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Abstrakt

Tato bakalafskd préce je zaméfena na optimalizaci parametri pasivniho hlti¢e kmit{,
ktery m4 za tkol utlumit rezonanéni oblast rotorové soustavy pro dané otacky. Tohoto
je dosazeno pomoci vytvotfeni vypoctového modelu uvazujici nelinedrni hydrodynamické
sily, které vznikaji vlivem mazani v kluzném lozisku.

Druhé kapitola se zabyva zédkladnimi principy optimalizace dynamickych hlticd. Dale
je zde uvedeno odvozeni vztahu vyjadiujiciho hydrodynamické sily v kluzném lozisku. Ve
tieti kapitole je ukdzano odvozeni pohybovych rovnic pro Lavaliv rotor a dalsich model
rotorové soustavy vyuzivajicich tohoto principu. Déle je zde uvedeno odvozeni vztahu
pro vypocet amplitudové charakteristiky. Nésledné je uveden model rotorové soustavy
se zakomponovanymi nelinedrnimi hydrodynamickymi silami a nakonec je tento model
linearizovan. Ve étvrté kapitole je uvedena aplikace pasivniho hlti¢e na tfech riznych mo-
delech rotorového systému, které se lisi v uréeni dynamickych koeficientl olejového filmu.
V prvanim piipadé jsou tyto koeficienty konstantni s odhadnutou hodnotou, ve druhém
jsou tyto koeficienty vypoctteny pomoci linearizace hydrodynamickych sil. Na téchto mo-
delech je provedena optimalizace dynamickych parametri hltice. Posledni model uvazuje
nelinedrni hydrodynamické sily.

Klicova slova: Rotorova soustava, Lavaltv rotor, rezonance, dynamicky hlti¢, hydrodi-
namické sily, kluzné lozisko.

Abstract

This bachelor’s thesis focuses on optimizing the parameters of a passive vibration damper
designed to absorb the resonance area of a rotor system. This is achieved by creating a
computational model that considers nonlinear hydrodynamic forces arising from lubri-
cation in the plain journal bearing.

The second chapter deals with the basic principles of optimizing dynamic absorbers.
It also derives the formula expressing hydrodynamic forces in the plain bearing. The
third chapter shows the derivation of the equations of motion for the Laval rotor and
other rotor system models using this principle. It also derives the formula for calculating
the amplitude characteristic. Subsequently, a rotor system model incorporating nonlinear
hydrodynamic forces is presented, and this model is finally linearized. The fourth chapter
presents the application of the passive damper to three different rotor system models,
which differ in determining the dynamic coefficients of the oil film. In the first case, these
coefficients are constant with an estimated value, in the second, they are calculated by
linearizing the hydrodynamic forces. The optimization of the dynamic parameters of the
damper is performed on these models. The last model considers nonlinear hydrodynamic
forces.

Keywords: Rotor system, Laval rotor, resonance, dynamic absorber, hydrodynamic for-
ces, plain bearing.
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1 Uvod

1.1 Vliv mazani v kluznych loZiscich

Kluzné lozisko 1ze definovat jako strojni souédst, kterd umoziiuje otocné uloZeni hridell,
& Gepl. Hlavnim tikolem kluznych lozisek je zachytit radidlni a axidln{ sily pusobicich
z rotatni soudasti [15]. Zakladnimi konstrukénimi prvky loziska jsou loZiskové pouzdro,
které je v pfimém styku s rotaéni soulésti a loziskové téleso, které zajistuje pfipojeni
k rdmu statické ¢dsti zaifzeni [15].
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Obr. 1.1: Konstrukece kluzného loziska [15].

Konstrukee loziska byvéa ¢asto uzpiisobena pro pfivod mazného oleje. Mezera muze
mit zcela specifikovanou geometrii nebo miize byt tvofena pohyblivymi segmenty [7]. Na
obr. 1.2 jsou uvedeny nékteré pifklady téchto geometrii, variant pfivodu oleje je vSak
mnohem vice.



Obr. 1.2: Geomerie pfivodu mazdni, a) Kapsové uloZeni, b) Segmentové ulozeni [7].

Mazéani loZiska mé zcela klicovy vliv pro chod zafizeni. Hlavni tilohou maziva je snizZeni
tfeni v loZisku a odvod ptebyteéného tepla. Principem je vniknuti maziva mezi loziskové
pouzdro a rotaéni soucast, neboli ¢ep a vytvoreni tak vrstvy molekul mezi témito po-
vrchy. Lze rozlisit tfi druhy mazéni podle otacek éepu. Suché tfeni, kdy ¢ep dosedd na
pouzdro vlivem gravitace a povrchy klouzaji bez maziva. Povrchy se pfimo dotykaji a in-
terakce mezi nimi zpusobuje tfeni pfimo mezi povrchy. Polosuché tfeni vznikd pii nizkych
otackach, kdy mezi povrchy vniké slabéd vrstva maziva. Kapalinné tieni vznikéd pii po-
hybu s vysokymi otdckami, kdy se mezi nimi vytvaif tlakovy film kapaliny [15]. Tyto
druhy mazani jsou znazornény na obr. 1.3.
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Obr. 1.3: Schéma tieni v loziscich, a) suché, b) polosuché, c) kapalinné [15].

Loziska s pfedepsanou vuli mezi ¢epem a loziskovym pouzdrem maji v zdsadé stejné
statické a dynamické chovéni jako kratké vélcové lozisko [7]. Dulezitymi kritérii, kterd
jsou diilezitd pro vlastnosti loZiska, je tloustka olejového filmu, typ kluzného pohybu
hiidelového ¢epu vici lozisku a viskozita maziva. Dalsimi vlivy jsou teplotni efekty a
nedostateéné zasobovéani loZiska maznym olejem [6]. Teplotni efekty vSak v této praci



1 Uvod

nebudou uvaZovany. Stroje s vysokymi provoznimi otdckami, mezi které se fadi napiiklad
generatory, parni turbiny ¢i turbodmychadla, Casto trpi vibracemi hfidele. Ty byvaji
pfi¢inou poruch nebo provoznich komplikaci [5]. Jedna z piiCin vibrace rota¢niho stroje
je kmitani v rezonanéni oblasti. Dals{ pfic¢inou je jev oznacovany anglickym vyrazem oil

~Ivs

rotoru vlivem chovanim oleje.
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Obr. 1.4: Znazornéni tluéeni oleje pomoci amplitudy [5]

Nejdifve vak nastava piechodovd fize mezi stabilnim stavem rotoru a témito olejovymi
rdzy nazvand oil whirl [5], volné pfelozeno jako olejové vifeni. Obecné toto tluceni oleje
rezonanénim stavu [5]. Pii ztraté stability se hiidelovy ¢ep prestane pribliZzovat ke sttedu
loziska, jak je znézornéno na obr. 1.3, ale za¢ne krouzit blizko stén loziska. To je velmi
nepfiznivé pro chod stroje, proto je zadouci tento jev studovat.

1.2 Definice a ptehled pasivnich hitici

Termin dynamicky hiti¢ je v této praci minén jako strojni soucést, ¢i soucdst kon-
strukce slouZici k tpravé mechanickych, konkrétné dynamickych vlastnosti stroje, €i
konstrukce. Konkrétné pasivni hlti¢ je soucést, na kterou nepusobi vné&jsi fidici sila.
Funkce té&chto hlti¢l spoéiva v Géinném tlumeni vibraci [13]. Jinymi slovy hltice kmitd
zabrafuji nezddoucimu hluku nebo mechanickému poskozeni soucasti zptusobené vib-
racemi. Zakladnim principem hltice je pfipojeni hmotného prvku pruzné uloZeného v
hlceném systému [12]. Tim jsou do tohoto mechanického systému pfidany stupné vol-
nosti. Pasivni hltie jsou asto vyuZivdny na sniZzeni odezvy systému v piipadé mirné
nespravného naladéni [14]. Historické prace zabyvajici se optimalnim ndvrhem pasivniho
hltice byly prezentovéany jiz v 20. a 30. letech 20. stoleti pro primérni konstrukce s jednim
stupném volnosti vystavené harmonickym zatiZenim [14]. V soudasnosti je pasivni hlti¢
spésné instalovan v mrakodrapech, vézich a mostech [14]. Piikladem je mrakodrap Tai-
pei 101 v Tchaj-wanu. Pasivni hlti¢ je zde pouzit pro potlaceni vibraci vlivem vétru a
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zemétieseni [13]. Dalsim pifkladem aplikace je izolace trupt vrtulnik pfed vibracemi
[13], hlcen{ vibraéni odezvy kloubovych komponent zévésu kola vyvojem modifikova-
telného dynamického hltice v oblasti torznich kmitt jako novou metodu pro optimalizaci
tlumeni vibraci v off-roadovych vozidlech. HIti¢ se v tomto pfipadé snazi zvysit komfort
jizdy a ovladatelnost vozidla [4]. VyuZiti pasivniho hltice, které bude ukézdno v této
praci, je tlumeni vibraci a kontaktu v rotaénich systémech, jako jsou rotorové a loziskové
systémy. Problém spoéiva predevsim v nevyvazenosti rotoru, coz miize vést k neziddoucim
jevuam [12].

Patrné nejvétsi nevyhodou dynamickych hlti¢d obecné je fakt, Zze pokud je tfeba ra-
zantné zménit chovani systému, je tfeba veliky pomér hmotnosti tohoto hlti¢e oproti cel-
kové hmotnosti systému [13]. Piikladem je pasivni hlti¢ instalovany v jaderné elektrarné
Temelin vézici dvé tuny, §ffka tohoto zafizen{ je pfiblizné dva metry [11]. Tento pasivni
hlti¢ m4 za tkol sniZit vibrace parni turbiny, konkrétné je nainstalovany na loZiskovém
stojanu nizkotlakého stupné.

AR 8 1 N

Obr. 1.5: Pasivni hlti¢ instalovany v jaderné elektrarné Temelin [11].

Uvedeny piiklad také demonstruje, Ze slozitost konstrukce pasivnich hlti¢d je velmi
nizké. Neni zde duleZity tvar, nybrz parametry hmotnosti a poddajnosti materilu.
V tomto piipadé je mozné ladit hmotnost pomoci pfiddvani plechl na konstrukei hltice [11].

Prestoze je princip dynamického hltiée zndm pfes sto let, prvni patent byl podén v roce
1909 [13], dodnes je vyzkum tohoto zaizeni stéle velmi zaddany. Hlavnim divodem je
nutna znalost pomérné komplexni dynamické charakteristiky systému, které je nutno
ladit. JelikoZ je konstrukce dynamického hltiée je pomérné jednoduchd, je nejvice po-
zornosti kladeno na optimalizaci dynamickych parametrd hltice, aby bylo dosazeno co
nejlepsiho tginku potlaéeni vibraci. Hlavnim tkolem je ziskat optimélni névrhové para-
metry dynamického hltice pro zvyseni Gi¢innosti potlaceni vibraci [14].
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1.3 Cil této prace

Nejdfive se tato prace bude zabyvat jednoduchymi modely rotorového systému, se zaméfte-
nim na popis jeho rezonanéntho stavu. Nasledné budou tyto modely rozsifeny o vliv
hydrodynamickych sil v kluzném loZisku. Bude zde snaha simulovat stav olejovych razg,
které byly popsény v piedchozim odstavci. Poté zde bude snaha aplikovat na rotorovou
soustavu dynamicky hlti¢. Cilem aplikace hltice bude potlacit rezonanéni stav rotoru ve
vzbranych otackach. Tento rezonanéni stav bude ovlivnén pusobenim zavedenych hyd-
rodynamickych sil. Aby bylo mozné tohoto dosdhnou bude nutné vyjadfit amplitudu
pomoci linearizace modelu rotoru a provést optimalizaci parametrd hltice. Na zavér bu-
dou tyto parametry dosazeny do nelinedrnfho modelu s naslednym porovnanim vysledkii.

10



2 Zakladni teoretické poznatky

2.1 Optimalizace parametria pasivniho hltice

Zde je uveden jednoduchy systém kmitajici hmoty m, jejiz poloha je popsdna pomoci
soufadnice z, tedy jednoho stupné volnosti. Hmota je pruzné uloZend k rdmu pomoci
tuhosti £ a buzena harmonickou silou F(t). K systému je pruzné o tuhosti k, pripojen
hlti¢ o hmotnosti m,. Pohyb je popsdn nezavislou soutadnici z,, tedy je pfiddn dalsi
stuperl volnosti (obr. 2.1).

g F,sin(ot)

|
|

m F=

k,

k/2 T k/2
m,

Obr. 2.1: Sytém s jednim stupném volnosti a pfipojenym hlti¢em.

S vyuzitim D’Alembertova principu lze tento systém popsat dvéma rovnicemi [9]
mZ + (k+ kg)r — kexo = Fpy sin(wt),
(k +ka) o sin(wt) (2.1.1)
MeLa — ke + koxe =0,

kde w je dhlova frekvence buzeni. Amplitudu X kmitdni modelu s hltiéem popsaného
vztahy (2.1.1) lze vyjadtit jako [9],

(ka — My w2) Fo
; 2.1.2
(k + ky — mw?) (kg — mgqw?) — k2 ( )

11



2 Zakladni teoretické poznatky

V tomto idealizovaném piipadé lze zvolit parametry hltice m, a k, tak, aby byla ampli-
tuda X nulovéa, tedy lze sestavit linedrni rovnici ze vztahu (2.1.2)

X =0, (2.1.3)

Analytickym feSenim je ziskéna zdvislost téchto parametri pro doszeni nulové ampli-
tudy [9]

ko = mgw? (2.1.4)

Pfiddnim pruzné ulozené hmoty hltice m, je do systému pfifazena nezavisld soufadnice z,.
Tim je instalaci tohoto jednoduchého hlti¢e pfidan jeden stupen volnosti, vlastni frek-
vence celého systému se zméni. Pokud je tedy hlti¢ spravné naladény, v tomto piipadé
splituje nulovou podminku ze vztahu (2.1.3), amplituda X je pro puvodni rezonanéni
frekvenci w v idealizovaném piipadé nulova. Kdyz je v modelu uvazovano materidlové
tlumeni, tato amplituda je minimdalni [9]. AvSak systém s hlticem m4 dvé jiné rezonanéni
oblasti pro dvé nové vlastni frekvence (obr. 2.2).

<10

——— nehiceno
hiceno |

0 500 1000

Obr. 2.2: Amplitudova charakteristika systému bez vnitiniho tlumeni s jednim stupném
volnosti a vliv pfidani naladéného hltice.

Dynamické hltice jsou obvykle modelovany jako diskrétni systémy podobné jako na

vvvvvv

vvvvvv

M pfipojena k ramu tuhosti kg a tlumenim cy. Podobné jako na obr. 2.1, toto predstavuje
systém o jedné vlastni frekvenci. Hlavni hmota hltice m je pfipojena k hmoté M tuhosti
ky a tlumenim c,. Tyto parametry jsou naladény na potlaceni rezonanéni oblasti. Déle
jsou zde pripojeny dalsi hmoty mi,m; aZz m, pruzné pfipojeny parametry ki,ks az k,
a ¢1,c2 aZ ¢,. Tyto mensi hmoty maji za kol rozsitit ladénou frekvenéni oblast pomoci
pfidani stupiiu volnosti [14].

12
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Obr. 2.3: Model slozitéjsitho dynamického hltice [14].

Aby bylo moZné optimalizovat systém se zavedenym dynamickym hlti¢em, je nutné
zavést vhodnou optimalizaéni funkci. Napiiklad pro ndhodné typy zatiZeni lze tuto opti-
malizaéni funkei vybrat jako rozptyl odezvy systému, ¢i pro ndhodné zatiZeni lze zavést
funkci spektralni hustoty strukturdlni odezvy [14]. A vSak, pokud je dostacujici optima-
lizovat parametry hltice v jednom bodé& rezonance, nejednodussi zpusob zavedeni opti-
malizagni funkce je vyjadfeni amplitudy [9].

2.2 Hydrodynamické sily v kluzném loZisku

Dilezitymi parametry pro konstrukei radidlniho kluzného loziska je jeho délka L a primér
¢epu D (obr. 2.4). Tyto parametry jsou ¢asto navrhovéany podle jejich poméru [15]

A= (2.2.1)

Pokud je uvazovéno jisté zjednoduSeni, 1ze modelovat chovéni oleje v lozisku pomoci
Reynoldsovy rovnice. Zjednodusujici pfedpoklady chovani oleje jsou nésledujict [7]:

e Je predpokladéno laminarni proudéni.
e Olej je povaZovan za newtonovskou kapalinu.

e Je uvazovano nehmotné mazivo dokonale pfilnuté k povrchim loziska a kotouce.

Tlak oleje je konstantni v radidlnim sméru kotouce.

Rychlost v radidlnim sméru je zanedbédna, uvazovana je pouze tangencialni rych-
lost U.

13



2 Zakladni teoretické poznatky

e Tloustka olejového filmu je mal4 ve srovnéni s polomérem hiidele.

e Povrchy lozisek jsou dokonale hladké, samotné tieni mezi loZiskem a ¢epem je tedy
zanedbéano.

Reynoldsovu rovnici lze zapsat ve tvaru [7]
0 (h®dp 0 (h3op oh oh
i — [ === | = —= 2— 2.2.2
ag(,tag)*'az<,baz) 0UZ t 125 (2:22)

kde p je dynamické viskozita, p funkce tlaku v mazivu, ¢ je ¢as, U je relativni obvodova
rychlost ¢epu k lozisku, & je funkce tloustky olejového filmu, £ je soufadnice v obvodovém
sméru a z je soufadnice ve sméru axialnim (obr. 2.4). Obvodova rychlost lze vyjadfit jako

U =Ruw, , (2.2.3)

kde R je polomér ¢epu (R = D/2) a w je hlova rychlost éepu. Analogicky lze také
vyjadrit relativni obvodovou soufadnici

§=Ro, (2.2.4)

kde ¢ je thlova soufadnice.

| o A__“l, 'D
Eanl
I J
[, L ]
Obr. 2.4: Zavedeni parametrti v kluzném lozisku.
Vztah (2.2.2) je mozné vyjadrit dosazenim vztahi (2.2.4) a (2.2.3)[2]
1 0 Op 0 Op Oh Oh
—— P )+ (=) =6pw—+12p—. 2.2.5
1#@( w)+&< &) Hoe T G (225)

Pro zjednoduseni nékterych operaci je mozné zavést pomérnou excentricitu k vali loziska ¢ [2]

e
==, 226

14



2 Zakladni teoretické poznatky

Plati, Ze toto &islo se pohybuje v rozmezi od nuly do jedné
0<e<Ll (2.2.7)

Nyni lze vyjadfit hydrodynamické sily v radidlnim a tangencidlnim smeéru F, a Fi.
Tyto sily lze ziskat integraci funkce tlaku p(®, z,t) ziskané vyfeSenim Reynoldsovy rov-
nice (2.2.5) pres kontaktn{ plochu loziska [2]

L/2 rrm
Fi = —2R/ / (P, z,t) cos ® dPdz,
0o Jo (2.2.8)

L/2 pm
B, = 2R/ / p(®, z,t) sin ® dPdz.
0 0

Jelikoz Reynoldsova rovnice popsana vztahem (2.2.5) je nelinedrni, neni mozné ziskat
obecny uzavieny vyraz pro hydrodynamické sily F, a F; vyjadiené ve vztahu (2.2.8) [2].
Obvykle je problém zjednodusen sniZzenim dimenze Reynoldsovy rovnice piedpokladanim
velmi velkého poméru délky a sitky loziska ze vztahu (2.2.1) [2]

A> 1,

tedy nekoneéné dlouhého loziska obvykle oznacovaného zkratkou IL (Infinitely Long),
nebo predpokladanim velmi malého rozmérového poméru

A< 1,

tedy nekoneéné kratkého loziska obvykle oznagovaného zkratkou IS (Infinitely Short).
Tyto aproximace jsou v praxi pouzitelné pro nekone¢né dlouhé lozisko (IL), pokud plati
ze 2]

A> 2. (2.2.9)
Pro nekoneéné kratké lozisko (IS), pokud plati ze
A <0,5. (2.2.10)

V této praci bude pouzita pouze aproximace pro nekoneéné kratké lozisko (IS). Analytické
vyjadieni hydrodynamickych sil v lozisku s vyuZitim této aproximace m4 tvar [3]

. L\? .. g 7€ (14 2¢°)
1S, . __ I _
F.:°(e,é,2,w)=—pRL <c) [|W 20| (1—e2)? + 2 (1 — e2)5/2

. L\? - TE 2¢e€
IS :
fﬂ(aa®m0=uRL(g>'hw_2®4u_f%wf+u—s%4

Hodnotu hydrodynamickych sil lze tedy explicitné vyjadfit jako funkei ¢tyf proménnych,
pomérné excentricity éepu €, ktera je vyjadfena vztahem (2.2.6), derivace této excentricity
¢, derivace thlu natoeni éepu ® a thlové rychlosti w. V této praci bude vztah (2.2.11)
vyuzit jako nelinedrni hydrodynamické sily v modelu rotorového systému.

}, (2.2.11)
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3 Dilé¢i modely rotorové soustavy

3.1 Lavaluav rotor

Nejjednodussi fyzikalnim modelem rotoru je takzvany Lavaliv rotor [9]. Jedné se o ne-
hmotny hiidel o dvou podporach. Uprostied hiidele je ulozen hmotny kotou¢ o hmotnosti
m. Kotou¢ vykonava pouze rovinny pohyb v osdch z a y, déle je zde definovéna vlastni
rotace kolem osy rovnobézné s osou z. Tato osa je spojnici dvou podpor predstavujici
loziska rotoru. Posuv v ose z je zanedban. V tomto modelu nenastava klopny pohyb
kotouce diky jeho symetrickému ulozeni. Uhlové rychlost w je konstantni a thel vlastn{
rotace ¢ je tedy dana vztahem

p=wt, (3.1.1)

kde t je ¢as béhu rotoru.

v
-2
= _E L~0,2Z Z
"‘\ T. —
Yslr o 0

Obr. 3.1: Schéma Lavalova rotoru [9].

Soufadnice z, a y, jsou soufadnice stiedu kotoue S v roviné zy. Excentricita E je
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy

xr = x5+ E cos,

3.1.2
yr = ys + E sinp. ( )
Pomoci D’Alembertova principu lze odvodit pohybové rovnice tohoto modelu [9]
O0=mar+kzs+big,
T RS TS (3.1.3)

0=mgT+kyS+bys+mgw

kde m je hmotnost kotouce, k je ohybova tuhost hiidele, b je materidlové tlumeni a g je
gravitaéni zrychleni.

Obr. 3.3: Schéma modelu Lavalova rotoru.
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3 Diléi modely rotorové soustavy

Vztah (3.1.3) je soustavou nehomogennich differencidlnich rovnic druhého fadu, v niz
figuruji proménné polohy stfedu kotouce zg, ys [9]. Pro jeji feseni je nutné opatfit druhou

ir=is+E (—¢* cosp — ¢ sing),

3.14

z}szs—i-E(_(p?singo—i-gbcosgo). ( )
Nyni lze dosadit do vztahu (3.1.3) vztah (3.1.4).

mis+bts+kxs+AmE (—(,bQCosgo—gbsintp)zo, (3.1.5)

m s +bys + kys + AmE (—¢? sing + ¢ cosp) = —mg,

kde Am E je nevyvaha rotoru zjisténa empiricky. Jelikoz je v tomto pripadé dhlova
rychlost konstantni, thlové zrychleni je nulové

@ =0. (3.1.6)

Finédlni podoba pohybovych rovnic pro Lavaliv rotor byla ziskdna dosazenim vztahu
pro konstantni dhlovou rychlost (3.1.1). Jedné se o vzdjemné nezavislou soustavu dvou
diferencialnich rovnic

m s + bis + kry = Am Ew? cos(wt),

3.1.7

mijs +bys + kys = Am Ew? sin(wt) — mg. (3.17)
Obecné pohybové rovnice zapsat pomoci maticového vztahu [9]

Mg(t) + Bq(t) + Kq(t) = Q, (3.1.8)

kde M je matice hmotnosti, B je matice tlumeni, K je matice tuhosti a Q je vektor
zobecnénych sil. Vektor q(t) je vektor zobecnénych soufadnic. Pro tento pfipad lze ho
zapsat jako

q(t) = E((g} . (3.1.9)

Vektor Q pro tento pfipad je rozlozen na vektory gravitacnich sil Fy a sil vlivem nevyvahy F,
ve tvaru

Q=F,+F.. (3.1.10)
Nyni lze vztah (3.1.7) pfevést na tvar (3.1.8)

KA R A R e o bt R I

(3.1.11)
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy

Z nezavislosti soustavy je ziejmé, ze pfislusné matice M, B, K jsou diagonalni. Obecné
lze thlovou frekvenci Lavalova rotoru rozlozit na imaginarni a realnou slozku [7]

Wy = 6 + iwg, (3.1.12)

kde 6 je redlnd slozka a je wy imaginarni slozka frekvence rotoru. Reeni soustavy rovnic
diferenciélnich (3.1.7) lze obecné zapsat timto zpusobem [7]

z5(t) = € (Cy1y cos(wat) + Cig sin(wat)),

3.1.13
ys(t) = €% (Cay cos(wqt) + Cap sin(wgt)), ( )

kde Cii1, Cia, Co a Cy jsou integraéni konstanty, které lze dopocitat ze okrajovych
podminek,

Qo = [0, Yo, Z0, o] - (3.1.14)
V tomto piipadé jsou okrajové podminky voleny,
m

g T
- ,o,o} , (3.1.15)

tedy pocateéni xg vychylka a pocateini zg, 9o rychlosti jsou nulové, vychylka y, je dana
prohnutim hfidele vlivem hmotnosti kotouce. Pfiklad feSeni ¢asového pribéhu poloh z;
a s je vyobrazen na obr. 3.4.

Qo = [07

iji r - ,i, . ] ] \ /’3 T o m L
AR \f\ ” \f‘ //\'M,»
=l 2T il

I < TR

t(s] t[s]

Obr. 3.4: Zavislost soufadnic x; a ys na Case.

Posunuti funkce soutfadnice ys do zdpornych hodnot vyplyva z plisobeni gravitacni sily,
coz vyplyva ze vztahu (3.1.11). Z obr. 3.4 lze také vidét, ze feSeni rotorového systému po
uplynuti jistého ¢asu se ustéli na periodické funkci s konstantni amplitudou. Kdyz jsou
tedy znamé funkce vychylek x5 a ys, 1ze vytvofit orbitu, tedy trajektorii stfedu kotouée
[9]. Déle je mozné vytvotit diagram maximalni vychylky v ustéleném stavu rotoru v
zévislosti na otackéch. (obr. 3.5).

19



3 Dil¢i modely rotorové soustavy

P =t 0.5
: - /\\‘ - X 4
-0.24 y R 0.4 [ - y
/ A\ f \
/ 03k \\
-0.26 + 02r \
€ S
i=) T 0.1 / I
>.0.28 1 E »
\ 0 —
\
\ -0.1
03+ 3 / ey
’ 0.2} -
-0.32 ks, “SUNEREEEE .- 0.3 : : ' '
006 -004 -002 0 0.02 0.04 0.06 0 1000 2000 3000 4000 5000
x [mm] n [min'1]

Obr. 3.5: a) Orbita, b) Zavislost maximaélnich vychylek na otackéch rotoru.

Kruhova orbita je dand harmonickym priibéhem vychylek z, a ys (obr. 3.5). Diagram
maximalni vychylky ukazuje kritické otacky ny,, kde dochédzi k rezonanci harmonické sily
vyvolané nevyvahou Am E s frekvenci w,. Tyto kritické otacky zde odpovidaji vlastni
frekvenci rotoru [7]

27 27 |k i _1]
= —Wwp=—1/— |min""|,
60 60 Vm
kde k je tuhost hiidele, m je hmotnost kotouce. Pro tento model je tedy mozné urcit

vlastni frekvenci a kritické otéacky analyticky ze znalosti konstantnich charakteristik ro-
toru.

3.2 Vliv loZiska s anizotropni tuhosti

Déle lze vytvorit model rotoru v poddajném lozisku, nejdfive pro zjednoduseni je uvazova-
na dokonale tuhé a nehmotnd hiidel. Pokud je lozisko asymetrického tvaru, je vhodné
zavést jiné hodnoty jeho tuhosti v oséch. Pfiklad asymetrického loziska je uveden na obr.
1.2. V tomto modelu jsou opét zavedeny dvé soufadnice polohy stiedu kotouce zs a ys.
Déle k, a k, jsou jiz zminéné tuhosti loZiska a b je materidlové tlumeni (obr. 3.6).
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3 Diléi modely rotorové soustavy

ky

Obr. 3.6: Schéma modelu poddajného loziska anizotropni tuhosti.

Jelikoz se jedna o velmi podobny model, jako v pfedchozim piipadé, tento piipad lze

popsat upravenim vztahu (3.1.7)
mis+ bis + kg zs = Am Ew? cos(wt), (32.1)
mjjs+bg)s+kyys=Ame2 sin(wt) —mg. o

Diky podobnosti tohoto modelu z pfedchozim také feseni casového pribéhu poloh z;
a ys vypada velmi podobné, jako u Lavalova rotoru. Orbita mé podobu elipsy z diivodu

rozdilnych tuhosti k; a &, [7].

x1073
5
— X
2 e 4 ; B—— y
i e \
] - \\_\ | [
-3 / \\\ 3 \ |
E jl/ \x rl I
E -4} 1 E2 | i
>\ N E |
\, / — ’
N |
5 . . 1r I\
e — / \,
S~ P / ~{ .
Y T () T T
. 1 : . : . .
3 2 - 0 1 9 3 0 0.5 1 1.5 2 25 3
x 104

n [min'1]
Obr. 3.7: Orbita a z4vislost maximalnich vychylek na otackach

Z obr. 3.7 je patrné, Ze tento systém ma dvoje kritické otécky, tedy dvé vlastni frekvence
opét z dfivodu rozdilnjch tuhosti k, a k,, coZ lze vyvodit ze vztahu (3.1.16).
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3 Diléi modely rotorové soustavy

3.3 Amplituda ustalenych kmita

V této &asti bude uveden vztah, ktery bude pouzit k ziskani amplitudové charakteristiky
rotorové soustavy. ReSeni pohybovych rovnic harmonicky buzeného systému v ustdleném
stavu lze zapsat ve tvaru [9]

q(t) = q. cos(wt) + g5 sin(wt), (3.3.1)

kde q, a g, jsou amplitudy sinovych a kosinovych slozek kmitani, w je budici frekvence
rotoru. Lze vyuzit vztah (3.1.8) popisujici maticovy zapis modelu. Vektor zobecnénych sil
Q v tomto piipadé obsahuje pouze slozky harmonického buzeni, coz lze obecné zapsat [9]

Q = £, cos(wt) + £ sin(wt), (3.3.2)

kde £, a f, jsou vektory slozek buzeni [9]. V pfipadé Lavalova rotoru lze definovat buzeni
vektorem silovych déinki vlivem nevyvahy F.(w) zévislym na thlové rychlosti, coz je
popséno vztahy (3.1.10) a (3.1.11)

£ = [An s o],

Vektory amplitud harmonického buzeni majf tedy v ptipadé Lavalova rotoru pouze kosi-
novou slozku ve sméru z a sinovou slozku ve sméru y

0 Am Ew?
SR P 555

Dale lze zavést vektory komplexnich amplitud buzeni a vychylek [9]

f=1f —if,,

- , (3.3.4)
q=9qc—1Qs.
Podle vztahu (3.3.3) lze vyjadiit vektor f jako
= Am E w?
f= [—i AmeQ} (3.3.5)

Dosazenim vztahi (3.3.1) a (3.3.3) do vztahu (3.1.8) lze vyjadiit amplitudy harmonického
buzeni [9]

(K-w*M+iwB) §g=*. (3.3.6)

N—

Z(w)
Takto lze definovat matici dynamické tuhosti Z(w) zdvislou na budici frekvenci jako [9]

Z(w)g="f. (3.3.7)
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy

Pro vyjadieni amplitud vychylek je nutné pfevést matici Z(w) na druhou stranu rovnice
G=272"'w)f. (3.3.8)

Takto lze vyjadfit komplexni amplitudu buzenych kmitd pomoci soustavy algebraickych
rovnic. ReSeni téchto rovnic je nesporné jednodussi, ne? fefeni systému pomoci dife-
rencidlnich rovnic. AvSak takto lze vyjadfit pouze linedrni systémy jejichz feSeni lze
vyjadiit rozlozenim do sinovych a kosinovych slozek podle vztahu (3.3.1). Absolutni
hodnotu amplitudy kmit lze ziskat pomoci vztahu [9]

g1 = /4%, + &5 (3.3.9)

kde j jsou jednotlivé slozky vektoru amplitud v redlném tvaru q. Timto zpiisobem bou-
dou ziskévéany jednotlivé amplitudové charakteristiky rotorovych systému v zdvislosti na
budici frekvenci w, respektive na otackach n.

3.4 Model poddajného loZiska a poddajné hridele

vivs

a poddajnym loziskem. V tomto pfipadé jsou zde zavedeny jiz ¢tyfi na sobé nezévislé
soufadnice: z, a ¥, uréuji polohu disku rotoru, zs a ys uréuji polohu hiidele v loziskovém
télese, jak je uvedeno na obr. 3.8.

77777

Obr. 3.8: Schéma modelu poddajného loZiskového stojanu a poddajného hiidele.
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3 Diléi modely rotorové soustavy

Pohybové rovnice tohoto modelu lze opét odvodit podle D’Alberotova principu. JelikoZz
jsou zde zavedeny &tyti souradnice, jsou zde vyjadieny Ctyfi rovnice vyjadfujici rovnovahu
silovych 1¢ink1, jinak je odvozeni rovnic podobné, jako u Lavalova rotoru

0 =m, &y + kr (z, — 25) + by (&, — 5) — Am Ew? cos(wt),
0=m,4r + kr (yr — Ys) + br (9 — Us) — Am Ew? sin(wt) +m, g,
0= ms fl}s = kr (xs - $r) + ksz s+ br (-Ts - -Tr) + bsz j:.sw

0= msgs+kr(ys _yr) +ksyys +br (ys _yr) +bsyys +msga

(3.4.1)

kde m, je hmotnost disku, m; je hmotnost hiidele. Podobné jsou oznafeny hodnoty
tuhosti a tlumeni. k, a b, jsou tuhost a tlumeni hfidele. Ulozeni loZiska je uvazovano
anizotropni, tuhost je oznacena ks, ks, a tlumeni by, bsy. Vztah (3.4.1) lze opét zapsat
do maticového vztahu

Mg + B+ Kq=F, +F,, (3.4.2)

a vyjadiit tak matice hmotnosti M, tuhosti K a tlumeni B. V tomto pfipadé jednotlivé
prvky maticového vztahu (3.4.2) vypadaji

m. 0 0 O k, 0 —k, 0
0 s O O _ O kr 0 - /‘T‘
M=10 0 m 0" B |-k 0 k+ks 0 |
0 0 0 m, 0 —k 0 ktky
b, 0 b, 0
0 b 0 —b,
B = —b, 0 b+ by 0 ’
0 —b 0 br + bys
T 0 Am E w? cos(wt)
|y |-y | AmEw? sin(wt)
= | Fg= 0 ;s Fa= 0 (3.4.3)
Yn —m2 g 0

Tyto matice lze dosadit do vztahu (3.3.6) a vypocitat tak amplitudovou charakteristiku
postupem, ktery byl uveden v sekci o amplitudé ustélenych kmita.
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy
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Obr. 3.9: Amplitudové charakteristika absolutni vychylky rotoru.

Mozny vysledek je ukdzan na obr. 3.9. Konkrétné je zde vyobrazena amplitudova
charakteristika absolutni vychylky rotoru vypoctend vztahem y/z2 4 y2. Jsou zde jasné
viditelné dvé mista v kazdé soufadnici, kde systém dosahuje kritickych otacek, tedy jsou
zde rezonanéni oblasti. Hodnota téchto otacek je odlisné pro kazdou soutadnici z duvodu
odlisnych tuhosti k,; a k. Také lze vypozorovat, Ze amplitudy v prvni rezonanéni oblasti
maji vyssi hodnotu, coz je zase ddno odlisnym tlumenim hfidele b, a loziska b;.

3.5 Pusobeni nelinearnich sil vlivem mazani

V této sekci bude vytvoren model rotoru popsany hydrodynamickymi silami. Hiidel a
loziskovy stojan jsou prozatim dokonale tuhé. Tyto sily byly popsany vztahem (2.2.11)

. L\? : g2 e (1 + 2¢2)
FlS(e,¢ =—pRL({=) - ||lw—2®
T (E,E, (I),W) IUR (C) [’w |(1 _ 62)2 + 9 (1 _ 52)5/2:| ?

) L\? . TE 2ee
IS¢, _ I _
F;°(e,é,®,w)=pRL (c) [(w 2(1))4 TETDEE + = 62)2] .

Jak jiz bylo popséno, tento vztah vyjadiuje hydrodynamické sily v radialni a tangencialni
slozZce za piedpokladu aproximace na nekoneéné kratké lozisko (IS) v zévislosti na poloze,
derivaci polohy a thlové rychlosti rotoru (obr. 3.10).
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3 Diléi modely rotorové soustavy

Obr. 3.10: Vyobrazeni hydrodynamickych sil v kluzném lozisku.

Aby bylo mozné tyto sily zakomponovat do modelu, ktery je popsan v kartézském
souradnicovém systému z, y, je nutné tyto sily také vyjadii v téchto smérech [3]
FHD(c ¢.&,®,w) = (F'5 cos® — F/®sin @),

. 3.5.1
F'P(e,é,2,®,w) = (F° sin® + F/% cos @) . (385.1)

Poloha stfedu ¢epu S, se kterou operuje vztah (3.5.1), je vyjadiena v polarnich soutradni-
cich s proménnymi e a ®, coz je zndzornéno na obr. 3.10. Pro snadné zakomponovani
vztahu (3.5.1) do modelu rotoru je vhodné polohu stfedu éepu také vyjadrit v kartézskych
soufadnicich. Excentricitu éepu lze tedy vyjadiit jako [3]

e = /22 +¢> (3.5.2)

Pomeérnou excentricitu ¢epu lze vyjadfit ze vztahu (2.2.6)

2 2
e= YT Y (3.5.3)
(]

kde c je vile loziska. Derivaci této pomérné excentricity podle ¢asu ¢ 1ze vyjadrit jako

. 2zz+2yy  zT+yy

€= = ; 3.5.4
2cy/22+ 9% cy/2? 492 (354)
Goniometrické funkce dhlu @ lze vyjadiit jako
sind =2, cos® =" (3.5.5)
e e

Jelikoz je tihel @ je definovéan na intervalu ® € (0;27), jeho explicitni vyjadieni je nutné
rozdélit do nékolika intervalu [3]

arctan(Z), proz>0Ay >0,
¢ =< arctan(¥) +7, pro0<uz, (3.5.6)
arctan(¥) 427, proxz >0Ay <O.
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3 Diléi modely rotorové soustavy

Casovou derivaci thlu @ lze viak vyjadfit jako spojitou funkei

i)

1 TY—2TY ITY—ITY
= . = . 3.:5.7
1+(%)2 1.2 $2+y2 ( )

Nynf lze pomoci vztahu (3.5.1) vytvorit jednoduchy model rotoru, na ktery ptsobi ne-
linearni hydrodynamické sily.

Obr. 3.11: Model rotoru s hydrodynamickymi silami.

Opét zde figuruji budici sily vlivem nevyvahy a gravitacni sila, podobé jako v kapitole
o Lavalovu rotoru. Pohybové rovnice maji tedy tvar

0=m,z— AmEw? cos(wt) — FFP(z,2,y,9,w),

3.5.8
0=m,§— AmEw? sin(wt)-—F;ID(m,I',y,y,w)—kmrg, ( )

coz lze zapsat v maticovém tvaru
M{ =F, +F, + F4P, (3.5.9)

tedy

m, 0| |Z| _ Am E w? cos(wt) 0 FfD(x,:b,y,y,w)
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy

Vztah (3.5.10) predstavuje opét soustavu diferencidlnich rovnic, avsak zakomponovanim
hydrodynamickych sil FHP a FfD jsou tyto rovnice provézané a nelinedrni. Reseni
bylo provedeno numericky funkci odel5s s proménnym krokem a proménnym fddem
zalozenym na numerickych diferen¢nich vzorcich [8]. Funkce pomoci které bylo provedeno
feSeni byla sestavena jako explicitni vyjadfeni derivace vektoru stavovych proménnych

% = (3.5.11)

q
[M—l (FED + F, + Fg)] :

Vektor stavovych proménnych x a jeho derivace je v tomto piipadé definovéan jako [3]

x = [g} . %= [Zﬂ . (3.5.12)

Pocatecni podminka pro numerické feSeni byla stanovena
xo = [0,5[mm] —0,5[mm] O0[mm/s] 0[mm/s]]”.

Konstantni parametry pouzité v modelu jsou uvedeny v tab. 3.1.

Parametr Oznaceni Hodnota
Pramér loziska D 47,37-1073 [m]
Délka loziska L D/2

Vile loziska & 0,9-1073 [m]
Dynamické viskozita © 0,07 [Pa s]
Hmotnost rotoru m 0,805 [kg]
Nevyvaha rotoru AmE 11075 [kg m]

Tab. 3.1: Konkrétn{ parametry pouzivané v modelu rotoru [3].

Vysledkem numerického feseni byly hodnoty polohy stfedu rota¢niho ¢epu od stfedu
loZiska x a y pfifazené k ¢asovym krokum At pouzivanych v numerickém feSeni. Pomoci
téchto hodnot byla vypoéitana excentricita e vztahem (3.5.2). Prvnich 80 % hodnot bylo
eliminovano, aby v nésledujicich krocich se pocitalo pouze s hodnotami v ustéleném stavu
systému pii konstantni uhlové rychlosti w. Tyto zédvislosti byly vypoéteny pro interval
konstantnich thlovych rychlosti s uréitym krokem. Jelikoz v praxi se rychlost otééeni
rotoru udava v otackach za minutu, jsou vysledky uvedeny v této veli¢iné dané vztahem

n= Ga [min~] . (3.5.13)
s
V kazdém kroku bylo vypocteno globélni maximum e,,,, a globalni minimum e,,;,, pro
které byl jesté vypocten aritmeticky pramér

Epr = %’i”. (3.5.14)
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy

Vypoltend zavislost minima, maxima a prameérné hodnoty pomérné excentricity (€min,
Emaz, Epr) Zavislych na otackach n na obr. 3.12.

08 1

. maximum
03¢t o . E
* minimum

02+ prumerna hodnota ‘ J

0.1r 4

.

L ' L '

0 500 1000 1500 2000 2500 3000 3500 4000
n [min'1]

Obr. 3.12: Vypoétena zavislost relativni excentricity na otaékach.

Tato zévislost ukazuje, Ze systém je na pocatku stabilni a se zvysujicimi se otackami
se Cep piiblizuje ke stiedu loziska. Na obr. 3.13 je vyobrazena orbita a ¢asovy prub&h
excentricity e. Jak jiz bylo zminéno, je zde vyobrazeno poslednich 20% vypoctenych
hodnot. Kruh ¢erné barvy zndzoriiuje vymezeni loziskové viile.

n = 1500 [min™"]

' - - n = 1500 [min™"]
08 r 7 0605 T T T T
0.6
04r T 06} 1
_ 02t
E —_—
1€
E 0 E 0595
>
0.2F {o
0.4t 1
2 0.59
06} 1
0.8}
. \ . . ; — . N , .
-1 0.5 0 0.5 1 0.75 0.8 0.85 0.9 0.95

Obr. 3.13: Vypoctend orbita a prubéh excentricity v &ase pro n = 1500 min™".

Pii zvyseni otdcek se oscilace excentricity zvysi, coZ je ukdzéno na obr. 3.14. Polohu
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3 Diléi modely rotorové soustavy

¢epu lze vSak stéle povazovat za stabilni.

n = 2600 [min"]

n = 2600 [min™']
0.8} 0.65 : :
06}
04t il
_ 02} 1 oss
3 — 055}
L |E
E O £
. o
02+ 1 05
04}
06} 045+
08}
| ] ] | ] 64 . . , .
-1 05 0 0.5 1 075 0.8 0.85 0.9 0.95 1
x [mm] t[s]

Obr. 3.14: Vypoéten4 orbita a pribéh excentricity v éase pro n = 2600 min ™.

Po ptekroceni specifickych otd¢ek vsak poloha ¢epu zacne oscilovat, jak je ukdzano na
obr. 3.15. V tomto pifpadé jsou to otatky o piiblizné hodnoté n = 2800 min~!. Tento jev
lze povazovat za poCatek vifeni oleje, jak bylo popsdno v ivodni kapitole.

n = 2800 [min™"]

n = 2800 [min™']

0.8} 0.8
06 0.7+
04r 0.6
— 027 1 _o05¢
E —
£
£ 0 1E 04
>
E | lo
0.2 03l
0.4}
0.2
-06F
0.1
-0.8 1
-1 -0.5 0 0.5 1 0.75 0.8 0.85 0.9 0.95 1
x [mm] t[s]

Obr. 3.15: Vypoétens orbita a priibéh excentricity v éase pro n = 2800 min™*.

Po dalsim zvySeni otdcek Cep zafne oscilovat na hranici vile loziska c. Tento stav
zobrazuje obr. 3.16. Pomérnd excentricita € se blizi k jedné.
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy

n = 3000 [min™"]

n = 3000 [min"]
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Obr. 3.16: Vypoéten4 orbita a priibéh excentricity v ¢ase pro n = 3000min~".

Dale byly zjistény dominantni frekvence kmitt pfi konkrétnich otd¢kdch pomoci Fourie-
rovy analyzy. Konkrétné byl pouzit algoritmus rychlé Fourierovy analyzy pomoci imple-
mentované funkce autofft upravené pro vicendsobné vstupy [10]. Vyhodnocovana byla
maxima ¢asové funkce vSeobecné oznacovéina jako ”peak”[10], coZ je v tomto piipadé
maximalni excentricita éepu e,,.,. Jako vstup do algoritmu byla pouZita tiprava tohoto
modelu pro rozbéh, kde jsou otdcky linedrné zrychlovany

w = at. (3.5.15)
Uhlové zrychleni je zde oznacovéano jako a. Vysledky Fourierovy analyzy jsou na obr. 3.17.
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Obr. 3.17: Vysledky Fourierovy analyzy.
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy

Ze spektrogramu je patrna odezva odpovidajici frekvenci buzeni. Po dosaZeni zminénych
specifickych otdgek se objevi dalsi frekvence odpovidajici pfiblizné poloviénimu ndsobku
frekvenci buzeni. Tato frekvence nédsledné potlaéi tu budici.

3.6 Linearizace modelu s hydrodynamickymi silami

Pro budouci optimalizaci parametri dynamického hltice byla provedena linearizace to-
hoto modelu pfevedenim na stacionarni pfipad. Cilem tohoto zjednoduseni je ziskani
matic tuhosti K¥P(w) a tlumeni BAP(w) zavislych na otackach rotoru. Jelikoz jde o
provézany systém, tyto matice nejsou diagondalni

HD _ kzz kzy HD _ b:cz bmy
K (w)_[kyz o BT = (3.6.1)

Jelikoz jde o stacionarni pfipad, rychlost q a zrychleni § polohy jsou tedy zanedbany.
Vztah (3.5.9) se tedy zjednodusi do podoby

Fup—F,=0. (3.6.2)
Figuruji zde tedy pouze gravitaéni a hydrodynamické sily. Vyjadieni hydrodynamickych

sil je také zjednodudeno diky zanedbani rychlosti € a ®. Vztah vyjadiujici tyto sily (2.2.11)
v tomto pfipadé vypada

FiS(e,w) = — pRL (é)Q |:w(1_€—262)§} :

Tyto sily lze opét dosadit do vztahu (3.5.1). Koeficienty matic K#P a B#P lze urcit
pomoci vztahu [1]

(3.6.3)

AFED AFED
kip = ——, by =——o), 3.6.4
J aqj J aqj ( )

kde g; jsou slozky vektoru polohy q. Dosazenim vztahu pro slozky vektoru hydrodyna-
mickych sil (3.5.1) a aplikaci transformagnich vztahti, aby bylo mozné vyjadrit polohu
v polérnim soufadnicovém sytému q(®, ) 1ze dosdhnout explicitniho vyjadieni jednot-
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3 Dil¢i modely rotorové soustavy

livych koeficienta matic K a B [1].

" L*Ru ‘| |262+2—(362+1) sin(®)? 32w sin(2 )
Vzz — — w - )
& (e2—-1)3 8 (1 —¢e2)%/2
b - L*Ru 1—¢%(1—3sin®(®)) _elw|(3e* +1) sin(29)
DY 2 (1 — 2)5/2 (e2—1)3 ’
. _LPRp[  €(2-38sin’(®))+1 N elw| (3€*+ 1) sin(2 P)
ve =T |TY T 21— ) (€2 — 1) !
LPRu[ ,  1—-e2+(3e*+1)sin*(®) 3e’wm sin(2®)
kyy = ——5— |e|wl| 2 _1)3 + —e2)5/2 |
c (e2-1) 8(1—¢€?)
b — L*Ru [ msin®(®)  7(2e%+1) cos?(®) | (3.65)
c3 2(1 —e2)3/2 (e2-1)?)

_ L*Ru
43 (1 — g2)%2

+3em(e* — 2% + 1) sin(2 )],

[8 (1 — €2)%2 (sin?(®) — sign(w) cos?(P))

o = #%[s (1= €%)°/% (= cos’(@) + sign(w) sin’(2))

+3em(e* —2€* +1) sin(29)],

LERu [ mcos?(®)  e(1+sign(w)) sin(2P)

byy =
w c3 2(1—g?)5/2 (e2-1)?)

Vztah (3.6.5) tedy vyjadiuje tyto koeficienty v zavislosti na otdckach a poloze Cepu.
Nyni je tedy potieba urcit vztah mezi témito proménnymi veli¢inami. Toto 1ze uskutecnit
vyfeSenim vztahu (3.6.2). Diky pfedchozimu zjednoduseni se jedné o soustavu dvou ne-
linearnich algebraickych rovnic. Proménné téchto rovnic pro danou thlovou rychlost jsou
parametry polohy, tedy pomérné excentricita € a uihel natoceni ®. Reseni bylo prove-
deno numericky pomoci funkce fsolve vyuzivajici metody zaloZené na nelinedrni metodé
nejmensich ¢tverct [8]. Po provedeni feeni pro jednotlivé ihlové rychlosti lze dostat sou-
bor jednotlivych rovnovéznych boda systému [2].
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Obr. 3.18: Rovnovazné body systému v zavislosti na ihlové rychlosti.

Na obr. 3.18 je vyobrazeno feseni pro konstantni hodnoty uvedené v tab. 3.1 v rozmezi

otégek n € (100;10000) [min~']. Cerny kruh znazoriiuje vymezeni vile v lozisku. Je zde
vidét, jak se pfi zvysujici se thlové rychlosti pfiblizuje hiidelovy cep ke stiedu loZiska.
Nynf lze dosadit tyto vypoétené hodnoty e(w) a ®(w) do vztahi (3.6.5). Takto lze ziskat
¢iselné vyjadieni pro matice K(w) a B(w).

k [N/m]

©10° tuhosti tlumeni
2 T T T 10000 T T
kxx bxx
1.5 H oy |- 8000 bxy -+
kyx byx
kyy byy
1r - ] 6000 | 1
E
- 2] -
0.5 2. 4000
R —— — el
0 [ i 1 2000 1
05} ] of
-1 . . : : -2000 : ; ; :
0 2000 4000 6000 8000 10000 0 2000 4000 6000 8000 10000
n [min™"] n [min™"]

Obr. 3.19: Hodnoty koeficientu v zdvislosti na otackach.

Toto vyjadfeni je ukdzano na obr. 3.19. V tomto piipadé se hodnota tuhosti pohybuje,

pii otackach vyssich jak 1000 [min~!] v fd4du 10* [N/m]. Tlumeni se s pfibyvajicimi
otackami zfejmé blizi k nule.
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4 Aplikace hlti¢e na rotorovy systém

4.1 Model s konstantnimi tuhostmi olejového filmu

Nejprve byl analyzovén zjednoduseny model rotoru s konstantnimi hodnotami tuhosti
EHD 5 tlumeni P olejového filmu a aplikovanym pasivnim hlti¢em kmitd. Tento mo-
del je podobny modelu s poddajnym loziskovym stojanem a poddajnou hifdeli (obr. 3.8).
V tomto modelu je hiidel rotoru povazovéna za absolutné tuhou, za poddajny je povazovan
olejovy film. Aplikaci hltiée model ziskavd dalsi dva stupné volnosti, je zde tedy Sest
navzajem nezavislych soufadnic: z,, yr, s, ¥s jsou posuvy hiidelového cepu a loziskového
stojanu, z,, ¥y, jsou posuvy hltice.

Obr. 4.1: Schéma modelu éepu v lozisku s napojenym hlti¢em.

Pohybové rovnice jsou velmi podobné, jako v pfedchozich piipadech, kdy se jednd o
Sest vzajemné nezavislych diferencialnich rovnic. V tomto pfipadé pohybové rovnice maji
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4 Aplikace hltice

na rotorovy systém

tvar

Konkrétni matice a vektory jsou ve tvaru

(m, 0 0 0 0 0]
0O m; 0 0O 0 O
0 0 mg 0 O O
M= 0 0 0 mg O O}’
0 0 0 0 mg O
0 0 0 0 0 mg
[ k2D 0 —kHD 0 0 0
0 ka 0 —ka 0 0
Ko |57 0 kPt ket K 0 —kee 0
0 —KIP 0 REP Ll TRy 0 —hy
0 0 =Koz 0 - 0
| 0 0 0 — gy 0 kay
[ #22 0 —bfID 0 0 0 ]
0 be 0 —be 0 0
o 7027 0 5P b+ be 0 —byz O
| 0 —HP 0 bIP + by +bay 0 —bgy|’
0 0 =Bz 0 - 0
| O 0 0 _ba,y 0 bay i
[Am E w? cos(wt)] [0 EX
Am E w? sin(wt) —m, g Yr
0 0 Ts
FC - 0 ’ Fg - —ms g ’ q= Us
0 0 Ya
L 0 h __ma g_ _ya_

(4.1.1)

(4.1.2)

Cilem aplikace tohoto hltice je co nejvice snizit amplitudu ustdlenych kmiti pii kon-
stantni thlové rychlosti odpovidajici jedné z rezonanénich oblasti. Toho bylo dosazeno
optimalizaci charakteristik hltice. V tomto pfipadé jsou to hmotnosti m,, a mg,, tu-
hosti Koz, kay, & tlument by, byy. Optimalizacni funkce byla definovéna pomoci vyjadrent

absolutni amplitudy ¢epu

- A — a2 2
ar (mazy may; lbaa:; l‘/ay) baz7 bay) - Q1 + QZa

kde ¢ a g, jsou prvni dvé slozky vektoru amplitud dané vztahem (3.3.9), které odpovidaji
soufadnicim polohy &epu z, a y,.. Matice dynamické tuhosti je vyjadiena vztahem (3.3.6)
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4 Aplikace hlti¢e na rotorovy systém

byla vytvofena pomoci matic dynamickych koeficientt (4.1.2). Komplexni tvar amplitudy
buzeni figurujici ve vztahu (3.3.6) byl rozsifen na tento model se Sesti stupni volnosti

[ Am Ew? |
—iAm E w?
0

h
Il

0
0
0

(4.1.4)

Optimalizace byla provedena funkci fmincon vyuzivajici metodu vnitintho bodu [8].
V tab. 4.1 jsou uvedeny vstupni parametry, které byly pouzity pro konkrétni vypocet
a v této praci jsou vyuzity jako referenéni hodnoty. Hodnoty konstantni tuhosti a tlu-
men{ oleje byly odhadnuty na zakladé obr. 3.19. Parametry oleje a loziska jsou uvedeny v
tab. 3.1. Kritické otacky ny, pti kterych dochézi k jednomu z rezonanénich stavi byly zvo-
leny pomoci uréeni maxima amplitudové charakteristiky modelu bez implementovaného

hltice.
Parametr Oznaceni Hodnota
Kritické otacky N 823 [min~!]
Hmotnost kotouce m, 10 [kg]
Hmotnost stojanu loZiska Mg 2 [kg]
Tuhost oleje EHD 3 10* [N/m]
Tuhost stojanu loziska Krs 3 -10° [N/m]
Tuhost stojanu loziska R 2 -10° [N/m]
Tlumeni oleje bfID 100 [N s/m]
Tlumeni stojanu loZiska bes 300 [N s/m]
Tlumeni stojanu loziska bys 600 [N s/m)]

Tab. 4.1: Konkrétni parametry pouzivané v modelu rotoru.

Parametr Oznageni Hodnota
Hmotnost Meag 9,97 [kg]
Hmotnost My 9,97 [kg]
Tuhost ke 9,15 -10* [N/m)]
Tuhost Koy 9,90 -10* [N /m]
Tlumeni bos 1,00 [N s/m]
Tlumeni B 1,00 [N s/m]

Tab. 4.2: Materidlové parametry hlti¢e urcené optimalizaci.

Vysledky optimalizace jsou uvedeny v tab. 4.2. Hodnoty ve smérech z a y jsou téméf
shodné. Hmotnosti hlti¢e jsou podobné, jako hmotnost rotoru. Tuhosti vysly ve stejném
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fadu, jako odhadnuté tuhosti olejového filmu. Hodnoty tlumeni byly uceny jako mini-
mum zvoleného rozsahu téchto proménnych. Toto naznacuje, ze idealizované hodnoty
tlumeni jsou nulové. Néasledné tyto parametry byly dosazeny do modelu s implemento-
vanym hlticem a podle vztaht (3.3.8) a (3.3.9) byla ur¢ena amplitudova charakteristika.

0.014

nehlceno
hlceno

0.012

0.01

0.008

O 1 1
500 1000 1500 2000

n [min‘1]

Obr. 4.2: Amplitudové charakteristiky rotorovych soustav dand absolutni amplitudou
¢epu (4.1.3) s implementovanym hlticem a bez ngj.

0.012 T T 0.01
nehiceno nehlceno
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_— — 0.006
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£ 0.006 E
x > 0.004 |
0.004 +
0.002 F 0.002 |
0 1 1 O i 1
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n [min'1] n [min'1]

Obr. 4.3: Amplitudové charakteristiky v jednotlivych oséch polohy ¢epu z, a y;.

Na obr. 4.2 je vyobrazeno porovnani amplitudovych charakteristik. Ve zvolenych oté-
ckach se podafilo amplitudu snizit, a vSak sniZzeni amplitudy bylo provedeno pouze pro
tyto zvolené otacky a jejich blizké okoli. Nakonec byla provedena modalni analyza pro
zjisténi tvart kmitu v jednotlivych mistech rezonance. Pro jednoduchost bylo zanedbano
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4 Aplikace hlti¢e na rotorovy systém

tlumeni. Spektralni matici a vlastni vektory v lze ziskat vyfeSenim rovnice [9]
det(K — Q*M) = 0. (4.1.5)

Vysledky byly ziskany numericky pomoci funkce eig [8]. Jednotlivé vlastni Ghlové frek-
vence byly pro piehlednost pfepoéitany na otégky n; [min~']. Index i udava tvar kmitu.
Témto vlastnim frekvencim ptislusi slozky vlastnich vektort vj; ke kazdé nezdvislé souta-
dnici systému [9]. Diky modélni analyze lze identifikovat konkrétni rezonancni stav a
podle znaménka uréit tvar kmitu. Vysledky systému bez hltice jsou uvedeny v tab. 4.3 a
s hlticem v tab. 4.4.

i 1. 2. 3. 4.

n; [min~!] | 770 821 3741 4298
Vs 0 -0,31 0 -0,10

vy; | -0,31 0 -0,08 0

Us; 0 -0,04 0 0,69

vy | -0,10 0 0,70 0

Tab. 4.3: Vysledky moddaln{ analyzy nehlcené soustavy.

i 1. 2. 3. 4 d. 6.

n; [min~!] | 669 726 949 932 4286 4745
Vs 0 -021 0 023 0 -0,03

v; | -0,22 0 0,22 0 -0,04 0

Va; 0 -0,09 0 0,01 0 0,70

V44 —0,11 0 0 0 0,70 0

Vs; 0 -024 0 -021 0 -0,03

ve; | -0,23 0 -0,23 0 -0,04 0

Tab. 4.4: Vysledky modalni analyzy hlcené soustavy.

Vysledky lze porovnat s amplitudovymi charakteristikami na obr. 4.3, kde jsou patrné
prvni dva tvary kmitu v nehlcené soustavé. Zde lze vypozorovat, ze v téchto tvarech
jednotlivé viechny hmoty kmitaji ve fazi. V hlcené soustavé jsou na obr. 4.3 patrné prvni
étyii tvary kmitu, v prvnim a druhém také vsechny hmoty kmitaji ve fazi.

4.2 Model s tuhostmi olejového filmu zavislych na
uhlové rychlosti

Dalsim krokem bylo implementovéni dynamickych koeficienti olejového filmu zavislych
na thlové rychlosti w. Tyto hodnoty jsou dény maticemi K*#P(w) a BfP(w), defino-

vanymi vztahem (3.6.1). Koeficienty téchto matic byly urceny vztahy (3.6.5). Vyslednd
zévislost je vyobrazena na obr. 3.19.
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4 Aplikace hlti¢e na rotorovy systém

Obr. 4.4: Schéma modelu éepu v lozisku s napojenym hlticem.

Pohybové rovnice jsou opét vyjadieny maticovym tvarem (4.1.1). Od minulého pfipadu
se ligf tim, Ze konstantni koeficienty k2P kf 2 gED g bf D jsou nahrazeny submaticemi
K*P(w) a BP(w) z4vislymi na thlové rychlosti. Konkrétné jednotlivé matice vztahu
(4.1.1) vypadaji nésledovné

m., 0 O 0O 0 O
0O m 0O O O O
0O 0 mg O 0O O
M = 0O 0 0 ms O 0]’
0O 0 0 0 mg O
|0 0 0 0 0 mg
= ks —kyy =y 0 0 ]
Kya Kyy —kys —Ryy 0 0
K - Rz "‘kzy k':ra: + ks:t + k'a.a: k:cy _kaz; O ,
TRyz T Ryy Kys kyy + ksy + kay 0 — K
O 0 _kaa; 0 kam‘ 0
00 0 kg 0 ko |
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= =

bzz bzy —bzz _bzz 0 0
byw byy "byw _byy 0 0
B = _bzz _bxy b:rx + bsz + baz b:cy _baz 0 ’
—bye  —Byy byx byg+bsy+bay 0 —bgy
0 0 —bas 0 baz 0
| 0 0 O _bay O bay N
[Am E w? cos(wt)] [0 ] % |
Am E w? sin(wt) —my, g Yr
0 0 Ts
F, = 0 , Fy= e ek (4.2.1)
0 0 Ya
L O il _—ma g_ _Z/a_

Optimalizace parametra hltice je provedena stejnym zptisobem, jako v pfedchozim pfi-
padé. Ciselné hodnoty jsou opét dosazeny z tab. 3.1 a tab. 4.1. Parametry matic KP(w)
a BHP(w) pro zvoleny rozsah thlovych rychlosti byly vypodteny piedem podle vtahi
(3.6.3) a (3.6.5) postupem popsanym v pfedchoz{ kapitole. Konkrétni hodnota kritickych
otacek modelu bez implementovaného hltice je velmi podobné, jako v pfedchozim pfipadé

nx = 855 [min~"].

Parametr Oznaceni Hodnota
Hmotnost Mas 9,93 [kg]
Hmotnost May 0.01 [kg]
Tuhost - 1,11 -10° [N/m]
Tuhost Ky 4,93 -107 [N/m]
Tlumeni baz 546 [N s/m]
Tlumeni bay 1[N s/m]

Tab. 4.5: Materidlové parametry hltice urcené optimalizaci.

V tab. 4.5 jsou uvedeny vysledky optimalizace. Pfi porovnani s vysledky predchoziho
zjednoduseného modelu v tab. 4.2 jsou hodnoty v jednotlivych osach vyrazné odlisné.
Parametry se 1i{ o nékolik f4di. Po dosazeni téchto vypoctenych hodnot do vztahu (4.2.1)
lze opét urcit amplitudovou charakteristiku modelu s aplikovanym hlticem. Porovnani
amplitudovych charakteristik modelt s hlticem a bez néj je uvedeno na obr 4.5 a 4.6.
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Obr. 4.5: Amplitudové charakteristiky rotorovych soustav dana absolutni amplitudou
¢epu (4.1.3) s implementovanym hlticem a bez néj.
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Obr. 4.6: Amplitudové charakteristiky v jednotlivych osich polohy ¢epu z, a y,.

Vysledky jsou tedy podobné tém pfedchozim na obr. 4.2 s tim rozdilem, Ze parametry
hltiée jsou zde odlisné. Modéln{ analyza byla pro zjednoduseni provedena pro konkrétni

otécky, kterymi byly kritické otacky ny uvedené v tab. 4.1. Vysledky pro modely s apli-
kovanym hlti¢em a bez néj jsou uvedeny v tab. 4.6 a 4.7.
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1 1. 2. 3. 4.
n; [min 1 | 878 1208 4409 12636
V1 -1 0,1 -0,06 0,01

i | -0,45 10,04 -0,19
vsi | -0,30 0,06 0 -0,07
v | <021 -0,95 -0,04 1

Tab. 4.6: Vysledky modalni analyzy nehlcené soustavy.

il 2. 3. 4 5. 6.
m; [min~Y] | 766 1020 1220 4952 12612 646 620
v |-0,90 0,97 0,16 -0,06 0,01 0
v | -0,25 1 1 004 -0,19 0
vg | -0,43 0,02 0,04 1 -0,07 0
vy | -0,08 0,64 -0,98 0,34 1 -0,01
vsi | -1,00 -0,94 -0,00 -0,04 0 0
vei | -0,08 0,64 -0,98 0,34 1 1

Tab. 4.7: Vysledky modalni analyzy hlcené soustavy.

Lze pozorovat, Ze diky provazanosti tohoto modelu se vlastni tvary kmitu projevuji jak
ve smérech z a y soucasné. Na obr. 4.6 jsou zietelné prvni dva tvary kmitu pro nehlceny
model a pouze prvni tii pro model hlceny, ¢imz se také tyto vysledky lisi od vysledki
modaln{ analyzy predchoziho modelu. Tam v intervalu otacek n € (500,2000) vysly ctyfi
tvary kmitu.

4.3 Model se zakomponovanymi nelinedrnimi silami
Posledni model loziska je popsén nelinedrnimi hydrodynamickymi silami FIP a Ff B

popsanymi vztahem (3.5.1) uvedenym v pfedchozi kapitole. Do tohoto modelu budou
dosazeny parametry hltice z tab. 4.5, poslouZzi tedy k porovnéni s pfedchozimi modely.
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Obr. 4.7: Schéma modelu éepu v lozisku s napojenym hlti¢em.

JelikoZ jsou zde hydrodynamické t¢inky popsdny pomoci nelinedrnich sil, nikoliv tu-
hostmi a tlumenimi vazebni submatice vyjadfujici tyto veli¢iny jsou nulové. Vyjadieni
vztahu (4.1.1) s pfiddnim vektoru hydrodynamickych sil FHPD yypad4 nisledovné

M4 +Bg+Kq=F.+F, +FP.

Jednotlivé prvky tohoto vztahu jsou

m.- 0 0 0 0 O Ty
0O m. 0 O O O Yr
0O 0 mg 0 O O T
M=10o 0 0 m 0 ol 9|4
0O 0 0 0 mg O Ya
0 0 0 0 0 mg] | Ya
[0 0 0 0 0 0 1
00 0 0 0 0
K — 0 0 ket ke 0 —kez O
00 0 ksy +kay 0 —kayl|’
0 0 —ku 0 kox 0
0 0 0 ~FKoy 0 oy |
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00 0 0 0 0
00 0 0 0 0
B[00 butbe 0 b 0
00 0 by+tby 0 by’
0 0 —by 0 - 0
00 0 by O by
[Am Ew? cos(wt)] [0 ] [ BRE
Am E w? sin(wt) —m, g FAD
0 0 HD =
F, = 0 RS I B e i (4.3.1)
0 0 0
| 0 ] |~ 9 | | 0 |

Pro vyjadieni excentricity ¢epu e a polohového uhlu ® se kterymi operuje vyjadieni
hydrodynamickych sil (3.5.1) je nutné dosadit relativni polohové soufadnice vii¢i poloze
loziskového stojanu z, a y,. Soufadnice popisujici excentricitu jsou uvedeny ve vztahu
(3.5.2)

e =+z%+ 9>

Vyjédieni téchto souradnic a jejich derivaci, se kterymi se také operuje v tomto modelu
vypada

T=Tr —Zsy, Y=Yr—Ys, LT=2Zpr—ZIs, Y=7"Yr—Ys. (4.3.2)

Podobné jako bylo popséno v pfedchozi kapitole, amplitudova charakteristika tohoto
modelu byla ziskéna jednotlivym feSenim této soustavy nelinedrnich diferencidlnich rov-
nic ve zvolenym rozsahu otacek n. Reseni bylo opét provedeno pomoci funkce ode15s [§]
pomoci rozsifeni vztahu (3.5.11)

o 4
X= M1 (LK q—Ba+F™ 4 F, +F,)| (4.3.3)

Konkrétné amplitudy polohy hiidelového ¢epu byly ziskany jako rozdil maxim z;**, y*%*
a minim ™" y™" . Celkov4 amplituda ¢epu byla ziskdna jako absolutni hodnota téchto

T

rozdili poloh obou soutfadnic

a, = \/(l';naz _ J:;r-nm)2 + (y;naa: _ y;m'n)Q (434)

Vysledky jsou ukdzény na obr. 4.8. Rezonanéni oblasti jsou zde srovnatelné, jako v pred-
chozim piipadé linearizovaného modelu. Vrcholy rezonancnich stavi jsou vSak odli§né.
Ve vybranych otackach vsak byla amplituda minimalizovéna, lze tedy fici, Ze linearizo-
vany model pro ucel optimalizace hltice je dostatecny.
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Obr. 4.8: Amplitudové charakteristiky rotorovych soustav dand absolutni amplitudou
¢epu (4.3.4) s implementovanym hlti¢em a bez néj.
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Obr. 4.9: Porovnéni viech uvedenych amplitudovych charakteristik absolutni amplitudy
cepu.

Na obr. 4.9 jsou zobrazeny vSechny tii dosazené vysledky dohromady. Vlevo jsou
modell bez aplikovaného hltice, vpravo s aplikovanym hlti¢em. Je zde vidét, Ze rezo-
nanéni vrcholy modelu s odhadnutymi dynamickymi koeficienty se pfili§ nelisi. Déle si lze
povsimnout, Ze lok&lni minimum linearizovaného modelu s aplikovanym hlticem nastava
pii vyssich otackach, nez u nelinedrniho modelu.
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5 Zavér

Cilem této bakaldiské prace bylo zanalyzovat kmitani rotorové soustavy se zakompono-
vanym vlivem nelinearnich hydrodynamickych sil v kluzném lozisku a nésledné pomoci
této analyzy navrhnout dynamické parametry pro pasivni hlti¢ kmita.

Nejprve zde byly pfedstaveny zdkladni principy pasivniho hltice a vztahy pro silové
ucinky mazéani odvozené z Reynoldsovy rovnice. Nédsledné byly vytvoreny jednoduché mo-
dely rotorového systému. Zékladnim a nejednodus$im modelem byl Lavaliv rotor. Tento
model byl postupné rozsifovan dalsimi prvky rotorové soustavy, nasledné byl analyzovan
rezonanéni stav téchto modeli. Dalsim krokem bylo zakomponovani nelinearnich hydro-
dynamickych sil s néslednou analyzou rezonanéniho stavu a nésledné ztraty stability za
doprovodu jevi nazvané jako ”oil whirl”a ”oil whip”. Za predpokladu, Ze pii provoznich
otackéach rotorové soustavy tato nestabilita nenastava, byl tento model linearizovan. Tim
byly ziskédny dynamické koeficienty olejového filmu zdvislé na otdckach rotoru.

Dalsim krokem bylo vytvofeni modelu s aplikovanym pasivnim hlti¢em s néslednou
optimalizaci dynamickych koeficientt tohoto prvku. Cilem optimalizace bylo maximaln{
snizeni amplitudy v rezonanéni oblasti pfi konkrétnich otackach. Byly zde uvazovany tii
modely. Nejdiive byly dynamické koeficienty pro olejovy film odhadnuty, nésledné byly
pouzity vysledky ziskané linearizaci hydrodynamickych sil. Pro ovéfeni duvéryhodnosti
ziskanych vysledku byly ziskané dynamické koeficienty dosazeny do modelu uvazujiciho
hydrodynamické sily v puvodni nelinearni podobé. Bylo zjisténo, Ze linearizovany model
je dostateéné presny pro ucel optimalizace hlticl, i kdyz nékteré rezonanéni vrcholy se
mirné lisily od vysledki nelinearizovaného modelu.
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