigen Fouriertransformation und ist definiert als

G,(jQ)=25,(jQ) fir 0<Q<w. (4.67)

Die Funktionen S,,(j©2) und G, (j2) sind komplex und enthalten Phaseninformationen. Zur
praktischen Ermittlung (Schétzung) der Leistungsdichtespektren wird auf Abschnitt 5.1
verwiesen.
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Kohéarenzfunktion:

Als Mal} fir die statistische Abhangigkeit zweier Signale im Frequenzbereich wird in der
Praxis haufig die reelle Koharenzfunktion verwendet. Sie ist definiert als

. 2
Ve(Q)= S, () mit  0<yl(Q)<1. (4.68)

5,.(Q)5,(Q)
4.4.2.2 Ubertragungsverhalten im Frequenzbereich

Fur den Fall einer stationar stochastischen Erregung f(t) des mechanischen Systems
(Gleichung (4.1)) gelten nach [22] die folgenden Beziehungen:

S,,(Q)=H(jQ) S, (Q) H' (jQ) sowie (4.69)
S, (jQ) =S ,(Q) H'(jQ). (4.70)

Fir die Frequenzgangmatrix H(;Q) bestehen die gleichen Zusammenhange wie bereits
in Abschnitt 4.4.1 dargestellit.
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5. Ermittlung des dynamischen Verhaltens mechanischer
Systeme

Die Ermittlung des dynamischen Systemverhaltens kann sowohl unter Verwendung expe-
rimenteller als auch rechnerischer Verfahren erfolgen. Beide Verfahren haben ihren Aus-
gangspunkt in unterschiedlichen Arten der Modellbeschreibung. Wie Abbildung 5.1 ent-
nommen werden kann (siehe auch Abschnitt 4), gibt es diesbezliglich drei Méglichkeiten
der Beschreibung des Systemverhaltens. Es sind die Beschreibung des Systems im phy-
sikalische Raum auf Grundlage der Parametermatrizen M, D, K , die Beschreibung durch
ein modales Modell auf Grundlage der Eigenwerte A, und der Eigenvektoren vy, (Eigen-
schwingungsgrofien) sowie die Beschreibung des Systems durch das Antwortverhalten
bei z.B. Einheitserregung auf Grundlage von Frequenzgéangen h;. Die Beschreibungsfor-
men sind dabei einander aquivalent. Die Vorgehensweisen bei der experimentellen und
der rechnerischen Ermittlung sind in der Regel gegenlaufig.

Rechnerische Ermittlung des Systemverhaltens

>
Rechnerische Modalanalyse Zwangsschwingungsrechnung
Physikalisches Modell Modales Modell Antwortmodell
Parametermatrizen EigenschwingungsgroRen Frequenzgangmatrix
M,D, K ALY H(jw)
Experimentelle Identifikation der Experlmente”e Modalanalyse

Parametermatrizen

<€

Experimentelle Ermittlung des Systemverhaltens

Abbildung 5.1: Vorgehensweisen bei der Ermittlung des dynamischen Systemverhaltens

Die Modalanalyse ist allgemein ein Verfahren zur Bestimmung systembeschreibender
modaler Parameter diskretisierter mechanischer Schwingungssysteme mit n Freiheitsgra-
den. Sie liefert als Ergebnis die Eigenschwingungsgrof3en einer Struktur, wobei aus der
Superposition der einzelnen n Eigenschwingungen das mdgliche Schwingungsverhalten
des Systems dargestellt werden kann. Jede Eigenschwingung kann dabei durch vier Ei-
genschwingungsgro3en vollstandig beschrieben werden: Eigenfrequenz, Dampfungskon-
stante, generalisierte Masse sowie Eigenschwingungsvektor.

Die Lésung des Eigenwertproblems der diskretisierten Bewegungsgleichung auf Grundla-
ge der Parametermatrizen M, D, K (4.1) liefert die Eigenschwingungsgrofien des dynami-
schen Systems und wird als theoretische oder rechnerische Modalanalyse bezeichnet.
Die Beschreibung des Systemverhaltens unter Verwendung von Eigenschwingungsgro-
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3en ist aquivalent der Beschreibung unter Verwendung der Systemparametermatrizen (M,
D, K). In der Regel wird die rechnerische Modalanalyse auf Grundlage der Systemglei-
chungen des dazugehérigen ungedampften Systems (4.10) durchgefuhrt, als Ergebnis
werden Eigenfrequenzen und dazugehoérige Eigenschwingungsvektoren ermittelt. Grund-
lage fur die Durchfihrung der rechnerischen Modalanalyse ist daher zumindest die
Kenntnis der Massenmatrix M und der Steifigkeitsmatrix K.

Steht das dynamische System als reales Objekt zur Verfigung, kdnnen die Eigenschwin-
gungsgrofRen mit Hilfe der experimentellen Modalanalyse ermittelt werden. Die Experi-
mentelle Modalanalyse nimmt im Rahmen dieser Arbeit eine hervorgehobene Stellung
ein, da insbesondere auch Dampfungsparameter ermittelt werden kénnen. Fir die expe-
rimentelle Ermittlung der Systemeigenschaften kénnen unterschiedliche Verfahren der
Modalanalyse angewendet werden.

Eine Moglichkeit ist die Anwendung der klassischen Modalanalyse. Die Struktur wird da-
bei kiinstlich angeregt (z.B. transiente oder harmonische Erregersignale). Die Zeitverlaufe
von Erregung sowie der resultierenden Strukturantworten (Beschleunigungssignale) wer-
den aufgezeichnet. Basierend auf den aufgezeichneten Zeitverlaufen werden Schatzun-
gen der Frequenzgange hi(j«2) ermittelt (zusammengefasst in der Frequenzgangmatrix
H(j£2), aus denen unter Anwendung unterschiedlicher Identifikationsverfahren (Zeit- und
Frequenzbereichsverfahren) die modalen Parameter des zugrunde gelegten mathemati-
schen Modells (z.B. (4.52) oder (4.59)) ermittelt werden kdnnen.

Eine andere Mdoglichkeit ist die Anwendung der operativen Modalanalyse. Im Gegensatz
zur klassischen Modalanalyse basiert die operative Modalanalyse ausschlief3lich auf den
aufgezeichneten Strukturantworten. Die Erregung erfolgt durch natirliche Umgebungsbe-
dingungen wie z.B. Wind, Wellen, Betriebszustande etc.). Eine Aufzeichnung von Erre-
gerkraften ist dabei nicht notwendig. Die Ermittlung der modalen Parameter kann im Zeit-
sowie im Frequenzbereich erfolgen. Aufgrund der fehlenden Informationen beziglich der
Anregung sind die identifizierten Eigenschwingungsvektoren unskaliert. Dieses Verfahren
ist besonders geeignet fiur grol3e, kinstlich schwer erregbare Strukturen (Bauwerke,
Schiffe) oder fir Strukturen, die stéandig einer nicht erfassbaren, natlrlichen Erregung (in
nicht zu vernachlassigender GréRenordnung) ausgesetzt sind (z.B. schwimmende Steg-
systeme).

Im Allgemeinen gibt es Abweichungen und Unterschiede zwischen den Ergebnissen von
experimenteller und rechnerischer Modalanalyse. Anhand der Abweichungen ist eine Be-
wertung der Qualitat der Vorhersagemodelle (meist Finite-Element-Modelle) moglich. Ba-
sierend auf den experimentellen Ergebnissen kann aulerdem eine zielgerichtete Anpas-
sung von Modellparametern innerhalb der FE-Modelle vorgenommen werden, um so die
Vorhersagegenauigkeit zu verbessern [46, 47, 48, 49, 11].

Auf der Grundlage von Eigenfrequenzen und dazugehdrigen Eigenschwingungsvektoren
ist ein vollstdndiger Modellvergleich nur unter der Annahme einer richtigen Modellierung
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entweder von Masse oder Steifigkeit moglich. In [50] werden daher Methoden vorgestellt,
die die modalen Massen und modalen Steifigkeiten in diesen Vergleich mit einbeziehen.

Auf &hnliche Weise lasst sich dieser Modellvergleich auch durch die Gegeniberstellung
von experimentell und auf Grundlage einer Zwangsschwingungsrechnung (Erregung
durch eine Einheitskraft von 1N) rechnerisch ermittelten Ubertragungsfunktionen vervoll-
standigen. Zwangsschwingungsrechnungen erfolgen durch die Losung des diskretisierten
inhomogenen Bewegungsgleichungssystems (4.1) z.B. durch Verfahren der modalen Su-
perposition unter Verwendung der im Experiment ermittelten D&mpfungsparameter. Durch
den Vergleich kdnnen auf3erdem auch die Annahmen zur Dampfung im Modell Gberpruft
werden. Im Folgenden werden die einzelnen Verfahren naher erlautert.

5.1 Experimentelle Modalanalyse

5.1.1 Klassische Modalanalyse

Die hier dargestellte Vorgehensweise zu Ermittlung der modalen Parameter entspricht
dem Phasentrennungsverfahren. Nach [22] ist dies die rechnerische Ermittlung der Ei-
genschwingungsgrofen eines Mehrfreiheitsgrad-Systems basierend auf der Zusammen-
setzung der dynamischen Antworten aus den Eigenvektoren. Im Gegensatz zum Phasen-
resonanzverfahren (siehe [22, 23]), bei dem mittels harmonischer Mehrpunktanregung die
Eigenschwingungen jeweils isoliert angeregt werden, ist der experimentelle Aufwand rela-
tiv gering.

5.1.1.1 Experimentelle Ermittlung der Frequenzgangmatrix

Die Grundlage fiir die Bestimmung der modalen Parameter bilden experimentell ermittelte
komplexe Frequenzgange h; (j£2), die in einer komplexen Frequenzgangmatrix H(j£2) zu-
sammengefasst werden. Die systemtheoretische Beschreibung der Zusammensetzung
der komplexen Frequenzgange in Abhangigkeit verschiedener Modellannahmen kann
dem Abschnitt 4.4.1 entnommen werden.

Sollen die Frequenzgénge eines Systems bestimmt werden, so muss das System im Vor-
feld in n geeignete Messpunkte diskretisiert werden. Es kann gezeigt werden, dass zur
Bestimmung der modalen Parameter die Kenntnis einer Zeile oder einer Spalte der Fre-
gquenzgangsmatrix ausreichend ist. Bei der Ermittlung einer Spalte wird das System an
einem Punkt j erregt, und die zugehdrigen Antworten an allen n Systempunkten gemes-
sen. Anders wird bei der Zeilenmessung der Erregerpunkt variiert, wahrend der Messort i
der Antwort konstant gehalten wird. Die Ubertragungsfunktion fur einen identischen Anre-
gungs- und Antwortpunkt wird als ,Drivingpoint“-Frequenzgang bezeichnet. Aus den Ele-
menten der komplexen Frequenzgangmatrix H(j£2) kdnnen dann unter Anwendung unter-
schiedlicher Identifikationsverfahren die Eigenschwingungsgré3en ermittelt werden.
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Zur Ermittlung der Frequenzgénge werden Zeitsignale von Erregung und Antwort durch
die schnelle FOURIER-Transformation (FFT) in den Frequenzbereich transformiert. Das
Ergebnis sind Amplituden- und Phasenspektren. Da in der Praxis die Zeitfunktionen nur
Uber eine endliche Zeitdauer T gemessen werden kdnnen (vgl. Gleichung (4.42)), sind die
experimentell ermittelten Frequenzgange als Schatzungen der Amplitudendichtespektren
entsprechend

. T -
x(jQ,T) :jo x(t) e’ dt (5.1)

aufzufassen. Werden die so ermittelten Spektren von Erregung und Strukturantwort ins
Verhaltnis gesetzt, ergibt sich die Schatzung des komplexe Frequenzgang Hij(jQ) mit

o q,(JjQ,T)
h (JQT)=—-2"""7 (5.2)
! f,(jQ.T)

Dabei ist q;(jQ,T)die Schatzung des Amplitudendichtespektrum einer Antwort des Sys-
tems am Punkt i und Fj(jQ,T) die Schatzung des Spektrums der Erregung am Punkt j
jeweils in Bezug auf eine Messdauer T. In der Praxis sind den gemessenen Signalen von
Anregung und Antwort im Allgemeinen Stérsignale Uberlagert. Um ihren Einfluss bei der
Ermittlung der Frequenzgange zu reduzieren, kénnen verschiedene Bildungsvorschriften
angewendet werden. Wird die Gleichung (5.2) durch den konjugiert komplexen Term
fj(jQ,T)/T erweitert, so ergibt sich

_ _ S, (i)
f.jo) fiiQ) Sy @@

U9 _ T a(0) 53
= .

h; (JQ) = hy, (jQ) =

ji
i

Wird die Gleichung (5.2) hingegen durch den Term ¢, (JQ2,T)/T erweitert, so ergibt sich
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ij

(5.4)

(921

Die GroRRen §qq’ §ﬁ’ Squ’ §qf sind dabei Schatzungen der Auto- bzw. Kreuzleistungsdich-
tespektren der Signale von Anregung und Antwort (siehe Gleichungen (4.64) und (4.66)).
Schatzungen auf Grundlage von Gleichung (5.3) werden auch als H;- Schatzung, auf
Grundlage von Gleichung (5.4) als H,-Schatzung bezeichnet. Es kann gezeigt werden
[22], dass bei einer zunehmenden Anzahl von Mittelungen bei Anwendung der Hj-
Schéatzung Stérungen der Antwortsignale, bzw. bei Anwendung der H,- Schatzung Sto-
rungen der Erregersignale verschwinden. Die Schatzung H; stellt dabei eine untere, die
Schatzung H, eine obere Schranke des zu ermittelnden Frequenzganges dar. Der Ver-
gleich der Koharenzfunktion entsprechend Gleichung (4.68) mit den Gleichungen (5.3)
und (5.4) fuhrt zu dem Ergebnis, dass
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S,(J) _ hu(io)
$,(Q) S, () hy,(jQ)

7 (Q) =

(5.5)

Die Koharenzfunktion kann somit als MalR3 fir die Gréf3e des von beiden Schatzungen
aufgespannten Raumes angesehen werden. Fir »°(Q)=1 sind die Schatzungen
ﬁijl(jQ) und ﬁijz(jQ) identisch. Fur die praktische Anwendung sollte eine Kohé&renz
7?(€Q) =0.95 im interessierenden Frequenzbereich angestrebt werden [51].

Entsprechend den Untersuchungsbedingungen kann eine der beiden Schatzungen aus-
gewahlt werden. Auch ist wichtig, dass Mittelungen tber mehrere Einzelmessungen die
Schatzungen der Frequenzgange im Allgemeinen verbessern. Durch die Berechnung der
Koharenz kann die Qualitat der ermittelten Frequenzgange bestimmt werden, was aber
nur bei Mittelung Uber mehrere Einzelmessungen sinnvoll ist (bei Einzelmessung
7%(Q) =1, siehe [51]) .

Bei der klassischen Modalanalyse gibt es hinsichtlich der Wahl der Erregersignale keine
Einschrankungen. Die Anregung kann beispielsweise durch ein transientes Signal (Im-
pulssignal eines Hammerschlages) oder auch durch ein harmonisches Kraftsignal (bei
schrittweiser Anderung der Frequenz) erfolgen. Als Antwortsignale werden bei der Modal-
analyse haufig die gemessenen Beschleunigungen genutzt. Das prinzipielle Vorgehen bei
der experimentellen Modalanalyse ist in Abbildung 5.2 gezeigt.

Da die Zeitsignale nur durch Werte zu diskreten Zeitpunkten im Abstand der Abtastzeit
(reziproke Abtastfrequenz) gegeben sind, ergibt auch die FOURIER-Transformation nur
Spektren diskreter Spektrallinien. Der Frequenzbereich der gemessenen Spektren ist
durch die Abtastfrequenz festgelegt. Die Anzahl und somit der Abstand der Spektrallinien
wird weiterhin von der Messdauer bestimmt. Bei der Aufnahme der Signale und der
Durchfuihrung der FFT muss beachtet werden, dass Frequenzen oberhalb der halben Ab-
tastfrequenz herauszufiltern sind und eventuell Fensterfunktionen verwendet werden
muassen, um Fehler durch Aliasing oder Abbruchfehler zu vermeiden (siehe z.B. [52]).
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Abbildung 5.2: Prinzip der Durchfiihrung der experimentellen Modalanalyse

5.1.1.2 Parameteridentifikation

Grundlage fur die Identifikation von EigenschwingungsgrofRen aus experimentell ermittel-
ten Frequenzgangen ist die Vorgabe der Gleichungsstruktur eines mathematischen Mo-
dells, um die EigenschwingungsgrofRen in ihrer entsprechenden Umgebung identifizieren
zu koénnen. Ausgehend von Gleichung (4.1) kénnen dies in Abhangigkeit der verwendeten
Dampfungsmodelle z.B. die Ansétze (4.55) oder (4.61) sein. Die Verwendung des Ansat-
zes (4.55) auf Grundlage allgemeiner viskoser Dampfung ermdoglicht im Unterschied zum
Ansatz (4.61) auf Grundlage proportionaler viskoser Dampfung die Identifikation komple-
xer Eigenvektoren. Wie bereits im Abschnitt 4.3 dargestellt, kbnnen komplexe Eigenvekto-
ren Ausdruck fur eine nicht-proportionale Dampfungsverteilung im System sein. Mit Hilfe
des Ansatzes auf Grundlage allgemeiner viskoser Dampfung ist jedoch auch nur eine
Identifikation der Hauptdiagonalelemente der modalen Dampfungsmatrix méglich.

Aus den gemessenen Frequenzgangen werden als modale Parameter die Eigenfrequen-
zen any, die modalen Dampfungsgrade § sowie die modalen Konstanten ry und daraus
abgeleitet die Elemente der Eigenvektoren v, ermittelt. Allgemein erfolgt die Bestimmung
der modalen Parameter indem die Modellparameter aus z.B. Gleichung (4.55) bzw. (4.61)
so ermittelt werden, dass der daraus resultierende Funktionsverlauf dem experimentell
ermittelten Verlauf moglichst weit angenahert wird (Kurvenanpassung). Hierzu gibt es
verschiedene Verfahren, um anhand der gemessenen Frequenzgangfunktionen die pas-
senden modalen Parameter und Komponenten der Eigenvektoren zu identifizieren.
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Identifikationsverfahren:

Verfahren zur Identifikation modaler Parameter kdnnen auf unterschiedliche Weise klassi-
fiziert werden. Ein erstes Unterscheidungsmerkmal ist der Arbeitsbereich der Verfahren.
Die Parameteridentifikation kann dabei im Zeit- oder Frequenzbereich erfolgen. Fre-
guenzbereichsverfahren ermitteln die modalen Parameter direkt aus den gemessenen
Frequenzgéngen entsprechend den Modellvorgaben (z.B. Gleichung (4.55) bzw. (4.61)).
Zeitbereichsverfahren hingegen arbeiten auf Grundlage von Impulsantwort-Funktionen gj,
gebildet z.B. durch die inverse Fouriertransformation der ermittelten Frequenzgange. Im-
pulsantwort-Funktionen sind ebenfalls charakteristische Funktionen eines dynamischen
Systems und beschreiben die Antwort (freie Schwingungen) auf einen Einheitsimpuls im
Zeitbereich. Fur ein allgemein gedampftes System (Gleichung (4.55)) lassen sich die Im-
pulsantwort-Funktionen bei gegebenen Anfangsbedingungen nach [24] auch darstellen
als

9 = ZL(HJ« " + Ty ezt)- (5.6)

Die Ermittlung der modalen Parameter bei Anwendung von Zeitbereichsverfahren erfolgt
im Allgemeinen auf Grundlage von Gleichung (5.6).

Ein weiteres Unterscheidungsmerkmal von Identifikationsverfahren ist die Gro3e des Fre-
gquenzbereiches, auf den die Kurvenanpassung zur Parameteridentifikation angewendet
wird, bzw. ob die modalen Grolien einer Eigenschwingung oder mehrerer Eigenschwin-
gungen gleichzeitig ermittelt werden. Die Identifikationsverfahren werden dann als SDOF
(Single Degree of Freedom) —Verfahren bzw. MDOF (Multi Degree of Freedom) —
Verfahren bezeichnet. Die SDOF-Verfahren basieren auf der Theorie des Einmassen-
schwingers und kénnen nur zur Analyse von modal nicht gekoppelten Eigenformen ver-
wendet werden.

Liegen zwei oder mehrere Eigenfrequenzen so dicht zusammen, dass die Eigenform beim
schwingen in einer Eigenfrequenz von den Eigenformen der benachbarten Eigenschwin-
gung Uberlagert wird, sind die Eigenschwingungen modal gekoppelt. Zur Identifikation der
modalen Parameter missen somit alle zu bericksichtigenden Eigenschwingungen unter
Verwendung von MDOF-Verfahren gleichzeitig angepasst werden. Der Begriff der moda-
len Kopplung lasst sich z.B. am Beispiel des Ubertragungsverhaltens eines Systems mit
proportionaler Dampfung (4.44) veranschaulichen. Die Gleichung kann hierzu auch in
folgender Form geschrieben werden

- zl_l ViV i N Vals "
ij “Um, (0f, —Q° +2]3.0,Q) | M (@ —Q° +2]w,Q)

(5.7)

Zn ViV i
= m, (a)gk -Q% + 28,0, Q) .

Wird das System nun in seiner I-ten Eigenfrequenz mit Q2 = @, angeregt, so ergibt sich
aus Gleichung (5.7)
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Vali
=———+Rest(Q=w,) . 5.8
ijllgla)gl ( OI) ( )

i
Fur den Fall, dass entsprechend Gleichung (5.8) gilt: Rest(Q = m,,) =0, ist die I-te Eigen-
schwingung nicht modal gekoppelt. Trifft dies allerdings nicht zu, muss von modal gekop-
pelten Eigenschwingungen ausgegangen werden.

Ein letztes wesentliches Unterscheidungsmerkmal bezieht sich auf die Anzahl von expe-
rimentell ermittelten Frequenzgdngen, die gleichzeitig zur Parameteridentifikation im
Rahmen einer Analyse verwendet werden. Es existieren Verfahren, die nur einen Fre-
quenzgang zur ldentifikation der modalen Parameter verwenden. Haufig bietet sich hierzu
die Ubertragungsfunktion am ,Drivingpoint* an. Die ermittelten Parameter kénnen demzu-
folge als lokale Schatzungen der Systemparameter aufgefasst werden. Andere Verfahren
verwenden zur Parameteridentifikation gleichzeitig mehrere Frequenzgange oder auch
mehrere Frequenzgange unterschiedlicher Referenzen (bei Ermittlung mehrerer Spalten
oder Zeilen der Ubertragungsmatrix). Die so ermittelten modalen Parameter stellen dann
eine globale Schatzung dar.

Im Folgenden sollen einige der verwendeten ldentifikationsverfahren kurz vorgestellt wer-
den. Vertiefende Informationen sowie Herleitungen der verschiedenen Verfahren sind der
Literatur (z.B. [22, 24, 53] zu entnehmen.

Das ,SDOF-Polynomial-Verfahren* sowie ,Peak-Amplitudenverfahren-Verfahren* sind
Beispiele fir einfache Einfreiheitsgradverfahren und arbeiten im Frequenzbereich. Es
werden unter Verwendung eines Frequenzganges jeweils die Parameter einer Eigen-
schwingung anhand des Kurvenverlaufes in Resonanznahe bestimmt. Es ist aber darauf
hinzuweisen, dass diese einfachen Verfahren in zweierlei Hinsicht Einschrédnkungen un-
terliegen. Zum einen ist ihre Genauigkeit (Dampfung und modale Konstante) abhangig
von der genauen messtechnischen Erfassung der Frequenzgange im Bereich der Reso-
nanz (insbesondere beim Peak-Amplituden-Verfahren). Zum anderen kénnen nicht be-
ricksichtigte Anteile benachbarter Moden (Annahme der modalen Entkopplung nicht zu-
treffend) die Schatzungen der modalen Parameter beeinflussen.

Das ,Circle-Fit-Verfahren® ist ebenfalls ein Einfreiheitsgradverfahren, das unter Verwen-
dung eines Frequenzganges die modalen Parameter im Frequenzbereich abschatzt. Re-
al- und Imaginarteil der Ubertragungsfunktion werden dabei als Ortskurve dargestellt und
in Resonanznéhe durch einen Kreis approximiert. Durch einen Algorithmus zur Minimie-
rung des mittleren quadratischen Fehlers kann die Genauigkeit des angenaherten Kreises
erhoht werden. Im Gegensatz zu den zuvor vorgestellten Verfahren kann auch der Ein-
fluss benachbarter Moden bis zu einem gewissen Grade isoliert werden [24, 53].

Das ,Komplex-Exponential-Verfahren“ ist ein Mehrfreiheitsgrad-Verfahren, arbeitet im
Zeitbereich (siehe Gleichung (5.6)) und ermittelt die modalen Parameter auf Grundlage
einer Ubertragungsfunktion. Es kdnnen somit auch modal gekoppelte Eigenschwingungen
identifiziert werden, wobei die Schatzungen lokalen Charakter haben.
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Das ,Polyreferenz“-Verfahren ist ebenfalls ein Mehrfreiheitsgrad-Verfahren. Es arbeitet im
Zeitbereich und verwendet mehrere Frequenzgénge mehrerer Referenzen (bei erfolgter
experimenteller Bestimmung mehrerer Spalten bzw. Zeilen der Ubertragungsmatrix)
gleichzeitig zum Schatzen der Parameter der Eigenschwingungen im betrachteten Fre-
quenzbereich. Zur Kurvenanpassung werden Matrizen mit Polynomfunktionen gebildet,
deren Parameter durch ein Fehlerquadratminimum-Verfahren aus den FOURIER-
Rucktransformierten der Frequenzgénge ermittelt werden. Die ermittelten modalen Para-
meter stellen eine globale Schatzung des Systemverhaltens dar.

In vielen praktischen Anwendungsféllen, so auch bei schiffbaulichen Strukturen, ist die
Annahme modal entkoppelten Systemverhaltens nicht zutreffend, so dass, insbesondere
bei einer hohen modalen Dichte, die Anwendung von Mehrfreiheitsgrad-Verfahren
(MDOF) zur Identifikation der modalen Parameter notwendig wird. Zu empfehlen sind da-
bei Verfahren, die eine globale Schatzung der modalen Parameter ermdglichen (Polyrefe-
renz-Verfahren). Sind globale Schatzungen nicht méglich, so kénnen unter Anwendung
z.B. des Complex-Expotential-Verfahrens einzelne, ,gut ausgepragte” Frequenzgange
(z.B. ,Drivingpoint*-Frequenzgang) ausgewertet werden. Die Schatzungen haben dann
aber nur lokalen Charakter. Fir ausgewahlte Moden, die den Annahmen der modalen
Entkopplung geniigen, ist die Anwendung des Circle-Fit-Verfahrens mdglich.

Die Vorgabe des einer Identifikation zugrunde liegenden mathematischen Modells, insbe-
sondere beziglich der Modellierung (bzw. Identifikation) der Dampfung, erfolgt unabhan-
gig von den beschriebenen Identifikationsverfahren. Die Verfahren ermitteln im Allgemei-
nen die modalen Parameter, je nach Modellvorgabe ((4.55) bzw. (4.61)) sowohl auf
Grundlage allgemeiner als auch proportionaler viskoser Dampfung. Da die Festlegung der
Modellvorgabe vor einer Parameteridentifikation erfolgt, sind die getroffenen Annahmen
nachtraglich zu prifen und gegebenenfalls zu andern. Fehlerhafte Annahmen zur Damp-
fungsmodellierung kénnen die Identifikation der modalen Parameter (nicht nur der Damp-
fungsparameter) beeinflussen. Nochmals sei hier auch auf die Problematik der reellen
und komplexen Eigenvektoren hingewiesen (siehe auch Abschnitt 5.3).

5.1.2 Operative Modalanalyse

5.1.2.1 Experimentelle Ermittlung von Strukturantworten

Die Ermittlung modaler Parameter bei Anwendung der operativen Modalanalyse basiert
auf der messtechnischen Erfassung ausschlie3lich von Strukturantworten, hervorgerufen
durch die auf die Struktur einwirkenden nattrlichen Erregungen wie z.B. Wind und Wellen.
Eine kunstliche Anregung der Struktur sowie eine messtechnische Erfassung von Erre-
gerkréften sind darum nicht notwendig. Eine Anregung durch Umgebungsbedingungen
kann idealer Weise als unkorreliertes, stationdres, mittelwertfreies, GAUSS-verteiltes wei-
Res Rauschen (S (€2) =konst. fir 0 < Q < ), also allgemein als eine zeitlich zufallig
verteilte Erregungen, angenommen werden. Fir eine effektive Anwendung der Identifika-
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tionsverfahren, insbesondere zur Identifikation gekoppelter Eigenschwingungen, ist au-
Rerdem eine Mehrpunktanregung sicherzustellen. Die Erregung sollte also nicht nur zeit-
lich sondern auch ortlich zuféllig verteilt sein (Bereiche ,0rtlich korrelierender* Erregungen
wesentlich kleiner als die Strukturabmessungen).

Dies ist bei der Untersuchung grofRer Schiffsstrukturen als gegeben anzusehen, da Wind
und Wellenlasten im betrachteten Grolienmalistab eine zufallige drtliche Verteilung auf-
weisen. Einschrankungen gibt es bezilglich der spektralen Eigenschaften der Wellenan-
regung, da mit abnehmender Wellenldange auch die Wellenhéhen abnehmen. Die Anre-
gung kann daher als tiefpassgefiltertes weil3es Rauschen angenommen werden. Somit ist
auch der erfass- und auswertbare Frequenzbereich der Strukturantworten spektral be-
grenzt.

Werden Strukturen in ihrer nattrlichen Umgebung (z.B. Betriebszustand) untersucht, so
kénnen auch zusatzliche Erregungen durch den Betrieb von Maschinen und Aggregaten
auf die Struktur einwirken, die oft harmonische sind. Die Spektren der Anregung und dar-
aus resultierend auch die der Strukturantworten kénnen somit harmonische Anteile ent-
halten, die im Verlauf der Parameteridentifikation von den strukturellen Moden separiert
werden mussen. Hierfur existieren verschiedene Verfahren bzw. Vorgehensweisen (siehe
Abschnitt 6.5).

Die in den letzten Jahren zunehmende Anwendung der operativen Modalanalyse ist nicht
zuletzt auf die beschleunigte Entwicklung von Sensorik und Messdatenerfassung zurtick-
zufihren. Strukturantworten infolge nattrlicher Erregung sind im Allgemeinen sehr klein,
was zu erhdhten Anforderungen an die Empfindlichkeit und die dynamische Bandbreite
(hohe dynamische Auflésung, geringer Rauschpegel) von Sensoren fihrt. Harmonische
Anteile des Antwortspektrums infolge im Betrieb befindlicher Maschinen und Aggregate
kdnnen unter Umsténden die Anteile infolge der natirlichen, stochastischen Anregung um
ein Vielfaches ubersteigen und fiihren zu erhdhten Anforderungen an die dynamische
Auflésung (geringes digitales Rauschen) des Datenerfassungssystems.

Neben der Qualitéat der aufgezeichneten Daten sind die erforderlichen Messdauern si-
cherzustellen. Die Korrelationsdauer fiur einen ausgewahlten Mode bei stochastischer
Anregung betragt nach [25] ($.@)™" . Ein Datensegment sollte mindestens diese Zeit-
dauer aufweisen, um den Einfluss von Abbruchfehlern (Leakage) bei der Ermittlung der
Leistungsdichtespektren (siehe auch Abschnitt 5.1.2.1) deutlich zu minimieren. Bei der
Annahme, dass flr eine zuverlassige Schéatzung der spektralen Leistungsdichten 100
Mittelungen notwendig sind, ergibt sich die Gesamtmessdauer aus

T= max{ 100 } (5.9)

G0,

Analog zur klassischen Modalanalyse missen die Systemantworten an unterschiedlichen
Orten der Struktur aufgenommen werden. Dabei sind die Anzahl, die Position sowie die
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Orientierung der zu messenden Freiheitsgrade festzulegen, um die interessierenden Ei-
genschwingformen eindeutig unterscheidbar aufzuldsen. Sind mehrere Messreihen not-
wendig, um alle Datenséatze aufzuzeichnen, ist die Verwendung von Referenzsensoren
erforderlich, die ihre Positionen wahrend der gesamten Untersuchung beibehalten.

Naturliche Anregung durch
Wwind, Wellen, ... (gefiltertes
weilles Rauschen)

A\ 4
Mechanisches

System A
A Zusammengesetztes
Antwortspektrum
Harmonische Anregung
durch im Betrieb befindliche
Maschinen und Aggregate Messrauschen

Abbildung 5.3: Zusammensetzung der aufgezeichneten Strukturantworten

Als Ergebnis des messtechnischen Teils der Untersuchung liegen Zeitdatensatze von
verschiedenen Messstellen vor, die sich, wie in Abbildung 5.3 dargestellt, aus unter-
schiedlichen Anteilen zusammensetzen.

Die weitere Aufgabe besteht nun darin, unter Anwendung geeigneter Identifikationsverfah-
ren die strukturellen Moden aus dem zusammengesetzten Antwortspektrum zu separie-
ren, sowie deren modale Parameter zu bestimmen. Als modale Parameter kdnnen Eigen-
kreisfrequenzen @, , Dampfungsgrade 4, sowie Eigenschwingungsvektoren y, ermittelt
werden. Aufgrund fehlender Informationen Uber die Erregung ist die Ermittlung modaler
Konstanten bzw. skalierter Eigenschwingungsvektoren in der Regel nicht méglich. Auf
spezielle Verfahren der Ermittlung skalierter Eigenschwingungsvektoren auf Grundlage
wiederholter Messungen mit Zusatzmassen (z.B. [54, 55]) soll hier nicht eingegangen
werden.

5.1.2.2 Parameteridentifikation

Verfahren zur ldentifikation modaler Parameter auf Grundlage gemessener Strukturant-
worten bei stochastischer Anregung existieren sowohl fir den Zeit- als auch den Fre-
quenzbereich. Einen Uberblick tber die unterschiedlichen Verfahren wird z.B. in [25, 26]
gegeben. Fur Abbildung 5.4 wurde aus [26] eine Darstellung Gbernommen, die Zusam-
menhange veranschaulicht und einzelne Verfahren sowie deren zugrunde liegenden
Techniken vorstellt.
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Numerical techniques used:

FFT fast Fourier transformation SVD singular value decomposition
LS least squares fitting EVD eigenvector decomposition
QR orthogonal decomposition

Abbildung 5.4: Identifikationsverfahren der operativen Modalanalyse, aus [26]

Frequenzbereichsverfahren sind in der Regel nicht-parametrische Identifikationsverfah-
ren. lhnen liegen Schéatzungen der Leistungsdichtespektren der Strukturantworten
zugrunde (siehe auch [22, 56]). Ausgangspunkt fir die Anwendung parametrischer Zeit-
bereichsverfahren kénnen zum einen Schatzungen der Korrelationsfunktionen aber auch
direkt die aufgezeichneten Zeitdatenséatze sein. Im Rahmen der durchgefihrten Untersu-
chungen wurden die Enhanced Frequency Domain Decomposition Technik (EFDD) als
Frequenzbereichsverfahren sowie die Stochastik Subspace ldentification Technik (SSI)
als Zeitbereichsverfahren, direkt basierend auf gemessenen Zeitdatensatzen, angewen-
det. Im Folgenden sollen beide Verfahren kurz erlautert werden.

Frequenzbereichsverfahren: Frequency Domain Decomposition Technique (FDD)

Ausgangspunkt dieses von Brinker et al [57, 58, 59] im Jahre 2000 vorgestellten Verfah-
rens bildet die Darstellung des Ubertragungsverhaltens mechanischer Systeme im Fre-
guenzbereich bei stochastischer Anregung entsprechend Gleichung (4.69).

Erfolgt die Erregung des Systems durch zeitlich und ortlich unkorreliertes weil3es Rau-
schen, was bedeutet, dass die dazugehorige Leistungsdichtematrix im Idealfall eine aus-
schlieRlich diagonal besetzte Matrix Sy (jQ2) =S, ist, so kann zusammen mit der Dar-
stellung der Ubertragungsmatrix des allgemein gedampften Systems entsprechend Glei-
chung (4.54) die Systemantwort beschrieben werden mit
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oo | R, R, R, R, |
Sqq(JQ)_Zk:lZI:l _ JQ_)bk +_ jQ_Zk:|Sdiag |:JQ—ﬂ1 + JQ_ZI:| ' (510)

Das Leistungsdichtespektrum der Systemantworten lasst sich somit unter Berlicksichti-
gung unbekannter Skalierungsfaktoren (Diagonalelemente der Matrix S, ) als eine mo-
dale Superposition darstellen bzw. in modale Komponenten zerlegen. Die Diagonalele-
mente der Matrix Sdiag kénnen dabei frequenzinvariant (ideal weiRes Rauschen) oder in
Abhangigkeit der realen Gegebenheiten frequenzveranderlich sein (Sdiag(jQ) ). Nach [57,
59] ist die Darstellung der Systemantworten als Uberlagerung modaler Komponenten
auch dann méglich, wenn die Matrix S¢ einen Rangabfall aufweist, die Erregung also
zum Teil ortlich korreliert und die Matrix nicht ausschlie3lich diagonal besetzt ist. Voraus-
setzung ist, dass bei einer beliebigen Frequenz Q nur wenige Moden (meist ein oder
zwei) einen signifikanten Anteil an der Systemantwort haben. Generell kbnnen aber bei
einer zunehmend ortlich unkorrelierten Anregung (unabhangige natirliche Anregung an
einer zunehmenden Anzahl von Freiheitsgraden) verbesserte Ergebnisse erzielt werden.

Die Leistungsdichtematrix der Systemantworten Sqq beschreibt das Antwortverhalten der
Struktur in physikalischen Koordinaten q. Auch hier ist es méglich, entsprechend der
Transformationsbeziehung (4.12), die Leistungsdichtematrix in modale Koordinaten x zu
transformieren. Es folgt somit

S (1) =¥ S, (jQ) . (5.11)

Die Matrizen in physikalischen und modalen Koordinaten sind tber die Modalmatrix mit-
einander verknipft. Da die einzelnen Moden in der Regel nicht miteinander korrelieren, ist
die Spektralmatrix in modalen Koordinaten eine Diagonalmatrix. Die in der Modalmatrix
zusammengefassten Eigenvektoren sind orthogonal. Gleichung (5.11) entspricht somit
einer Singularwertzerlegung der spektralen Leistungsdichtematrix. Wird die Singularwert-
zerlegung fur jeden aufgenommenen Frequenzschritt durchgefiihrt, so erhalt man den
Verlauf der Singularwerte tGber der Frequenz. Im Bereich der Resonanz wird der erste
Singularwert maximal und entspricht dem Verlauf des Autoleistungsdichtespektrums. Bei
Resonanz ist der dazugehdorige Singuléarvektor gleich dem Eigenvektor. Fir den Fall ge-
koppelter Moden werden auch die nachfolgenden Singularwerte grof3. Erfillt die Anre-
gung die bereits genannten Anforderungen, so ergibt der Verlauf der Singularwerte eine
Darstellung der Autoleistungsdichtefunktionen der entkoppelten Moden des Systems. Bei-
spielhaft wird in Abbildung 5.5 eine Singularwertzerlegung der spektralen Leistungsdich-
tematrizen der Systemantworten eines diskreten Schwingungssystems (Abbildung 4.1)
dargestellt, wobei der Vorgang von Erregung und Datenerfassung rechnerisch simuliert
wurde.

Eigenfrequenzen und Dampfungen kénnen anhand des durch die Singularwertzerlegung
ermittelten Autoleistungsdichtespektrums bestimmt werden (Enhanced Frequency Do-
main Decomposition, EFDD). Hierzu wird der Verlauf der Singularwerte im Bereich der
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Resonanz in den Zeitbereich transformiert. Die Grof3e des Bereiches wird Uber die Ortho-
gonalitatseigenschaften (MAC-Kriterium, siehe Gleichung (5.14)) der dazugehdrigen Sin-
gularvektoren festgelegt. Bei gekoppelten Moden kann auch der Verlauf des zweiten Sin-
gularwertes in den zu transformierenden Bereich mit einbezogen werden, wie in Abbil-
dung 5.6 zu sehen ist. Als Ergebnis einer Transformation in den Zeitbereich liegt die Au-
tokorrelationsfunktion der betrachteten Eigenschwingung vor. Aus ihr lassen sich mit Hilfe
einfacher Verfahren Eigenfrequenz und Dampfung bestimmen (siehe Abbildung 5.7).

] Singular Yalues of Spectral Density Matrices
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Abbildung 5.5: Verlauf der Singularwerte am Beispiel eines diskreten Schwingungssys-
tems (rechnerische Simulation)
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Abbildung 5.6: Ausgewahlter Verlauf der Singularwerte zur Transformation in den Zeitbe-
reich bei gekoppelten Moden (Beriicksichtigung der ersten und zweiten Singulérwerte)
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Abbildung 5.7: Ermittelte Autokorrelationsfunktion und daraus resultierende Bestimmung
der Dampfung Uber das logarithmische Dekrement sowie der Eigenfrequenz Uber die Pe-
riodendauer

Zeitbereichsverfahren: Stochastic Subspace Identifikation (SSI)

Bei herkdmmlichen Zeitbereichsverfahren erfolgt die Schatzung der modalen Parameter
durch eine Anpassung expotentiell abklingender Ansatzfunktionen entsprechend Glei-
chung (5.6). Bei der klassischen Modalanalyse bilden die Impulsantwortfunktionen die
Datenbasis fur diese Anpassung. Werden die Systemantworten durch eine stochastische
Anregung hervorgerufen, beschrénkt sich die zugrunde liegende Datenbasis auf Korrela-
tionsfunktionen (siehe Abschnitt 4.4.2.1). Aufgrund der gleichen Vorgehensweise finden
einzelne Anpassungsverfahren sowohl in der operativen als auch der klassischen Modal-
analyse Anwendung. Bei den herkémmlichen Zeitbereichsverfahren erfolgt keine zusétz-
lich Modellierung des Rauschens. Bei der Anpassung wird das vorhandene Rauschen
durch zusatzliche Moden, so genannte Rausch-Moden, bertcksichtigt. Im Unterschied
dazu wird bei den SSI-Verfahren die Modellierung des Rauschens mit in die Anpassung
einbezogen, was im Anpassungsergebnis zu einer reduzierten Anzahl von Rausch-Moden
fuhrt.

Die hier verwendeten SSI-Verfahren basieren direkt auf den Zeitdatensatzen der System-
antworten und nutzen die Vorteile der Zustandsraumdarstellung. In der zeitdiskreten For-
mulierung kann das Zustandsraum-Modell beschrieben werden mit
X1 = Ap X + W, . (5.12)
y, =Cx, +v,
Die erste Modellgleichung wird als Zustandsgleichung bezeichnet und beschreibt das dy-
namische Verhalten des mechanischen Systems. Die zweite Gleichung ist die Beobach-
tungs- oder Messgleichung. Sie legt fest, welche Teile (Freiheitsgrade) des mechanischen
Systems beobachtet bzw. gemessen werden kdnnen. Die gemessene Antwort des Sys-
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tems y, wird von den zwei stochastischen Prozessen w, und v, generiert. Das Prozess-
rauschen w,ist die Anregung des mechanischen Systems, wohingegen das Messrau-
schen v, eine direkte Storung der Systemantworten darstellt. Das dynamische Verhalten
des Systems wird durch die Zustandsmatrix A, beschrieben, der Vektor x, ist der Zu-
standsvektor des Systems. Im Verlauf der Identifikation erfolgt die Ermittlung der Zu-
standsvariablen x, (Projektion) sowie der Matrizen A, und C (Regression) aus denen
abschliel3end die modalen Parameter ermittelt werden kdnnen. Eine ausfihrliche Darstel-
lung zur Theorie der SSI-Verfahren kann [60] entnommen werden.
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Abbildung 5.8: Stabilitatsdiagramm fir ein diskretes Schwingungssystem (Abbildung 4.1)
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Abbildung 5.9: Synthetisiertes Autoleistungsdichtespektrum am Freiheitsgrad 1

Im Rahmen der Untersuchungen wurden drei unterschiedliche SSI-Algorithmen ange-
wendet: der Unweighted Principal Component Algorithmus (UPC), der Principal Compo-
nent Algorithmus (PC) sowie der Canonical Variate Analysis Algorithmus (CVA). Die Aus-
wahl eines Algorithmus in Abhangigkeit von den Anregungsbedingungen kann die Qualitat
der Parameterschatzung erhdhen. In der praktischen Anwendung des Verfahrens werden
die Moden (bzw. Modelle) aus einem auch fur die klassische Modalanalyse typischen
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Stabilitatsdiagramm ausgewahlt. Die Dimension des Zustandsmodells sollt dabei doppelt
so grol3 sein wie die Anzahl der beriicksichtigten Moden. In Abh&angigkeit von festgelegten
Kriterien kann die Stabilitdt der Moden bei unterschiedlichen Modellordnungen (Dimensi-
onen) die Auswahl des optimalen Modells unterstiitzen. Stabilitatsdiagramm und ein syn-
thetisiertes Leistungsdichtespektrum fir das bereits beschriebene diskrete Schwingungs-
system sind beispielhaft in den Abbildungen 5.8 und 5.9 dargestellt.

5.2 Rechnerische Modalanalyse

Wie in Abbildung 5.1 dargestellt sind die Vorgehensweisen bei der experimentellen und
rechnerischen Ermittlung des Systemverhaltens unterschiedlich. Wahrend die experimen-
telle Modalanalysen ausgehend von experimentell ermittelten Frequenzgangen die moda-
len Parameter eines dynamischen Systems im allgemeinen mit Hilfe von Kurvenanpas-
sungsverfahren bestimmt, basiert die rechnerische Modalanalyse auf der Lésung des Ei-
genwertproblems der Bewegungsgleichungen entsprechend Gleichung (4.1).

In den meisten Fallen wird die rechnerische Modalanalyse unter Verwendung der Finite-
Elemente-Methode durchgefuhrt. Voraussetzung ist hierfir die Vorgabe bzw. Kenntnis
von Masse-, Steifigkeits- und Dampfungsverteilung.

Aufgrund der oft ungentigenden Vorabkenntnis des Dampfungsverhaltens beschrankt
man sich in diesem Stadium der Untersuchungen meist ausschlie3lich auf eine Modellie-
rung von Masse und Steifigkeit und somit auf eine Ermittlung der (dazugehérigen) unge-
dampften Bewegungsgleichungen (4.10) des diskretisierten dynamischen Systems. Das
zu l6sende Eigenwertproblem ist somit ein reelles Eigenwertproblem, als Ergebnis werden
rein imaginare Eigenwertpaare (4.11) und reelle Eigenvektoren ermittelt. Die Beriicksich-
tigung einer proportionalen (z.B. RAYLEIGH'SCHEN) Dampfung fuhrt ebenfalls auf ein reel-
les Eigenwertproblem, wobei die ermittelten Eigenfrequenzen und Eigenvektoren iden-
tisch denen des ungedampften Systems sind.

Zur Lésung des Eigenwertproblems kénnen verschiedene Verfahren angewendet werden.
Am gebrauchlichsten ist hierbei die LANCzOS'sCHE Methode. Weiterfiihrende Informatio-
nen zu den Lésungsverfahren sind der Literatur z.B. [2] zu entnehmen.

5.3 Vergleich rechnerischer und experimenteller Modalanalyse

Sowohl die rechnerische als auch die experimentelle Modalanalyse fihren zu einer Be-
schreibung des Systemverhaltens auf Grundlage des modalen Modells. Somit kénnen die
rechnerisch (theoretisch) und die experimentell ermittelten Modellparameter miteinander
verglichen werden. Bei einem Vergleich werden in den meisten Fallen Unterschiede zwi-
schen der rechnerischen Vorhersage und der experimentellen Identifikation auftreten.
Ursachen kénnen zum einen im Bereich der experimentellen Modalanalyse liegen und
resultieren aus Mess- und Auswertefehlern. Diese Fehler kénnen jedoch nach dem heuti-
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gen Stand der Technik weitestgehend vermieden werden. Es ist aber anzumerken, dass
es nicht immer madglich ist, experimentelle Untersuchungen unter entsprechend idealen
Bedingungen durchzufiihren. Insbesondere bei komplexen Strukturen mit einer hohen
Modendichte kénnen z.B. Einschrankungen bei der Wahl geeigneter Erregerpunkte oder
Einschrankungen bei der Anzahl der zu messenden Strukturpunkte zu Problemen bei der
nachfolgenden Identifikation bezuglich der vollstandigen Erfassung aller Eigenschwingun-
gen eines festgelegten Frequenzbereiches fuhren.

Eine weitere Ursache fir Unterschiede zwischen Rechnung und Experiment kdnnen Feh-
ler in der Finite-Element-Modellierung sein. Mégliche Fehlerquellen bei der Modellierung
werden haufig in Modellstruktur-Fehler und in Modellparameter-Fehler unterteilt. Zu den
Modellstruktur-Fehlern zéhlen fehlerhafte Annahmen bei der Beschreibung des struktur-
mechanischen Verhaltens (z.B. Verwendung eines ungeeigneten Elementtyps) sowie Dis-
kretisierungsfehler (zu geringe Netzdichte). Ebenso zahlen hierzu Probleme, die bei der
Abschétzung von Systemrandbedingungen auftreten kdnnen, insbesondere wenn ein aus
einem Gesamtsystem herausgeldstes Rechenmodell betrachtet wird. Modellparameter-
Fehler werden hingegen durch fehlerbehaftete Annahmen von Modellparametern wie z.B.
E-Modul, Flachentragheitsmomenten usw. verursacht. Eine weitere Fehlerquelle des the-
oretischen Modellierens sowie auch der experimentellen Identifikation kann eine durchge-
fuhrte Linearisierung eines moglichen nichtlinearen Strukturverhaltens durch Vorgabe der
linearen Gleichungsstruktur (4.1) sein.

Doch nicht nur die beschriebenen Fehler haben einen Einfluss auf den Vergleich von Ex-
periment und Berechnung. Auch haben berechnete und experimentell ermittelte Eigen-
vektoren ,naturgemalf3” unterschiedliche Eigenschaften. So ist die Ordnung p des experi-
mentell ermittelten modalen Modells normalerweise kleiner als die Anzahl n der auf dem
System verteilten Messpunkte (p>n). Man spricht hierbei auch von einem unvollstéandigen
experimentellen Modell. Weiterhin ist die Ordnung m des aus der Finite-Element-Methode
resultierenden Rechenmodells in der Regel viel gréRer als die des experimentellen Mo-
dells, woraus folgt, dass m>n>p. Fur die modale Betrachtungsweise folgt daraus, dass die
Eigenschwingungsvektoren nicht identisch sind und somit die des Rechenmodells in ge-
eigneter Weise reduziert oder die experimentell identifizierten erweitert werden muissen.

Auch kénnen im Gegensatz zu den berechneten Eigenvektoren experimentell identifizierte
Eigenschwingungsvektoren in Abhangigkeit vom zugrundeliegenden Anpassungsmodell
komplex sein und muissen so flr einen Vergleich auf ,aquivalente reelle Eigenvektoren®
transformiert werden. Eine sehr einfache Mdoglichkeit dieser Transformation ist die Be-
rechnung des Betrages jedes Elementes des komplexen Eigenvektors multipliziert mit
dem Vorzeichen des Realteils des entsprechenden Elementes. Obwohl dieses Vorgehen
eine sehr grobe Approximation darstellt, wird es insbesondere bei leicht gedampften
Strukturen mit nur geringen Streuungen des Phasenwinkels oft angewendet. Andere Ver-
fahren (z.B. [61]) benutzen eine globale Transformationsmatrix fiir alle Eigenvektoren, um
die aquivalenten reellen Eigenvektoren zu ermitteln. In [41] wird eine Methode vorge-
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schlagen, nach der fiir die einzelnen Eigenvektoren jeweils unterschiedliche Transforma-
tionen durchgefiihrt werden. Dabei ist der passendste dquivalente reelle Eigenvektor v,
derjenige, der die maximale Korrelation mit dem dazugehdrigen komplexen Eigenvektor
V. aufweist. Abgeleitet vom Modal Assurance Criterion (MAC) kann dieses dargestellt
werden in der Form

“T’I‘"k‘

oz = MaX | wobei  y, =y, +EP . (5.13)
[l vl

Der Vektor Wy, ist dabei eine Ausgangsschatzung fiir den aquivalenten reellen Vektor, p
ist ein frei wahlbarer Vektor. Die skalare Grof3e ¢ wird dann im Verlauf der Maximierung
von (5.13) ermittelt. In [62] wird gezeigt, dass die Maximumforderung in (5.13) wie folgt
erreicht werden kann: der gesuchte &aquivalente reelle Eigenvektor W, ergibt sich aus

dem Realteil des derart gedrehten komplexen Eigenvektors Wk, dass die Norm seines
Realteils maximal wird.

Es ist zu bemerken, dass so die ermittelten ,aquivalenten reellen Eigenvektoren* den Ei-
genvektoren des dazugehorigen ungedampften bzw. proportional gedampften Systems
nur anndhernd entsprechen. Im Rahmen der hier vorgestellten Untersuchungen wird die
einfache Form der Umwandlung von komplexen in reelle Eigenvektoren (Betrag der Ele-
mente des komplexen Vektors mit Vorzeichen des Realteils) angewendet.

Nach erfolgter Bearbeitung von rechnerisch und experimentell ermittelten Eigenvektoren
konnen beide miteinander verglichen werden. Bei der Korrelation der modalen Daten
kommt diesem Vergleich eine gro3e Bedeutung zu. Nur auf Grundlage dieses Vergleiches
ist eine Zuordnung von Eigenfrequenzen und Dampfungsgraden von Experiment und Be-
rechnung moglich. Eigenvektoren besitzen eine Vielzahl von Komponenten und sind nor-
mierungsabhangig. So gibt es verschiedene Methoden, die einen normierungsunabhéangi-
gen Wert fir die Ubereinstimmung reeller Eigenvektoren ermitteln. Die am haufigsten
verwendete Methode zum Vergleich von Eigenvektoren ist das Modal Assurance Criterion
(MAC). Der MAC-Wert beschreibt den Winkel zwischen zwei Vektoren und prift damit die
Orthogonalitatseigenschaften eines Eigenvektorpaares in der Form

MAC(k, 1) = T("’Zk"’a' 12 . (5.14)
(\I’ek \llek )(\I’al Wal )

Darin sind vy, der k-te experimentell ermittelte und v, der I-te analytisch (rechnerisch)
ermittelte Eigenvektor. Sind die zuzuordnenden experimentell und analytisch ermittelten
Eigenvektoren annahernd identisch und haben die gleiche Position in der Modalmatrix, so
ist die Hauptdiagonale der MAC-Matrix mit Elementen MAC(k,K) ~ 1 belegt, die AulRerdia-
gonalelemente haben Werte nahe Null. Anhand der Belegung der MAC-Matrix ist eine
Zuordnung von experimentell bestimmten und berechneten Eigenvektoren mdglich, ins-
besondere wenn experimentell und rechnerisch ermittelte Eigenvektoren beziglich der
zugeordneten Eigenfrequenzen nicht in der gleichen Reihenfolge auftreten.
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Ist die Massenmatrix des dynamischen Systems bekannt, kann auch durch die Anwen-
dung der Normalised Cross Orthogonality (NCO) eine Zuordnung von Eigenvektoren er-
folgen. Dieses Verfahren nutzt die Eigenschaften der verallgemeinerten Orthogonalitat
von Eigenvektoren beztiglich der Massenmatrix.

Sind die Eigenvektoren aus Messung und Rechnung einander zugeordnet, so kann mit
dem Coordinate Modal Assurance Criterion (COMAC) die Ubereinstimmung in den ein-
zelnen Koordinaten des zugeordneten Eigenvektorpaares ermittelt werden. Dieses Krite-
rium erma@glicht somit eine Bewertung der 6rtlichen Modellabweichung.

Die mit Hilfe der beschriebenen Methoden (MAC, NCO) erfolgte Zuordnung von experi-
mentell und rechnerisch ermittelten Eigenvektoren bildet die Grundlage fir den Vergleich
der entsprechenden rechnerisch und experimentell ermittelten Eigenfrequenzen und die
Zuordnung der experimentell ermittelten modalen Dampfungsgrade.

In [50] werden Methoden vorgeschlagen, die die modalen Massen und Steifigkeiten in der
Modellkorrelation mit berticksichtigt und somit einen vollstdndigen Vergleich des rechne-
risch und experimentell ermittelten modalen Modells erméglicht. Durch die Betrachtung
der globalen modalen Parameter, modale Masse und modale Steifigkeit, wird ein direkter
Bezug zu den Frequenzgéngen und damit zu den Systemmatrizen geschaffen.

Eine weitere Mdglichkeit des Modellvergleiches ist eine Zuordnung von berechneten Ei-
genvektoren und den aus experimentellen Frequenzgangen fir jede Frequenzlinie ermit-
telten Operating Deflection Shapes (ODS). Dieser Vergleich basiert auf dem Modal Assu-
rance Criterion (MAC) (Gleichung (5.14)) und Uberprift die Orthogonalitdtseigenschaften
zwischen den berechneten Eigenvektoren und den ,Betriebsschwingungsvektoren* (ODS)
(Abbildung 5.10). Besonders beim Auftreten gekoppelter Moden wird dieser Vergleich
durch Einfluss benachbarter modaler Anteile auf die ermittelte ,Betriebsschwingform® ge-
stort. Dieser Vergleich ist aber durchaus praktikabel, um bei komplexen Systemen mit
unsicheren Zuordnung einen Uberblick tiber mogliche Ubereinstimmungen zu erhalten,
welche die Grundlage fur weiterfiihrende Vergleiche bilden kénnen.
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Abbildung 5.10: Vergleich berechneter Eigenschwingungsvektoren und experimentell
ermittelter Betriebsschwingungsvektoren auf Grundlage des MAC-Wertes

5.4 Berechnung erzwungener Schwingungen

Ausgehend von der Zuordnung und dem Vergleich von Eigenschwingungsvektoren und
Eigenfrequenzen auf Grundlage von MAC-Werten kann eine Erweiterung des Modellver-
gleiches durch den Vergleich von experimentell bestimmten und berechneten Frequenz-
gangen (Ubertragungsfunktionen) erfolgen. Wahrend die gemessenen Frequenzgange
nach einer experimentellen Untersuchung vorliegen, missen die entsprechenden berech-
neten Frequenzgénge mit Hilfe einer Finite-Elemente-Berechnung ermittelt werden.

Grundlage bildet dabei die Bewegungsgleichung in Form von Gleichung (4.44) unter Ein-
beziehung von Dampfungseffekten (siehe auch Abschnitt 4.3) und der Erregung. Die Er-
regung wird zur rechnerischen Ermittlung des Frequenzganges als Einheitserregung (1N)
im zu berechnenden Frequenzbereich am Ort der Erregung im Experiment implementiert.
Zur Modellierung der Dampfungseffekte werden oft die experimentell ermittelten modalen
Dampfungsgrade verwendet. Wie bereits beschrieben ermdglicht die Verwendung des
modalen Dampfungskonzeptes wie auch der RAYLEIGH'SCHEN Dampfung eine Entkopp-
lung der Bewegungsgleichungen und somit die Anwendung des effektiven Berechnungs-
verfahrens der modalen Superposition [2]. Die Gesamtlésung resultiert dabei aus einer
Summation der einzelnen modalen Anteile entsprechend den Gleichungen (4.41) und
(4.56). Erfolgt hingegen eine Modellierung nicht-proportionaler Dampfungseffekte,
missen andere Ldsungsverfahren angewendet werden. In vielen Finite-Element-
Berechnungsprogrammen ist hierfur ein direkter Léser implementiert, der die Losung des
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Gleichungssystems (4.44) fir die einzelnen Frequenzschritte auf Grundlage komplexer
Matrizenalgebra ermittelt. Insbesondere bei groRen Rechenmodellen und einer grol3en
Anzahl an zu berechnenden Frequenzschritten (vorwiegend im unteren Frequenzbereich)
ist diese Methode aber weitaus kostenintensiver als die Methode der modalen Superposi-
tion. Fir die Lésung von Systemgleichungen mit nicht-proportionaler Dampfung wurde in
[15] ein effektives Berechnungsverfahren auf Grundlagen einer Entkopplung im Zustands-
raum (siehe auch Abschnitt 4.2.2) entwickelt und in einem Finite-Element-Programm imp-
lementiert. Ausgangspunkt fir diese Entwicklung war die Berechnung erzwungener
Schwingungen von Gesamtschiffsstrukturen unter Annahme nicht-proportionaler Damp-
fungsverteilung.

5.5 Zusatzliche Moéglichkeiten des Modellvergleiches

Experimentell und rechnerisch ermittelte Frequenzgange kénnen in einfachster Form vi-
suell miteinander verglichen werden. Hauptaugenmerk ist dabei auf die Schwingungs-
amplituden zu richten. Diese werden neben der Modellierung der Dampfung auch durch
die Modellierung von Masse und Steifigkeit beeinflusst. Stimmen berechnete und experi-
mentell ermittelte Eigenfrequenzen (Bewertung nach erfolgter Zuordnung der Eigenvekto-
ren) Uberein, kann ein Vergleich der Frequenzgange in Resonanznahe beziglich Damp-
fung, Masse und Steifigkeit aussagekraftig sein. Bei gréReren Abweichungen in den Ei-
genfrequenzen ist dieser Vergleich nur eingeschrankt moglich. Sinnvoll ist dann ein er-
neuter Vergleich nach erfolgter Anpassung des Berechnungsmodells (siehe z.B. [46, 47,
48, 49]).

Bei einem Vergleich von Frequenzgangen ist auf die ortliche Ubereinstimmung der Struk-
turpunkte in Messung und Rechnung zu achten. Schon geringe drtliche Abweichungen
haben einen groRen Einfluss auf das dargestellte Ubertragungsverhalten. Bei Anwendung
der Methode der modalen Superposition ist au3erdem der Einfluss der Anzahl der be-
riicksichtigten Eigenschwingungen auf das berechnete Ubertragungsverhalten zu beach-
ten.
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6. Untersuchungen globaler Schiffsstrukturen

In diesem Kapitel werden die Ergebnisse der Untersuchungen zum dynamischen Verhal-
ten globaler Schiffsstrukturen am Beispiel von drei unterschiedlichen Schiffstypen vorge-
stellt. Die Zielstellungen und Vorgehensweisen wurden bereits im Abschnitt 3.1 beschrie-
ben. Das Kapitel umfasst die Darstellung von Ergebnissen der rechnerischen Modalana-
lyse (Eigenschwingungsberechnungen), der experimenteller Modalanalyse bei Anwen-
dung klassischer und operativer Verfahren sowohl unter Werft- als auch unter Probe-
fahrtsbedingungen, der Auswertung von Hochfahrvorgdngen sowie von Ergebnissen aus
Zwangsschwingungsberechnungen. Die Ergebnisse werden abschlieRend verfahrens-
und schiffsspezifisch zusammengefasst und bewertet.

Die Grundlage fir die Bewertung der experimentellen ldentifizierbarkeit der Eigenschwin-
gungsgroRen in Abhangigkeit der verwendeten Verfahren und der Umgebungsbedingun-
gen bilden die rechnerisch ermittelten EigenschwingungsgréRen. Deshalb soll mit der
Darstellung dieser Ergebnisse begonnen werden.

6.1 Rechnerische Ermittlung des Eigenschwingungsverhaltens

Die rechnerische Ermittlung des Eigenschwingungsverhaltens erfolgte auf Grundlage von
Finite-Element-Modellen der globalen Schiffsstrukturen, die von den Werften fir diese Un-
tersuchungen bereitgestellt wurden. Aus Grinden der besseren Vergleichbarkeit werden
die Eigenschwingformen in den im Rahmen der experimentellen Untersuchungen erfass-
ten Freiheitsgraden dargestellt. Zur Ansicht der vollstandigen berechneten Eigenschwing-
formen wird auf den Anhang verwiesen.

6.1.1 Containerschiff Typ CV2500

Das fiur die Berechnungen verwendete Finte-Element-Modell wurde von der Aker MTW
Werft zur Verfigung gestellt und stimmt prinzipiell mit den auf der Wismarer Werft gefer-
tigten Schiffen Uberein. Die dem Berechnungsmodell zugrunde liegende (zusatzliche)
Massenverteilung von Tankinhalt und Ballast entspricht dem Zustand bei Probefahrt. Die
wirksamen hydrodynamischen Massen wurden mit dem Verfahren von Lewis [3] berech-
net und auf die entsprechenden FE-Knotenpunkte aufgebracht. Da diese Zusatzmassen
schwingformabhangig sind, ist die Modellierung streng genommen nur flr eine Schwing-
form korrekt. In der Regel werden die vertikal mitschwingenden Wassermassen auf den
vierten Schwingungsgrad (5-Knoten Biegeschwingung, vertikal) bezogen. Da mit zuneh-
mendem Schwingungsgrad die Wirkung der hydrodynamischen Massen abnimmt, sind
die fur die Schwingungsgrade eins bis drei beriicksichtigten hydrodynamischen Massen
zu klein und fur alle héheren Schwingungsrade zu grof3. In [63] ist eine Vorgehensweise
zur Korrektur der berechneten Eigenfrequenzen fir die vertikalen Biegeschwingungen
vorgeschlagen.
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In Tabelle 6.1 sind die ersten acht berechneten Eigenfrequenzen ohne und mit Korrektur
fur die vertikalen Schwingungsgrade dargestellt. Die Berechnung der Korrekturparameter
kann im Anhang Tabelle A6.1 entnommen werden. Die Tabelle 6.1 enthalt weiterhin die
auf Grundlage einer Fluid-Struktur-Kopplung (BEM) berechneten Eigenfrequenzen, die
bezilglich der hydrodynamischen Massen fir alle Schwingformen korrekt sind. Diese Be-
rechnungen wurden vom Germanischen Lloyd flr das Containerschiff VWS**8 (Stralsund)
durchgefuhrt, die Ergebnisse sind einem entsprechenden GL-Bericht [64] entnommen.
Trotz unterschiedlicher konstruktiver Detailldosungen auf beiden Werften, ist von einem
sehr dhnlichen dynamischen Verhalten auszugehen. Darum scheint eine Gegenuberstel-
lung der Grundschwingungen des Schiffskdrpers gerechtfertigt.

Die dazugehorigen berechneten Eigenschwingformen, reduziert auf die Freiheitsgrade der
experimentellen Untersuchungen, werden in Abbildung 6.1 gezeigt. In Abbildung 6.2 sind
zusatzlich zwei Eigenschwingformen aus dem hoheren Frequenzbereich dargestellt. Es
sind die niedrigsten elastischen Moden der Substruktur Deckshaus (Verwindung) und fur
die Bewertung des Schwingungsverhaltens hinsichtlich des Einflusses auf den Menschen
(da Aufenthalts- und Arbeitsbereich) besonders wichtig. Die berechneten Eigenschwing-
formen, dargestellt am vollstandigen FE-Modell, kbnnen im Anhang zum Kapitel 6 den
Abbildungen A6.1 und A6.2 enthommen werden.

Tabelle 6.1: Rechnerisch ermittelte Eigenfrequenzen fiir das Containerschiff TypCV2500
bei unterschiedlicher Berucksichtigung der hydrodynamischen Massen

Eigenfrequenzen [Hz]
Mode-Nr. Beschreibung

FEM FEM (korr.) BEM
1 Torsion (1-Knoten) 0.92 0.92 1.01
2 Biegung vert. (2-Knoten) 1.16 1.07 1.05
3 Biegung horiz. (2-Knoten) 1.53 1.53 1.50
4 Biegung vert. (3-Knoten) 2.28 2.16 2.08
5 Biegung horiz. (3-Knoten) 2.96 2.96 2.90
6 Torsion (2-Knoten) 3.10 3.10 3.10
7 Biegung vert. (4-Knoten) 3.30 3.22 3.14
8 Biegung vert. (5-Knoten) 3.99 3.99 4.15
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Abbildung 6.1: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen des Containerschiffes Typ
CV2500, Darstellung in den Freiheitsgraden des Messmodells bei klassischer Modalana-
lyse (Abbildung 6.5)

Mode 11.44 Hz Mode 12.37 Hz

Abbildung 6.2: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen des Containerschiffes Typ
CV2500 im héheren Frequenzbereich mit elastischer Verformung des Deckshauses
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6.1.2 RoRo-Schiff FSG**0

Das fir die Berechnungen verwendete Finite-Element-Modell wurde von der Flensburger
Schiffbau Gesellschaft (FSG) zur Verfligung gestellt und entspricht dem Zustand bei Pro-
befahrt. Die Bertlicksichtigung der hydrodynamischen Massen basiert auf dem Verfahren
nach LEwiIs [3]. Auf einen Korrektur der Eigenfrequenzen der vertikalen Schwingungsgra-
de wurde verzichtet.

Tabelle 6.2: Rechnerisch ermittelte Eigenfrequenzen fir das RoRo-Schiff FSG**0

Mode-Nr. Beschreibung Eigenfrequenz [Hz]
1 Biegung vert. (2-Knoten) 1.56
2 Biegung horiz. (2-Knoten) 1.84
3 Biegung vert. (3-Knoten) 2.87
4 Torsion (1-Knoten) 2.99
5 Torsion (1-Knoten)+ Biegung horiz. 3.52
6 Biegung horiz. (3-Knoten) 3.65
7 Torsion (2-Knoten) 4.08
8 Biegung vert. (4-Knoten) 4.29
9 Torsion (2-Knoten), + Biegung horiz. 4.50

10 Biegung vert. (5-Knoten) 5.37

In Tabelle 6.2 sind die ersten 10 berechneten Eigenfrequenzen dargestellt. Abbildung 6.3
zeigt die dazugehorigen Eigenschwingformen in den Messfreiheitsgraden. Die berechne-
ten vollstandigen Eigenschwingformen kénnen Abbildung A6.3 (Anhang zum Kapitel 6)
entnommen werden.
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Abbildung 6.3: Berechnete Eigenschwingformen des RoRo-Schiffes FSG**0, Darstellung
in den Freiheitsgraden des im Rahmen der Werftmessung verwendeten Messmodells
(Abbildung 6.6)
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6.1.3 RoRo-Schiff FSG**1

Bezlglich der Berechnung des Eigenschwingungsverhaltens dieses Schiffes gelten die
gleichen Angaben wie fur des Schiff FSG**0 (siehe Abschnitt 6.1.2). In Tabelle 6.3 sind
die ersten fiinf berechneten Eigenfrequenzen dargestellt.

Tabelle 6.3: Rechnerisch ermittelte Eigenfrequenzen fir das RoRo-Schiff FSG**1

Mode-Nr. Beschreibung Eigenfrequenz [Hz]
1 Biegung vert. (2-Knoten) 1.78
2 Biegung horiz. (2-Knoten) 2.26
3 Biegung horiz. (2-Knoten) + Torsion 2.61
4 Biegung vert. (3-Knoten) 3.02
5 Torsion (1-Knoten) 3.07

Abbildung 6.4: Finite-Element-Modell und berechnete Eigenschwingformen des RoRo-
Schiffes FSG**1, Darstellung in den Freiheitsgraden des bei Probefahrt verwendete des
Messmodells
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Abbildung 6.4 zeigt sowohl das verwendete Finite-Element-Modell als auch die dazugeho-
rigen Eigenschwingformen in den Freiheitsgraden der experimentellen Untersuchung
wahrend der Probefahrt. Da bei diesem Schiffstyp die globalen Eigenschwingungen des
Schiffskorpers stark mit den Eigenschwingungen der grof3en, freitragenden Decksstruktu-
ren gekoppelt sind, erfolgt aus Grinden der Anschaulichkeit keine Darstellung der Eigen-
schwingungen im vollstdndigen Finite-Element-Modell.

6.2 Anwendbarkeit von experimentellen ldentifikationsverfahren in

Abhangigkeit von Untersuchungsbedingungen

Wie allgemein bei mechanischen Systemen beeinflussen auch bei den globalen Schiffs-
strukturen variable SystemgréRen die dynamischen Eigenschaften. Variable Systemgro-
Ben sind bei Schiffen vorwiegend die wirksame Gesamtmasse sowie ihre Verteilung.
Hierzu zahlen die Ladung, Ballast (Ballastwasser und Treibstoff) sowie die hydrodynami-
schen Massen. Werden Untersuchungen unter Werftbedingungen durchgefiihrt, so ist
diese Massebelegung meist nicht néher definiert, da Ballastwasser und Treibstoffe je
nach technischen Erfordernissen vorhanden sind und verteilt werden. Bedingt durch die
geringe Wassertiefe und den Einfluss der Uferbefestigung (Werftkai) ist auch die Bestim-
mung von hydrodynamischen Massen unsicher. Rechenmaodelle, die diese besonderen
Gegebenheiten bertcksichtigen, sind meist nicht verfligbar. So ist in der Regel auch nur
ein eingeschrankter Vergleich zwischen Rechnung und Messung mdglich, da insbesonde-
re Abweichungen in den Eigenfrequenzen auftreten kdnnen. Die dazugehdrigen Schwing-
formen werden weniger beeinflusst. Einfllisse der Vertduung des Schiffes auf identifizierte
Dampfungsparameter sind mdglich. Obwohl Werftbedingungen stark von realen Einsatz-
bedingungen abweichen, eignen sich Messungen unter diesen Gegebenheiten dennoch,
um die Anwendbarkeit von Mess- und ldentifikationsverfahren zu testen, da insbesondere
zu arbeitsfreien Zeiten die Bedingungen fir experimentelle Untersuchungen ideal sind.
Experimentelle Untersuchungen im Rahmen von Probefahrten ermdglichen einen Ver-
gleich von experimentellen und rechnerischen Ergebnissen, da fur diese definierten Be-
dingungen (Ballastzustand) entsprechende Rechenmodelle vorhanden sind. Somit ist eine
Bewertung der Vorhersagegenauigkeit der Rechenmodelle méglich. Der Einfluss von La-
dung insbesondere auf das Dampfungsverhalten kann nur unter realen Einsatzbedingun-
gen (Liniendienst) ermittelt werden.

Im Rahmen der hier vorgestellten Untersuchungen kamen zwei experimentelle Verfahren
zum Einsatz, die hinsichtlich ihrer Anwendbarkeit Unterschiede aufweisen. Die klassische
Modalanalyse basiert auf einer messtechnischen Erfassung von Anregung und Struktur-
antwort und erfordert eine kiinstliche Erregung der Struktur. Diese wurde in den hier vor-
gestellten Untersuchungen durch eine grof3e Erregermasse (ca. 650 kg) realisiert, die als
Massependel oder auf Schienen rollend zur Anregung genutzt wurde. In beiden Fallen
war die Unterstitzung durch einen Kran erforderlich, so dass die Anwendung dieses Ver-
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fahrens auf Untersuchungen unter Werftbedingungen beschrankt blieb. Zusatzliche Grin-
de fur diese Beschrankung waren Bedenken vom Standpunkt der Sicherheit sowie die
verstarkte zusatzliche Wellenanregung der Struktur im Schiffsbetrieb, welche durchaus in
der GroRRenordnung der kinstlich eingebrachten Erregung liegen kann und damit die Qua-
litat der ermittelten Frequenzgange beeintrachtigt.

Die operative Modalanalyse basiert auf der experimentellen Ermittlung ausschlief3lich der
Systemantworten bei natlrlicher Anregung, hauptséchlich durch Wind und Wellen. Somit
gab es hinsichtlich des Einsatzes keine Einschrankungen, so dass das Verfahren fur die
Untersuchungen unter Werft- und Einsatzbedingungen angewendet wurde. Somit war es
moglich, sowohl die Anwendbarkeit dieses Verfahrens im Vergleich zur klassischen Mo-
dalanalyse zu untersuchen, als auch dynamische Kennwerte der Schiffsstruktur unter Be-
triebsbedingungen zu ermitteln. Die Wahrscheinlichkeit einer intensiveren stochastischen
Anregung ist unter Einsatzbedingungen jedoch héher als unter Werftbedingungen.

6.3 Anwendung der klassischen Modalanalyse unter Werftbedingungen

6.3.1 Durchfliihrung der experimentellen Untersuchungen

Ist es fur die experimentelle Bestimmung von Eigenfrequenzen und Dampfungsparame-
tern ausreichend, einzelne Frequenzgénge zu ermitteln, so missen zur Ermittlung der da-
zugehorigen Eigenschwingformen (Eigenvektoren) zusatzliche Frequenzgange an in ei-
nem Messmodell festgelegten Strukturpunkten aufgenommen werden. Anzahl und Vertei-
lung dieser Messstellen werden mit dem Ziel festgelegt, Eigenschwingformen raumlich so
aufzulésen, dass eine eindeutige Unterscheidbarkeit im betrachteten Frequenzbereich
gewahrleistet ist und ein Vergleich mit berechneten Eigenschwingungen somit mdglich
wird. Auf Grundlage des MAC-Kriteriums (siehe Gleichung (5.14)) sowie berechneter Ei-
genschwingformen ist es moglich, die Messstellen bzw. die bendtigten Komponenten des
Eigenvektors rechnerisch so zu ermitteln, dass eine optimale Anordnung der Messstellen
bei einer bekannten (meist begrenzten) Anzahl an Sensoren realisiert werden kann. Die
hierzu durchgefiihrten Untersuchungen sowie Anwendungen am Beispiel eines Contai-
nerschiffes sind in [65] beschrieben.

Die klassische Modalanalyse wurde insgesamt an 5 Containerschiffen und einem RoRo-
Schiff durchgeflihrt (siehe auch Tabelle 3.1). Die Abbildungen 6.5 und 6.6 zeigen die ver-
wendeten Messmodelle fir das Containerschiff Aker**9 und fir das RoRo-Schiff FSG**0.
Das Messmodell von Aker**9 war das umfangreichste der untersuchten Containerschiffe.
Die Systemantworten wurden am Schiffskérper in y- und z-Richtung sowie am Deckshaus
zusatzlich in x-Richtung ermittelt. Beim Containerschiff VWS**8 konnten am Schiffskdrper
an einer reduzierten Anzahl an Messstellen nur Systemantworten in z-Richtung ermittelt
werden. Bei den Containerschiffen Aker0*2, Aker0*4 sowie Aker0*5 wurden Antwortsigna-
le nur im Bereich des Deckshauses aufgezeichnet. Die Anregung der Containerschiffe er-
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folgte wie in Abbildung 6.5 dargestellt am oberen, duReren Punkt des Deckshauses. Bei
Aker**9 wurde ein zusatzlicher Erregerpunkt an der Hauptmaschine genutzt. Das RoRo-
Schiff FSG**0 wurde ebenfalls am Deckshaus angeregt (siehe Abbildung 6.6), wobei der
Erregerpunkt im Vergleich zu den Containerschiffen nur bedingt geeignet war, die Eigen-
schwingungen maoglichst vollstandig anzuregen.

Deckshaus

Abbildung 6.5: Messmodell mit Anregungspunkten des Containerschiffes Aker**9 (Typ
CV2500)

Schiffskorper N1

Deckshaus

Abbildung 6.6: Messmodell mit Anregungspunkten des RoRo-Schiffes FSG**0

Die Anregung der Schiffsstrukturen erfolgte durch eine Erregermasse (Masse ca. 650 kg),
welche in Abhangigkeit der ortlichen Gegebenheiten auf Schienen gefiihrt oder als Mas-
sependel eingesetzt wurde (siehe Anhang, Abbildung A6.4). Uber ein Gummielement
wurde der Kraftimpuls in die Schiffsstruktur eingeleitet, wobei die Steifigkeit des Gummi-
elementes den angeregten Frequenzbereich bestimmte. Der Kraftverlauf wurde mit einem
piezoelektrischen Kraftaufnehmer aufgezeichnet. Die maximale Erregerkraft betrug ca.
30kN bei einem angeregten Frequenzbereich bis ca. 15 Hz. Ein charakteristischer Kraft-
verlauf und das dazugehdrige Amplitudenspektrum sind im Anhang zum Kapitel 6 in den
Abbildungen A6.5 und A6.6 dargestellt.
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Zur messtechnischen Erfassung der Systemantworten wurden hochempfindliche (seismi-
sche) piezoelektrische Beschleunigungsaufnehmer (Empfindlichkeit 10V/g) verwendet.
Die Signale wurden mit einer Abtastfrequenz von 128 Hz tiber eine Zeitdauer von ca. 83 s
aufgezeichnet. Die resultierende Auflosung im Frequenzbereich betrug 0.012 Hz. Der
auswertbare Frequenzbereich wurde durch das Erregerspektrum (siehe Abbildung A6.6)
begrenzt. Das Antwortsignal setzte sich aus der Antwort der Struktur auf den Kraftimpuls
sowie der nicht zu vermeidenden Strukturantwort auf die stochastische Anregung durch
die Umgebungsbedingungen (Wellenanregung) zusammen. Um den Einfluss dieser St6-
rungen auf die zu ermittelnden Frequenzgénge zu minimieren, wurde ein Exponentialfens-
ter auf die Antwortsignale angewendet. Die besten Ergebnisse konnten bei einer expo-
nentiellen Abnahme von 90% erzielt werden. Diese durch die Signalverarbeitung einge-
flgte zusatzliche Dampfung wurde bei der spateren Identifikation der modalen Damp-
fungsparameter berlcksichtigt. Im Anhang zum Kapitel 6 in der Abbildung A6.7 ist bei-
spielhaft eine Systemantwort vor und nach Anwendung der Fensterfunktion dargestellt.

Aus den Zeitverlaufen von Anregung und Systemantworten wurden unter Anwendung der
H1-Schatzung entsprechend Gleichung (5.3) aus jeweils 10 Einzelmessungen die Fre-
guenzgange bestimmt.

Die Ermittlung der modalen Parameter (Eigenfrequenzen, Eigenschwingformen, Damp-
fungsparameter) erfolgte unter Anwendung der im Abschnitt 5.1.1.2 beschriebenen ldenti-
fikationsverfahren unter Verwendung der Modalanalyse-Software IDEAS-Test (SDRC
Inc.). Bei komplexen Strukturen mit modal gekoppelten Schwingformen ist das Polyrefe-
renz-Verfahren (Mehrfreiheitsgrad-Verfahren unter Verwendung mehrerer Frequenzgan-
ge) ein geeignetes Verfahren zur Ermittlung der modalen Parameter. Es bietet den Vorteil
einer sicheren ldentifikation eng benachbarter Schwingformen sowie der Ermittlung globa-
ler Schatzungen der modalen Parameter. Dieses Verfahren wurde im speziellen Fall je-
doch nur eingeschrankt angewendet, da die Glite der Parameteridentifikation nicht immer
ausreichend war. Bedingt durch die lange Dauer (ca. 12 h) der experimentellen Untersu-
chung (Verwendung mehrerer Erregerpunkte (Referenzen) sowie die Notwendigkeit des
Umsetzens von Aufnehmern) waren geringfligige Veranderungen des Systemverhaltens
(z.B. Veranderungen in der Verankerung durch Wind, Wellen etc.) nicht auszuschliel3en,
so dass im Zusammenhang mit dem Polyreferenzverfahren Probleme bei der Verwen-
dung mehrerer (zeitlich auseinander liegender) Frequenzgénge auftraten. Alternativ kam
das Komplex-Exponential-Verfahren (Mehrfreiheitsgrad-Verfahren unter Verwendung ei-
nes Frequenzganges) an ausgewahlten Frequenzgéngen zur Anwendung. Dieses Vorge-
hen lieferte im Allgemeinen sehr gute Ergebnisse. Fir einzelne, modal nicht gekoppelte
Eigenschwingungen konnte auch das Circle-Fit-Verfahren (Einfreiheitsgrad-Verfahren)
angewendet werden. Beispielhaft ist die Anwendung der verschiedenen Verfahren im An-
hang in den Abbildungen A6.8 bis A6.10 dargestellt.
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6.3.2 Ergebnisse der klassischen Modalanalyse

Im folgenden Abschnitt werden die durch die klassische Modalanalyse ermittelten moda-
len Parameter von zwei Containerschiffen Typ CV2500 und einem RoRo-Schiff (FSG**0)
vorgestellt. Die Darstellung der Ergebnisse erfolgt dabei in der Reihenfolge der zugeord-
neten Berechnungsergebnisse!

6.3.2.1 Containerschiffe Typ CV2500

Im Rahmen der Anwendung der klassischen Modalanalyse an Containerschiffen wurden
insgesamt funf Schiffe vom Typ CV2500 untersucht. Die Ergebnisse der Untersuchungen
an zwei dieser Schiffe (VWS**8 und Aker**9) werden in diesem Abschnitt dargestellt. Die
fur diese Schiffe verwendeten Messgitter erlaubten durch ihre 6rtliche Auflésung eine Zu-
ordnung der experimentell ermittelten Eigenfrequenzen und Eigenschwingformen zu den
berechneten GroRRen, wobei die umfassendsten Untersuchungen am Schiff Aker**9
durchgefuhrt wurden. Die Untersuchungen an den Containerschiffen Aker0*2, Aker0*4
und Aker0*5 stellten erste Versuche zur Anwendung der klassischen Modalanalyse an
globalen Schiffsstrukturen dar und beschrénkten sich ausschlief3lich auf das Deckshaus.
Dass heil3t, die Schiffsstruktur wurde am Deckshaus angeregt und die Systemantworten
ausschlieRBlich am Deckshaus aufgezeichnet. Abgesehen von lokalen Schwingformen des
Deckshauses (z.B. Verwindung) konnten somit keine Aussagen zu den globalen Schwing-
formen des Schiffskdrpers getroffen werden. Verwendung fanden die ermittelten Fre-
guenzgange aber fur die Identifikation von Dampfungsparametern (siehe Abschnitt 6.7.1).
Ausgewahlte Frequenzgéange und Koharenzfunktionen sowie das verwendete Messgitter
kénnen im Anhang zum Kapitel 6 den Abbildungen A6.11 bis A6.15 entnommen werden.

Fur die experimentellen Untersuchungen an VWS**8 wurden in Erweiterung zu den drei
Vorgéangerschiffen zusatzliche Messpunkte am Schiffskérper verwendet. Aus organisato-
rischen Grinden (Werftablauf) sowie aufgrund einer zu diesem Zeitpunkt noch einge-
schrankten Anzahl von Sensoren konnten am Schiffskérper nur Schwingungsantworten in
vertikaler Richtung aufgezeichnet werden. Die Anregung erfolgte am Deckshaus in
Schiffslangsrichtung, andere Erregerkonfigurationen konnten nicht realisiert werden. Dies
hatte zur Folge, dass zum einen nicht alle Eigenschwingungen im auszuwertenden Fre-
quenzbereich angeregt wurden und zum anderen eine Zuordnung von berechneten und
experimentell ermittelten Eigenfrequenzen auf Grundlage der dazugehérigen Eigen-
schwingformen nur eingeschrankt moglich war. In Abbildung 6.7 ist der ermittelte Driving-
point-Frequenzgang (Anregung und Systemantwort am gleichen Ort) dargestellt. Die Ab-
bildung enthalt auBerdem das verwendete Messmodell sowie eine Kennzeichnung von
identifizierten Eigenfrequenzen. Im Anhang in den Abbildungen A6.16 und A6.17 sind er-
ganzend weitere Frequenzgange und dazugehoérigen Koharenzfunktionen dargestellt.

Die Tabelle 6.4 beinhaltet die identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechne-
ten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.1) sowie identifizierte Dampfungsparameter.
Aufgrund der beschriebenen Einschrdnkungen konnten nicht alle Eigenschwingungen
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(Moden) identifiziert und den berechneten GroRen zugeordnet werden. Auch war eine si-
chere ldentifikation der Dampfungsparameter nicht fir alle experimentell ermittelte Eigen-
schwingungen maoglich. Trotz dieser Einschrdnkungen werden die ermittelten Ergebnisse
in diesem Zusammenhang vorgestellt, da an diesem Schiff weitere experimentelle Unter-
suchungen im Rahmen einer Probefahrt durchgeftihrt wurden und ein Vergleich der Er-
gebnisse wichtige Schlussfolgerungen zulasst.

Frequency response function
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Abbildung 6.7: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang am Containerschiff
VWS**8

Tabelle 6.4: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (klassische MA) zu den berechneten Eigenschwingungen am Containerschiff
VWS**8

Mode-Nr. (FEM) 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequenz [HZz] 1.00 0.88 1.47 1.49 - - 2.14 2.56
Dampfung & [%] - - - 0.74 - - 0.51 0.61

Die Anwendung der klassischen Modalanalyse am Containerschiff Aker**9 erfolgte auf
Grundlage des in Abbildung 6.5 gezeigten umfangreichen Messmodells. Die Systemant-
worten wurden am Schiffskérper in y- und z-Richtung sowie am Deckshaus zuséatzlich in
x-Richtung ermittelt. Die Anregung erfolgte am Deckshaus in x- und in y-Richtung sowie
an der Hauptmaschine in y-Richtung. Dadurch war es mdglich, im betrachteten Fre-
guenzbereich alle Eigenschwingungen zu identifizieren. In Abbildung 6.8 sind die ermittel-
ten Drivingpoint-Frequenzgange am Deckshaus dargestellt sowie die identifizierten Eigen-
frequenzen gekennzeichnet. Im Anhang in den Abbildungen A6.18 bis A6.26 sind weitere
ausgewahlte Frequenzgénge und dazugehorigen Koharenzfunktionen des Schiffes
Aker**9 dargestellt.
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Abbildung 6.8: Experimentell ermittelte Drivingpoint-Frequenzgange am Containerschiff
Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in einem Frequenzbereich bis 6 Hz (vgl. Tabelle 6.5,
Abbildung 6.9)

Tabelle 6.5: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (klassische MA) zu den berechneten Eigenschwingungen am Containerschiff
Aker**9

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequenz [Hz] 1.07 0.89 1.55 1.58 2.88 2.80 2.26 2.68
Dampfung o [%] 0.87 - 1.27 0.45 0.80 0.51 0.62 0.67

Die Tabelle 6.5 beinhaltet die identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechne-
ten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.1) sowie die identifizierten Dampfungspara-
meter. Die vertikale 2-Knoten Biegeschwingung (Mode 2) konnte nur ungentigend ange-
regt werden, so dass eine sichere Dampfungsidentifikation nicht moglich war.

In der Abbildung 6.9 ist eine Auswahl der ersten acht experimentell identifizierten Eigen-
schwingformen dargestellt. Auch Uber diesen Frequenzbereich hinaus war es mdglich,
globale Eigenschwingungen zu identifizieren und den berechneten Ergebnissen zuzuord-
nen. Beispielhaft sind dafur in Abbildung 6.10 Eigenschwingungen mit vorwiegender Be-
teiligung des Deckshauses in einem Frequenzbereich bis ca. 13 Hz dargestellt. Die Abbil-
dung 6.11 enthalt die dazugehoérigen Frequenzgange in dem entsprechenden Frequenz-
bereich. Die Darstellung aller ermittelten Dampfungsparameter erfolgt im Abschnitt 6.7.1
im Rahmen der schiffsspezifischen Auswertungen.
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Abbildung 6.9: Auswahl an experimentell identifizierten Eigenschwingformen (klassische
MA) des Containerschiffes Aker**9 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch
Abbildung 6.1)

Mode 11.56 Hz

Mode 12.50 Hz

Abbildung 6.10: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (klassische MA) des
Containerschiffes Aker**9 mit hauptsachlicher Beteiligung des Deckshauses in einem
Frequenzbereich bei ca. 12 Hz (siehe auch Abbildung 6.2)
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Abbildung 6.11: Experimentell ermittelte Drivingpoint-Frequenzgange am Containerschiff
Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in einem Frequenzbereich bis 16 Hz (vgl. Abbildung
6.10)

L-Form: 9.49 Hz

X-Form: 14.44 Hz

Abbildung 6.12: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (klassische MA) der
Hauptmaschine des Containerschiffes Aker**9
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Abbildung 6.13: Experimentell ermittelte Frequenzgange an der Hauptmaschine des
Containerschiff Aker**9 (vgl. Abbildung 6.12)
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Durch die Verwendung eines Anregungspunktes am Motor war es zum einen moglich,
das Eigenschwingungsverhalten der Hauptmaschine experimentell zu ermitteln. Die cha-
rakteristischen H-, L-, und X-Formen sind in der Abbildung 6.12 dargestellt, die entspre-
chenden Frequenzgange mit den gekennzeichneten Frequenzen in Abbildung 6.13 (bzw.
A6.22 und A6.26 im Anhang). AuRerdem lieferten die Frequenzgange zwischen dem Mo-
tor als (einer) Haupterregerquelle und anderen Punkten der Schiffstruktur, z.B. dem
Deckshaus, wichtige Zusatzinformationen flr das dynamische Verhalten.

6.3.2.2 RoRo-Schiff FSG**0

Die Anwendung der klassischen Modalanalyse am RoRo-Schiff FSG**0 erfolgte auf
Grundlage des in Abbildung 6.6 gezeigten Messmodells. Die Systemantworten wurden an
der gesamten Schiffsstruktur in y- und z-Richtung ermittelt. Im Unterschied zu den Con-
tainerschiffen wurde auf die Aufzeichnung von Antwortsignalen am Deckshaus in x-
Richtung (Schiffslangsrichtung) verzichtet, da aufgrund der Bauart kein signifikanter Anteil
dieser Komponenten an den Eigenschwingungsvektoren zu erwarten war. Die Anregung
erfolgte am Deckshaus in x- und in y-Richtung. Der verfligbare Anregungspunkt erwies
sich fur eine vollstandige Anregung der globalen Eigenschwingungen im unteren Fre-
guenzbereich als ungeeignet. Das Ziel, die vertikalen Eigenschwingungen durch eine An-
regung am Deckshaus in x-Richtung (siehe Abbildung 6.6) anzuregen, konnte, bedingt
durch die kompakte Bauweise, die geringe Bauhdhe sowie die Lage relativ zum Schiffs-
korper, nicht erreicht werden. Aus konstruktiven Griinden stand aber kein anderer Struk-
turpunkt fur eine verbesserte Anregung zur Verfugung. Nachteilig wirkte sich auch der
Umstand aus, dass wahrend der experimentellen Untersuchungen die Heckklappe des
Schiffes aufgrund eines technischen Defektes nicht geschlossen werden konnte und so-
mit Veranderungen im dynamischen Verhalten der Schiffsstruktur nicht auszuschliel3en
waren.

In Abbildung 6.14 ist der experimentell ermittelte Drivingpoint-Frequenzgang (Anregung
und Antwort am Deckshaus in Schiffsquerrichtung) dargestellt sowie die identifizierten Ei-
genfrequenzen gekennzeichnet. Weitere ausgewdahlte Frequenzgange und dazugehori-
gen Koharenzfunktionen des Schiffes FSG**0 kdnnen den Abbildungen A6.27 bis A6.31
des Anhanges zum Kapitel 6 entnommen werden. Aus den Abbildungen A6.30 und A6.31
ist dabei ersichtlich, dass bei einer Anregung der Schiffsstruktur am Deckshaus in Schiffs-
langsrichtung im betrachteten (unteren) Frequenzbereich keine Eigenschwingungen an-
geregt wurden.
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Abbildung 6.14: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang am RoRo-Schiff
FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in einem Frequenzbereich bis 10 Hz (vgl. Tabelle
6.6, Abbildung 6.15)

Tabelle 6.6: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (klassische MA) zu den berechneten Eigenschwingungen am RoRo-Schiff
FSG**0

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Frequenz [HZ] - - - 3.09 | 3.63 | 4.67 | 4.19 - 5.75 -
Dampfung 9 [%] - - - 140 | 1.08 | 255 | 2.29 - 1.65 -

Die Tabelle 6.6 beinhaltet die identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechne-
ten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.3) sowie die identifizierten Dampfungspara-
meter. Die vertikalen Biegeschwingungen (Moden 1, 3, 8 und 10) konnten ebenso wie die
horizontale 2-Knoten Biegung (Mode 2) nicht angeregt und somit nicht identifiziert wer-
den. In der Abbildung 6.15 sind als Auswahl die experimentell identifizierten Eigen-
schwingformen mit Torsionsanteilen dargestellt. Fiir einen Vergleich mit den berechneten
Eigenschwingformen wird auf die Abbildung 6.3 verwiesen.

Wie auch beim bereits vorgestellten Containerschiff konnten mehr lokal ausgepréagte
Schwingformen der Schiffsstruktur im hoheren Frequenzbereich angeregt und identifiziert
werden. In Abbildung 6.16 ist der Drivingpoint-Frequenzgang in einem Frequenzbereich
bis 20 Hz dargestellt. Gut zu erkennen sind darin die lokal begrenzten Eigenschwingun-
gen an einer erhohten Inertanz (Beschleunigbarkeit) der Struktur. Dazugehérige Schwing-
formen koénnen Abbildung 6.17 enthommen werden. Es handelt sich dabei um lokale
Schwingungen des Deckshauses in Kopplung mit der seitlichen Berandung einer Rampe.

Die Darstellung aller ermittelten Dampfungsparameter des RoRo-Schiffes FSG**0 erfolgt
im Abschnitt 6.7.1 im Rahmen der schiffsspezifischen Auswertungen.
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Abbildung 6.15: Auswahl an experimentell identifizierten Eigenschwingformen (klassi-
sche MA) des RoRo-Schiffes FSG**0 in einem Frequenzbereich bis ca. 6 Hz (siehe auch
Abbildung 6.3)
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Abbildung 6.16: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang am RoRo-Schiff

FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in einem Frequenzbereich bis 20 Hz (vgl. Abbildung
6.17)
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Abbildung 6.17: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (klassische MA) des
RoRo-Schiffes FSG**0 mit hauptsachlicher Beteiligung des Deckshauses und einer Ram-
penberandung

6.4 Anwendung der operativen Modalanalyse unter Werftbedingungen

6.4.1 Durchfihrung der experimentellen Untersuchungen

Im Rahmen der Anwendung der operativen Modalanalyse unter Werftbedingungen wur-
den zwei Containerschiffe vom Typ CV2500 (Aker**6 und Aker**9) auf der Aker MTW
Werft in Wismar sowie das RoRo-Schiff FSG**0 auf dem Werftgelande der Flensburger
Schiffbaugesellschaft untersucht. Im Gegensatz zur klassischen Modalanalyse beschrankt
sich der experimentelle Teil der operativen Modalanalyse ausschlieZlich auf die mess-
technische Erfassung der Strukturantworten. Die Anregung erfolgt durch die Umgebungs-
bedingungen, bei den Schiffsstrukturen hauptsachlich durch eine Wellenanregung. Da die
Werftgewasser im Allgemeinen eine geschutzte Lage aufweisen, war die Intensitat dieser
stochastischen Anregung vergleichsweise gering. Die wahrend aller Untersuchungen vor-
herrschenden ruhigen Wetterverhaltnisse flihrten zu einer weiteren Verringerung der sto-
chastischen Anregung. Eine Darstellung der 6rtlichen Gegebenheiten sowie der Wellensi-
tuationen wahrend der Untersuchungen der Schiffe Aker**9 sowie FSG**0 sind den Abbil-
dungen A6.32 und A6.33 des Anhanges zu entnehmen.

Wie auch bei der klassischen Modalanalyse war es notwendig, geeignete Strukturpunkte
fur die Messwerterfassung in Form eines Messmodells festzulegen. Wahrend die
Messmodelle von Aker**6 und FSG**0 den im Rahmen der klassischen Modalanalyse
verwendeten Modellen entsprachen (siehe Abbildungen 6.5 und 6.6), wurde fir das Con-
tainerschiff Aker**9 ein verfeinertes Messmodell mit zusatzlichen Messpunkten verwen-
det. Da fur die Aufzeichnung der Strukturantworten insgesamt nur 16 Messkanale zur Ver-
fligung standen, mussten die Messungen mit einer jeweils veranderten Sensorpositionie-
rung mehrfach wiederholt werden. Um diese einzelnen Messreihen miteinander in Bezie-
hung zu setzen, war es notwendig, mindestens drei Referenzsensoren an ausgewahlten
Strukturpunkten unverandert zu belassen. Die daraus resultierenden Sensoranordnungen
fur die drei untersuchten Schiffe kénnen im Anhang den Abbildungen A6.34 bis A6.36 ent-
nommen werden.
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Zur Verringerung des zufélligen Fehlers und zur Minimierung von Abschneideeffekten
(Leakage) bei der Auswertung der Messsignale ist eine ausreichend lange Messdauer
entsprechend Gleichung (5.9) zu wahlen. Fir die Untersuchungen an den Containerschif-
fen (Aker**6 und Aker**9) wurde eine Messdauer von 60 Minuten gewahlt, beim RoRo-
Schiff FSG**0 wurde die Messdauer auf 90 Minuten erweitert. Die Abtastfrequenz betrug
einheitlich 128 Hz. Die Erfassung der Strukturantworten erfolgte wie schon bei der klassi-
schen Modalanalyse unter Verwendung hochempfindlicher piezoelektrischer Beschleuni-
gungsaufnehmer mit einer Empfindlichkeit von 10V/g.

Die Auswertung der vorliegenden Datensatze erfolgte entsprechend den im Abschnitt
5.1.2.2 beschriebenen Verfahren unter Verwendung der Software ARTeMIS Extractor
(SVIBS). Die modalen Parameter der Schiffstrukturen wurden sowohl unter Anwendung
der Enhanced Frequency Domain Decomposition Technik (EFDD) als auch der Stochastic
Subspace ldentifikation (SSI) ermittelt. Im Allgemeinen erfolgte eine erste Auswertung un-
ter Anwendung der EFDD. Anschlielend wurden mit Hilfe der SSI-Verfahren die modalen
Parameter erneut bestimmt. Der Zeitaufwand war bei der Anwendung dieses modellba-
sierten Verfahrens deutlich erhéht, da begrenzte Frequenzbereiche separiert und einzeln
ausgewertet werden mussten. In den meisten Féllen konnten mit beiden Verfahren glei-
che Ergebnisse erzielt werden. Die SSI-Verfahren lieferten aber bei modal stark gekoppel-
ten Eigenschwingungen, insbesondere im Hinblick auf die Dampfungsparameter, die zu-
verlassigeren Ergebnisse. Am Beispiel von am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Daten ist
im Anhang die Vorgehensweise bei der Parameteridentifikation unter Anwendung beider
Verfahren dargestellt. Die Abbildungen A6.37 bis A6.41 stellen schrittweise die Vorge-
hensweise bei der Anwendung der EFDD zur Parameteridentifikation dar. Den Ausgangs-
punkt bildet dabei die Ermittlung der spektralen Leistungsdichtematrizen, bestehend aus
den Auto- und Kreuzleistungsdichten (Abbildungen A6.37 und A6.38). Durch Anwendung
der Singuléarwertzerlegung auf die Leistungsdichtematrizen kann anschlie3end der spekt-
rale Verlauf der Singuléarwerte ermittelt werden (Abbildungen A6.39 und A6.40). Durch
Separation des Verlaufes des ersten (bzw. bei gekoppelten Moden auch zweiten) Singu-
larwertes im Bereich einer Eigenschwingung und Rucktransformation des ausgewahlten
Bereiches in den Zeitbereich kann die Autokorrelationsfunktion der betrachteten Eigen-
schwingung ermittelt und zur Identifikation der modalen Parameter verwendet werden
(siehe Abbildung A6.41). Die SSI-Verfahren basieren direkt auf den gemessenen Zeitda-
tensatzen. Die Generierung von parametrisierten Modellen unterschiedlicher Ordnungen
zur analytischen Beschreibung des Schwingungsverhaltens fuhrt auf auch aus der klassi-
schen Modalanalyse bekannte Stabilitatsdiagramme, dargestellt im Anhang in Abbildung
A6.42. Anhand festgelegter Stabilitatskriterien erfolgte die Auswahl eines Modells. Durch
eine Gegenltberstellung von z.B. experimentell ermittelten und analytisch generierten Au-
to- und Kreuzleistungsdichten, dargestellt im Anhang in Abbildung A6.43, kann die Gite
des Modells und damit der identifizierten modalen Parameter bewertet werden.
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6.4.2 Ergebnisse der operativen Modalanalyse unter Werftbedingungen

In den folgenden Abschnitten sind die Ergebnisse der Anwendung der operativen Modal-
analyse unter Werftbedingungen an den drei genannten Schiffen dargestellt. Trotz der ge-
ringen Intensitat der stochastischen Anregung bei allen drei Untersuchungen war die Qua-
litat der experimentellen Identifikationen entgegen den Erwartungen zum Teil sehr gut.
Die traf insbesondere fiir einen Frequenzbereich bis ca. 6 Hz zu. Aufgrund der spektralen
Charakteristik der Wellenanregung war mit zunehmender Frequenz eine Abnahme der In-
tensitat der stochastischen Anregung und somit eine Abnahme der Identifizierbarkeit mo-
daler Parameter zu verzeichnen.

6.4.2.1 Containerschiffe Typ CV2500

Die Ergebnisse der operativen Modalanalyse am Containerschiffen Typ CV2500 werden
anhand von Untersuchungen an den Schiffen Aker**9 und Aker**6 dargestellt. Die bau-
gleichen Schiffe unterschieden sich nur im Hinblick auf die vorhandenen Ballastmassen
und resultierenden Tiefgdnge (siehe auch Abschnitt 6.7.2). Am Schiff Aker**9 waren au-
Berdem zum Zeitpunkt der Messungen die Motorquerabstitzungen noch nicht ange-
bracht, was anhand rechnerischer Untersuchungen insbesondere einen Einfu auf das
Schwingungsverhalten der Deckshausstruktur hatte.

In Abbildung 6.18 sind die experimentell ermittelten Eigenschwingformen aller in diesem
Frequenzbereich betrachteten Eigenschwingungen dargestellt. Die Tabelle 6.7 beinhaltet
die dazugehdrigen identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten Schwing-
formen (siehe auch Abbildung 6.1) sowie die identifizierten DAmpfungsparameter.

Tabelle 6.7: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (operative MA, Werft) zu den berechneten Eigenschwingungen am Contai-
nerschiff Aker**9

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequenz [Hz] 1.21 0.93 1.72 1.69 3.29 2.96 241 2.87
Dampfung o [%] 1.40 0.61 0.92 0.56 1.54 0.63 0.86 0.87
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Abbildung 6.18: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Werft)
des Containerschiffes Aker**9 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch Abbil-
dung 6.1)

Der Abbildung 6.19 kann der Verlauf der gemittelten Singularwerte sowie die Kennzeich-
nung der ausgewdahlten Eigenschwingungen entnommen werden. Anhand des Verlaufes
der Singularwerte ist die gute Anregung bzw. ldentifizierbarkeit der untersten Eigen-
schwingungen ersichtlich.
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Abbildung 6.19: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensatze mit ausgewéhlten Moden
(siehe Tabelle 6.7)
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Abbildung 6.20: Spektrale Autoleistungsdichte, ermittelt am Deckshaus Schiff Aker**9
(steuerbord, Schiffslangsrichtung) mit markierten Deckshausmoden (siehe auch Abbil-
dung 6.11)

Bedingt durch die geringe Anregungsintensitat im hoheren Frequenzbereich war eine
Identifikation der ersten elastischen Moden der Substruktur Deckshaus schwierig, aber
trotzdem moglich. Besonders deutlich wird die spektrale Charakteristik der Decks-
hausstruktur am Autoleistungsdichtespektrum einer am Deckshaus aufgezeichneten
Strukturantwort (Abbildung 6.20). Die dazugehdrigen Eigenschwingformen sind in Abbil-
dung 6.21 dargestellt. Die Frequenzverschiebungen im Vergleich zu den Untersuchungen
mit der klassischen Modalanalyse (vgl. Abbildungen 6.10 und 6.11 sowie 6.2) resultieren
aus unterschiedlichen Bauzustanden. Die hier dargestellte operative Modalanalyse erfolg-
te zu einem friheren Zeitpunkt in einem Bauzustand ohne installierte Motorquerabstut-
zungen.
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Mode 11,30 Hz

Abbildung 6.21: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA) des Con-
tainerschiffes Aker**9 mit hauptsachlicher Beteiligung des Deckshauses (siehe auch Abbil-
dung 6.2 und 6.10)

Die Anwendung der operativen Modalanalyse am Containerschiff Aker**6 erfolgte in ei-
nem Zustand nach Probefahrt (Ballastzustand). Veréanderungen von Massenverteilung
und Tiefgang fuhrten im Vergleich zu den anderen Untersuchungen zu Veranderungen im
dynamischen Verhalten, auf die im Abschnitt 6.7.2 naher eingegangen wird. Abbildung
6.22 zeigt den Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichtematri-
zen aller am Schiff Aker**6 aufgezeichneten Datenséatze sowie die Kennzeichnung der
ausgewahlten Eigenschwingungen. In Tabelle 6.8 sind die identifizierten Eigenfrequenzen
in Bezug auf die berechneten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.1) sowie die identi-
fizierten Dampfungsparameter dargestellt. Eine Identifikation von Mode 8 war nicht mog-
lich. Auf die Darstellung der experimentell ermittelten Schwingformen wird verzichtet, sie
entsprechen denen aus Abbildung 6.18.
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Abbildung 6.22: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff Aker**6 aufgezeichneten Datensétze mit ausgewahlten Moden
(siehe Tabelle 6.8)
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Tabelle 6.8: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (operative MA, Werft) zu den berechneten Eigenschwingungen am Contai-
nerschiff Aker**6

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequenz [HZ] 1.15 0.88 1.50 1.48 2.83 2.71 2.25 -
Dampfung 9 [%] 1.65 0.41 1.26 2.40 1.28 0.93 1.95 -

6.4.2.2 RoRo-Schiff FSG**0

Die Anwendung der operativen Modalanalyse am Schiff FSG**0 erfolgte zeitgleich mit der
Anwendung der klassischen Modalanalyse. Aus diesem Grund ist ein direkter Vergleich
der mit den verschiedenen Verfahren ermittelten modalen Parameter mdglich. Einge-
schrankt wird dieser Vergleich aber durch eine nur unvollstandige Identifikation der Eigen-
schwingungen im betrachteten Frequenzbereich. Zwar konnten bei der Anwendung der
operativen Modalanalyse die untersten zwei Eigenschwingungen (Mode 1 und 2) zusatz-
lich identifiziert werden, eine ldentifikation insbesondere der hdheren vertikalen Biegeei-
genschwingungen (Mode 3, 8 und 10) war aber ebenfalls nicht mdglich. Griinde fur diese
Einschrankungen liegen wahrscheinlich in einer begrenzten stochastischen Anregung der
Schiffsstruktur bedingt durch die sehr geschitzte Lage des Liegeplatzes (siehe Anhang,
Abbildung A6.32).

In Abbildung 6.23 sind die experimentell ermittelten Eigenschwingformen von FSG**0
dargestellt. Die Tabelle 6.9 beinhaltet die dazugehorigen identifizierten Eigenfrequenzen
in Bezug auf die berechneten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.3) sowie die identi-
fizierten Dampfungsparameter. Der Abbildung 6.24 kann der Verlauf der gemittelten Sin-
gularwerte sowie die Kennzeichnung der ausgewahlten Eigenschwingungen entnommen
werden.
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Abbildung 6.23: Experimentell identifizierten Eigenschwingformen (operative MA, Werft)
des RoRo-Schiffes FSG**0 in einem Frequenzbereich bis ca. 6 Hz (siehe auch Abbildung
6.3)

Tabelle 6.9: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (operative MA, Werft) zu den berechneten Eigenschwingungen am RoRo-
Schiff FSG**0

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Frequenz [Hz] 1.50 | 2.47 - 3.09 | 3.63 - 4.19 - 5.78
Dampfung o [%] 3.52 | 2.18 - 1.66 | 1.25 - 2.37 - 2.30
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Abbildung 6.24: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff FSG**0 aufgezeichneten Datensétze mit ausgewahlten Moden
(siehe Tabelle 6.9)

6.5 Anwendung der operativen Modalanalyse bei Probefahrt

6.5.1 Durchfiihrung der experimentellen Untersuchungen

Die Anwendung der operativen Modalanalyse unter Probefahrtsbedingungen erfolgte an
zwei Containerschiffe vom Typ CV2500 (Aker**9 und VWS**8) sowie an den RoRo-
Schiffen FSG**0 und FSG**1. Aufgrund eines begrenzten Zeitrahmens zur Durchflhrung
der Untersuchungen wahrend einer Probefahrt war es notwendig, die ¢rtliche Auflosung
der verwendeten Messmodelle zu reduzieren, um die Anzahl der notwendigen Messrei-
hen zur Erfassung aller Messfreiheitsgrade auf zwei zu begrenzen. Die daraus abgeleite-
ten Messmodelle sowie die resultierenden Sensoranordnungen kénnen im Anhang der
Darstellung A6.44 enthommen werden.

Wahrend des Schiffsbetriebes wirkten neben der natirlichen stochastischen Anregung
zusatzliche harmonische Anregungen auf die Schiffstruktur ein, hauptsachlich verursacht
durch die Hauptmaschine mit ihren unterschiedlichen Erregerordnungen sowie durch den
Schiffspropeller mit vorwiegend ein- und zweifacher Propellerblattfrequenz. Diese Art der
Anregung hatte ein zusammengesetztes Antwortspektrum der Schiffsstruktur, bestehend
aus strukturellen Moden und harmonischen Komponenten, zur Folge (siehe auch Abbil-
dung 5.3). Beispielhaft ist ein solches Antwortspektrum anhand des Verlaufes der Singu-
larwerte in Abbildung 6.25 dargestellt.
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Abbildung 6.25: Verlauf der Singularwerte der Strukturantworten bei stochastischer und
harmonischer Anregung der Schiffstruktur im Betrieb (FSG**0)

Im Allgemeinen unterscheidet sich die Anwendung der operativen Modalanalyse in Anwe-
senheit harmonischer Erregerordnungen nicht von dem Fall bei alleiniger stochastischer
Anregung. Folgende Besonderheiten sind aber zu berlicksichtigen.

Bei Schiffsbetrieb Uibersteigen die harmonischen Anteile des Antwortspektrums die Anteile
infolge der natirlichen stochastischen Anregung zum Teil um ein Vielfaches und flhren
zu erhdhten Anforderungen an die dynamische Auflésung des Datenerfassungssystems.
So wurde im Rahmen der Untersuchungen ein Datenerfassungssystem mit einer 2*24 Bit
A/D-Wandlung (Dyn-X, Bruel&Kjeer) verwendet, um auch den auf stochastischer Erregung
basierenden Anteil der Strukturantworten in einer guten Qualitat aufzuzeichnen. Auch sind
langere Messzeiten bei Vorhandensein harmonischer Erregerordnungen zu empfehlen
[66].

Im Rahmen der Parameteridentifikation ist es im weiteren Verlauf notwendig, harmoni-
sche Komponenten zu erkennen und von den gesuchten strukturellen Moden zu trennen.
Hierflr sind verschiedene Vorgehensweisen mdglich [66, 67]. So kénnen harmonische
Komponenten im Antwortspektrum visuell am Verlauf der Singularwerte erkannt werden,
da im Bereich dieser Komponente alle Singularwerte deutlich erhdht sind (siehe Abbil-
dung 6.25). Weiterhin ist es moglich, harmonische Komponenten von strukturellen Moden
durch ihre signifikant unterschiedlichen Verteilungsdichtefunktionen [22] zu unterscheiden.
Auch werden fir harmonische Komponenten in der Regel deutlich geringere Dampfungs-
kennwerte identifiziert, so dass diese ebenfalls als Indikator verwendet werden kdnnen.
Harmonische Erregerordnungen kdnnen aber auch bekannt sein oder durch separate
Messungen ermittelt werden. So erfolgte wahrend der Probefahrten parallel zur Aufzeich-
nung der Strukturantworten die Erfassung der Wellendrehzahl durch einen zusatzlichen
Sensor. Da im Schiffsbetrieb alle Haupterregerordnungen Vielfache der Drehzahl der
Propellerwelle sind, konnten diese fiir jeden Betriebszustand auf einfache Weise ermittelt
werden.
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Sind die harmonischen Komponenten identifiziert, kbnnen die modalen Parameter der
verbleibenden strukturellen Moden ermittelt werden. Liegen die harmonischen Komponen-
ten aulRerhalb des Resonanzbereiches struktureller Moden, ist eine Parameteridentifikati-
on problemlos mdglich. Schwierigkeiten treten auf, wenn die Resonanzbereiche durch
harmonische Erregerlinien gestdrt werden. Wahrend die SSI-Verfahren auch strukturelle
Moden mit dicht benachbarten harmonischen Erregerlinien sicher identifizieren kénnen, ist
eine direkte Anwendung der EFDD nicht méglich. In [66] wurde ein Verfahren vorgeschla-
gen und in der verwendeten Software umgesetzt, das die harmonischen Komponenten
Uber ihre charakteristische Verteilungsdichtefunktion identifiziert und anschlieRend aus
dem Bereich der strukturellen Moden durch Interpolation eliminiert, so dass eine Parame-
teridentifikation auch unter Anwendung der EFDD mdéglich wird. Untersuchungen zur An-
wendbarkeit der verschiedenen Verfahren zur Parameteridentifikation bei zusétzlicher
harmonischer Anregung wurden am Beispiel von Messdaten des RoRo-Schiffes FSG**0
durchgefuhrt. Messdaten standen dabei fur zwei geringfigig unterschiedliche Drehzahlzu-
stédnde sowie fur einen Zustand ohne harmonische Erregung (Inspektion der Hauptma-
schine) zur Verfligung. So war es moglich, fur einen ausgewahlten strukturellen Mode die
ermittelten modalen Parameter bei den drei Zustdnden: harmonische Erregerordnung
identisch mit dem strukturellen Mode, eng benachbart oder ohne harmonische Erregung
zu ermitteln und zu vergleichen. Dabei konnte festgestellt werden, dass nur im Fall einer
mit dem strukturellen Mode identischen harmonischen Erregerordnung die ermittelten
Dampfungsparameter fehlerbehaftet waren. Fur den Zustand der eng benachbarten har-
monischen Erregerordnung konnte die Dampfung sicher identifiziert werden. Eigenfre-
quenzen und dazugehotrige Eigenschwingformen konnten bei allen Zustanden ermittelt
werden. Ausfiihrlich sind diese Untersuchungen in [67] beschrieben. Auszugsweise wird
im Anhang in den Abbildungen A6.45 und A6.46 die Parameteridentifikation in Gegenwart
harmonischer Erregerordnungen bei Anwendung der EFDD mit dem Verfahren der har-
monischen Identifikation sowie eines SSI-Verfahrens dargestellit.

Problematisch erwies sich die Separation héherer Erregerordnungen, da diese auf Grund
vorhandener Frequenz- und Amplitudenmodulationen der harmonischen Komponenten
teilweise einen gréReren Frequenzbereich tberdeckten. Somit wurde auch eine Identifika-
tion struktureller Moden im héheren Frequenzbereich (>8 Hz) erschwert, was besonders
die Deckshausschwingungen bei Containerschiffen betraf. Gleichzeitig war im Schiffsbe-
trieb aber auch eine erhohte Intensitat der natirlichen Anregung durch Wind und vorwie-
gend Wellen festzustellen (siehe Anhang, Abbildung A6.47), die die Identifikation insbe-
sondere der unteren Eigenschwingungen verbesserte. Als besonders geeignet haben sich
Messungen unter konstanten Betriebsbedingungen (konstante Wellendrehzahl) erwiesen,
um den Einfluss der harmonischen Erregung bestmdoglich eliminieren zu kénnen. Bei den
RoRo-Schiffen war dieser Zustand fast immer gegeben, da diese Schiffe mit einem Ver-
stellpropeller ausgeristet waren und die Hauptmaschine mit konstanter Drehzahl lief. Bei
Containerschiffen hingegen wurden die Schiffsgeschwindigkeiten tber die Wellendrehzahl
reguliert. Messungen bei unterschiedlichen (im Rahmen einer Einzelmessung aber kon-
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stanten) Wellendrehzahlen ermdglichten aber auch eine sehr einfache Elimination harmo-
nischer Erregerlinien, indem unterschiedliche Messungen zur Parameteridentifikation be-
einflusster struktureller Moden verwendet wurden.

Die fur die Auswertungen nutzbaren Datensatzlangen (Messdauern) waren abhangig von
den vorliegenden Betriebszustanden. Da nur Zeitbereiche konstanter Wellendrehzahlen
verwendet wurden, variierte die Lange der verwendeten Zeitdatenséatze zwischen 60 und
180 Minuten.

6.5.2 Ergebnisse der operativen Modalanalyse unter Probefahrtbedingungen

In den folgenden Abschnitten sind die Ergebnisse der Anwendung der operativen Modal-
analyse unter Probefahrtsbedingungen an den Schiffen Aker**9, VWS**8, FSG**0 sowie
FSG**1 dargestellt. Aufgrund von in dem betrachteten Frequenzbereich vorliegenden ki-
nematischen Zwangsbedingungen wurden einzelne Freiheitsgrade der Messgitter mess-
technisch nicht erfasst (siehe Abbildung A6.44 im Anhang). So erfolgte z.B. bei den Ro-
Ro-Schiffen die Erfassung der Querkomponenten der Schiffskdrperschwingungen nur auf
der Steuerbord-Seite. Zur Darstellung der Eigenschwingformen wurden die entsprechen-
den Werte dann fur die Backbord-Seite ibernommen.

6.5.2.1 Containerschiffe Typ CV2500

In Abbildung 6.26 sind die wahrend der Probefahrt des Schiffes Aker**9 experimentell er-
mittelten Eigenschwingformen dargestellt. Die Tabelle 6.10 beinhaltet die dazugehdrigen
identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten Schwingformen (siehe auch
Abbildung 6.1) sowie die identifizierten Dampfungsparameter. Der Abbildung 6.27 kann
der Verlauf der gemittelten Singularwerte sowie die Kennzeichnung der ausgewahlten Ei-
genschwingungen entnommen werden. In der Darstellung enthalten ist aul3erdem die
Kennzeichnung der harmonischen Erregerordnungen bei einer Wellendrehzahl von 81,7
min™ (entspricht einer ersten Erregerordnung von 1.36 Hz).
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Mode 1 Mode 2
Mode 3 Mode 4
Mode 5 Mode 6
Mode 7 Mode 8

Abbildung 6.26: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Probe-
fahrt) des Containerschiffes Aker**9 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch
Abbildung 6.1)

Tabelle 6.10: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (operative MA, Probefahrt) zu den berechneten Eigenschwingungen am
Containerschiff Aker**9

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequenz [Hz] 1.08 0.99 1.53 1.93 291 3.06 2.74 3.56
Dampfung o [%] 3.30 0.80 141 1.34 0.84 0.61 0.59 1.09
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Abbildung 6.27: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensatze mit ausgewéhlten Moden

(siehe Tabelle 6.10)

Die Abbildung 6.28 stellt den Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leis-
tungsdichte-Matrizen vom Schiff VWS**8 wahrend der Probefahrt dar. Die Tabelle 6.11
beinhaltet die identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten Schwingfor-
men (siehe auch Abbildung 6.1) sowie die identifizierten Dampfungsparameter. Fur die
ermittelten Eigenschwingformen des Schiffes VWS**8 wird auf die Darstellungen vom

Schiff Aker**9 (Abbildung 6.26) verwiesen.
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Abbildung 6.28: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am Schiff VWS**8 aufgezeichneten Datenséatze mit ausgewahlten Moden

(siehe Tabelle 6.11)
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Tabelle 6.11: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (operative MA, Probefahrt) zu den berechneten Eigenschwingungen am
Containerschiff VWS**8

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequenz [Hz] 1.04 1.02 151 2.00 2.82 3.00 2.88 3.65
Dampfung © [%] 2.41 1.45 1.37 1.43 0.80 1.10 1.67 1.35

6.5.2.2 RoRo-Schiff FSG**0

In Abbildung 6.29 ist der Verlauf der gemittelten Singularwerte der wahrend der Probe-
fahrt am RoRo-Schiff FSG**0 ermittelten spektralen Leistungsdichte-Matrizen dargestellt.
Zu entnehmen ist dieser Darstellung auch die Kennzeichnung der ausgewahlten Eigen-
schwingungen sowie der harmonischen Erregerordnungen bei einer Wellendrehzahl von
122,4 min™ (entspricht einer ersten Erregerordnung von 2,04 Hz). Die Tabelle 6.12 bein-
haltet die dazugehdrigen identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten
Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.3) sowie die identifizierten Dampfungsparameter.
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Abbildung 6.29: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am RoRo-Schiff FSG**0 wahrend der Probefahrt aufgezeichneten Daten-
satze mit ausgewahlten Moden (siehe Tabelle 6.12)

Tabelle 6.12: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (operative MA, Probefahrt) zu den berechneten Eigenschwingungen am Ro-
Ro-Schiff FSG**0

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
Frequenz [HZ] 1.32 | 204 | 226 | 295 | 3.33 | 3.96 | 3.83 | 3.47 | 5.01 | 4.29
Dampfung 9 [%] 1.34 | 1.15 | 158 | 1.04 | 1,20 | 0.65 | 1.49 - 1.19 | 0.70
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Abbildung 6.30: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Probe-
fahrt) des RoRo-Schiffes FSG**0 in einem Frequenzbereich bis ca. 6 Hz (siehe auch Ab-

bildung 6.3)
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In Abbildung 6.30 sind die wahrend der Probefahrt des RoRo-Schiffes FSG**0 experimen-
tell ermittelten Eigenschwingformen dargestellt. Eine sichere Identifikation von Mode 8 (4-
Knoten Biegung, vertikal) war nicht mdglich, anhand ausgewahlter Leistungsdichte-Spek-
tren konnte nur die entsprechende Eigenfrequenz ermittelt werden.

6.5.2.3 RoRo-Schiff FSG**1

Ein charakteristisches Merkmal des RoRo-Schiffes FSG**0 war eine speziell geformte,
weit ausladende Achterschiffsstruktur. Diese Konstruktion hatte zur Folge, dass die be-
netzte Flache der AuRenhaut in diesem Bereich und somit auch die wirksame hydrody-
namische Masse eine Abhangigkeit von der Schiffsgeschwindigkeit aufwiesen. Dieser
Sachverhalt ist in einer rechnerischen Vorhersage nur schwer zu beriicksichtigen. Aus
diesem Grund wurden Untersuchungen bei unterschiedlichen Schiffsgeschwindigkeiten
durchgefiihrt. Da die Regelung der Schiffsgeschwindigkeit bei konstanter Wellendrehzahl
uber einen Verstellpropeller erfolgte, wurden als geschwindigkeitsdquivalente Bezugswer-
te die prozentualen Leistungen der Antriebsanlage verwendet. So erfolgten die Untersu-
chungen bei Leistungen von 100 %, 80 % sowie 0 % (Antriebsanlage ausgeschaltet). Die
Auswertung beschrankt sich dabei auf die ersten funf Eigenschwingungen. In Abbildung
6.31 ist der Verlauf der gemittelten Singularwerte der ermittelten spektralen Leistungs-
dichte-Matrizen bei abgeschalteter Antriebsanlage (Leistung 0 %) sowie die Kennzeich-
nung der ausgewahlten Eigenschwingungen dargestellt. Der Verlauf der Singularwerte fur
die weiteren Fahrtzustdnde kann im Anhang der Abbildung A6.48 entnommen werden.
dB|1.0/Hz Frequency Domain Decornposition - Peak Picking
Average of the Normalized Singular Values of

Spectral Density Matrices of all Data Sets.
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Abbildung 6.31: Verlauf der gemittelten Singuldrwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen aller am RoRo-Schiff FSG**1 wahrend der Probefahrt aufgezeichneten Daten-
satze mit ausgewahlten Moden (siehe Tabelle 6.13) bei abgeschalteter Antriebsanlage
(Leistung 0 %)
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Die Tabelle 6.13 beinhaltet die experimentell identifizierten Eigenfrequenzen in Bezug auf
die berechneten Schwingformen (siehe auch Abbildung 6.4) in Abhangigkeit der Leistung
der Antriebsanlage. Deutlich werden darin die Frequenzverschiebungen, insbesondere
der vertikalen Biegemoden, hauptsachlich verursacht durch Verénderungen in Gré3e und
Verteilung der hydrodynamischen Massen im Achterschiffsbereich. Die Tabelle 6.14 stellt
die aus den Datensatzen bei 100 % und 0 % Antriebsleistung identifizierten Dampfungs-
parameter dar. Aufféllig ist die Zunahme der Dampfung bei voller Antriebsleistung fir die
Mode 1 und 3 (vertikale Biegeschwingungen). Dieser nicht strukturell, sondern messtech-
nisch verursachte Effekt ist eine Folge von leichten Verschiebungen in den Resonanzfre-
guenzen innerhalb einer Messung aufgrund der bereits beschriebenen Sensitivitat der
vertikalen Biegeschwingungen auf Veranderungen der benetzten Flache der Achter-
schiffsstruktur. In Abbildung 6.32 sind die wahrend der Probefahrt des RoRo-Schiffes
FSG**1 experimentell ermittelten Eigenschwingformen dargestellt.

Tabelle 6.13: Experimentell identifizierte Eigenfrequenzen des RoRo-Schiffes FSG**1
(operative MA, Probefahrt) in Bezug auf die berechneten Eigenschwingungen (siehe auch
Abbildung 6.4) in Abhangigkeit von der Leistung der Antriebsanlage.

Mode-Nr. 1 2 3 4 5

N Antriebsleistung 100 % 1.27 1.93 2.10 2.50 2.90
qé_ _ Antriebsleistung 80 % 1.30 1.94 2.27 251 2.90
ij .:E. Antriebsleistung 0 % 1.52 2.03 2.51 2.58 3.00

Tabelle 6.14: Experimentell identifizierte Ddmpfungsparameter am RoRo-Schiff FSG**1
aus den Datensatzen bei 100 % und 0 % Antriebsleistung

Mode-Nr. 1 2 3 4 5

= Antriebsleistung 100 % 1.94 0.72 2.79 0.85 1.09
>

2 g

< % Antriebsleistung 0 % 0.73 0.53 0.52 0.63 0.93
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Abbildung 6.32: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Probe-
fahrt) des RoRo-Schiffes FSG**1 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch Ab-
bildung 6.4)

6.6 Anwendung der operativen Modalanalyse im Liniendienst

6.6.1 Durchfliihrung der experimentellen Untersuchungen

Die Anwendung der operativen Modalanalyse im Liniendienst erfolgte an dem bereits un-
ter Werft- und Probefahrtbedingungen untersuchten Containerschiff Aker**9 vom Typ
CV2500 wahrend einer Fahrt von Rotterdam nach Hamburg. Folgende Ladungs- und
Tiefgangsbedingungen lagen vor (siehe auch Abbildung A6.51):

Ladung (Container): 17 331t Tiefgange: 10,4 m aft
Ballastwasser: 6751t 10,2 m fore
Treibstoffe: 2550t.

Die Aufzeichnung der Strukturantworten mittels piezoelektrischer Beschleunigungsauf-
nehmer erfolgte an identischen Punkten der Schiffsstruktur, welche fir die operative Mo-
dalanalyse unter Probefahrtbedingungen verwendet wurden (siehe Abbildung A6.44).
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Aufgezeichnet wurden 2 Datensatze mit einer Messdauer von jeweils 90 Minuten. Eine
zusatzliche Messung erfolgte wahrend des Beladungsvorganges im Hafen, wobei die An-
zahl der zur Verfugung stehenden Sensoren sowie Messdauer aus organisatorischen
Grinden eingeschrankt war.

6.6.2 Ergebnisse der operativen Modalanalyse im Liniendienst
6.6.2.1 Containerschiffe Typ CV2500

In den Abbildungen 6.33 und 6.34 sind die Verlaufe der gemittelten Singularwerte fir die
aufgezeichneten Datenreihen wahrend des Beladungsvorganges im Hafen sowie wéh-
rend des Schiffsbetriebes. Die Qualitdt der wahrend des Beladungsvorganges aufge-
zeichneten Messwerte ist viel versprechend. Leider war es aus Griunden einer relativ kur-
zen Hafenliegezeit sowie des Zeitbedarfs bei der Installation des Messaufbaus nicht még-
lich, die notwendige ortliche Auflésung des Messmodells (Umsetzen von Sensoren) sowie
eine ausreichende Messzeiten zu realisieren. In zukunftige Untersuchungen kdnnten sol-
che Messungen gute Ergebnisse liefern, wobei der Einfluss des Flachwassers auf Dyna-
mik des Schiffes berlicksichtigt werden muss.

[dB | (1 miz*F fHz) Fregquency Domain Decomposition - Peak Picking

Singular “alues of Spectral Density Matrices
of Test Setup laden_2-1

-120
0

-HEf-ah8d-bele Freguency [HI]

Abbildung 6.33: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen der am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datenséatze wahrend des Beladungsvor-
ganges

Die Ermittlung der Eigenschwingungsgrof3en des beladenen Schiffes erfolgte auf Grund-
lage des in Abbildung 6.34 dargestellten Verlaufes der Singuléarwerte, ermittelt aus den
Zeitdatensatzen wahrend des Schiffsbetriebes. In Bezug auf die Auswertung der Signale
erwies sich der leistungsgesteuerte Schiffsbetrieb als unglnstig, da daraus bedingte
Drehzahlschwankungen teilweise gréRere Bereiche des Frequenzspektrums Uberdeckten
und so eine Auswertung zum Teil nicht zulieBen. Die Ermittlung der Dampfungskennwerte
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wurde teilweise erschwert, da durch die ladungsbedingte Absenkung einzelner Eigenfre-
guenzen die modale Dichte im unteren Frequenzbereich sehr hoch war.

[dB | (1 mi=2)* FHz] Freguency Domain Decomposition - Peak Picking
Average of the Mormalized Singular Values of
Spectral Density Matrices of all Test Setups
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Abbildung 6.34: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-
Matrizen der am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensatze wéahrend des Liniendienstes
mit ausgewahlten Moden (siehe Tabelle 6.15)

In Abbildung 6.35 sind die im Liniendienst des Schiffes Aker**9 experimentell ermittelten
Eigenschwingformen dargestellt. Die Tabelle 6.15 beinhaltet die dazugehdrigen identifi-
zierten Eigenfrequenzen in Bezug auf die berechneten Schwingformen (siehe auch Abbil-
dung 6.1) sowie die identifizierten Dampfungsparameter.

Tabelle 6.15: Zuordnung von experimentell identifizierten Eigenfrequenzen und Damp-
fungsgraden (operative MA, Liniendienst) zu den berechneten Eigenschwingungen am
Containerschiff Aker**9

Mode-Nr. 1 2 3 4 5 6 7 8
Frequenz [Hz] 072 |075 |092 |151 - 2.26 - -
Dampfung ©[%] |290 |2.00 |[220 |1.01 - 3.50 - -
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M%

Mode 6

Abbildung 6.35: Experimentell identifizierte Eigenschwingformen (operative MA, Linien-
dienst) des Containerschiffes Aker**9 in einem Frequenzbereich bis ca. 3 Hz (siehe auch
Abbildung 6.1)

6.7 Auswertung von Hochfahrvorgangen, Containerschiffe Typ CV2500

6.7.1 Probefahrt

Bedingt durch die geringere Bandbegrenzung héherer harmonischer Erregerordnungen
(Amplituden- und Frequenzmodulationen) sowie durch die mit zunehmender Frequenz
abnehmende stochastische Anregungsintensitét, ist eine Identifikation modaler Parameter
unter Probefahrtbedingungen bei Anwendung der operativen Modalanalyse in der Regel
nur bis zu einer Frequenz von ca. 8 Hz moglich. So konnten die modalen Parameter der
insbesondere bei Containerschiffen wichtigen Deckshausstrukturen nicht unter Betriebs-
bedingungen identifiziert werden. Alternativ wurden hierfir Datensétze ausgewertet, die
im Rahmen von Hochfahrvorgdngen der Hauptmaschine auf den Containerschiffen
Aker**9 sowie VWS**8 aufgezeichnet wurden. Die daraus resultierenden Spektogramme
fir eine Position am Deckshaus (Schiffslangsrichtung) sind im Anhang in den Abbildun-
gen A6.49 und A6.50 dargestellt. Unter Anwendung einer Ordnungsanalyse war es mog-
lich, die Antworten der Struktur auf eine ausgewdahlte Erregerordnung zu separieren. Im
Hinblick auf den interessierenden Frequenzbereich wurden darum die 7. Erregerordnung
der Hauptmaschine beim Schiff Aker**9 sowie die 8. Erregerordnung bei VWS**8 (Zund-
frequenzen der entsprechenden Motoren) flr weitere Untersuchungen ausgewahilt.
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Abbildung 6.36: Uberlagerte Darstellung von Ordnungsfunktion (7. Ordnung Hauptma-
schine, Hochfahrvorgang 65 — 113 min™) und Frequenzgang (klassische MA, Werft) vom
Deckshaus des Schiffes Aker**9 (steuerbord, Schiffslangsrichtung)
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Abbildung 6.37: Uberlagerte Darstellung von Ordnungsfunktion (8. Ordnung Hauptma-
schine, Hochfahrvorgang 50 — 108 min™) und Frequenzgang (klassische MA, Werft) vom
Deckshaus des Schiffes VWS**8 (steuerbord, Schiffslangsrichtung)

Diese so genannten H-Momente stellten eine der Hauptkomponenten der Motorerregung
dar, waren die einzigen in dieser Ordnung wirkenden Erregerquellen und durchliefen wéh-
rend des Hochfahrvorganges Resonanzbereiche der Deckshausstrukturen. Die daraus re-
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sultierenden Ordnungsfunktionen (Frequenzauflésung ca. 0,06 Hz) sind flr das Schiff
Aker**9 in Abbildung 6.36 und fir das Schiff VWS**8 in Abbildung 6.37 dargestellt. In die-
sen Abbildungen mit enthalten sind die im Rahmen der klassischen Modalanalyse (Werft)
experimentell an den entsprechenden Positionen am Deckshaus ermittelten Frequenz-
gange. Anhand der Frequenzcharakteristik von Ordnungsfunktion und Frequenzgang ist
fir beide Schiffe ersichtlich, dass das wahrend der Werftmessung ermittelte dynamische
Verhalten der Deckshausstrukturen nahezu identisch mit dem Verhalten im Schiffsbetrieb
(bei zusatzlichem Ballast, erhohtem Tiefgang sowie Tiefwasserbedingungen) ist.

6.7.2 Liniendienst

Analog den Auswertungen der gemessenen Strukturantworten wahrend eines Hochfahr-
vorganges der Hauptmaschine im Rahmen der Probefahrt konnten gleiche Messungen
bzw. Auswertungen wahrend des Liniendienstes durchgefihrt werden.
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Abbildung 6.38: Vergleichende Darstellung der Ordnungsfunktionen (7. Ordnung Haupt-
maschine) der Antworten am Deckshaus des Schiffes Aker**9 (steuerbord und backbord,
Schiffslangsrichtung) wahrend der Probefahrt (oben) sowie wéhrend des Liniendienstes
(unten)
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Ausgewertet wurden zwei Sensorpositionen am Deckshaus (Schiffslangsrichtung, stb, bb)
sowie ein zusétzlich angebrachter Sensor an der Hauptmaschine. Die daraus resultieren-
den Spektogramme fir die Positionen am Deckshaus und der Hauptmaschine sind im
Anhang in den Abbildungen A6.52 und A6.53 dargestellt. Unter Anwendung einer Ord-
nungsanalyse war es wiederum mdoglich, die Antworten der Struktur auf eine ausgewahlte
Erregerordnung zu separieren. Vergleichend sind in der Abbildung 6.38 die Antworten des
Deckshauses (steuer- und backbord)) auf die 7. Erregerordnung der Hauptmaschine wah-
rend der Probefahrt sowie im Liniendienst dargestellt. Abgesehen von dem wahrend des
Liniendienstes nur einschrankt realisierbaren Drehzahlbereiches ist zu erkennen, dass
das Antwortverhalten der Deckshausstruktur nur geringfligig vom Beladungszustand ab-
hangig ist. Die Ergebnisse der Ordnungsanalyse an der Hauptmaschine sind, wie in Ab-
bildung 6.39 dargestellt (siehe auch Abb. 6.13), fir Vergleichszwecke weniger aussage-
kraftig, da im Betrieb keine ausgepragten Resonanzen durchfahren bzw. angeregt wer-
den. Enthalten in dieser Darstellung sind aul3erdem theoretisch ermittelte Grél3en der wir-
kenden Erregerordnungen, um die unterschiedlichen Erregungsniveaus und die daraus
resultierenden Antworten zu verdeutlichen.
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Abbildung 6.39: Vergleichende Darstellung der Ordnungsfunktionen der Antwort an der
Hauptmaschine des Schiffes Aker**9 (1.-10. Erregerordnungen der Hauptmaschine) beim
Hochfahrvorgang wahrend des Liniendienstes (oben) und der durch klassische Modal-
analyse ermittelten Drivingpoint-Frequenzgangfunktion an der Hauptmaschine (unten)
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6.8 Zusammenfassung und Bewertung schiffsspezifischer Ergebnisse

In diesem Abschnitt erfolgen eine Zusammenfassung und Bewertung von Ergebnissen
der unterschiedlichen experimentellen Untersuchungen an den einzelnen Schiffen bzw.
Schiffstypen im Hinblick auf experimentell identifizierte Dampfungsparameter sowie ermit-
telte Eigenfrequenzen.

6.8.1 Dampfung

Die Darstellung der Dampfungsparameter erfolgt in einem erweiterten Frequenzbereich
bis 14 Hz und beschréankt sich nicht, wie in der bisherigen Ergebnisdarstellung, auf die un-
teren Eigenschwingungen. In allen Diagrammen sind zusatzlich die Dampfungsannahmen
von Germanischem Lloyd (GL) fur den Ballastzustand und Lloyd’'s Register (LR) (siehe
auch Abbildung 2.8) gekennzeichnet. Weiterhin ist in die Diagramme eine aus allen im
Rahmen dieser Untersuchung identifizierten Dampfungsparametern ermittelte Regressi-
onsgerade der Form ¢ [%] = 1.24 - 0.0019*f [Hz] (siehe Abbildung A6.54 im Anhang) ein-
geflgt. Die durchschnittlich ermittelten Dampfungsparameter liegen in einem Bereich zwi-
schen 1,0 % und 1,3 % (Mittelwert gesamt: ¥ = 1.13 %) mit leicht abnehmender Tendenz
fir hohere Frequenzen. Die im Rahmen dieser Untersuchung ermittelten Dampfungspa-
rameter entsprechen somit mehr den von der Klassifizierungsgesellschaft Lloyd’s Register
verwendeten Annahmen, wobei aber eine Zunahme der Dampfung mit steigender Fre-
guenz nicht ermittelt wurde. Da es sich bei den Eigenschwingungen im hdheren Fre-
gquenzbereich vorwiegend um die untersten elastischen Moden der Substruktur Decks-
haus handelt, kann dieses experimentelle Ergebnis aber durchaus als plausibel angese-
hen werden. Wie aus den folgenden Diagrammen ersichtlich ist, kbnnen zum Teil recht
grol3e Abweichungen von der ermittelten durchschnittlichen Dampfung auftreten. Identifi-
kationsbedingte Fehler bei der Ermittlung von Dampfungsparametern sind auf Grund der
Vielzahl von Einflussfaktoren nur schwer zu quantifizieren. Sie haben ihren Ausgangs-
punkt weniger bei der Anwendung der jeweiligen Identifikationsverfahren als vielmehr bei
der Auswahl der Frequenzgénge bzw. Datensétze, die einer Identifikation zu Grunde lie-
gen. Der geschatzte maximale Fehler betragt dabei ca. 50 %.

In den folgenden Diagrammen sind die aus unterschiedlichen Untersuchungen experi-
mentell ermittelten Da&mpfungskennwerte der Containerschiffe vom Typ CV2500 sowie
vom RoRo-Schiff FSG**0 dargestellt.

In Abbildung 6.40 sind alle an den Schiffen Aker0*4, Aker0*5, Aker0*2, Aker**5 sowie
Aker**6 unter Werftbedingungen ermittelten Dampfungskennwerte zusammengefasst.
Abbildung 6.41 enthélt alle Dampfungsparameter, die bei verschiedenen Untersuchungen
unter Werft und Probefahrtsbedingungen am Schiff Aker**9 ermittelt wurden. In Abbildung
6.42 sind die unter Werft- und Probefahrtsbedingungen am Schiff VWS**8 ermittelten
Dampfungsparameter dargestellt. Experimentell ermittelte Dampfungskennwerte des Ro-
Ro-Schiffes FSG**0 sind in Abbildung 6.43 zusammengefasst. Auf die Darstellung der
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Kennwerte des RoRo-Schiffes FSG**1 wird hier verzichtet, da sich die Identifikation von
Dampfungsparametern auf den bereits in Tabelle 6.14 gezeigten Umfang beschrénkte.

5 : :
& Aker0*4 Stoss (Werft)
4,5 A Aker0*5 Stoss (Werft) L
B Aker0*3 Stoss (Werft) P
4 O Aker™5 OMA (Werft) g
= ®  Aker*6 OMA (Werft) - -
RS 3,5 -
;‘ — — - Déampfung GL _ ;e
.% 3 — — = Dampfung Lloyd's Register ~ -~
= lin. Regression, alle Schiffe ~
o -~
(2] 2,5 ) ~
o -
c ~ ~ -
S —
E 2 o [ J _ ~ _ l— -
E ) - —_ ()
g 15- o m, 7 -
—e 07 — - . e
- [] = N H
1 o — o} t——l. v
" © e AmE 4,
o) mA Lo
0,5 ) h
A
0 \
0 2 4 6 8 10 12 14

Frequenz [Hz]

Abbildung 6.40: Dampfungsparameter, ermittelt an verschiedenen Schiffen vom Typ
CV2500
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Abbildung 6.41: Dampfungsparameter, ermittelt am Containerschiff Aker**9 (Typ
CV2500)
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° | |
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Abbildung 6.42: Dampfungsparameter, ermittelt am Containerschiff VWS**8 (Typ
CVv2500)
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Abbildung 6.43: Dampfungsparameter, ermittelt am RoRo-Schiff FSG**0
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Abbildung 6.44: Dampfungsparameter, ermittelt am beladenen Containerschiff Aker**9 (Typ
CV2500) wahrend des Liniendienstes

Dampfungsparameter fiir ein beladenes Schiff (Aker**9, Typ CV2500) sind im Vergleich
zum unbeladenen Zustand in der Abbildung 6.44 dargestellt. Die Dampfungsparameter
konnten nur fiir den unteren Frequenzbereich ermittelt werden (siehe Abschnitt 6.6). Sie
sind leicht erhoht, liegen aber in einer auch bei anderen Schiffen (Abbildungen 6.40 bis
6.43) ermittelten Grof3enordnung.

6.8.2 Eigenfrequenzen

Eine vergleichende Darstellung von Eigenfrequenzen der einzelnen Schiffstypen erfolgt
auf Grundlage von experimentellen Ergebnissen, die bei unterschiedlichen Zustanden
(Ballast-, Wasser- bzw. Fahrtzustande) (siehe Abschnitte 6.3, 6.4 und 6.5) ermittelt wur-
den und Ergebnissen von Finite-Element-Berechnungen (siehe Abschnitte 6.1).

Tabelle 6.15: Zusammenstellung von Tiefgangen, Verdrangung, Schiff, Messumgebung
und experimentellem Verfahren bei verschiedenen Untersuchungen am Containerschiff
vom Typ CV2500

Schiff / Ort Aker**9 / Werft Aker**9 [ Werft | Aker**6 /Werft | Aker*9/Probef.
Verdrangung [m3] 13971 16032 17776 19140
Tiefgang (v / a) [m] 45/4,6 48/54 46/6,5 45/7,0
exp. Verfahren operative MA klassische MA operative MA operative MA
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4 Zunahme Gesamtgewicht (Verdrangung) = Torsion (1-Knoten)
> _ i
EW EW EW W —ll— Biegung vertikal (2-Knoten)

—l— Biegung horizontal (2-Knoten)

TW - Tiefwasserbedingungen . Bfegung Vertlkal (3-Knoten)
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2,5

Zustand 1: BN**9 (OMA, Werft),
Verdrangung: 13971 m3,

2 - Tiefgénge: vorne: 4,5 m; achtern: 4,6 m
Zustand 2: BN**9 (Stoss, Werft),
Verdrangung: 16032 mg,

15 | Tiefgénge: vorne: 4,8 m; achtern: 5,4 m
’ Zustand 3: BN*6 (OMA, Werft),
Verdrangung: 17776 mg,

Tiefgénge: vorne: 4,6 m; achtern: 6,5 m
17 Zustand 4: BN**9 (OMA, Probefahrt),
Verdrangung: 19140 m3,

Tiefgénge: vorne: 4,5 m; achtern: 7,0 m

Frequenz [Hz]

Zustand

Abbildung 6.45: Eigenfrequenzen der ersten acht Schwingformen des Containerschiffs
Typ CV2500 in Abhangigkeit von Ballastzustand und Messumgebung (Flach- oder Tief-
wasser)

Am Containerschiff vom Typ CV2500 wurden Untersuchungen auf der Wismarer Werft
(Flachwasserbedingungen) sowie wahrend der Probefahrt (Tiefwasserbedingungen) bei
unterschiedlichen Ballastzustanden (Ballastwasser und Kraftstoffe) durchgefiihrt. Die Un-
tersuchungen erstreckten sich vom Zeitpunkt nach Ausdockung bis zum Zeitpunkt nach
Probefahrt. Die Uber diesem Zeitraum verédnderlichen Zusatzmassen fuhrten zu verander-
lichen Tiefgangen und Verdréangungen, dargestellt in Tabelle 6.15. Die experimentell, un-
ter Anwendung von klassischer und operativer Modalanalyse (siehe Tabelle 6.15), fir die
verschiedenen Zustéande ermittelten Eigenfrequenzen sind in Abbildung 6.45 zusammen-
gefasst. Deutlich zu erkennen ist die Abnahme der Eigenfrequenzen bei zunehmendem
Gesamtgewicht unter Werft- bzw. Flachwasserbedingungen (Zustand 1-3 in Abbildung
6.45). Trotz weiterer Zunahme des Gesamtgewichtes bei Probefahrt bzw. Tiefwasserbe-
dingungen, kommt es insbesondere bei den vertikalen Eigenschwingformen zu einer Er-
héhung der Eigenfrequenzen. Verursacht wird dieses Verhalten durch eine flachwasser-
bedingte Erhéhung der wirksamen hydrodynamischen Massen. In [4] wurde der Flach-
wassereinfluss auf das Schwingungsverhalten von Schiffen rechnerisch untersucht. Ver-
anderungen im dynamischen Verhalten wurden nachgewiesen. Beispielhaft ist die Absen-
kung der Eigenfrequenz einer vertikalen Biegeschwingform als Auszug aus dieser Arbeit
im Anhang in Abbildung A6.55 dargestellt. Am in Abschnitt 6.11 beschriebenen Modell
wurde der Einfluss des Flachwassers ebenfalls rechnerisch unter Verwendung einer ge-
koppelten Fluid-Strukturanalyse (Nastran) nachgewiesen. Die Ergebnisse sind im Anhang
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in Abbildung A6.56 dargestellt (weiteres siehe auch Abschnitt 6.10). Experimentell wurden
diese Effekte ebenfalls beim Containerschiff VWS**8 beobachtet. Die entsprechenden Ei-
genfrequenzen, ermittelt unter Werft- und Probefahrtsbedingungen, sind in Tabelle 6.16
dargestellt. Am RoRo-Schiff FSG**0 konnten diese Effekte nicht nachgewiesen werden,
da unter Werftbedingungen keine vertikalen Biege-Eigenschwingungen identifiziert wur-
den.

Tabelle 6.16: Eigenfrequenzen und zugeordnete Eigenschwingformen (siehe Abbildung
6.1) in Abhangigkeit von den umgebenden Wasserbedingungen ermittelt am Container-
schiff VWS**8

Mode-Nr. (FEM) 1 2 3 4 5 6 7 8
f [H2] Flachwasser 1.00 0.88 1.47 1.49 - - 2.14 2.56
V4
Tiefwasser 1.04 1.02 151 2.00 2.82 3.00 2.88 3.65

4,5 1 ‘ ‘ —— Torsion (1-Knoten)
—ll—- Biegung vertikal (2-Knoten)
4 A ‘ —ll— Biegung horizontal (2-Knoten)’

—ll— Biegung vertikal (3-Knoten)
‘ —aA— Biegung horizontal (3-Knoten)'

3,5
‘ —aA— Torsion (2-Knoten)

3 —a— Biegung vertikal (4-Knoten)
N —a— Biegung vertikal (5-Knoten)
I
'~ 25 | ‘ ‘ Zustand 1: BN*9 (OMA, Probefahrt),
s - Verdrangung: 19140 m,
g Tiefgadnge: vorne: 4,5 m; achtern: 7,0 m
e 2 ‘\./’\l Zustand 2: VWS*8 (OMA, Probefahrt),
L Verdrangung: 19494 mg,

Tiefgange: vorne: 4,5 m; achtern: 7,5 m
—Jll  Zustand 3: Rechnung (FEM, LEWIS)
Verdrangung: 19140 m3,
Tiefgange: vorne: 4,5 m; achtern: 7,0 m
F<I><=>. Zustand 4: Rechnung (FEM, BEM)
Verdrangung: 19494 m3,
‘ ‘ Tiefgange: vorne: 4,5 m; achtern: 7,5 m

.
.

=
1

Zustand

Abbildung 6.46: Experimentell ermittelte Eigenfrequenzen der ersten acht Schwingfor-
men der Containerschiffe Aker**9 uns VWS**8 bei Probefahrt sowie Ergebnisse der Vor-
hersage

In Abbildung 6.46 sind die experimentell wahrend der Probefahrt ermittelten Eigenfre-
guenzen der Containerschiffe Aker**9 sowie VWS**8 den Ergebnissen der rechnerischen
Vorhersagen gegenibergestellt. Die groRten Unterschiede beim Vergleich sowohl der ex-
perimentell ermittelten Kennwerte untereinander als auch von Experiment und Rechnung
treten demnach bei den vertikalen Biege-Eigenschwingungen auf.
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Tabelle 6.17: Zuordnung von berechneten (FEM, BEM) und experimentell (Liniendienst)
ermittelten Eigenfrequenzen und dazugehorigen Eigenschwingformen des Containerschif-
fes CV2500 im beladenen Zustand

Mode-Nr. (FEM) 1 2 3 4 5 6 7 8

f [Hz] Rechnung 0.76 0.79 1.08 1.65 - 2.45 - -
z

Messung 0.72 0.75 0.92 151 - 2.26 - -

Um die im beladenen Zustand (Liniendienst Rotterdam-Hamburg) experimentell ermittel-
ten Eigenfrequenzen und Eigenschwingformen des Schiffer Aker**9 mit berechneten
Kennwerten zu vergleichen, wurde auf Grundlage des Beladungsplanes das vorliegende
FEM-Modell des CV2500 um die entsprechenden Containermassen erweitert. Die Be-
ricksichtigung der hydrodynamischen Massen erfolgte durch die Kopplung von FEM und
BEM (Fluid-Struktur Interaktion) im FEM-Progammpacket Nastran. Unsicherheiten be-
standen bei der Bertcksichtigung der Verteilung der Ballastmassen. Die Ergebnisse von
Berechnung und Experiment sind in Tabelle 6.17 dargestellt.

In Abbildung 6.47 sind die experimentell unter Werft- und Probefahrtbedingungen ermittel-
ten Eigenfrequenzen sowie die Ergebnisse der rechnerischen Vorhersage des RoRo-
Schiffes FSG**0 einander gegenubergestellt. Fir alle identifizierten Eigenschwingungen
kann eine Absenkung der Eigenfrequenzen unter Probefahrtbedingungen gegentiber den
Werten im Werftzustand festgestellt werden. Verursacht wird dieser Effekt durch die Zu-
nahme der Gesamtmasse infolge zusatzlichen Ballasts. Der Einfluss der Flachwasserbe-
dingungen auf die hydrodynamischen Massen konnte wie bereits erwahnt an diesem
Schiff nicht nachgewiesen werden, da unter Werftbedingungen keine hdheren vertikalen
Biege-Eigenschwingungen identifiziert werden konnten. Beim Vergleich der wahrend der
Probefahrt ermittelten Eigenfrequenzen und den berechneten Kennwerte ist ersichtlich,
dass insbesondere die genaue Vorhersage der vertikalen Biege-Eigenschwingungen
problematisch ist. Unsicherheiten bei der Ermittlung der wirksamen hydrodynamischen
Masse konnten die Ursache fur diese Abweichungen sein. Ahnliche Aussagen kénnen
auch auf Grundlage von Abbildung 6.48 getroffen werden. Hier sind die experimentell
wahrend der Probefahrt bei verschiedenen Schiffsgeschwindigkeiten ermittelten Eigenfre-
quenzen des RoRo-Schiffes FSG**1 den Ergebnissen der rechnerischen Vorhersage ge-
genlubergestellt. Der Einfluss der Schiffsgeschwindigkeit wurde bereits im Abschnitt
6.5.2.3 diskutiert. Die Messwerte deuten auf einen groRen Einfluss der hydrodynamischen
Masse und ihrer ortlichen Verteilung auf das dynamische Verhalten der Schiffsstruktur.
Die daraus resultierenden Unsicherheiten werden auch in den Berechnungsergebnissen
deutlich. Auch hier werden die Abweichungen der Eigenfrequenzen mit hoher Wahr-
scheinlichkeit von einer Unterbewertung der hydrodynamischen Massen verursacht.

Zusammenfassend kann festgestellt werden, dass bei der rechnerischen Vorhersage des
Eigenschwingungsverhaltens globaler Schiffsstrukturen im unteren Frequenzbereich der
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Ermittlung der wirksamen hydrodynamischen Massen eine besondere Bedeutung zu-

kommit.
6 -
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5,5 —l— Biegung horizontal (2-Knoten)
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2,5
Zustand 1: FSG*0 (OMA, Werft)
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1,5 - ‘\./I
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Abbildung 6.47: Experimentell unter Werft- und Probefahrtbedingungen ermittelte sowie
berechnete Eigenfrequenzen der ersten 10 Schwingformen des RoRo-Schiffes FSG**0
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Abbildung 6.48: Experimentell bei verschiedenen Schiffsgeschwindigkeiten wéahrend der
Probefahrt ermittelte sowie berechnete Eigenfrequenzen des RoRo-Schiffes FSG**1
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6.9 Bewertung der Umgebungsbedingungen

Die Durchfihrung von experimentellen Untersuchungen unter Werftbedingungen ist die
Vorgehensweise mit dem geringsten Aufwand und den besten Bedingungen fiir eine
technische Realisierung. Wie jedoch gezeigt werden konnte (z.B. Abbildung 6.45), wird
besonders im unteren Frequenzbereich das dynamische Verhalten der Schiffsstruktur
durch flachwasserbedingte Verénderungen der hydrodynamischen Massen beeinflusst.
Somit ist eine Vergleichbarkeit mit den Ergebnissen einer rechnerischen Vorhersage nicht
gegeben und eine experimentelle Untersuchung darum nur bedingt geeignet. Alternativ
ware eine Beriicksichtigung der Flachwassereffekte bei der rechnerischen Vorhersage
entsprechend [4] denkbar und ein Vergleich der unter Werftbedingung ermittelten Eigen-
frequenzen moglich. Diese Vorgehensweise ist derzeit aber nicht Stand der Technik. Zur
experimentellen Ermittlung des dynamischen Verhaltens im unteren Frequenzbereich sind
darum Untersuchungen unter Tiefwasserbedingungen (z.B. Probefahrt) erforderlich, was
auch hinsichtlich des Einflusses der Schiffsgeschwindigkeit auf das Schwingungsverhal-
ten (siehe Abbildung 6.48) zweckmafig ist. Das Interesse am dynamischen Verhalten der
Schiffsstruktur im héheren Frequenzbereich bezieht sich in der Regel auf das Verhalten
von Substrukturen (z.B. Deckshausern). Der Einfluss des Flachwassers auf das dynami-
sche Verhalten in diesem Frequenzbereich ist sehr gering (siehe z.B. Abschnitt 6.6). So-
mit sind experimentelle Untersuchungen an Substrukturen unter Werftbedingungen
durchaus praktikabel.

Die Bewertung der Umgebungsbedingungen hinsichtlich der Eignung zur Durchfihrung
experimenteller Untersuchungen ist natirlich eng gekoppelt an die Eignung der zu ver-
wendenden experimentellen Verfahren, deren Bewertung im néchsten Abschnitt erfolgt.

6.10 Bewertung der verwendeten Verfahren der Modalanalyse

Bei einer parallelen Anwendung der klassischen und der operativen Modalanalyse an
Strukturen unter Laborbedingungen konnte in [68] gezeigt werden, dass mit beiden Ver-
fahren bei einer entsprechenden Anregung gleiche modale Parameter identifiziert werden
kénnen. Im Rahmen der hier vorgestellten Untersuchungen ist ein direkter Vergleich der
Ergebnisse von klassischer und operativer Modalanalyse nur am Schiff FSG**0 (Werft)
mdglich, da ausschlief3lich in diesem Fall beide Verfahren zeitgleich angewendet wurden.
Geringe Abweichungen treten dabei nur bezliglich der identifizierten Dampfungsparame-
ter auf (siehe Tabellen 6.6 und 6.9). Die Ursachen fiir diese Abweichungen sind vorwie-
gend in einer unterschiedlichen Anregung der Struktur und damit einer unterschiedlichen
Auspragung der Resonanzstellen zu suchen.

Hinsichtlich der Antwort der Schiffsstruktur auf die Anregung bei klassischer Modalanaly-
se (StoBanregung) oder bei operativer Modalanalyse (stochastische Anregung) konnten
Unterschiede festgestellt werden. So erfolgte im unteren Frequenzbereich eine bessere
Anregung der Schiffsstruktur durch die stochastische Anregung (Wellen, Wind) im Rah-
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men der operativen Modalanalyse. Der hthere Energieeintrag in die Struktur sowie die
-Mehrpunkt-Anregung"“ fihrten zu besonders gut ausgepragten Eigenschwingungen. Als
ein Gutekriterium kann hierbei u.a. die Komplexitat der ermittelten Schwingformen genutzt
werden. Ausgehend von der Annahme vorwiegend reeller Eigenschwingungen, konnte bei
den mit der operativen Modalanalyse ermittelten Eigenschwingformen tendenziell eine ge-
ringere Komplexitat ermittelt werden. Beispielhaft ist die Bewertung auf Grundlage der
Komplexitdt anhand von zwei Schwingformen im Anhang in der Abbildung A6.57 darge-
stellt.

Aufgrund der bei zunehmender Frequenz abnehmenden Intensitat der stochastischen An-
regung ist fur Frequenzen grof3er 8 Hz die klassische der operativen Modalanalyse vorzu-
ziehen. Diese Vorgehensweise ist auch deshalb vorteilhaft, da in diesem Frequenzbereich
in der Regel die Schwingungen von Substrukturen (z.B. Deckshausern) von besonderem
Interesse sind und diese bei der klassischen Modalanalyse gezielt und mit hinreichen-
dem Energieeintrag angeregt werden kénnen.

Da sich die Anwendung der klassischen Modalanalyse auf den Einsatz unter Werftbedin-
gungen beschrankt (siehe Abschnitt 6.2), kann in Zusammenhang mit der Bewertung der
Umgebungsbedingungen (siehe Abschnitt 6.8) die folgende Vorgehensweise als geeignet
angesehen werden:

e Ermittlung der dynamischen Parameter globaler Schiffskdrperschwingungen im un-
teren Frequenzbereich durch Anwendung der operativen Modalanalyse unter
Einsatzbedingungen

e Ermittlung der dynamischen Parameter von Substrukturen (Deckshéauser) im hohe-
ren Frequenzbereich durch Anwendung der klassischen Modalanalyse unter Werft-
bedingungen

Erwéahnt werden soll in diesem Zusammenhang die Mdglichkeit der zusatzlichen Bewer-
tung des Vorhersagemodells auf Grundlage von Ergebnissen der klassischen Modalana-
lyse. Durch einen Vergleich von experimentell ermittelten und berechneten Frequenzgén-
gen erfolgt die Bewertung des Vorhersagemodells nicht nur beziglich der ermittelten Ei-
genfrequenzen und dazugehdrigen Schwingformen sondern auch im Hinblick auf das dy-
namische Antwortverhalten einschlielich der verwendeten Dampfungsannahmen. Ein
solcher Vergleich wird im Abschnitt 6.10 dargestellt. Die Ergebnisse der operativen Mo-
dalanalyse bieten diese Mdglichkeit aufgrund fehlender Informationen tber die Anregung
der Struktur nicht.

6.11 Rechnerische Vorhersage des Zwangsschwingungsverhaltens

Die rechnerische Vorhersage des Zwangsschwingungsverhaltens und der Vergleich mit
experimentell ermittelten Ergebnissen erfolgten am Beispiel des Containerschiff CV2500.
Das breite Spektrum der experimentellen Ergebnisse, insbesondere der Hochfahrvorgan-
ge der Hauptmaschine, erméglichte hier eine erweiterte Bewertung der Vorhersagegenau-
igkeit des Berechnungsmodells. Aufgrund der Strukturdynamik des Schiffskorpers und der
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Anregungscharakteristik im Schiffsbetrieb durch Hauptmaschine und Schiffspropeller, lie-
ferte der Vergleich von Rechnung und Experiment bei Anregung durch die Hauptmaschi-
ne die aussagekraftigsten Ergebnisse. Insbesondere die Ziundfrequenz der Hauptmaschi-
ne (Erregerordnung entsprechend der Zylinderzahl) stellte eine geeignete Erregung dar,
da diese zum einen betragsmaflig hoch war und zum anderen im Frequenzbereich sepa-
riert werden konnten (ausblenden anderer Erregerordnungen). Ein Vergleich der Ergeb-
nisse von Rechnung und Messung bei Berlicksichtigung der Propellerregung hatte am
Beispiel des CV2500 nur eingeschrankte Aussagekraft, da die Erregerordnungen des
Propellers nicht in Resonanz mit ausgeprégten Eigenfrequenzen des Schiffskorpers lagen
(was vom schiffbaulichen Standpunkt natirlich gewiinscht ist!) und weiterhin die Erreger-
ordnungen des Propellers nicht von denen der Hauptmaschine separiert werden konnten
(Ordnungsanalyse, siehe Abschnitt 6.7). Eine weitere, bereits im Abschnitt 3 beschriebe-
ne Moglichkeit der Bewertung berechneter erzwungener Schwingungen ist die Berech-
nung von Frequenzgangfunktionen und der Vergleich mit experimentellen Verlaufen, die
im Rahmen der klassischen Modalanalyse ermittelt wurden.

6.11.1 Stossanregung klassische Modalanalyse

Die praktische Durchflihrung solcher Zwangsschwingungsrechnungen erfolgt bei konstan-
ter Anregung der Struktur (F = 1 N) an den fir die klassische Modalanalyse verwendeten
Anregungspunkten im betrachteten Frequenzbereich und der Berechnung der Struktur-
antwort an der ausgewahlten Sensorposition entsprechend des Messmodells. Die so
rechnerisch ermittelte Frequenzgangfunktion konnte mit dem experimentell zwischen den
betrachteten Strukturpunkten ermittelten Frequenzgang (klassische Modalanalyse) vergli-
chen werden.

Im Gegensatz zur Ermittlung des Eigenschwingungsverhaltens sind zusatzliche Angaben
zum Dampfungsverhalten der Struktur notwendig, die im Rahmen dieser Untersuchungen
unter anderem ermittelt wurden. In Abbildung 6.48 ist der Vergleich eines experimentell
ermittelten Frequenzganges mit berechneten Frequenzgéngen bei Anwendung unter-
schiedlicher Dampfungsannahmen am Beispiel des Containerschiffes Aker**9 dargestellt.
Auf Grundlage des Mittelwertes der experimentell ermittelten Dampfungsparametern wur-
de eine Berechnung mit einer konstanten Dampfung von ¥ = 1 % durchgefuhrt. Eine weite-
re Berechnung erfolgte auf Grundlage der Dampfungsannahmen des Germanischen Lloyd
(GL) entsprechend der Abbildung 2.8 (Ballast).
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Abbildung 6.48: Experimentell und rechnerisch mit verschiedenen Dampfungsannahmen
ermittelte Frequenzgange am Containerschiff Aker**9 (Anregung Hauptmaschine, Antwort
Deckshaus)

Anhand der Charakteristik der Frequenzgénge in Abbildung 6.48 ist ersichtlich, dass ins-
besondere im Frequenzbereich ab etwa 9 Hz die linear ansteigende Dampfung der GL-
Annahme (9 > 3 %) das Dampfungsverhalten Gberbewertet. Hingegen gibt die Berech-
nung bei Anwendung einer konstanten 1%igen Dampfung (entsprechend der in diesen
Untersuchungen ermittelten durchschnittlichen Dampfung) im Bereich der ausgepragten
Deckshausschwingungen (Mode 12.5 Hz) sowohl die Form der Resonanziiberhéhung als
auch den Betrag des Frequenzganges sehr gut wieder.

6.11.2 Erregung durch die Hauptmaschine

Der fir die Abbildung 6.48 ausgewahlte Frequenzgang beschreibt das Antwortverhalten
des Deckshauses auf die Anregung durch eine Einzelkraft an der Hauptmaschine. Dieser
Ubertragungsweg ist fur die Vorhersage von Schwingungen im Schiffsbetrieb von beson-
derer Bedeutung, da die Hauptmaschine eine der beiden Haupterregerquellen und das
Deckshaus der Ort mit den geringsten zuléassigen Schwingungspegeln [69] ist. Naturlich
kann die Anregung der Schiffsstruktur durch die Hauptmaschine nicht durch eine Einzel-
kraft beschrieben werden. Vielmehr kénnen die auftretenden unterschiedlichen Erreger-
ordnungen durch am Motor verteilte Kraftepaare dargestellt werden. Speziell fir das
Schiff Aker**9 ist die 7. Erregerordnung der Hauptmaschine (Zindfrequenz des 7-Zylinder
2-Takt Motors, H-Moment) besonders wichtig, da diese betragsmafig sehr grof3 ist und im
nutzbaren Drehzahlbereich (80 -113 U/min) die ausgeprégten Resonanzen der Decks-
hausstruktur durchlauft. Der vom Motorhersteller zur Verfigung gestellte Verlauf des Er-
regermomentes sowie die Wirkung an der Hauptmaschine sind im Anhang in der Abbil-
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dung A6.58 dargestellt. Auf Grundlage dieses Momentenverlaufes wurde in einer Zwangs-
schwingungsrechnung der Hochfahrvorgang der Hauptmaschine bezuglich der 7. Erre-
gerordnung berechnet. Da diese Erregerordnung die einzige Erregerquelle in diesem Fre-
quenzbereich darstellt, ist ein direkter Vergleich der berechneten Zwangsschwingungs-
amplituden mit den experimentell wahrend eines realen Hochfahrvorgangs ermittelten
Zwangsschwingungsamplituden (siehe Abschnitt 6.6) mdglich. Die rechnerische Ermitt-
lung erfolgte unter Verwendung verschiedener Dampfungsannahmen. In Abbildung 6.49
ist der experimentell ermittelte Verlauf der Antwort der Deckshausstruktur auf die 7. Erre-
gerordnung der entsprechenden rechnerischen Vorhersage unter Anwendung der Damp-
fungsannahmen des Germanischen Lloyd (siehe Abbildung 2.8) gegeniibergestellt. Deut-
lich zu erkennen ist die gute Ubereinstimmung von berechneten und experimentell ermit-
telten Zwangsschwingungsamplituden bei Annahme der GL-Dampfung. Dies bestéatigt ei-
nerseits die Anwendbarkeit des GL-Konzeptes, andererseits steht es im Gegensatz zu
den aus Abbildung 6.48 gezogenen Schlussfolgerungen, die die Anwendung einer durch-
schnittlichen Dampfung von 8 = 1 % nahe legt. Die Ursachen dieser Unterschiede kénnen
vielfaltig sein. Ein moglicher Grund liegt in einer im Rechenmodell Uberbewerteten Einlei-
tung der Erregermomente in die Schiffsstruktur. Weiterhin ist eine amplitudenbedingte
Zunahme der Dampfung der Deckshausstruktur aufgrund der héheren Schwingungsamp-
lituden im Schiffsbetrieb zu diskutieren, obwohl der Verlauf der experimentell ermittelten
Strukturantwort im Resonanzbereich (z.B. kann bei Anwendung des Verfahrens der
Halbwertsbreite eine Dampfung von ¥ = 1.6 % ermittelt werden) eine derartige Erh6hung
der Dampfung nicht vermuten lasst.
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Abbildung 6.49: Experimentell und rechnerisch bei Anwendung der GL-Dampfung ermit-
telte Antwort der Deckshausstruktur (steuerbord, Schiffslangsrichtung) auf die 7. Erreger-
ordnung der Hauptmaschinen wahrend eines Hochfahrvorganges des Containerschiffes
Aker**9
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In Abbildung 6.50 erfolgt ein Vergleich von berechneten und experimentell ermittelten
Zwangsschwingungsamplituden des CV2500 bei Motorerregung im beladenen Zustand.
Die experimentellen Ergebnisse stellen die Strukturantwort des Deckshauses (Schiffs-
langsrichtung) dar und wurden aus dem Hochfahrvorgang im Liniendienst ermittelt. Aus
einem Vergleich der Abbildungen 6.50, 6.49 und 6.38 wird ersichtlich, dass die experi-
mentell ermittelten Zwangsschwingungsamplituden im Bereich des Deckshauses nur sehr
geringflgig vom Ladungszustand des Schiffes beeinflusst werden. In den Berechnungs-
ergebnissen ist der Einfluss des Ladezustandes aber vorhanden. Zwar sind die berechne-
ten Zwangsschwingungsamplituden im beladenen Zustand weiterhin grof3er als die be-
rechneten, es kann aber der Abbildung 6.50 entnommen werden, dass mit einer ver-
gleichsweise geringer angenommenen Dampfung (im Vergleich zu Abbildung 6.49, Bal-
lastzustand, GL-Dampfung) eine verbesserte Ubereinstimmung von Messung und Rech-
nung erzielet werden kann.

In Abbildung 6.51 ist ein Vergleich der berechneten und experimentell ermittelten Struk-
turantwort der Hauptmaschine (Schiffsquerrichtung) beim beladenen Schiff dargestellt.
Die Ubereinstimmung ist bei Anwendung einer 2%-igen Dampfung in der Berechnung re-
lativ gut. Ein Vergleich mit experimentellen Ergebnissen vom Schiff im Ballastzustand war
aufgrund fehlender Messwerte nicht moglich
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Abbildung 6.50: Experimentell und rechnerisch bei Anwendung einer 2%igen Dampfung
ermittelte Antwort der Deckshausstruktur (steuerbord, Schiffslangsrichtung) auf die 7. Er-
regerordnung der Hauptmaschinen wahrend eines Hochfahrvorganges des Container-
schiffes Aker**9 im beladenen Zustand
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Abbildung 6.51: Experimentell und rechnerisch bei Anwendung einer 2%igen Dampfung
ermittelte Antwort der Deckshausstruktur (steuerbord, Schiffslangsrichtung) auf die 7. Er-
regerordnung der Hauptmaschinen wahrend eines Hochfahrvorganges des Container-
schiffes Aker**9 im beladenen Zustand

6.11.3 Propelleranregung

Im Rahmen der Zusammenarbeit im Verbundprojekt wurden vom Projektpartner FSG auf
Grundlage von CFD-Berechnungen ermittelte Propellerdruckverteilungen im Hinter-
schiffsbereich des Containerschiffes CV2500 zur Verfugung gestellt. Unter Anwendung
dieser ortlichen sowie drehzahlabhéngigen Verteilung wurden Zwangsschwingungsrech-
nungen durchgefiihrt. Die dazugehotrigen experimentellen Ergebnisse wurden durch eine
Ordnungsanalyse der Strukturantworten ermittelt, die wahrend des Hochfahrvorgangs der
Hauptantriebsanlage aufgezeichnet wurden. Aufgrund der Anzahl der Propellerblatter (5)
kann dem Propeller die funfte Erregerordnung zugeordnet werden. Da auch von der
Hauptmaschine Erregungen der finften Ordnung der Wellendrehzahl in die Schiffsstruktur
eingeleitet werden, ist eine Trennung der Anteile von Propeller und Hauptmaschine und
somit eine differenzierte Bewertung nicht mdglich. Unglinstig im Hinblick auf einen Ver-
gleich von Messung und Rechnung stellt sich auch das strukturdynamische Verhalten des
CV2500 dar. Im Freguenzbereich von ca. 5-10 Hz treten keine ausgepragten Resonanzen
auf, die einen aussagekraftigen Vergleich von Messung und Rechnung zulassen. Im
Rahmen der rechnerischen Vorhersage ist auch die Festlegung der benetzten Wasserfla-
che im Achterschiffsbereich, und damit die Grol3e der Flache in die die Propellerdruckim-
pulse eingeleitet werden, schwierig. Bei Probefahrten ist die Schiffsstruktur in der Regel
oberhalb des Propellers aufgrund der Tiefgangsverhaltnisse nicht benetzt. Im beladenen
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Zustand ist der Grad der Benetzung zusatzlich abhangig von der Schiffsgeschwindigkeit.
Ein Vergleich der bei Probefahrt und Liniendienst (beladen) gemessenen sowie berechne-
ten 5. Ordnung der Strukturantwort im Achterschiffsbereich (vertikal) ist in Abbildung 6.52
dargestellt. Deutlich zu erkennen sind die mit zunehmender Frequenz (zunehmende Wel-
lendrehzahl und somit auch Schiffsgeschwindigkeit) ansteigenden Schwingungsamplitu-
den im beladenen Zustand, die ihre Ursache sowohl in einer verstarkten Einleitung der
Druckimpulse als auch in der Strukturdynamik haben kdnnen. Eine Bewertung der Vor-
hersagegenauigkeit des Modells erweist sich somit als schwierig.

Rechnung Hydromassen,
Ladung, Dampfung 2%

—— Hochfahrvorgang,
Ladung

——— Hochfahrvorgang,
1 Ballast

Abbildung 6.52: Experimentell (Ballast- und Ladungszustand) und rechnerisch (La-
dungszustand) ermittelte Antwort des Achterschiffsbereiches (steuerbord, vertikal) auf die
5. Erregerordnung (Propellerordnung) wahrend eines Hochfahrvorganges des Container-
schiffes Aker**9

6.11.4 Strukturmodifikation FE-Modell

Zur Bewertung des Einflusses der Modellstruktur auf die Vorhersageergebnisse wurden
umfangreiche rechnerische Untersuchungen durchgefiihrt. Neben der Verwendung der
bereits dargestellten unterschiedlichen Dampfungsannahmen und Beladungszustanden
wurden folgende Modellvarianten untersucht:

e Bericksichtigung der hydrodynamischen Masse nach dem Verfahren von LEWIS

e Bericksichtigung der hydrodynamischen Masse durch Kopplung von FEM und
BEM (Virtual Mass Methode, Nastran)
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e Bericksichtigung von Flachwasserbedingungen
e Modifikation der Motorquerabstiitzung

Die Modellvariationen wurden sowohl bei Anregung durch die Hauptmaschine als auch
bei Stossanregung untersucht. Im Folgenden wird eine Auswahl der ermittelten Berech-
nungsergebnisse vorgestellt.

Den groRRen Einfluss der Art der Bertcksichtigung der hydrodynamischen Masse auf be-
rechnete Zwangsschwingungsamplituden wird in Abbildung 6.53 besonders deutlich. Dar-
gestellt sind Verlaufe berechneter Zwangsschwingungsamplituden des Deckshauses bei
Stossanregung unter Berilicksichtigung der hydrodynamischen Masse nach LEwis und
durch die Kopplung von FEM und BEM (Nastran, Virtual Mass Methode) bei Tief- sowie
Flachwasser. Da im Verfahren nach LEwIS die Frequenzabhéngigkeit der hydrodynami-
schen Massen nicht bertcksichtigt wird, wird die hydrodynamische Masse (in Abhangig-
keit der Festlegung der Referenzschwingform) allgemein im unteren Frequenzbereich un-
ter- und im héheren Frequenzbereich Uberbewertet. Dies fihrt sowohl zur Verschiebung
von Eigenfrequenzen als auch zur Beeinflussung von Zwangsschwingungsamplituden.
Insbesondere bei der Berechnung von Amplituden-Frequenzgangen bzw. Frequenzgang-
funktionen bietet die Anwendung einer gekoppelten Fluid-Struktur-Berechnung grof3e Vor-
teile, zumal ebenfalls Flachwassereinflisse beriicksichtigt werden kénnen. Sichtbar wer-
den diese Einflisse insbesondere bei der ausgepragten Deckshausschwingform im Fre-
quenzbereich von ca. 12.5 Hz.
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Abbildung 6.53: Rechnerisch mit ermittelte Frequenzgange am Containerschiff Aker**9
bei unterschiedlicher Bertcksichtigung der hydrodynamischen Masse im FE-Modell (An-
regung Hauptmaschine, Antwort Deckshaus)
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Durch die Uiberbewertete hydrodynamische Masse nach LEwis nehmen die Eigenfrequenz
und die Anregbarkeit der Struktur ab, die Fluid-Struktur-Kopplung korrigiert diese Abwei-
chungen, die Eigenfrequenz und Anregbarkeit erhoht sich. Durch eine Berticksichtigung
des Einflusses von Flachwasser (Fluid-Struktur-Interaktion) erhoht sich real die wirksame
hydrodynamische Masse (allerdings auch die Anregung aufgrund von Reflexionen an Flu-
idbegrenzungen), die daraus resultierenden Effekte konnen ebenfalls Abbildung 6.53 ent-
nommen werden.
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Abbildung 6.54: Einfluss unterschiedlicher Motorquerabstiitzungen auf das Antwortver-
halten der Deckshausstruktur (Anregung: H-Moment, 7. Ordnung, Hauptmaschine), Fluid-
Struktur-Kopplung, Ballastzustand, Dampfung GL

Der Einfluss der Motorquerabstiitzung auf die dynamischen Antworten des Deckshauses
ist in Abbildung 6.54 dargestellt. Eine zusatzliche Abstlitzung der Hauptmaschine im Mo-
dell fihrte zu einer Reduzierung der Antworten im Deckshausbereich. Die Auswirkungen
einer veranderten Abstitzung kénnen ortlich durchaus unterschiedlich sein und flhren
nicht immer zu einer Reduzierung der Schwingungsamplituden. Zu Beachten ist in diesem
Zusammenhang auch die rdumliche Realisierung der Abstitzung im FE-Modell, die auf-
grund der verwendeten Elementgrdof3en zum Teil nur naherungsweise wiedergegeben
werden kann.

Zusammenfassend kann anhand der hier auszugsweise dargestellten Ergebnisse festge-
stellt werden, dass neben der realitédtsgetreuen Abbildung der Erregung und insbesondere
der Dampfung auch die Struktur des Finite-Elemente-Modells einen grofRen Einfluss auf
berechnete Zwangsschwingungsamplituden besitzt. Mdgliche Strukturmodifikationen rei-
chen von globalen Einflussgrof3en, wie der Art der Beriicksichtigung der wirksamen hyd-
rodynamischen Massenkrafte bis hin zu lokalen Effekten bei der Motorquerabstiitzung
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oder im Bereich der Erregungseinleitung der Hauptmaschine, die durch den im Modell
ausschlieB3lich beriicksichtigten Membranspannungszustand moglicherweise nur ungenu-
gend wiedergegeben werden.
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7. Zusammenfassung

Die Kenntnis des dynamischen Verhaltens der realen Schiffsstruktur ist insbesondere im
Hinblick auf die Uberpriifung der Vorhersagegenauigkeit verwendeter Rechenmodelle
sowie hinsichtlich der Bereitstellung von Dampfungskennwerten zur Berechnung von
Zwangsschwingungen von groRer Bedeutung. Aufgrund der Festlegung immer an-
spruchsvollerer Grenzwerte fur im Schiffsbetrieb auftretende Schwingungspegel nehmen
die Anforderungen an die Genauigkeit einer rechnerischen Vorhersage von Schwin-
gungsamplituden infolge der Erregung durch den Schiffsantrieb immer weiter zu.

Hauptgegenstand der hier vorgestellten Arbeit ist die experimentelle Identifikation des dy-
namischen Verhaltens der globalen schiffbaulichen Struktur. Diese experimentellen Un-
tersuchungen umfassen sowohl die Ermittlung des Eigen- als auch des Zwangschwin-
gungsverhaltens der Struktur. Dabei ist der Stellenwert experimentell identifizierter D&mp-
fungsparametern besonders hoch. Ein weiterer Schwerpunkt ist die vergleichende rechne-
rische Ermittlung des dynamischen Verhaltens zur Bewertung der Vorhersagegenauigkeit
hinsichtlich des Eigen- und Zwangsschwingungsverhaltens der globalen Schiffsstruktur.

Nachdem im KAPITEL 2 dieser Arbeit ein kurzer Uberblick iiber Schwingungen schiffbauli-
cher Strukturen und ihrer rechnerischen Vorhersage gegeben wird, erfolgt eine Beschrei-
bung auftretender Dampfungseffekte sowie eine zusammenfassende Darstellung zur Identi-
fikation des Dampfungsverhaltens schiffbaulicher Strukturen aus der Fachliteratur. Auf-
grund der ZweckmaRigkeit wird dabei eine Unterteilung in lokale und globale Schiffsstruk-
turen vorgenommen. Die in der Literatur verdffentlichten Dampfungskennwerte globaler
Schiffsstrukturen liegen in einem Bereich zwischen 0.5 % und 5 % der kritischen Damp-
fung bei einer Zunahme der Dampfung mit steigender Frequenz. Aus Griinden der Voll-
standigkeit wird im KAPITEL 2 auch das in der Literatur beschriebene Dampfungsverhalten
lokaler Schiffsstrukturen betrachtet. Experimentell ermittelte Dampfungskennwerte weisen
eine starke Abhangigkeit vom Ausriistungsstand der Struktur auf. Die in der Literatur an-
gegebenen Werte liegen in einem Bereich zwischen ca. 1 % und 10 % der kritischen
Dampfung.

Aus diesem Stand der Technik werden im KAPITEL 3 die Zielstellungen und Vorgehens-
weisen fur die hier vorgestellten Untersuchungen abgeleitet sowie die Gegenstande der
Untersuchung vorgestellt. Die Untersuchungen zum dynamischen Verhalten globaler
Schiffsstrukturen werden danach an zwei unterschiedlichen RoRo-Schiffen sowie an meh-
reren Containerschiffen vom Typ CV2500 durchgefuhrt. Ziel ist die experimentelle ldentifi-
kation von Dampfungsparametern zur Erweiterung und Absicherung der vorhandenen Da-
tenbasis sowie die Ermittlung von Eigenfrequenzen, dazugehdrigen Eigenschwingformen
und des Ubertragungsverhaltens. Erganzt werden die experimentellen Untersuchungen
durch die Aufzeichnung von Strukturantworten wéhrend des Hochfahrvorganges der
Hauptmaschine an den Containerschiffen. Auf Grundlage der dann vorliegenden experi-
mentellen Ergebnisse kdnnen anschliel3end unterschiedliche rechnerische Vorhersagen
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zum Eigen- und Zwangsschwingungsverhalten durchgefiihrt und die Vorhersagegenauig-
keit der verwendeten Rechenmodelle bewertet werden.

Ein weiteres wesentliches Ziel ist die Bewertung der Anwendbarkeit zweier unterschiedli-
cher Verfahren der experimentellen Modalanalyse. Besonderes Interesse besteht dabei
an der operativen Modalanalyse, einem sich erst in jungster Zeit verbreitenden und vor-
rangig im Bauwesen genutzten Verfahren, das bislang noch nicht zur Identifikation schiff-
baulicher Strukturen zur Anwendung kam.

Im KAPITEL 4 wird ein Uberblick tiber die mathematische Modellierung mechanischer Sys-
teme gegeben. Ausfihrlich wird in diesem Zusammenhang auf die Modellierung des
Dampfungsverhaltens eingegangen. Dabei kann festgestellt werden, dass der Ansatz der
viskosen geschwindigkeitsproportionalen Dampfung fir eine Vielzahl strukturdynamischer
Problemstellungen hinreichend genaue Ergebnisse liefert und besonders vorteilhaft in
seiner Anwendung ist. Im Hinblick auf die Verteilung der Dampfung im System beschreibt
die vereinfachte Annahme der massen- und steifigkeitsproportionalen Verteilung, vergli-
chen mit der allgemeinen, nicht-proportionalen Verteilung, das Dampfungsverhalten im
Rahmen der Anforderungen im Schiffbau mit ausreichender Genauigkeit.

KAPITEL 5 stellt die Grundlagen der verwendeten experimentellen Identifikationsverfahren,
insbesondere der operativen Modalanalyse, vor. Weiterhin werden Moglichkeiten des Ver-
gleichs von experimentell und rechnerisch ermittelten Ergebnissen beschrieben.

Eine ausfihrliche Ergebnisdarstellung zu den Untersuchungen globaler Schiffsstrukturen
erfolgt im KAPITEL 6. Die beiden angewandten experimentelle Verfahren, die klassische
und die operative Modalanalyse, lieferten beziglich identifizierter Eigenfrequenzen, dazu-
gehdoriger Eigenschwingformen und Dampfungsparameter sehr gute und vergleichbare
Ergebnisse.

Das Ergebnis der Identifikation von Dampfungsparametern aus einer Vielzahl von Mes-
sungen an verschiedenen Schiffen unter Werft- und Probefahrtsbedingungen ist eine im
betrachteten Frequenzbereich nahezu konstante Dampfung von durchschnittlich 1.1 %
der kritischen Dampfung mit leicht abnehmender Tendenz. Sie ist hauptsachlich im héhe-
ren Frequenzbereich geringer als die aus der Literatur bekannten Werte. Bei Untersu-
chungen am beladenen Schiff konnten Dampfungskennwerte nur fir den unteren Fre-
quenzbereich ermittelt werden. Sie liegen innerhalb der am unbeladenen Schiff ermittelten
Bandbreite der Parameter, sind tendenziell aber etwas erhoht.

Beziglich der ermittelten Eigenfrequenzen des Schiffskérpers kann die Aussage getroffen
werden, dass diese, neben einer Beeinflussung durch zuséatzliche Massen von Ballast und
Ladung, eine starke Abhangigkeit von der Wassertiefe am Ort der Untersuchung aufwei-
sen. Aufgrund der Vergleichbarkeit mit entsprechenden Rechenmodellen sind experimen-
telle Untersuchungen darum mdoglichst unter Tiefwasserbedingungen, bzw. unter den ent-
sprechenden charakteristischen Bedingungen des Einsatzes, durchzufiihren. Fur die im
hoheren Frequenzbereich liegenden Eigenschwingungen von Substrukturen, wie z.B.
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dem Deckshaus, gelten diese Einschrankungen nicht. Weiterhin konnte auch eine Abhan-
gigkeit der Eigenfrequenzen von der Schiffsgeschwindigkeit bzw. aus der daraus resultie-
renden unterschiedlichen Benetzung der Aul3enhaut nachgewiesen werden.

Aufgrund der sehr guten Anregung der Schiffsstruktur durch die Umgebungsbedingungen
im unteren Frequenzbereich wird empfohlen, die dynamischen Parameter globaler
Schiffskdrperschwingungen durch Anwendung der operativen Modalanalyse unter
Einsatzbedingungen zu ermitteln. Zur Identifikation dynamischer Parameter von Substruk-
turen (z.B. Deckshausern) im Frequenzbereich gro3er 8 Hz ist die klassische der operati-
ven Modalanalyse vorzuziehen.

Ein Vergleich von berechneten und experimentell ermittelten Eigenschwingungsgrof3en ist
aufgrund der hohen ortlichen Auflésung und der Qualitat der experimentell ermittelten Ei-
genschwingformen sehr gut maglich.

Fur die Vorhersage und den Vergleich des Eigenschwingungsverhaltens des beladenen
Schiffes ist der konkrete Ladezustand im Berechnungsmodell zu beriicksichtigen. Fir die
Bericksichtigung der an der Schiffsstruktur wirksamen hydrodynamischen Massekréfte ist
im Hinblick auf die Vorhersagegenauigkeit die gekoppelte Fluid-Struktur-Analyse dem
Verfahren nach LEWIS vorzuziehen. Bei Anwendung der gekoppelten Analyse ist zusétz-
lich die Berlcksichtigung von Flachwassereinflissen mdglich. Vorteile bietet die gekop-
pelte Fluid-Struktur-Analyse insbesondere aber hinsichtlich der Beschreibung der Fre-
quenz- bzw. Schwingformabhéangigkeit der hydrodynamischen Massenkrafte, was vor al-
lem bei der Berechnung von Zwangsschwingungsamplituden wichtig ist.

Zwangsschwingungsrechnungen bei Simulation der Stossanregung unter Verwendung
der identifizierten mittleren Dampfung von ca. 1 % zeigen eine gute Ubereinstimmung mit
den entsprechenden Frequenzgéngen der klassischen Modalanalyse. Hingegen treten bei
der rechnerischen Vorhersage von Zwangsschwingungsamplituden bei Motorerregung
grolRere Abweichungen zu den im Schiffsbetrieb bei Probefahrt experimentell ermittelten
Schwingungsamplituden auf, wenn diese Dampfungsannahme verwendet wird. Messung
und Rechnung auf Grundlage des beladenen Schiffes zeigen wiederum eine verbesserte
Ubereinstimmung. Die Ursachen fur diese Abweichungen sind vielfaltig und konnten bis-
lang nicht eingegrenzt werden.

Im Rahmen einer Vielzahl von Beispielrechnungen auf Grundlage ver&nderter Finite-
Element-Modelle konnte der Einfluss der Modellstruktur auf die Vorhersageergebnisse
bestimmt werden. Danach haben u.a. die Art der Beriicksichtigung der Motorquerabstut-
zung oder der hydrodynamischen Massekrafte einen wesentlichen Einfluss. Ebenfalls
kann bei der Einleitung der Erregermomente der Hauptmaschine in den Schiffsverband
die prinzipielle Modellierung der Struktur auf Grundlage von Membranen- und Balkenele-
menten als eine mogliche Ursache fir Abweichungen zwischen Messung und Rechnung
vermutet werden. Abweichende Dampfungsannahmen, z.B. vom Germanischen Lloyd,
tragen diesem Sachverhalt moglicherweise Rechnung.
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Bei diesen rechnerischen Untersuchungen wurde deutlich, dass die Dampfung ein wichti-
ger Baustein aber nicht der alleinige Schliissel zur Verbesserung der Vorhersagegenauig-
keit sein kann.

Insbesondere die sehr umfangreiche Sammlung experimenteller Daten zum dynamischen
Verhalten unterschiedlicher Schiffsstrukturen kann auch fur kiinftige Bemihungen zur
Verbesserung der Vorhersagegenauigkeit von Strukturantworten eine solide Basis bilden.

AbschlieRend sei hoch einmal auf das sehr grol3e Interesse der Werftindustrie an der in
diesem Projekt entwickelten experimentellen Vorgehensweise zur Ermittlung des dynami-
schen von globalen Schiffstrukturen hingewiesen, da nach Ende des Projektes bereits
weiterfihrende Untersuchungen an neuen Schiffstypen durchgefihrt wurden bzw. in Pla-
nung sind.
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Anhang

Anhang zum Kapitel 4

Tabelle A4.1: Prozentuale Abweichungen von prognostizierten Zwangsschwingungsamplituden
eines diskreten, nicht-proportional gedadmpften Schwingungssystems (Abbildung 4.1) bei Anwen-
dung unterschiedlicher Dampfungsannahmen bezogen auf die Amplituden bei Berlicksichtigung
nicht-proportionaler Dampfung

o Modale Dampfung Rayleigh-Dampfung (1) Rayleigh-Dampfung (2)

é FG1 |FG2|FG3 |FG4 |FG5|FG1 |FG2 |FG3|FG4|FG5|FG1 |FG2 |FG3 |FG4 |FG5
1 0.00 | 0.08 | 001 | 0.06 | 0.04 [ 0.01 | 0.09 | -0.04 | 0.08 | 0.00 | -0.04 | 0.08 | 0.02 | 0.08 | 0.04
2 -0.99 | 2.00 | -1.15 | 0.20 | 0.00 |25.30 | 28.44 | 22.95 | 27.06 | 25.37 | -63.44 | -55.25 | -62.31 | -60.95 | -62.16
3 -21.04 | 6.54 |-10.16 |-19.17 | -6.67 | 136.4 | 654.5 | 317.0 | 139.1 | 373.9 | -17.19 | 5.42 | -9.54 |-16.77 | -7.55
4 -20.28 | 12.6 |-11.95|-18.74 | -8.27 | 163.9 | 486.6 | 48.45 | 171.6 | 59.63 | -14.12 | 8.66 |-10.50 |-13.87 | -9.13
5 543 | 053 | 2.02 | -0.79 | -0.06 | -0.13 | -2.67 | 0.60 | 2.68 | 0.11 |-62.76 | -76.63 | -64.57 | -79.88 | -83.65

Anhang zum Kapitel 6

Tabelle A6.1: Ermittlung von Korrekturfaktoren fur Eigenfrequenzen der vertikalen Schwingungs-
grade des Containerschiffes CV2500 bei Ermittlung der hydrodynamischen Massen nach dem ver-
fahren von LEwIS [3]

D+m F
KOrf, g = \/ e “Vd"’"’e”'F 4 (nach [63)])
hydro,vert.' 1..3

D — Verdréngung
M hydro, vert — g€SamMte vertikale Hydromasse
Fn — Abminderungsfaktor der Hydromassen [63]

Korr nwaro — Korrekturfaktor fir Eigenfrequenzen der vertikalen Schwingungsgrade

Schiffsspezifische Angaben CV2500:

D=19140t
M hydro, vert =22 144t (m hydro, horiz. =39711)

Vert. Schwingungsgrad Nr. | 1 2 3 4
Fn 0.81 0.70 0.62 0.55
Korr hydro 0.9191 0.9508 0.9761 1.0000
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Abbildung A6.1: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen Nr. 1- 8 eines Containerschiffes vom
Typ CV2500 (Darstellung des vollstdndigen Modells), siehe auch Abbildung 6.1

Mode 11.44 Hz Mode 12.37 Hz

Abbildung A6.2: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen des Containerschiffes Typ CV2500
im hoéheren Frequenzbereich mit elastischer Verformung des Deckshauses (Darstellung des voll-
standigen Modells), siehe auch Abbildung 6.2
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Abbildung A6.3: Rechnerisch ermittelte Eigenschwingformen Nr.

siehe auch Abbildung 6.3

FSG**0 (Darstellung des vollstéandigen Modells)
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Abbildung A6.4: Anordnung von Erregermasse (auf Schienen gefiihrt oder als Pendel) sowie
Gummielement und piezoelektrischer Kraftaufnehmer

Time response
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time s

Abbildung A6.5: Charakteristischer Erregerkraftverlauf bei StoRanregung (klassische Modalanaly-
se) am Containerschiff Aker**9, Impulsdauer ca. 100 ms
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Abbildung A6.6: Realisiertes Erregerspektrum bei Stol3anregung
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Abbildung A6.7: Beispielhafte Darstellung einer aufgezeichneten Systemantwort infolge Impulsan-

regung am Containerschiff Aker**9 ohne (links) und mit angewandtem Exponentialfenster (rechts)
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Abbildung A6.8: Parameteridentifikation bei Anwendung des Circle-Fit-Verfahrens an einer modal
nicht gekoppelten Eigenschwingung (FSG**0) sowie Gegenuberstellung der experimentell und

analytisch ermittelten Frequenzgange
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Abbildung A6.9: Parameteridentifikation bei Anwendung des Polyreferenz-Verfahrens mit Darstel-
lung des Stabilitatsdiagramms sowie der Gegenuberstellung der experimentell und analytisch er-
mittelten Frequenzgange (Aker**9)
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Abbildung A6.10: Gegeniiberstellung von experimentell und analytisch ermittelten Frequenzgén-
ge (Aker **9) bei Anwendung des Komplex-Exponential-Verfahrens zur Parameteridentifikation
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Abbildung A6.11: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehérige Koha-
renzfunktion des Containerschiffes Aker0*2 bei Anregung am Deckshaus
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Frequency response function
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Abbildung A6.12: Experimentell ermittelter Frequenzgang des Containerschiffes Aker0*2 bei An-
regung am Deckshaus
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Abbildung A6.13: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehérige Koha-
renzfunktion des Containerschiffes Aker0*4 bei Anregung am Deckshaus
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Abbildung A6.14: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang des Containerschiffes
Aker0*5 bei Anregung am Deckshaus
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Abbildung A6.15: Experimentell ermittelter Frequenzgang des Containerschiffes Aker0*5 bei An-
regung am Deckshaus
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Abbildung A6.16: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehérige Koha-
renzfunktion des Containerschiffes VWS**8 bei Anregung am Deckshaus
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Abbildung A6.17: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
des Containerschiffes VWS**8 bei Anregung am Deckshaus und Antwort am Bug
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Abbildung A6.18: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehérige Koha-
renzfunktion des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in Schiffslangsrichtung
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Abbildung A6.19: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in Schiffslangsrichtung

159



ANHANG

Frequency response function

o o E
.
2 -180 .
= i
-360
2.00E-05
~1.50E-05
=z
N
(V)
¢
"
1.00E-05
o
N
<C
5.00E-06
0-00E+00 , 45 5.000 10.00 16.00
Frequency (Hz)
74 :16Y+ 16Y+ 1
Sejsm, 19,
19-Jun-06 54735
Ordinary coherence
1.025 .
0.8000 m[\,\ [ M/\}"lu” It AJ" /'/\/\J\W M
0.4000 ! .
0-094 50 5.000 10.00 16.00
Frequency (Hz)
26 :16Y+ 16Y+ 1
Sejsm_10_
08-3un-04°64"4d22
Frequency response function
g ° NN ]
o ]
2 -180 [ h. ]
: SN ,
1.202-08%° | -
Ausschnitt 1
- i
8.00E-06 A
o~
c i
®
N
> i
5 )\ | AN ’
2
o V\J M/ /\\/\
. +
0-00E+00 , 45 2.000 6.000 8.000

4.00
Frequency ?Hz)
74 :16Y+ 16Y+ 1

19-Jun-06 "5L735

Abbildung A6.20: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehérige Koha-
renzfunktion des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung
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Abbildung A6.21: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung
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Abbildung A6.22: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehérige Koha-
renzfunktion des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrich-
tung
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Abbildung A6.23: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrichtung
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Abbildung A6.24: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrichtung
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Abbildung A6.25: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrichtung
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Abbildung A6.26: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
des Containerschiffes Aker**9 bei Anregung an der Hauptmaschine in Schiffsquerrichtung
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Abbildung A6.27: Experimentell ermittelter Drivingpoint-Frequenzgang und dazugehérige Koha-
renzfunktion des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung
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Abbildung A6.28: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung
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Frequency response function
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Abbildung A6.29: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehdérige Koharenzfunktion
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des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffsquerrichtung
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Frequency response function
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Abbildung A6.30: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehérige Koharenzfunktion
des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffslangsrichtung
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Frequency response function
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Abbildung A6.31: Experimentell ermittelter Frequenzgang und dazugehorige Koharenzfunktion
des RoRo-Schiffes FSG**0 bei Anregung am Deckshaus in Schiffslangsrichtung
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Abbildung A6.32: Ortliche Gegebenheiten auf der Aker MTW Werft (links) und der Flensburger
Schiffbaugesellschaft (rechts) zur Durchfihrung der operativen Modalanalyse

Abbildung A6.33: Wellensituation wahrend der Durchfihrung der operativen Modalanalyse an den
Schiffen Aker**9 (links) und FSG**0 (rechts)

——» Referenzsensor

Abbildung A6.34: Messmodell und Sensorpositionierung fur die einzelnen Messreihen bei An-
wendung der operativen Modalanalyse am Containerschiff Aker**6
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—>
Referenzsensor

Abbildung A6.35: Verfeinertes Messmodell und Sensorpositionierung fiir die einzelnen Messrei-
hen bei Anwendung der operativen Modalanalyse am Containerschiff Aker**9

Abbildung A6.36: Messmodell und Sensorpositionierung fir die einzelnen Messreihen bei An-
wendung der operativen Modalanalyse am RoRo-Schiff FSG**0

173



ANHANG

[dB| (1 Seism_14)2/HZ Magnitude of Spectral Density between
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Abbildung A6.37: Autoleistungsdichte-Spektrum eines am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Daten-
kanals (Deckshaus, Schiffslangsrichtung)
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Abbildung A6.38: Phasenbehaftetes Kreuzleistungsdichte-Spektrum zwischen zwei am Schiff
Aker**9 aufgezeichneten Datenkanalen (Deckshaus, Schiffslangsrichtung, back- und steuerbord)

174



ANHANG

dB|1.0/Hz Frequency Domain Decomposition - Peak Picking
Singular Values of Spectral Density Matrices
of Data Set: Messung 2

-40 \
-60+— —
\"\
-80— \)F‘L J‘h i |
A |‘ M \ | b
\‘ ! ! i \ ,\ w( | ‘v A
C«J W‘xﬁ’r nfy:f y “"J[ W “‘ ' M ' I\ ﬁ‘« ‘ Mot \) I\ ‘
m \ | A \ \ ¥ ll- M i ,AW !
; M UW r ‘ M\ W M, A mr“‘ i “» J“”\r VW
‘ﬁ‘m | \W,Jﬂ,l }J [N/ U\ ) W Wrmf WL 'w " M i IIM }U’" My St "
‘P‘ A ““W ,w r\u \ L ol W ﬂ rﬂﬂ 1 W T ,M“,. e JM ; M MR
o W PAMATIV % ﬂh‘m x.'u% J u %W i gt s ﬁq\” W‘“ Ww ﬂ
1205 4‘1 é fz 16
Frequency [HZ]

Abbildung A6.39: Verlauf der Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-Matrizen eines am
Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensatzes

dB|1.0/Hz Frequency Domain Decornrposition - Peak Picking
Average of the Normalized Singular Values of
Spectral Density Matrices of all Data Sets.
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Abbildung A6.40: Verlauf der gemittelten Singularwerte der spektralen Leistungsdichte-Matrizen
aller am Schiff Aker**9 aufgezeichneten Datensétze mit ausgewéhlten Moden
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Normalized Normalized Correlation Function of
Singular Value Spectral Bell Identification Correlation Singular Value Spectral Bell
for Data Set: Messung 5 for Data Set: Messung 5
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Abbildung A6.41: Ausgewahlter Verlauf der Singularwerte einer Eigenschwingung im Bereich von
zwei gekoppelten Moden und dazugehdorige Autokorrelationsfunktion zur Parameteridentifikation
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State Space Stabilization Diagram
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Abbildung A6.42: Im Rahmen der Anwendung der SSI-Verfahren ermitteltes Stabilitatsdiagramm
auf Grundlage eines am Schiff Aker**9 aufgenommenen Datensatzes

[dB] (1 Seism_1)2/HZ Magnitude of Spectral Density between
Transducer #1 and Transducer #1 of Data Set Messung 6
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Abbildung A6.43: Vergleich von experimentell ermittelter und analytisch generierter spektraler Au-
toleistungsdichte zur Bewertung der Giite der Identifikation (SSI)
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CV2500 (Aker**9, VWS**8)

RoRo-Schiff FSG**0

RoRo-Schiff FSG**1

Abbildung A6.44: Messmodelle und Sensorpositionierung fir die einzelnen Messreihen bei An-
wendung der operativen Modalanalyse wahrend der Probefahrt an den Schiffen CvV2500 (Aker**9
VWS**8), FSG**0 und FSG**1

harmonische

A/ Erregerordnung

struktureller

~ Mode \

-40

-B0

- harmonische

Identifikation

-100

a 2 4 B
edc-4f6f-258d-bele Frequency [Hz]

Abbildung A6.45: Parameterermittlung unter Anwendung der EFDD und des Verfahrens der har-
monische Identifikation und Eliminierung fur den Fall einer harmonischen Erregerordnung eng be-
nachbart mit einem strukturellem Mode
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Abbildung A6.46: Stabilitatsdiagramm ermittelt unter Anwendung eines SSI-Verfahrens (UPC) fur
den Fall einer harmonischen Erregerordnung eng benachbart mit einem strukturellem Mode
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Abbildung A6.47: Erhéhte Intensitat der stochastischen Anregung bei Durchflihrung der operati-
ven Modalanalyse wahrend der Probefahrten
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Abbildung A6.48: Veranderung der dynamischen Eigenschaften des RoRo-Schiffes FSG**1 in
Abhangigkeit von der Schiffsgeschwindigkeit, Darstellung des Verlaufes der Singularwerte

180



ANHANG

Spectrum

7. Ordnung

113.00

RPM

(Z.s,ww) uojjipus|200y

Frequency (Hz)

Abbildung A6.49: Spektogramm der Strukturantworten am Deckshaus des Schiffes Aker**9
(steuerbord, Schiffslangsrichtung) beim Hochfahrvorgang der Hauptmaschine, (65 — 113 min™)
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Abbildung A6.50: Spektogramm der Strukturantworten am Deckshaus des Schiffes VWS**8

(steuerbord, Schiffslangsrichtung) beim Hochfahrvorgang der Hauptmaschine, (50 — 108 min™)
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Abbildung A6.51: Darstellung des Ladezustandes des Schiffes Aker**9 (Hafen Rotterdam)
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Abbildung A6.52: Spektogramm der Strukturantworten am Deckshaus des Schiffes Aker**9 (steu-
erbord, Schiffslangsrichtung) beim Hochfahrvorgang der Hauptmaschine, (84 — 108 min™) im bela-

denen Zustand (Liniendienst)
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Abbildung A6.53: Spektogramm der Strukturantworten an der Hauptantriebsanlage des Schiffes
Aker**9 (Zylinderstation, Schiffsquerrichtung) beim Hochfahrvorgang der Hauptmaschine, (84 —
108 min™) im beladenen Zustand (Liniendienst)
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Abbildung A6.54: Zusammenfassende Darstellung aller identifizierten Dampfungsparameter aller
Schiffe sowie ermittelte Regressionsgerade

Tiefwasser: extremes Flachwasser:
hT=7,5 hiT=1,2
f=6,72Hz f=557 Hz

13, Schwingform 11. Schwingform

Abbildung A6.55: Aus [4] enthommene Darstellung zur Berechnung von Eigenfrequenzen und
dazugehdriger Eigenschwingform unter Tief- und Flachwasserbedingungen
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Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 1, Torsion, 1 Knoten)

Lewis BEM / Rechnung FEM/BEM FEM /BEM FEM / BEM
Rechnung [mit Korrektur] GL Tiefwasser Flachwasser 2m | Flachwasser 1m
0,92 1,01 0,97 0,95 0,93
Aker**9 | OMA Aker**9 | OMA (Werft)
Experiment Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) (Tiefgang 4,6/6,5)
1,08 1,15
Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 2, Biegung vertikal, 2 Knoten)
Lewis BEM / Rechnung FEM/BEM FEM / BEM FEM / BEM
Rechnung [mit Korrektur] GL Tiefwasser Flachwasser 2m | Flachwasser 1m
1,16 [1,07] 1,05 1,07 0,93 0,85
Aker**9 | OMA Aker**9 /| OMA (Werft)
Experiment Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) (Tiefgang 4,6/6,5)
0,99 0,88
Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 3, Biegung horizontal, 2 Knoten)
Lewis BEM / Rechnung FEM/ BEM FEM / BEM FEM / BEM
Rechnung [mit Korrektur] GL Tiefwasser Flachwasser 2m | Flachwasser 1m
1,53 1,50 1,46 1,42 1,39
Aker**9 | OMA Aker**9 | OMA (Werft)
Experiment Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) (Tiefgang 4,6/6,5)
1,53 1,50
Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 4, Biegung vertikal, 3 Knoten)
Lewis BEM / Rechnung FEM / BEM FEM / BEM FEM / BEM
Rechnung [mit Korrektur] GL Tiefwasser Flachwasser 2m | Flachwasser 1m
2,28 [2,16] 2,08 2,12 1,73 1,53
Aker**9 | OMA Aker**9 | OMA (Werft)
Experiment Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) (Tiefgang 4,6/6,5)
1,93 1,48
Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 5, Biegung horizontal, 3 Knoten)
Lewis BEM / Rechnung FEM/BEM FEM / BEM FEM / BEM
Rechnung [mit Korrektur] GL Tiefwasser Flachwasser 2m | Flachwasser 1m
2,96 2,90 2,81 2,74 2,69
Aker**9 | OMA Aker**9 | OMA (Werft)
Experiment Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) (Tiefgang 4,6/6,5)
2,91 2,83
Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 6, Torsion, 2 Knoten)
Lewis BEM / Rechnung FEM / BEM FEM / BEM FEM / BEM
Rechnung [mit Korrektur] GL Tiefwasser Flachwasser 2m | Flachwasser 1m
3,10 3,10 3,10 3,03 2,95
Aker**9 | OMA Aker**9 | OMA (Werft)
Experiment Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) (Tiefgang 4,6/6,5)
3,06 2,71
Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 7, Biegung vertikal, 4 Knoten)
Lewis BEM / Rechnung FEM/BEM FEM / BEM FEM / BEM
Rechnung [mit Korrektur] GL Tiefwasser Flachwasser 2m | Flachwasser 1m
3,30[3,22] 3,14 3,12 2,54 2,21
Aker**9 | OMA Aker**9 | OMA (Werft)
Experiment Probefahrt (Tiefgang 4,5/7) (Tiefgang 4,6/6,5)

2,74

2,25
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Eigenfrequenzen f [Hz] (Mode 8, Biegung vertikal, 5 Knoten)
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Abbildung A6.56: Vergleich von berechneten und experimentell ermittelten Eigenfrequenzen und

Eigenschwingformen in Abh&ngigkeit von der Wassertiefe (Rechnung Nastran, Fluid-Struktur Inter-

aktion)

Operative Modalanalyse, Mode 1: 1.21 Hz

Klassische Modalanalyse, Mode 1: 1.07 Hz
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Abbildung A6.57: Ermittlung der Komplexitat nach Gleichung (4.38) von mit klassischer und ope-

rativer Modalanalyse ermittelten Eigenschwingformen

186



ANHANG
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Abbildung A6.58: Momentenverlauf der 7. Erregerordnung (H-Moment) des auf dem Schiff
Aker**9 verwendeten 2-Takt Dieselmotors 7L70MC-C
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