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ABSTRAKT, KLICOVA SLOVA

ABSTRAKT

Obsahem této diplomové prace je problematika vibraci turbodmychadel v dasledku buzeni
od spalovaciho motoru. ReSerSe prace se zabyva hlukem a vibracemi, které turbodmychadla
a spalovaci motory generuji. Dale rozebira vliv vibraci na turbodmychadlo a jeho jednotlivé
casti, vcetné vlivu spalovaciho motoru. Nasledné je sestaven model turbodmychadla
v softwaru ADAMS, analyzovana odezva rotoru v provoznich otackach turbodmychadla na
razné budici frekvence a na zavér vyhodnocena bezpecnost kluznych lozisek a navrzeny
upravy pro snizeni vibraci.

KLiCOVA SLOVA

Turbodmychadlo, spalovaci motor, vibrace, dynamika rotord, kluzna loziska, MBS

ABSTRACT

The content of this master’s thesis is the issue of turbocharger vibrations due to excitation
from the internal combustion engine. The theoretical part deals with the noise and vibrations
generated by turbochargers and internal combustion engines. It also discusses the effect
of vibration on the turbocharger and its individual parts, including the effect of the internal
combustion engine. Subsequently, a turbocharger model is created in ADAMS software, the
rotor response in turbocharger operating speeds to various excitation frequencies is analyzed
and finally the safety of fluid bearings is evaluated and modifications to reduce vibrations are
proposed.
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Turbocharger, combustion engine, vibration, rotordynamics, fluid bearings, MBS
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UvoD

Uvob

V poslednich 20 letech se zturbodmychadla, které diive slouzilo hlavné jako nastroj pro
znacné zvySeni vykonu motoru, stal prostiedek, ktery je téméf nutny pro splnéni emisnich
norem, ale také velice vhodny pro snizovani spotfeby paliva, Skodlivych latek, zvySovani
celkové ucinnosti spalovaciho motoru a nasel hojné vyuziti pro velké primyslové motory
v ruznych odvétvich.

Nejvét§im problémem z hlediska konstrukce jsou kluznd loziska a samotny rotor
turbodmychadla, ktery musi odolavat velkym odstiedivym silam kvali velice vysokym
otackam, které mohou dosahovat az 400 000-min™' a také teplotam az 1000 °C od vyfukovych
plynt na stran€ turbinového kola. I pfesto, ze rotor byva vyvazovan, vzdy zistane zbytkova
nevyvaha. Pfi takto vysokych provoznich otaCkach zptsobuje i mala nevyvaha vibrace rotoru
a také zvySuje hluc¢nost turbodmychadla. Velice dulezity je navrh kluznych lozisek, ve
kterych rotor byva nejcastéji ulozen a zavisi na nich chovani rotoru ve vysokych otackach.
Diky tlumeni, které olejovy film poskytuje, pomaha snizovat amplitudy vibraci rotoru, hlavné
v rezonancich. OvSem tyto koeficienty tuhosti a tlumeni se velice nelinearné meéni s tloustkou
olejového filmu a zpusobuji pomérné nepiedvidatelné chovani rotoru, které zavisi na mnoha
proménnych. Dochazi pak napftiklad k jeviim jako je vifeni oleje, které zvySuje hlu¢nost a pfi
velice vysokych otackach muze prejit k tluCeni oleje, kdy se rotor stane nestabilnim a dojde
ke kontaktu rotoru s lozisky a k selhani turbodmychadla.

Pomérné neznamym problémem v dynamice rotort je vliv spalovaciho motoru. Ten generuje
vibrace o riznych amplitudach a frekvencich a ovliviiuje chovani rotoru. To se muze lisit od
vysledkd, které nam davaji analyzy rotoru ve skiini, ktera je v klidu a nepodléha zadnému
vnéj§imu buzeni. Muze tak dochazet k opotiebeni a naslednému selhani rotoru i v pfipadech,
kdy tyto analyzy naznacuji, ze turbodmychadlo za danych podminek mizeme bez problému
provozovat. Jak moc velky vliv na hluk a vibrace turbodmychadla mé spalovaci motor je
pfedmétem této diplomové prace. Budou popsany soucasné reSerSe a pristupy pii feSeni
tohoto problému. Dale pak bude vytvofen vypoctovy model rotoru turbodmychadla
s hydrodynamickymi lozisky a vn€j§im buzenim pomoci MBS softwaru ADAMS.
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UVOD DO PROBLEMATIKY

1 UvoD DO PROBLEMATIKY

1.1 PREPLNOVANi SPALOVACICH MOTORU

Kvili neustale se zpfisiiujicim emisnim normam se snazi automobilovi vyrobci pfichazet
s novymi technologiemi ke snizeni spotieby paliva a produkce skodlivych latek jako je oxid
uhlicity a oxidy dusiku. Pokud vyrobci tyto limity nesplni, musi zaplatit nemalé pokuty. Proto
nizkoobjemové prepliiované motory, vysoké vstrikovaci tlaky a technologie jako recirkulace
spalin a proménlivé ¢asovani ventilt se staly témer povinnosti pro splnéni téchto limitu.

Snizenim objemu motoru a pouzitim turbodmychadla dosdhneme stejného vykonu jako
u neprepliiovaného motoru s vétSim objemem, ale takovy motor bude mit mensi spotfebu
paliva a také bude produkovat méné Skodlivych latek. Turbodmychadlo vyuziva jinak
nevyuzitou energii vyfukovych plyni a zvySuje celkovou t¢innost spalovaciho motoru.

Turbodmychadlo se sklada z rotorové a statorové ¢asti. Kompresorové a turbinové kolo jsou
pevné uchyceny na hiideli a tvofi tak rotor, ktery je ulozeny v loziskové skiini v kluznych
nebo kulickovych radialnich loziscich. Axialni sily puasobici na rotor jsou zachyceny
v jednom axialnim lozisku. Turbina je roztaCena vyfukovymi plyny a kompresor tuto
kinetickou energii vyuziva ke stlateni vzduchu vstupujiciho do motoru a zvySuje jeho tlak, ale
také teplotu. Proto musi byt pouzity mezichladice stlateného vzduchu, které teplotu opét
SNizi.

axialni loZiskova
lozisko

dmychadlova ‘
skFin L radiaini
loziska

Obr. 1 Rez turbodmychadlem [1].
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UVOD DO PROBLEMATIKY

1.2 NEGATIVNi PUSOBENI HLUKU A VIBRACIi NA CLOVEKA

Hluk mazeme oznacit jako nezadouci zvuk. Maze vznikat riznymi zpusoby jako je napfiklad
proudéni vzduchu ¢i kapaliny (aerodynamicky hluk), v mistech, kde dochazi ke zménam tlaku
nebo také kmitanim pevnych ¢astic (mechanicky hluk).

Pti hodnoceni ucinkt hluku na lidské zdravi je nutné si uvédomit, ze G¢inek hluku je ovlivnén
velkym mnozstvim faktort a zavisi na individualni citlivosti jedince. O nebezpeci hluku pro
lidsky organismus nerozhoduje pouze jeho intenzita ale i napiiklad doba pusobeni a Casovy
prubéh. Podle tzv. Lehmanova schématu [2] G¢inku jsou obecné zvuky o intenzité nad 30 dB
nebezpecné pro nervovy systém a psychiku, nad 60 — 65 dB pro vegetativni systém, nad
90 dB pro sluchovy organ a nad 120 dB nebezpecné pro buiiky a tkané.

Pod pojmem vibrace chapeme pohyb pruzného télesa nebo prostiedi, jehoz jednotlivé body
kmitaji kolem své rovnovazné polohy [3]. Jednoduché kmitani se definuje amplitudou
a frekvenci. Velikost vibraci muze byt vyjadfena vychylkou, nebo jejimi casovymi
derivacemi, tj. rychlosti a zrychlenim. Zvlastni skupinu tvofi mechanické razy, které jsou
charakteristické nahlou zménou sily, polohy, rychlosti nebo zrychleni a vyvolavaji v lidském
téle velké dynamicke sily.

Clovéka miizeme brat jako mechanickou soustavu vykazujici fadu rezonanénich frekvenci. Na
zakladé pozorovani je znamo, ze lidsky organismus je ve sméru podélné osy (od chodidel
k hlave) nejcitlivéjsi na mechanické kmitani od 4 do 8 Hz a v pfi¢nych smérech na kmitani
1 -2 Hz [4].

1.3 VIBRACE A HLUK GENEROVANY TURBODMYCHADLY

U kazdého rychlobézného rotoru probihd na vyvazovacich strojich statické a dynamické
vyvazovani. Pfesto vrotoru zistava mala nevyvaha, ktera zpusobuje nezadouci vibrace
a hluk. Takzvané U2W ratio (Unbalance to Weight) nam hovofi o poméru maximalni sily od
nevyvahy plsobici na rotor ku hmotnosti rotoru. Kvili velice vysokym otackam (100 000 az
400 000'min™') a nizké hmotnosti rotoru se u automobilli tento pomér pohybuje
kolem 100 [5]. U velkych pramyslovych motort, kde se pouzivaji daleko vétsi
turbodmychadla se tento pomér pohybuje kolem 1, jelikoz je rotor tézky a dosahuje radove
nizsich otacek nez u automobilt.

Dalsimi dilezitymi parametry jsou koeficienty tuhosti a tltumeni olejového filmu, které maji
velky vliv na chovani rotoru ve vysokych otackach. Jak je patrné z obr. 2, tyto koeficienty
(k, ¢) jsou nejmensi, kdyz je tloustka olejového filmu maximalni neboli nulova excentricita
(e) a postupneé se zvySuji se snizujici se tloustkou mazaci vrstvy, ovSem velmi nelinearné.

U analyzy dynamiky rotord automobilovych turbodmychadel se mize uvazovat pouze bocni
pruhyb rotoru, protoze amplitudy torznich vibraci jsou relativné malé [5] vzhledem
k amplitudam bocnich prahybt kvili nevyvazenosti rotoru, zvlast€ ve velice vysokych
otackach.
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bearing center bearing wall

bearing damping coefficient c

linearized
characteristics

e
—— — —

0 €eq +1 e

Obr. 2 Koeficienty tuhosti (k) a tlumeni (c) nelinearn¢ rostou se
zvysujici se excentricitou rotoru [5].

Zvuky generované turbodmychadly se pfenasi pfes olejovy film, loziska, vyfukové svody,
blok motoru a samotny vyfuk do kabiny vozidla, z nichz nékteré mohou byt pro posadku
nepiijemné nebo také znamenat poskozeni ¢i selhani turbodmychadla. Tyto zvuky jsou
zpusobené proudénim vzduchu v kompresorovém kole, rotaci kompresoru a turbiny,
nevyvazenosti rotoru a vifenim oleje v radialnich loziscich. Mizeme je rozdélit do né€kolika
kategorii:

Pulzacni hluk — Zpasobeny rozdilnymi objemy komor kola kompresoru v disledku
vyrobnich nepfesnosti. Frekvence se pohybuji mezi 1 200 — 4 500 Hz [5].

Hluk rotace lopatek — Vznika pti vysSich otaCkach kompresoru a turbiny. Tento hluk
ma velmi vysoké frekvence od 8 000 do 18 000 Hz. I piesto, ze vétSina dospélych
osob nerozezna zvuky nad 16 000 Hz, n€ktera zvifata by tyto vysoké frekvence mohla
vnimat [5].

Vréeni — HIluk zpasobeny odtrzenim proudu vzduchu od lopatek a cCastecnou
recirkulaci stlaceného vzduchu v kompresorovém kole [5].

Kvileni — Objevuje se, kdyz nahle uvolnime plynovy pedal a stlaCeny vzduch
v kompresorovém kole kompletné recirkuluje ke vstupu do kompresoru [5].
Synchronni piskani — Hluk zptisobeny nevyvazenosti rotoru. Frekvence se pohybuji
mezi 1 200 —4 500 Hz [5].

Konstantni ton — Vznika vifenim oleje v radialnich loziscich. Rad harmonické slozky
vnitiniho vifeni oleje se se zvySujicimi otackami rotoru snizuje, proto se frekvence
pohybuji v izkém pasmu od 600 do 1 100 Hz a miZeme tak tento hluk vnimat jako
témér konstantni v celém otackovém spektru turbodmychadla [5].

14
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1.4 ZHODNOCENI VIBRACi SPALOVACICH MOTORU

Typicky spalovaci motor osobniho automobilu pracuje v rozmezi od 1 200 do 6 000-min™!
a jakozto velice slozita sestava mnoha soucasti obsahuje mnoho zdroja vibraci a hluku. Na
obr. 3 je zobrazen podil jednotlivych zdroji hluku méreného na zazehovém motoru osobniho
automobilu. Je patrné, ze pii vSech otackovych rezimech prevladaji vibrace od samotného
spalovani. Za druhy nejvétsi zdroj mizeme povazovat rozvodovy mechanismus nasledovany
klikovym mechanismem.

180 _

160

140

120

100

80 4

60

efektivni hodnota zrychleni (m.s-2)

40 —

20

1600 2000 2500 3000 3500 4000 4500
otacky k.h. (min -1)

Obr. 3 Porovnani vibraci dil¢ich zdroju [6].

Hlavni pfic¢inou hluku a vibraci u spalovani je zejména zména tlaku plyna ve spalovacim
prostoru. Frekvence vibraci od tohoto termodynamického cyklu zavisi pfedev§im na
konstrukci motoru, poctu a uspotradani valca. Frekvenci zapalovani (Fz) mizeme pro ctyfdoby
spalovaci motor vypocitat pomoci tohoto vzorce:
Nk
*

. 1
FZ:% lv*0,5, ()

kde nk jsou otacky klikového hridele za minutu a iv je pocet valci motoru.

Na obr. 4 je frekvenéni charakteristika tlaku ve valci. I kdyz nezndme zatizeni a otacky
motoru pii kterych toto méfeni probihalo, je zfejmé, Ze u nizSich frekvenci jsou nejvétsi
amplitudy tlakt a velice rychle se zmenSuji se zvySujici se frekvenci.
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0,01 - r -

amplituda tlaku [MPa]

0,001 -

0,0001 ; ; .
0 200 400 600
frekvence [Hz]

Obr. 4 Frekvencni charakteristika tlaku ve valci [7].

U ventilového rozvodu vznikaji vyznamné vibrace hlavné pfi zavirani ventill, tzn. razy
zpusobené pii kontaktu ventilu se sedlem. Pii otevirani dochazi k podstatné mens§im vibracim
[7]. Na obr. 5 je znazornéna frekvencéni charakteristika dosedani ventilt ve valci. Frekvencni
spektrum vibraci je velice Siroké, pohybuje se od 1 000 az do 20 000 Hz s nejvétSimi
amplitudami kolem 9 000 Hz.

1,2
1,0 - ‘
“.‘T; |
E£08- ' A
) —+— saci ventil 4. valce
g \
"I ey IR— ME | === vyfukovy ventil 4. valce|
> | N .
‘e ’ * X
2 :
'5 0,4
> :
N :
0,2 1
0,0 - . ¥ %
0 5000 10000 15000 20000 25000 30000
frekvence [Hz]

Obr. 5 Frekvencni charakteristika dosedani ventila ve valci [7].

16 BRNO 2022



UVOD DO PROBLEMATIKY

Kromé sil od tlaku plynt, pasobi v klikovém mechanismu jesté sily setrvacné a sily, které
vznikaji kmitanim ¢asti klikového mechanismu, nejcastéji klikového hiidele. Dominantni jsou
amplitudy od sil 1. a 2. fadu. VySsi rady maji vysoké frekvence a neuvazuji se, protoze jejich
amplitudy jsou velmi malé [8]. Sila od tlaku plynt zatéZuje pouze pevné Casti motoru, ale ne
jeho ulozeni. Na ulozeni motoru se prenasi pouze normalova slozka této sily a vyvolava
klopny moment. Setrvacné sily posuvnych i rotacnich Casti také zatézuji loziska klikového
hridele, ale pfenasi se ve své uplné velikosti na uloZzeni motoru.

Pro ulozeni motoru se pouzivaji silentbloky. Ty umoziiuji uchycenym castem se v nich pruzné
pohybovat a tim tlumit (absorbovat) vibrace a razy. Klasické pryzové silentbloky jsou
nejpouzivanéj§imi typy. Poskytuji velice dobré tlumeni a jsou levné. OvSem nejsou moc
odolné vuci vnéjsim vlivim a jejich zivotnost zavisi na prostiedi ve kterém jsou provozovany.
Kovové silentbloky zajist'uji velice pevnou vazbu mezi motorem a karoserii a zistavaji tuhé
i pti velkych zatizenich. Ale kvili spojeni kovu na kov neposkytuji prakticky zadné tlumeni
a prenaSeji veskeré vibrace a razy. Polyuretanové silentbloky poskytuji vyhody jak
z pryzovych, tak kovovych silentblokii. Maji delsi zivotnost a 1épe odolavaji vnéjsim vlivim.
Nevyhodou je vyssi cena. Dal§im typem jsou hydraulické silentbloky. Ty vyuzivaji kapalinu
pro tlumeni. Mohou byt naladény tak, aby tlumily vibrace a razy v daleko §ir§im rozsahu nez
klasické silentbloky [9], ale jejich nevyhodou je vysoka cena.

U klikového hiidele dochazi ke tfem druhim kmitani. Ke kmitani podélnému, kdy se hiidel
osove zkracuje a prodluzuje a je vétSinou vazané na ohybové kmitani [17]. To je zpisobeno
periodicky proménnymi silami, které ptsobi kolmo na osu hfidele. Torzni kmitani vznika
kvili casové proménnosti krouticiho momentu a je z téchto tfech nejnebezpecné;jsi.

Vibrace a hluk spalovaciho motoru jsou ovlivnény pfedev§im termodynamickym cyklem ve
spalovaci komorte, nevyvazenosti klikového hiidele a ohybovym a torznim kmitanim [18].
Prevodovky, ventily, rozvodové ustroji, vstiikovaci systémy a dalsi komponenty také
prispivaji k celkovym vibracim, ale jejich hlavni dopad je pfedevsim na hluk celého systému.
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2 VIBRACE A HLUK TURBODMYCHADLA

2.1.1 FREKVENCNi SLOZKY TURBODMYCHADEL

Vibrace rotoru muzeme zobrazit v ¢asové nebo frekvencni domén€. V Casové doméné ma
takovyto signal tvar ¢asové funkce sinu nebo kosinu a zobrazujeme amplitudu v zavislosti na
natoc¢eni rotoru. Ve frekvencni doméné zobrazujeme amplitudu jednotlivych nasobkt
harmonickych slozek, které odpovidaji uritym otaCkovym frekvencim rotoru. Mame zakladni
frekvencni slozky, které se vyskytuji u turbodmychadel:

e Harmonicky d€j prvniho fadu mé stejnou frekvenci (w) jako je frekvence otaceni
rotoru (£2). Rad harmonické slozky oznacujeme 1X [5].

w=1. 2)

e Subharmonicky d&j ma frekvence (w), které jsou nizsi nez frekvence otaCeni rotoru
(£2). Rad harmonické slozky je obracenou hodnotou celého &isla (M). Napiiklad pokud
dochazi ke kontaktu rotoru s kluznymi lozisky [5].

w:i*[), (3)
M

e Superharmonicky déj ma frekvence (w), které jsou vyssi nez frekvence otaCeni rotoru
(). Rad harmonické slozky je nasobkem celého &isla (M). Vyskytuje se
u turbodmychadel, u kterych jsou pouzita k ulozeni rotoru kulickova loziska [5].

w=Mx*. “4)

e Subsynchronni d¢&j ma frekvence (), které jsou nizsi nez frekvence otaCeni rotoru
(£). Rad harmonické slozky je libovolny podil, naptiklad 0,47X. Typickym dé&em je
vifeni oleje v radialnich loziscich.

e Supersynchronni déj ma frekvence (w), které jsou vyssi nez frekvence otaceni rotoru
(©). Rad harmonické slozky je libovolny nasobek, napiiklad 3,5X.

Déle pak musime rozlisit dopfednou a zpétnou frekvenci vireni, kdy rotor kona precesni
pohyb, ktery muZze mit stejny smér otaCeni jako rotor (soubézna precese) nebo opacny
(protibézna precese) [5].

2.1.2 KRITERIA STABILITY POHYBU

Stabilitu soustavy definujeme jako jeji schopnost vratit se do pivodniho stavu, jestlize
skoncilo pusobeni rusivého faktoru, ktery ji z tohoto stavu vyvedl. U linearnich soustav je
stabilita pohybu vlastnosti samotné soustavy jako je jeji hmotnost, tuhost a tlumeni a nezavisi
na okamzitych hodnotach zatizeni ani na pocateCnich podminkéach. Naopak u nelinearnich
soustav stabilita pohybu zavisi i na pocateCnich podminkach a vSech ostatnich proménnych
[10].
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Pro vypocet pak lze pouzit fadu kritérii jako napf. kritérium Routh-Hurwitzovo nebo
Routh-Schurovo. U nelinearnich soustav nelze tyto kritéria vyuzit a musime ji fesit napiiklad
metodou Hopfovy bifurkace.

Stabilitu pohybu linearni soustavy muizeme posoudit vypoctem jejich komplexnich vlastnich
Cisel, ktera se skladaji zrealné a imaginarni ¢asti a stabilitu pohybu pak posuzujeme podle
znaménka jeji realné Casti. To znamena, Ze viibec nepotiebujeme znat samotna vlastni Cisla,
ale pouze znaménko ¢asti realné.

A=a,tj*wy (%)

kde 4 je vlastni komplexni Cislo, ar realna slozka a wa slozka imaginarni, ktera predstavuje
vlastni frekvenci. Realna slozka or je dilezitym parametrem pii analyze stability rotoru.
Pokud je ar > 0, vibrace rotoru se postupné s Casem snizuji a rotor je tak stabilni. Naopak
pokud je ar < 0, amplituda vibraci se exponencialné s rostoucim Casem zvySuje a rotor je
nestabilni. Pokud se a =0, rotor je na prahu nestability a amplituda vibraci zlstava

konstantni [5].

U nelinearnich modell se tyto metody nedaji vyuzit a stabilitu rotoru mizeme fesit metodou
bifurkaci. Bifurkace nastava v bifurkacnim bod€, kde se vibrace méni z ustaleného stavu do

stavu nestabilniho [5].

X5
N

trivial branch

nontrivial half-branches

->Q

bifurcation point

Obr. 6 Chovani vibraci v okoli bifurka¢niho bodu
(£0), kde osa x1 a Xz jsou vychylky a £ predstavuje
otacky rotoru [5].

Bifurka¢ni bod se nachazi tam, kde bifurkacni parametr x dosahne kritické hodnoty wo.
Bifurkacni parametr ux je funkci otacek rotoru, koeficientu tuhosti, tlumeni, teploty oleje
a dalSich. Kriticka hodnota uo zéavisi na charakteristikach celého systému jako je napft.
nevyvazenost rotoru, geometrie lozisek ¢i teplota a tlak oleje [5].

BRNO 2022 19



VIBRACE A HLUK TURBODMYCHADLA

U rotorti turbodmychadel dochéazi za provozu ke dvéma odliSnym jeviim (nestabilitam),
k rezonanci a k nestabilit¢ v disledku vifeni oleje. Tyto dva jevy, jejich projevy a fesSeni
budou popsany podrobnéji v dal§ich kapitolach.

2.1.3 MERENi VYCHYLKY ROTORU

Pro experimentalni méfeni vychylky rotoru vyuzivame snimact na principu vifivych proudu.
Kvuli velice vysokym teplotam na strané turbinového kola a obtizné instalaci do loziskové
skiin€ se snimacCe umistuji do kompresorové skiiné a mefime tak vychylku rotoru na nose
kompresorového kola [5]. Pouzivaji se dva snimace umisténé vzajemné kolmo na sebe zhruba
1 — 2 mm od povrchu rotoru. Jeden snima¢ méfi vychylku v ose x a druhy v ose y. Celkovou
vychylku ziskdme pomoci Pythagorovy véty. Jelikoz rotor konad soufasné¢ kromé rotacniho
i precesni pohyb, otacky musime méfit pomoci dal§iho senzoru (keyphasor), ktery snima
vztazny bod umistény na rotoru (timer mark).

eddy-current sensor  keyphasor eddy-current sensor
X
Y
\A
45°
g l \ t=0
journal timer mark

Obr. 7 Schéma méteni vychylky rotoru pomoci dvou snimacii na
principu vifivych proudu [5].

2.1.4 VYVAZOVANi ROTORU

Pii vyrobé kompresorového kola a hiidele s turbinou vzdy zlstane n€jaka nevyvazenost,
tzn. Ze se t€zist€ nenachazi na ose rotace t€chto soucasti. Vétsi nevyvahy mohou zpusobovat
velké vychylky rotoru a tim také mozné opotfebeni lozisek. Nevyvazenost rotoru také
zpusobuje nezadouci hluk nazyvany jako synchronni piskani. Jednou z moznosti je vyrobni
nékolika mikrometrd od osy rotace. Takovato vyroba je ov§em zna¢né neekonomicka, a proto
dochazi k vyvazovani jednotlivych soucasti po vyrobé&, anebo rotoru jako celku az po jeho

sestaveni [5].
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Obr. 8 Rotor na vyvazovacim stroji [19].

Vyvazovani vétSinou probiha na vyvazovacich strojich, kde je rotor ulozen na rolnach
v kluznych loziskach. Vychylky se sleduji citlivymi snimaci v mistech, kde jsou loziska a také
se snima tzv. otaCkova znacka, ke které se vztahuje faze nevyvazku [12]. Vyvazovani
muzeme rozdé€lit na statické a dynamické. Cilem statického vyvazovani je eliminovat silovy

Vv

nevyvazenost se projevi pouze za rotace, pokud je rotor staticky vyvazen. Cilem dynamického
vyvazovani je eliminovat momentovy ucinek tak, aby osa rotace byla hlavni osou
setrvacnosti. Toto vyvazovani se musi provadét za rotace a jsou potieba dvé vyvazovaci
roviny.

2.2 LINEARNi ROTORDYNAMIKA

2.2.1 ODEzVA ROTORU V ZAVISLOSTI NA OTACKACH

e Subkritické otacky (2 < (Zr) — Setrvacné i tlumici sily jsou malé oproti silam pruznym
a amplituda se postupné zvySuje s rostoucimi otackami rotoru.

o Kiritické otaCky ({2 = (Zr) — Pruzné a setrvacné sily jsou v rovnovaze, proto rezonancni
amplitudy zavisi na tlumicich silach. Cim v&t§i ma rotor tlumeni, tim mensi tyto
amplitudy jsou.

e Superkritické otacky (£2 > (Zr) — Po rezonanci se rotor stabilizuje a amplituda se se
zvySujicimi otackami snizuje.

e Hyperkritické otacky (£2 >> (%) — Pruzné a tlumici sily se postupné zmensuji
a amplituda zastava stabilni se zvySujicimi se otackami.

e Nestabilni otacky (£2 = (&t) — Po prekroCeni téchto ota¢ek vznikd subsynchronni
samovybuzené kmitani — tluCeni oleje. Rotor se stava nestabilnim a amplituda ostfe
roste.
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Obr. 9 Odezva rotoru turbodmychadla v zavislosti na otackach. Na ose x
jsou otacky rotoru a na ose y jeho vychylka [5].

Nestabilni otacky (Lor) byvaji vétSinou dvojnasobné [5] oproti kritickym otackam ().
Je dobré navrhnout rotorovou soustavu tak, aby kritické otacky byly co nejvyssi a nestabilni
otaCky se nachazely mimo provozni otacky turbodmychadla. Nejlépe aby provozni otacky
byly mezi rezonanci a nestabilnimi otackami. Pokud se pfi provozu nelze vyhnout kritickym
otackam, je dobré zvysit tlumeni a tim snizit amplitudy v rezonancich. To ale povede
ke zvySeni tfeni v loziscich, ¢imz se snizi celkovd ucinnost turbodmychadla, zvlasté pii
niz§ich otackach a musime tak najit kompromis mezi rezonan¢nimi amplitudami, tfenim
a snizovanim hluku.

2.2.2 CAMPBELLUV DIAGRAM

Kritické otaCky rotorové soustavy zavisi na mnoha charakteristikach rotoru a jinych faktorech
jako jsou tfeba gyroskopické ucinky. MizZeme je zjistit provedenim modalni analyzy rotoru
pii raznych otackach a zanesenim téchto boda (vlastnich frekvenci) do Campbellova
diagramu, ktery vyjadiuje zavislost vlastnich frekvenci na n¢jakém parametru.
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Obr. 10 Campbelltiv diagram, kde na ose y je vlastni frekvence a na ose x otacky rotoru [5].

V rotorovych soustavach jsou timto parametrem otaCky hiidele [11]. Na prikladu z obr. 10 se
kritické otacky (rezonance) budou nachazet tam, kde se protina nab&hova pfimka, oznacena
jako 1X s frekvencemi jednotlivych vlastnich tvart (mode #2, mode #4 atd.).

2.2.3 VLASTNIi TVARY KMITU ROTORU

U rotoru turbodmychadla se vyskytuje né€kolik typickych moda kmitani. Ty jsou znazornény
na obr. 11. Pfi nizSich ota¢kach nema rotor takové vychylky, koeficienty tuhosti jsou pomérné
malé a rotor mizeme povazovat jako tuhy [5].

Prvni mod se nazyva koénicky. Méni se zde precesni rychlosti kompresorového a turbinového
kola. Dalsi mod je translacni, kde se obézna kola otaci stejnym smérem a obvodovou
rychlosti. S narustem otacek se vice projevuje nevyvazenost a rotor zacina byt vice flexibilni.
Ohybovy mod pak muze mit tvar U, S nebo W. U torzniho médu se obézna kola nataceji vici
sobé a cely rotor se osové zkracuje a prodluzuje.
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a|  Konicky mod x; g &  Konicky mod x;

Torzni mod

g Ohybovy moéd x; 9 ® Ohybovy méd x,

Obr. 11 Vlastni tvary kmitu rotoru turbodmychadla [12].

2.3 NELINEARNi ROTORDYNAMIKA

V nelinearni rotordynamice odezva rotoru silné zavisi na okrajovych a pocateCnich
podminkach. Je vSak téméf nemozné vSechny tyto podminky zahrnout ve vypoctech
a simulacich a nemuzeme tak Gplné presné predpovedét nestabilitu, poSkozeni ¢i tiplné selhani
rotoru. VétSinou uvazujeme idedlni okrajové podminky jako je dostatecné mazani olejem,
predepsané drsnosti povrchil, geometrické tolerance soucasti a neuvazujeme rizné necistoty
v oleji nebo Spatné vyvazeni rotoru a nesouosost rotoru s turbinovym a kompresorovym
kolem. I pfesto nam tyto simulace pomahaji v porozuméni chovani rotoru a v navrhovani
dalSich vylepSeni v oblasti stability rotoru.

2.3.1 VIRENI OLEJE

Viteni oleje je samovybuzené kmitani, které ma subsynchronni frekvence. Vznik nezavisi
na tom, jestli je rotor idealné vyvazeny nebo silné nevyvazeny. Vifeni pii nestabilnich
otaCkach prechazi v tluCeni oleje, které siln€ opotiebovava loziska v disledku kontaktu rotoru
s lozisky a muze dojit k zadfeni rotoru. Navic vifeni oleje zptusobuje vysoce nezadouci hluk
zvany konstantni ton, ktery je nejvice patrny pii nizSich otackéach rotoru a nizkych teplotach
oleje [5].
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V disledku rotace a precese rotoru dochazi k narustu tlaku oleje v konvergentnim klinu mezi
rotorem a loziskem. Naopak v divergentnim klinu dochazi k poklesu tlaku a vysledkem je
sila, ktera mize zpusobit, Ze orbita rotoru bude obsahovat smycku typickou pro vifeni oleje,
ktera je znadzornéna vpravo na obr. 12. Pokud je vychyleni rotoru pftilis velké a dochéazi ke
kontaktu s loziskem vznika tluCeni oleje, protoze olej nemuze dale proudit mezerou mezi
rotorem a loziskem.

Bearing
wall

I

Bearing
wall

J

Obr. 12 Vlevo orbita rotoru zptisobena jeho nevyvazenosti a vpravo typicka orbita pii

2.4 RADIALNIi LOZISKA TURBODMYCHADEL

2.4.1 HYDRODYNAMICKA LOZISKA

vifeni oleje [13].

V automobilovém primyslu se nejcastéji vyuzivaji loziska s rotujicim plovoucim krouzkem,
kvali sniZzeni tfeni a zlepSeni reakce turbodmychadla hlavn€ v nizkych otackach. Také snizuji
hlu¢nost a amplitudy v rezonancich [5]. Lozisko obsahuje dva olejové filmy, vnitini a vnéjsi

olejovy film.

Vnitini olejovy film musi odolavat silam od rotoru, proto je radialni vile velice mala,
abychom zvétsili koeficient tuhosti. Naopak radialni vile vnéjsiho olejového filmu je daleko
vétsi, poskytuje tak velké tlumeni, snizuje vychylky rotoru v rezonancich a celkovy hluk
turbodmychadla [5].
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Oil mput
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Floating ring |
Shaft
Inner oil film
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Obr. 13 Schéma loziska s plovoucim krouzkem [14].

V loziskové panvi (Housing bore) se nachazi plovouci krouzek (Floating ring) a rozdéluje
nam olejovy film na vnitini (Inner oil film) a vn&jsi (Outer oil film) vrstvu. V plovoucim
krouzku rotuje samotna htidel rotoru (Shaft).

Optimalizace rozmért plovouciho krouzku je velice dulezita z hlediska tfeni, teploty, stability
rotoru a mnoha dalgich parametrd. Cim vétsi bude pomér vn&jsiho a vnitiniho priméru
krouzku, tim vétsi tlumeni bude lozisko poskytovat, diky vétsSimu vnéj§imu povrchu krouzku.
To také zvySuje stabilitu rotoru vici vifeni oleje, snizuje amplitudy vychylky rotoru a hluk
turbodmychadla. Je ov§em potieba vyssi objemovy prutok oleje a vetsi vne€jsi prumér silné
snizuje otacky krouzku [5], tim padem redukuje hlavni vyhodu tohoto typu loziska, a to je
nizsi tfeni.

Dalsim dilezitym parametrem je pomér vnéjsi a vnitini loziskové vile. Vétsi vnéjsi loziskova
vule zvySuje tlumeni, stabilitu rotoru a snizuje hluk, prfedevsim konstantni ton, ktery vznika
kvali vifeni oleje. Také zvySuje otacky krouzku diky niz§imu tfeni na vné&jSim povrchu
krouzku [5]. Nevyhodou je nutnost vyssiho objemového prutoku oleje. Pfi nadmeérne velké
vngjsi loziskové vuli dochazi ke snizeni koeficientli tuhosti, coz ma za nasledek velké
vychylky rotoru a mize dochazet ke kontaktu krouzku a loZiskové panve a opotiebeni loziska.

2.4.2 VALIVA LOZISKA

U turbodmychadel pro zavodni automobily a aplikace, kde se tolik nehledi na hlucnost se také
mohou pouzit kulickova nebo valeckova loziska. Nemaji prakticky zadné tlumeni kvali velice
malym vulim mezi valivymi elementy a krouzky [5]. VyZaduji potom dalsi tlumeni pro
snizeni hluku a vychylek rotoru v rezonancich. Vyuziva se tlumici lozisko na vné&Sim
krouzku s tenkou olejovou vrstvou po vnéjsim obvodu.

26 BRNO 2022



VIBRACE A HLUK TURBODMYCHADLA

AN RO OOORUROOUROURN S 22

Tlumici olejova
vrstva

Obr. 14 Ulozeni rotoru v kulickovych loziscich s tlumici olejovou vrstvou [12].

U valivych lozisek odpada problematika vifeni oleje a také maji oproti hydrodynamickym
loziskim asi 10x nizsi koeficient tfeni, ale pouze v nizkych otackach, coz zlepSuje reakci
turbodmychadla. Ve vyssich otackach se ale tento rozdil koeficientl tfeni srovnava. Mezi
velké nevyhody patii vyssi cena, a hlavné velka hlu¢nost.

Kromé& vyraznych synchronnich vibraci (1X) se také objevuji vibrace s nasobky
harmonickych slozek (2X, 3X, 4X a vy3§i) a modulace postrannich frekvenci. Dale se tu
vyskytuji vibrace, které souvisi s poruchami a opotiebenim loziska tzn. vnéj§iho a vnitiniho
krouzku, klece a valivych elementd. Tyto vibrace zahrnuji synchronni a asynchronni
vysokofrekvenc¢ni slozky.

2.5 VYPOCTOVE METODY DYNAMIKY ROTORU

2.5.1 ANALYTICKE VYPOCTOVE MODELY

Analytické modely slouzi ke zkoumani a objasnéni zakladnich charakteristik chovani rotorti
a mohou se pouzit k sestaveni vypoctovych modelt jednoduchych rotacnich stroji. Budou
uvedeny dva modely, Lavaltv rotor, té€z nazyvany jako Jeffcottiv a Stodoliv — Greentv rotor.

Lavaltv (Jeffcottiv) rotor je teoreticky rotor, ktery spliiuje predpoklady:

Model je tvoten hiidelem a jednim kotoucem.

Cela soustava je symetricka vzhledem k roviné kolmé na osu hridele.

Hridel je nehmotny a poddajny a je ulozen ve dvou loziscich.

Kotouc¢ je hmotny, absolutné tuhy a jeho stfednicova rovina je kolma k ose htidele.
Kotou¢ miize byt zatizen silové a momentove v misté kotouce.
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Obr. 15 Lavaluv rotor [10].

Stodoltiv — Greentiv rotor je teoreticky rotor, ktery spliuje tyto predpoklady:

Model je tvoten hiidelem a jednim kotoucem.

Kotou¢ je nasazen na hfidel na jednom jeho konci.

Hrtidel je nehmotny, poddajny.

Kotouc¢ je hmotny, absolutné tuhy.

Kotou¢ miize byt zatizen silové a momentove v misté kotouce.

Hridel je ulozen v jednom lozisku, a to na opa¢ném konci, nez je nasazen kotouc.

M

Obr. 16 Stodolav — Greenuv rotor [10].

2.5.2 NUMERICKE VYPOCTOVE MODELY

K sestaveni numerického vypoctového modelu pro dynamiku rotoru mizeme pouzit néjaky
model z predchozi kapitoly s vyuzitim matematickych softwarti. V soucasné dobé jsou ale
tyto modely pro vétSinu aplikaci nedostacujici. Dal§i metodou je vyuziti MKP (metoda
kone¢nych prvkia) modelu, kde rotor turbodmychadla je nahrazen prutovymi prvky. Kazdy
prvek ma urcitou ohybovou a torzni tuhost. Tato metoda je méné Casoveé naro¢na, ale také
meng presna.

Pro zpfesnéni modelu lze vyuzit softwart MBS (multi body system). Prvni moznosti je
vyuziti pruzného htidele a tuhych obéznych kol. Pruzny htidel je vytvoren jako MKP model.
Pro dynamické ulohy ale neni tfeba zjemnovat sit’ v kritickych mistech jako je tomu v pfipadé
modelt pro pevnostni analyzy. Pfesto ma toto pruzné téleso velky pocet stupriti volnosti
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a z toho plyne i Casova naro¢nost pro feSeni pomoci této metody. K redukci stupia volnosti se
nejCastéji vyuziva Craig-Bamptonova metoda. Pro sestaveni vypoctového modelu v MBS je
vlastnosti. Vyhodou je, ze pokud se modely kol pozméni, staci v MBS pouze zménit tyto
hodnoty.

+ +

Obr. 17 Pruzny htidel s tuhymi ob&éznymi koly [20].

Dals§i moznosti, a jesté vetsi zpfesnéni modelu rotoru je stejny postup jako v predchozim
ptipadé s tim, ze pruzny bude hiidel i v¢etné obéznych kol. Tato metoda dava nejpiesnéjsi
vysledky, ale nevyhodou je velka naro¢nost na vytvoreni modelu, ptipadnych Gprav modelu
a také vyrazné naroste vypocetni ¢as.

Pro model hydrodynamického loziska a jeho vazbu s rotorem lze jako nejjednodussi moznost
vyuzit linearni pruzinu a tlumi¢ jako jeden element (Kelvin—Voigtiv material). Nékolik
takovychto elementt je rozmisténo po celém obvodu loziska, pficemz naklopeni loziska je
zamezeno.

! Rotor

vvvvvv

Obr. 18 Linearni model kluzného loziska [21].
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Pro popis proudéni obecné, jako je napiiklad proudéni vzduchu okolo lopatek kompresoru,
slouzi Navier-Stokesova rovnice. Pro zjednoduSeny popis proudéni v mazaci mezefe
a vypoctovou analyzu hydrodynamickych lozisek se v soucasné dobé nejvice vyuziva pfistup
zalozeny na aplikaci Reynoldsovy hydrodynamické rovnice [22] v nasledujicim tvaru:

0 (ph3a_p> 0 (ﬂ@) o(ph) ., 3(ph) ©

—_— :6U' 12 )
n 0x 0x * at

0x

dy

kde p je hustota oleje, & je tloustka olejové vrstvy, p je tlak pasobici na element kapaliny
v mazaci vrstvé, x a y jsou rozmery elementu, # je dynamicka viskozita, U je rychlost ploch
v ose xatje cas.

Zakladni predpoklady pro odvozeni Reynoldsovy rovnice jsou:

e Objemové sily jsou zanedbatelné v porovnani s viskdéznimi silami. Plati vzdy
s vyjimkou magnetohydrodynamickych kapalin a pokud neni pfitomno vnéjsi silové
pole [22].

e Promeénlivost tlaku po vySce kapalinného filmu je zanedbatelna. Plati pouze v pfipadé
tenkych mazacich filma v fadu setin mm [22].

e Kapalina ulpiva na povrsich, tzn. ze rychlost kapaliny na povrchu je shodna s rychlosti
povrchu [22].

e Kapalina je newtonovska. Plati s vyjimkou napt polymernich pfisad [22], které ovSem
obsahuje vétsina modernich oleji a chovaji se spise jako pseudoplastické kapaliny.

e Proudéni je laminarni. Plati s vyjimkou napft. velkych lozisek [22].

e Setrvacné sily jsou zanedbatelné v porovnani s viskdznimi silami. To obvykle plati
pro nizké rychlosti, ale vyjimkou mohou byt loziska turbodmychadel [22].

e Hustota kapaliny je konstantni. Neplati pro plyny a kapaliny s velkou tepelnou
roztaznosti [22].

e Viskozita kapaliny je konstantni. Obecné neplati, jelikoz viskozita se méni v zavislosti
na teploté, tlaku a dalSich proménnych [22].

Vysledkem feseni Reynoldsovy rovnice je rozlozeni tlaka v lozisku. V dasledku pohybu ¢epu
v lozisku vzniké tlak od tangencialniho pohybu a tlak od radialniho pohybu Cepu. Sectenim
obou slozek vznikne vysledny tlak.

Hydrodynamicky tlak zpasobeny tangencialnim pohybem cCepu vznika pii vtahovani
ulpivajiciho oleje na povrchu Cepu a panve do zuzujici se klinovité mezery. Pii zizeni mazaci
mezery v dusledku radialniho pohybu Cepu dojde ke vzniku tlaku kvili odporim proudéni ve
vytlaovaném mazivu. Pribéh tohoto tlaku je symetricky vzhledem k ose sméru minimalni
mezery.
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Smér minimalni
mezery
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Hydrodynamicky
tlak v olejove
vrstvé

Obr. 19 RozloZeni tlaka pod cepem [23].

Reynoldsova rovnice je odvozena pro pfipad absolutné tuhych téles [23]. Redlné se vSak
télesa elasticky deformuji, a to mize mit za nasledek rozsifeni oblasti ptisobnosti tlakti a také
Casto dochazi k poklesu maximalnich tlakti v olejovém filmu.

Pro model hydrodynamického loziska muzeme také vyuzit jiz predpocitanych databazi
reakCnich sil a klopnych momentt, které jsou spocitany pro rizné otacky a excentricitu
hiidele rotoru a feSi¢ MBS je tak nemusi pocitat v redlném case. Dalsiho zpfesnéni
dosdhneme tim, ze pouzijeme model loziska s plovoucim krouzkem, tzn.zahrnuti druhé
tlumici olejové vrstvy. Tento typ loziska je v dneSni dobé nejvice vyuzivany. Nejpiesnéjsi
vysledky pak budou napfiklad pfi pouziti proménlivé viskozity oleje, ktera je zavisla na
teplote, tlaku a také dalSich vlivl, nebo pouzitim modell, které zahrnuji pritok a ohfati oleje,
a model tak vice pfiblizi realité.

2.6 VLIV SPALOVACIHO MOTORU NA VIBRACE TURBODMYCHADLA

Predchozi kapitoly se zabyvaly dynamikou rotoru turbodmychadla a probléma s tim spojené,
ovSem vzdy byl uvazovan rotor s lozisky a skfini turbodmychadla jako samostatna jednotka,
kdy skiin je v klidu a pouze rotor kona otacivy pohyb v loziscich. Ve vétsiné pripadu je ale
turbodmychadlo soucasti vétsiho celku napt. spalovaciho motoru a podléha tak i vibracim,
které spalovaci motor generuje. To ma pak vliv na celkové chovani rotoru, které se mize pii
raznych otackach rotoru a frekvencich buzeni spalovaciho motoru lisit od toho, které bylo
rozebrano v predeslych kapitolach.

Napt. Reddy a Srinivas [15] zkoumali vliv velikosti budici amplitudy a vliv frekvence na
jednoduchém modelu rotoru, ktery je na obr. 20. Rotor (D) se sklada ze tii elementt a Ctyf
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uzld, na obou koncich je tuhy disk (D1 a D2) a obé loziska (HDB1 a HDB2) jsou spojena
pomoci viskoelastické vazby s oscilujici podlozkou (S). Pti 1200 otackach rotoru za minutu
meéla velikost budici amplitudy daleko vétsi vliv nez samotna budici frekvence, kdy pifi mensi
amplitudé dosahl rotor stabilniho stavu daleko rychleji. Také tuhost samotné viskoelastické
vazby méla vliv na celkovou dynamiku rotoru.

HDB2

D1

Obr. 20 Jednotlivé komponenty pouzité pro simulaci vlivu budici
frekvence a amplitudy na chovani rotoru [15].

Tato analyza naznacuje, ze vnéjsi buzeni néjaky vliv na chovani rotoru urcit¢ ma. Odezva
rotoru se meéni jak v zavislosti na frekvenci a amplitudé buzeni, tak na tuhosti skiiné
turbodmychadla, vtomto pfipadé nahrazena viskoelastickou vazbou mezi oscilyjici
podlozkou a kluznymi lozisky. OvSem rotor je zde sloZzen pouze z prutovych prvku a také
otaCky rotoru pouzité pro tuto simulaci jsou fadov€é niz§i nez ty, které se vyskytuji
u turbodmychadel pouzitych u mensich primyslovych motora a automobila.

Pro podrobnéj$i analyzu je tfeba vyuzit daleko detailn€jsiho modelu jaky je pouzit naptiklad
zde [16]. Vypoctovy model v MBS vyuziva pruzného MKP modelu rotoru i skiiné
turbodmychadla, modelu axialnich i radialnich lozisek s rotujicim plovoucim krouzkem,
vnéjsich zatizeni pusobicich na rotor jako jsou napfiklad axialni sily od tlaku plynt a vnéjsiho
buzeni od spalovaciho motoru.

Dalsi proménnou je samotna skififi turbodmychadla. Vétsina literatury uvazuje, ze se vnéjsi
buzeni prendsi rovnou na uloZeni rotoru, ale to nemusi byt uplné pravda. Skiin
turbodmychadla je pruzna a ma svoje vlastni frekvence a tvary jaké jsou na obr. 21, tzn. ze
muze vibrovat a pfipadné dochazet i1 krezonancim v zavislosti na budici frekvenci
spalovaciho motoru.
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Obr. 21 Frekvenéni spektrum rychlosti rotujiciho plovouciho krouzku v zavislosti na frekvenci buzeni
od spalovaciho motoru [16].

Na obr. 21 mame frekvencni spektrum relativni rychlosti rotujiciho plovouciho krouzku v ose
x (osa kolma na osu rotoru turbodmychadla) vici sténé panve loziska. Model turbodmychadla
v této analyze podléhd vnéjSimu buzeni (excitacion frequency) ve frekvencnim rozsahu od
0 do 300 Hz pii otackach rotoru 70 000-min™'. Je ziejmé, Ze kromé frekvence otaceni rotoru
(1167 Hz) se zde vyskytuji vyrazné amplitudy, které odpovidaji frekvenci buzeni spalovaciho
motoru. Zaroven jsou vSechny amplitudy zesilené v mistech, kde dochazi k rezonancim skiiné
turbodmychadla a amplitudy na hranici 300 Hz se zacinaji znovu zvySovat, jelikoz frekvence
buzeni se blizi prvni ohybové frekvenci rotoru. Excentricita rotoru v loziscich se tak muze
zvetsovat, ¢1 zmenSovat v zavislosti na vibracich skiiné a rotoru buzené od spalovaciho
motoru.

Turbodmychadlo je slozity nelinearni systém a buzeni od spalovaciho motoru pifidava dalsi
neznamou do tohoto systému. Frekvence buzeni z&visi na otd€kach motoru a jeho konstrukci
(pocet valcu atd.). Nizkofrekvencni vibrace motoru mohou zpusobit rezonance skiin€ a rotoru
turbodmychadla, coz maze v nékterych pfipadech zapfiCinit poSkozeni lozisek nebo uplné
selhani. Velké amplitudy vibraci skiin€ turbodmychadla (hlavné v rezonancich) a vifeni oleje,
jehoz frekvence se také mohou shodovat s frekvencemi buzeni od spalovaciho motoru, dale
zhorSuji akusticky projev turbodmychadla a zvysuji hluénost celého systému.
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3 VYPOCTOVY MODEL TURBODMYCHADLA

3.1 ZAKLADNi PARAMETRY

Pro diplomovou praci bylo zadano turbodmychadlo Garrett se Sestivalcovym vznétovym
motorem Scania. V nasledujici kapitole budou uvedeny parametry rotoru, spalovaciho motoru

a popsany provozni podminky za kterych budou probihat simulace.

3.1.1 MODEL ROTORU

Turbodmychadlo Garrett GT35 dosahuje maximalnich otaek 140 000-min’'. Parametry
hiidele rotoru a loziska jsou uvedeny v tab. 1. Jelikoz jsou ob&zna kola jako tuha télesa, tak

jsou uvedeny v tab. 2.

Tab. 1 Parametry hridele a lozisek.

Prameér hiidele pod lozisky [mm] 10
Pramér hiidele mimo loziska [mm] 18
Celkova délka hiidele [mm] 74,5
Sitka loziska [mm] 5
Vnitini loziskova vile [mm] 0,025
Vnéjsi loziskova vile [mm] 0,065

Tab. 2 Parametry obéznych kol.

Kompresor Turbina
Hmotnost [kg] 0,14 0,33
Poloha tézist€ v ose x [mm] 0 0
Poloha t€zisté v ose y [mm] 0 0
Poloha tézist€ v ose z [mm] -59,14 48,32
Ixx [kg-mm?] 45.8 81,7
Iyy [kg'mm?] 45.8 81,7
Izz [kg-mm?] 45,7 103
Nevyvaha [g'mm] 1,22 1,37
BRNO 2022
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Pocatek soufadného systému, ke kterému se vztahuji soufadnice polohy t€zist' ob&€znych kol
z tab. 2, je znazornén na schématu rotoru na obr. 22.

Rotor - ocel
p =T7850 kgm™®

Stred loziska

Turbina
m= 0,33 kg

Kompresor
m=0,14 kg

e

33,2

Nevyvahy: 1,22 g.mm 1,37 g.mm

Obr. 22 Schéma rotoru se zadanymi parametry.

3.1.2 SPALOVACi MOTOR

Pro tuto diplomovou praci byl zadan motor z nové tady 13litrovych vznétovych motort
Scania, a to konkrétné¢ vykonové nejslabsi verze ztéto fady s oznaCenim DC13 176
o maximalnim vykonu 309 kW. Jednd se o prepliiovany fadovy Sestivalec pouzivany
v kamionech Scania, jehoz podrobnéjsi parametry jsou uvedeny v tab. 3.

Obr. 23 Vznétovy motor Scania DC13 176 [25].
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Tab. 3 Parametry vznétového motoru Scania

Scania DC13 176 420 Euro 6

Objem 12,741
Pocet valca 6
Pocet ventili na valec 4
Vrtani x Zdvih 130 x 160 mm
Ventilovy rozvod DOHC
Kompresni pomér 23:1
Systém vstiikovani Scania XPI
Emisni systém Twin SCR
Vykon 309 kW pii 1 800 min™!
Tocivy moment 2 300 Nm pii 900 — 1 280 min!

Jak uz bylo feceno v kapitole 1.4, chovani turbodmychadla nejvice ovliviiuji vibrace
vznikajici od klikového hfidele a samotného spalovaciho procesu. V piipadé tohoto
Sestivalcového motoru se tedy jedna o frekvenci otacek klikového hiidele a po dosazeni do
vzorce (1) zjistime, ze frekvence zapalovani se rovna trojnasobku frekvence otacek klikového
hridele.

Pro urceni nebezpecnych frekvenci byly zvoleny 3 nejbéznéjsi provozni rezimy:

e Volnobé&h — Je nastavitelny, ale vétSinou se bude pohybovat v rozmezi 700 — 800-min!
o Kilikovy hridel — 12 Hz
o Spalovaci proces — 36 Hz
o Ustalena jizda — Jizda ustalenou rychlosti, napit po dalnici s cilem dosdhnout co
nejmensi spotieby paliva. Vtomto rezimu se motor bude pohybovat mezi
1100 - 1 300-min".
o Kilikovy hridel — 20 Hz
o Spalovaci proces — 60 Hz
e Predjizdéni — Pfi zrychlovani a pfedjizdéni se motor bude pohybovat v oblasti
nejvyssiho vykonu, tzn. kolem 1 800-min™.
o Kilikovy hridel — 30 Hz
o Spalovaci proces — 90 Hz

3.1.3 PROVOZNi PODMINKY

Pfi simulacich bude turbodmychadlo provozovano mezi 50 000 — 140 000 min™ a buzeni
od motoru nahrazeno vibracemi v jedné ose pomoci harmonické funkce sinus v rozsahu
frekvenci 0 — 300 Hz pii konstantni amplitudé rychlosti 63,6 mm-s'. To znamena, Ze
s rostouci frekvenci buzeni se bude snizovat vychylka a zvétSovat zrychleni tak, jak je
znazornéno v grafu na obr. 24.
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Obr. 24 Vychylka, rychlost a zrychleni v zavislosti na budici frekvenci.

Turbodmychadlo je mazano olejem OW30, ktery je pomérné bézny pro tyto aplikace. Zadané
provozni podminky pro olej jsou 0,2 MPa pretlak a teplota 100 °C. To je velice dilezité,
jelikoz pro vypocet koeficientli tuhosti a tlumeni lozisek je potfeba znat dynamickou viskozitu
oleje, ktera vyjadiuje miru odporu teCeni a vyrazné se méni pii zmeéné teploty a tlaku.

Dynamicka viskozita oleje OW30 pii 20 °C a atmosférickém tlaku je 0,142 Pa-s. Dynamickou
viskozitu pro jiné teploty Ize napfiklad zjistit pouzitim aproximacnich vztahti dle Reynoldse
nebo Vogela nebo experimentalnimi meéfenimi [24]. Pii 100 °C a atmosférickém tlaku
je dynamicka viskozita 0,009366 Pa‘s, tedy zhruba 15x mens$i nez pii 20 °C.

Pro zisténi vlivu tlaku na dynamickou viskozitu byl pouzit aproximacéni vztah [22] dle
Baruse:

n =1no * e, (7

kde #o je dynamicka viskozita pfi atmosférickém tlaku, p je absolutni tlak v kapaling, tedy
300 000 Pa a za o (tlakové viskozni index) bylo dosazeno 2:10° Pa! ztabulky tlakové
viskoznich indext pro vybrané typy oleju [22]. Vysledna viskozita pro zadané provozni
podminky je tedy 0,009371 Pa-s.

3.2 SESTAVENiI MODELU

V nasledujici kapitole bude popsano sestaveni jednotlivych casti modelu a jejich funkci
v softwaru ADAMS dle zadanych parametrti uvedenych v kapitole 3.1.

BRNO 2022 37



VYPOCTOVY MODEL TURBODMYCHADLA

3.2.1 HRIDEL ROTORU

Presna geometrie hiidele rotoru byla nejprve vytvorena v 3D CAD softwaru SolidWorks dle
zadanych parametri a byl zvolen material s hustotou 7 850 kg'm™, ktery odpovida hustoté
k pocatku soutadného systému uvedeného na obr. 22. VSechny tyto parametry jsou zapsany
v tab. 4.

Hmotnost = 0.0991 kilogramd

Objem = 12624.4901 milimetry krychlové

Ploiny obsah = 4168.8935 milimetry ctveredni

Tézisté: (milimetry)
X=0.
Y = 0.0000
Z=35.2182

Hlavni osy setrvaénosti a hlavni momenty setrvaénosti: ( kilogramd * milimetry étvereéni)

Ix = (0.0000, 0.0000, 1.0000) Px = 3.3922
ly = (0.0000, -1.0000, 0.0000) Py = 63.9343
Iz = (1.0000, 0.0000, 0.0000) Pz = 63.9343

Momenty setrvaénosti: ( kilogramd * milimetry étvereéni)
Pochazi z téZisté a je zarovnany s vystupnim souradnym systémem.

Lox = 63.9343 Lxy = 0.0000 Lz = 0.0000
Lyx = 0.0000 Lyy = 63.9343 Lyz = 0.0000
Lzx = 0.0000 Lzy = 0.0000 L2z = 3.3922

Obr. 25 Zjisténi parametrii hiidele v SolidWorks.

Tab. 4 Parametry hridele rotoru.

Hmotnost [kg] 0,0991
Poloha tézist€ v ose x [mm] 0
Poloha t€zisté v ose y [mm] 0
Poloha tézist€ v ose z [mm] -6,08

Ixx [kg:mm?] 63,934

Ivy [kg:mm?] 63,934

I7z [kg:mm?] 3,392

Protoze htidel rotoru v softwaru ADAMS je jako tuhé téleso, parametry v tab. 4 plné
dostacuji k uplné definice tohoto télesa a geometrie hfidele byla zvolena tak, aby pouze
priblizné odpovidala skutecnému tvaru. Nasledné byly pfidany 2 markery, které budou
pozdéji pouzity jako stiedy lozisek.

Otaceni hridele rotoru je zajisténo pomoci pocatecni podminky uhlové rychlosti télesa, ktera
se aplikuje pfi spusténi simulace a odkazuje se na proménnou OMEGA. Ta se da libovolné
ménit dle zadani a uréuje hodnotu tthlové rychlosti télesa v rad-s™.
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Obr. 26 Zadan¢ parametry hridele a pocate¢ni podminka.

3.2.2 OBEZNA KOLA

Stejné jako v pfipadé hridele, 1 obézna kola jsou definovany jako tuhd télesa a jejich
geometrie je tedy pouze ilustracni. Parametry obéznych kol jsou uvedeny v tab. 2. S hrideli
rotoru jsou obézna kola spojena pomoci vazby Fixed Joint, tzn. ze se vici sobé nemohou

pohnout a je u nich nastavena stejna poc¢ate¢ni podminka tthlové rychlosti jako u htidele.

Ke kazdému obé&znému kolu byla pfidana nevyvaha jako prvek point mass jejichz hmotnost
a polohu uvadi tab. 5. Poloha nevyvah ovliviiuje dynamiku rotoru a mtze mit vliv na stabilitu

lozisek.

¥

L

—

Obr. 27 Model hridele a obéznych kol v ADAMSu. Télesa spojené vazbou Fixed Joint (modry
zamek) a nevyvahy jako prvek point mass (fialové koule).
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Tab. 5 Parametry nevyvah ob&éznych kol.

Kompresor Turbina
Hmotnost [g] 1,22 1,37
Poloha nevyvahy v ose x [mm] 0 0
Poloha nevyvahy v ose y [mm] -1 -1
Poloha nevyvahy v ose z [mm] -41,3 33,2

3.2.3 SKRIN TURBODMYCHADLA

Teleso skiiné turbodmychadla slouzi pro simulovani vibraci od motoru a také jako loziskova
panev. Pomoci vazby Force Vector prenasi tyto vibrace dale na otacejici se rotor, ale to bude
podrobnéji vysvétleno v nasledujici kapitole 3.2.4.

@ Joint Motion X
Name [BUzENI
Joint [JomT 5
Joint Type I translational
Direction ] Translational L]
Define Using [ Function ~|
Function (time) [SWEEP(TIME. 63.6/(2"PI1*(0+(30*TIME))), 0.0, 0.0, 10.0, 300.0, 0.1) J
Type [ Displacement ~|
OK ‘ Apply ‘ Cancel l

Obr. 28 Definovani pohybu skiiné turbodmychadla pomoci
prvku Joint Motion a funkce SWEEP.

vvvvv

volnosti télesa a umoziiuje pouze posuvny pohyb vjedné ose. Na tento prvek je aplikovan
Translational Joint Motion pomoci kterého mize byt pohyb télesa definovan naprtiklad rovnici
nebo jinou vestavénou funkci. Pro simulaci buzeni od motoru s frekvencemi 0 — 300 Hz
s konstantni amplitudou rychlosti 63,6 mm's” byla zvolena funkce SWEEP, jejiz parametry
jsou na obr. 28 a podrobnéji popsany nize:

e TIME — Nezavisla proménna, kterou je v tomto piipade ¢as simulace, ktera trva 10 s.
o 63.6/(2*PI*(0+(30*TIME))) — Tento parametr popisuje amplitudu sinusové funkce
a vychazi z rovnice pro vypocet vychylky pfi znamé rychlosti a frekvenci:
v
kde A je amplituda funkce, v je rychlost a f frekvence. Rychlost je v tomto pfipadé

konstantnich 63,6 mm-s™! a frekvence se béhem 10 s s postupné ubihajicim Casem
zvySuje od 0 do 300 Hz.

40 BRNO 2022




VYPOCTOVY MODEL TURBODMYCHADLA

e 0.0 — Hodnota nezavislé proménné, pii které se funkce SWEEP spusti. To znamena na

zacatku simulace v Case O s.

e (.0 —Pocatecni frekvence sinusové funkce pii spusténi SWEEP.
e 10.0 — Hodnota nezavislé proménné, pii které se funkce SWEEP ukon¢i.
e 300.0 — Konecna hodnota frekvence sinusové funkce.
e 0.1 —Casovy interval, nez za¢ne byt funkce SWEEP pln¢ aktivni.
2
1 4
'g 0- (e | '
S |
>
S -1
>
> —
2
3 .
0 1 2 3 4

Cas [s]

Obr. 29 Pohyb skiin¢ turbodmychadla v ose y pomoci funkce SWEEP.

3.2.4 MODEL LOZISKA

V prvnich fazich modelu byl pro nahradu kluzného loziska vyuzit prvek Bushing, ktery

vytvari vazbu mezi dvéma telesy jako linearni pruzinu a tlumic.

5
i ‘ ‘ ; ; ;

Tuhost [N/mm?]
(5.}

/

0 ‘ . ' ‘
0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8

Excentricita [-]

Obr. 30 Srovnani nelinearni tuhosti loziska (cervena kfivka) a prvku Bushing

s konstantni tuhosti (modra kiivka).
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Jak je ale znamo, tuhost a tlumeni loziska se nelinearné meéni s excentricitou, jak je
znazornéno v grafu na obr. 30 Cervenou kiivkou. A proto pouziti prvku Bushing (modra
kiivka v grafu na obr. 30), ktery mé tuhost konstantni, by vedlo k pomérné¢ nepfesnym
vysledkim.

Pokud chceme tyto nelinearity zavést do modelu, je tfeba vyuzit vhodného prvku ze zalozky
Applied Forces jako je naptiklad Force Vector, kde lze tuhosti a tltumeni v jednotlivych osach
definovat pomoci rovnic a proménnych.

Obr. 31 Silova rovnovaha cepu. Fy je vnéjsi
zatizeni ¢epu a Fi a F; jsou reakéni sily v mazaci
vrstve dle teorie kratkého loziska [12].

Vypocet tuhosti a tlumeni byl proveden na zakladé bezrozmérnych matic tuhosti a tltumeni [5]
vychazejici z teorie kratkého loziska. Pro vypocet smérovych tuhosti a tlumeni mazaci vrstvy
bylo potteba nejprve znat amplitudu statické inosnosti [5], kterd zavisi na rozmérech loziska,
vlastnostech oleje, excentricité a otackach:

2 (€))

_ nwB3 (R)2 e (1—e2)+ (%) ,

7 2R \¢/ \2(1-¢2)2
kde Fo je amplituda statické unosnosti, # je dynamicka viskozita oleje, @ jsou otacky rotoru,
B je sitka loziska, R je polomér loziska, ¢ je loziskova ville a ¢ excentricita.

Nasleduje vypocet smerovych tuhosti (10) a tlumeni (11) mazaci vrstvy:

Fy 10
kij = Ki,j ? ( )
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Fy (11)
bij = Bi; w

kde k je smérova tuhost mazaci vrstvy, b je smérové tlumeni mazaci vrstvy, k je bezrozmérna
tuhost, f je bezrozmérné tlumeni, prvni index koeficientu je smér sily a druhy index smér
vychylky. Napftiklad k12 oznacuje tuhost ve sméru x1 pii vychyleni ¢epu ve sméru x2.

Tim ziskdme matice tuhosti (12) a matice tlumeni (13) olejového filmu.

by K (12)
K = [ 11 12].
ka1 kaz
B = [b11 b12]. (13)
ba1 b2y

Prvky matice tuhosti se stejnymi indexy se nazyvaji hlavni tuhosti a stabilizuji rotor. Naopak
prvky matice tuhosti s riznymi indexy rotor destabilizuji a nazyvaji se vedlejSimi tuhosti [12].

Pro zjednoduseni simulaci a vypoctu byly ztéchto matic vypocitany redukované tuhosti
a tlumeni ve smérech x1 a x2 a nasledné spocitana stfedni tuhost a stfedni tlumeni mazaci
VIStvy.

Vypocet stfedni tuhosti mazaci vrstvy:

ki k (14)
ki =ky — —1;2221-
ki k

kde ki je redukovana tuhost ve sméru xi1 a k2 redukovana tuhost ve sméru x».
Nasleduje finalni vypocet stfedni tuhosti mazaci vrstvy ks:

_ky ks (16)
sT 2

Stejny postup jako v pfipadé rovnic 14 — 16 bude aplikovan 1 pro vypocet stiedniho tlumeni
mazaci vrstvy bs.

Stfedni tuhost a tlumeni byly nasledné aproximovany exponencialnimi rovnicemi jako funkce
excentricity a otadek rotoru. Rovnice byly aproximovany pro otacky 50 000-min! a jelikoz
tuhost loziska roste pfimo umérné se zvySujicimi se otackami, staci celou rovnici pro tuhost
nasobit koeficientem od 1 (pro 50 000-min') do 2,8 (pro 140 000-min™").

Tyto rovnice pak uz mohou byt vepsany do prvku Force Vector. Tuhosti a tlumeni
v ose z byly upraveny tak, aby byl omezen pohyb rotoru v této ose a neovlivnil vysledky
simulaci, jelikoz model axialniho loziska je v tomto modelu zanedban.
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@ Modify Force Vector X
Force Name I hridel_krouzek_c

lActlon Part _'_J I hridel

IReacnon Part j I krouzek_c

Reference Marker I MARKER_64

Define Using IX Y, Z Functions :J
X Force I (((1947*EXP(2.636" TD.EPSCI) + 0.000409"EXP(22.76"* TD.EPSCI))*(((.TD.EPSCI**25)+1)**1.2*((.TD.EPSCI**70)+1)"1.7))* J
Y Force | (((1947*EXP(2.636* TD.EPSCI) + 0.000409"EXP(22.76" TD.EPSCI))*(((. TD.EPSCI*"25)+1)™1.2*((. TD.EPSCI**70)+1)**1.7))* _J

Z Force I 000.0"DZ(MARKER_63 MARKER_64 MARKER_64)-1.0*"VZ(MARKER_63. MARKER_64 MARKER_64 MARKER_64)

AY Torque I

W | (O E R

Force Display On Action Part

@ oK | Apply | cancel |

Obr. 32 Definovani tuhosti a tlumeni v prvku Force Vector.

Stfedni tuhost mazaci vrstvy byla aproximovéana rovnici pro vnitini olejovou vrstvu (17)
a vn¢jsi olejovou vrstvu (18):

K = (1947  e2636*9) 4 4,09 » 107 » e(2276)) x (£25 + 1)12 x (70 + 1)7 (17)
(5230)
* .
5236
Ko = (171,7 % e2636*8) 4 3,606 x 1075 x (2276°8)) x (£25 + 1)12 x (70 + 1)7 (18)
(s23¢)
* —
5236/

kde Ki je stfedni tuhost vnitini olejové vrstvy, Ko je stfedni tuhost vnéjsi olejové vrstvy, ¢ je
excentricita rotoru a » otacky rotoru.

Stfedni tlumeni mazaci vrstvy bylo aproximovano rovnici pro vnitini olejovou vrstvu (19)
a vngjsi olejovou vrstvu (20):

B; = (0,2564 x e972*9) 4 2,236 x 1077 x e(2066°8)) 5 (£25 + D2« (70 + D17, (19)
B, = (0,02262 x e%71%€) 4 1,975 x 1078 x e20067)) & (£25 4+ 1)12 x (¢70 + 17, (20)

kde Bi je stfedni tlumeni vnitini olejové vrstvy, Bo je stfedni tlumeni vnéjsi olejové vrstvy
a ¢ je excentricita rotoru.
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2,5

1,5

Tuhost [N/mm 2]

0,5

0,3 0,4 0,5 0,6

Excentricita [-]

07 08 0,9 1

Obr. 33 Porovnani prab¢hu tuhosti loziska mezi vypoctenou stfedni tuhosti mazaci vrstvy ks
(modra kfivka) a jeji aproximaci exponencialni rovnici (éervena kiivka).

Jelikoz jsou vtomto modelu turbodmychadla uvazovana loziska s rotujicim plovoucim
krouzkem, je tfeba pouzit i dva prvky Force Vector na kazdé lozisko. Kazdy krouzek je
vytvoren jako tuhé téleso, které ma svou hmotnost a dalsi potfebné vlastnosti k jeho tplné

definici.

Tab. 6 Parametry rotujicich plovoucich krouzki.

Krouzek loziska na Krouzek loziska na
kompresorové strané turbinové strané

Vnitini pramér [mm] 5 5
Vnéjsi pramér [mm] 7 7
Sitka [mm] 5 5

Hmotnost [kg] 0,0037 0,0037
Poloha tézist€ v ose x [mm] 0 0
Poloha t€zisté v ose y [mm] 0 0

Poloha tézist€ v ose z [mm] -15,3 15,3

Ixx [kg'mm?] 0,08859 0,08859

Iyy [kg:mm?] 0,08859 0,08859

Izz [kg'mm?] 0,16056 0,16056
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Obr. 34 Rotujici plovouci krouzky s vazbou Force Vector (Cervené Sipky)
v softwaru ADAMS.

Kromé vazby Force Vector jsou na kazdy krouzek aplikovany primitivni vazby Parallel Joint
a Inplane Joint. Parallel Joint zajiStuje, ze osa z krouzku bude vzdy rovnobézna s osou z
rotoru (osa rotace rotoru). Tato vazba tedy zabranuje naklapéni krouzku viéi rotoru. Vazba
Inplane Joint zabranuje pohybu krouzku v ose z a umoziuje jej pouze v roviné xy, tedy
v rovin€ kolmé na osu rotace rotoru.

Force Vector vazba mezi skiini turbodmychadla a krouzku loziska predstavuje vnéjsi olejovy
film a vazba mezi krouzkem a hrideli rotoru pfedstavuje vnitini olejovy film.

Hridel rotoru

Rotujici
plovouci
krouzky

Buzeni od motoru

turbodmychadila

Obr. 35 Schéma modelu loziska.
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4 VYSTUPNi PARAMETRY

4.1 VYCHYLKA NA NOSE KOMPRESORU

Prvnim posuzovanym parametrem bude vychylka méfena na nose kompresorového kola jako
relativni excentricita, jelikoz takovato méfeni se provadéji i na realnych turbodmychadlech.
Nejvys§§i moznou vychylku zjistime maximalnim naklopenim rotoru v loziscich. Nos
kompresoru je na modelu rotoru v softwaru ADAMS vzdalen 75 mm od pocatku souradného
systému a jelikoz zname vSechny potfebné parametry, 1ze maximalni vychylku jednoduse
vypocitat pomoci pfimeé umeéry:

_ 0,09 mm
"~ 15,3 mm

1)

X * 75 mm = 0,4412 mm,

kde x je hledand maximalni vychylka, 0,09 mm je soucet vnitini (0,025 mm) a vné&jsi
(0,065 mm) loziskové vule, 15,3 mm je vzdalenost stiedu loziska od pocatku soufadného
systému a 75 mm je vzdalenost méfeného bodu.

Bod méreni

Obr. 36 Model turbodmychadla v softwaru ADAMS s vyznacenym bodem
meéteni vychylky na nose kompresorového kola.

4.2 BEzZPECNOST LOZISEK

Bezpecnost lozisek bude posuzovana zpoméru minimalni tloustky olejové vrstvy
a kombinované drsnosti povrcht. K vypoétu kombinované drsnosti je potieba znat drsnost
povrchu Cepu a panve. Tyto hodnoty nebyly zadany, proto drsnost obou povrchd bude
uvazovana Ra 0,8. Doporucend hodnota minimalni tloustky olejové vrstvy by méla byt
alespon 4x vétsi nez hodnota kombinované drsnosti.

Minimalni ptipustnou tloustku olejového filmu lze tedy vypocitat nasledovne:

22
Rin = 4 * \/aéepz + Opanev? = 4% ,4/0,00082 mm + 0,00082 mm = 0,0045 mm, (22)
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kde hmin je minimalni pfipustna tloustka olejového filmu, aeep je drsnost povrchu ¢epu a opaney
je drsnost povrchu panve.

min,

v

o
o
D
)

3
D

Obr. 37 Schéma minimalni pfipustné tloustky
olejového filmu a nerovnosti povrchi [23].

Hodnota minimalni pfipustné tloustky olejového filmu je nasledné porovnavana s relativni
excentricitou lozisek vnitini a vné&jsi olejové vrstvy, které l1ze snadno prepocitat do hodnot
v milimetrech.

Hodnota 1 bezpecnosti loziska tedy znamena, ze tloustka olejového filmu se rovna minimalni
ptipustné tloustce vypocitané v rovnici (22) a hodnota 0 by znamenala kontakt loziska
s Cepem Ci panvi loziska.
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5 VYSLEDKY SIMULACI

5.1 MODALNI ANALYZA

Nejdfive byla provedena modalni analyza rotoru v provoznich otaCkach turbodmychadla
(50 000 — 140 000-min™'") a sestaven Campbelliv diagram. Kritické otacky se nachazeji tam,
kde se synchronni frekvence (Cerna piimka na obr. 38) protind s pfimkou jakéhokoliv
vlastniho tvaru rotoru. V tomto pfipadé je to mod axialniho pohybu rotoru pii otackach
78 000-min!. JelikozZ je rotor tuhy, nenachazi se zde typicky vlastni tvar rotoru, a to ohybovy
mod.

2500

2250 |
2000 |
1750 |
1500 |
1250 |

1000 +

Vlastni frekvence [Hz]

750 |

500 +

250 |

T

[ e I S S —— |

50000 60 000 70 000 80000 90 000 100 000 110 000 120 000 130 000 140 000
Otacky rotoru [min]

—Synchronni frekvence Kénicky #1 Kénicky #2 Translaéni #1 Translaéni #2 Axidlni pohyb

Obr. 38 Campbelluv diagram.

5.2 BEZPECNOST LOZISEK

5.2.1 S VNEJSiM BUZENIM

Na nasledujicich grafech je vyobrazena bezpecnost obou lozisek a jejich vnitinich 1 vnéjSich
olejovych vrstev pomoci izocar.

Z graft bezpeCnosti vnitinich olejovych vrstev obou lozisek je patrné, ze odezva rotoru na
buzeni od motoru je velice silna v oblasti kolem 50 Hz kde se vyskytuje 1. konicky mod
rotoru a bezpecnost se pohybuje kolem hodnot 1,5. Vyjimku tvofi simulace, ktera byla
provedena pfi 80 000-min™' jelikoZ se nachazi blizko kritickym ota&kam rotoru, které byly
zjistény modalni analyzou v predchozi kapitole.
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Dalsi zvySené vychylky mizeme vidét v oblasti 2. konického modu zejména ve vysSich
otackach. U loziska na turbinové strané jsou tyto vychylky velice vyrazné (Cervené oblasti)
a bezpecnost se pohybuje v kritickych hodnotach (minimalni bezpecnost 1,2).

300 = — - 5.5

Frekvence [Hz]
&
o

100

o
Bezpecnost loziska [-]

50
15
10 1 14
Otacky rotoru [min'] %104
Obr. 39 Bezpecnost loziska na kompresorové stran¢ u vnitini olejové vrstvy.
300 55
5
250
4.5

Frekvence [Hz]
)
o

w
Bezpecnost loziska [-]

N

1.5

5 6 7 8 9 10 11 12 13 14
Otacky rotoru [min-'] x10%

Obr. 40 Bezpecnost loziska na turbinové stran¢ u vnitini olejové vrstvy.

Z modalni analyzy rotoru vime, Ze v oblasti kolem 250 Hz do 90 000-min™! se nachazeji oba
translacni mody. I kdyz se v této oblasti vyskytuji nepatrné vétsi vychylky, zejména kolem
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80 000-min™!' a bezpe&nost se pohybuje od 4 do 12, nemaji tyto budici frekvence zasadni vliv
na chovani rotoru a bezpecnosti lozisek ve vnitini olejové vrstve.

300

200 10

Frekvence [Hz]
&
o
o
Bezpecnost loziska [-]

50

Otacky rotoru [min'] %10

Obr. 41 Bezpecnost loziska na kompresorové stran¢ u vnéjsi olejove vrstvy.

300

14

12

200 10

Frekvence [Hz]
&
o
\‘ ‘
Bezpecnost loziska [-]

5 6 7 ] 9 10 11 12 13 14
Otacky rotoru [min*'] x10%

Obr. 42 Bezpecnost loziska na turbinové stran€ u vnéjsi olejoveé vrstvy.

U vngjsi olejové vrstvy muzeme opét pozorovat zvySené vychylky v oblasti kolem 50 Hz.
V tomto piipadé€ se ale nepohybuji v tak kritickych hodnotach jako je tomu u vnitini olejové
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vrstvy. 2. kénicky mod rotoru mé velice vyrazny vliv na lozisko na turbinové strané, kde
v otackach nad 100 000-min"! dochazi téméf ke kontaktu loZiska s panvi (bezpe&nost se
pohybuje kolem 1). V oblasti obou translacnich modia jsou opét zvySené vychylky, ale k
nebezpednym hodnotam se blizi jen pfi otakach 80 000'min' a to pouze v tizkém
frekven¢nim pasmu kolem 250 Hz.

5.2.2 BEZz VNEJSIHO BUZENI

Pro porovnani byly simulace provedeny i1 bez wvnéjSiho buzeni. Jelikoz ale model
turbodmychadla pro tuhost a tlumeni vyuziva jednoduchych exponencialnich rovnic
a nezahrnuje naptiklad vedlejsi tuhosti, které rotor destabilizuji, je rotor pfi té€chto simulacich
velice stabilni a vysledky simulaci pfi riznych otac¢kach jsou témér identické.

Proto bude uveden pouze pribéh bezpecnosti vnitiniho a vnéjsiho olejového filmu loziska na
turbinové strané pfi 100 000-min"'. Pogatek simulace lze zanedbat, jelikoZ rotor potiebuje par
otaCek nez se plné stabilizuje. BezpeCnost vnitini olejové vrstvy se v prub&hu simulace
stabilné pohybuje kolem 5,3, coz odpovida relativni excentricité 0,05 a bezpecnost vnéjsi
olejové vrstvy v pruméru kolem 12, tzn. relativni excentricité 0,17.

15 I
—Vnitini olejovy film
—Vnéjsi olejovy film
‘510 i
X
2
N
=)
@
[+]
c
Q
@
ﬁ- “l‘l" " vk
@ 3 7
m
0 ! ! ! ! I ! ! ! !
0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10

Cas [s]

Obr. 43 Bezpecnost loziska na turbinové strané pfi 100 000-min™' bez vnéjsiho buzeni.
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ZAVER
Cilem prace bylo zjistit vliv vibraci generovanych spalovacim motorem na turbodmychadlo.
Za timto ucelem byl vytvoren model v MBS softwaru ADAMS a rotor turbodmychadla byl

v zadanych provoznich otackach podroben simulacim, pficemz podléhal vnéj§imu buzeni
v rozsahu frekvenci 0 — 300 Hz simulyjici vibrace od spalovaciho motoru.

Z vysledka simulaci je vice nez ziejmé, ze vibrace od spalovaciho motoru maji zasadni vliv
na chovani rotoru. Vychylky méfené na nose kompresoru jsou v celém rozsahu provoznich
otaCek turbodmychadla a budicich frekvenci o 30 — 70 % vétsi nez vychylky méfené bez
vnéjsiho buzeni a az 5x vétSi v rezonancich, kdy se shoduji budici frekvence a vlastni
frekvence rotoru. V rezonancich je také nejvétsi pravdépodobnost, ze dojde k poskozeni
rotoru a lozisek, jelikoz bezpecnosti kluznych lozisek se pohybuji v kritickych hodnotéach, a to
zejména u loziska na turbinové strané.

AvSak pro kompletni posouzeni vsech kritickych otacek a budicich frekvenci je potieba vzit
v uvahu dominantni budici frekvence spalovaciho motoru v riznych provoznich rezimech,
které byly rozebrany v kapitole 3.1.2 a porovnat je s provedenymi simulacemi. Spalovaci
motor se nejcastéji pohybuje v oblasti volnobéhu. Druhd nejb&znéjsi oblast vytizeni je
ustalena jizda. VétSina frekvenci se pohybuje mimo nebezpecné oblasti. Kritické jsou pouze
frekvence kolem 50 — 60 Hz od spalovaciho procesu v oblasti nejvyssiho to¢ivého momentu,
ktery se nachazi mezi 1000-1300'min'. A to vcelém rozsahu provoznich otacek
turbodmychadla. OvSem pro zjisténi skute¢ného dopadu téchto vibraci na chovani rotoru by
bylo potieba udélat frekvenéni analyzu na realném motoru.

I kdyz simulace provedené na tomto modelu ukazaly jasné dikazy o vlivu vibraci od
spalovaciho motoru na turbodmychadlo, stale se jedna o pomémé jednoduchy model, kde
bylo hodné€ prvka a parametri zjednoduSeno, ¢i upln€ zanedbano. V modalni analyze
postradame ohybovy maod rotoru, jelikoz byl rotor vytvoren jako tuhé téleso. Teplota oleje
byla brana jako konstantni v pribéhu celé simulace, ale pii velmi vysokych otackach dochazi
k vyraznému otepleni oleje, fadove az o desitky °C. To znamena velice proménlivou viskozitu
oleje a odlisné chovani rotoru. Samotny model loziska byl zjednodusen a redukovan pouze na
exponencialni rovnice popisujici tuhost a tlumeni pfi ménici se relativni excentricité.
Nestability, které vznikaji kvili vedlejsim tuhostem v maticich tuhosti, jako je napfiklad
vifeni oleje nejsou v tomto modelu vibec uvazovany.

K dal§imu zpfesnéni vypoclti a vysledki simulaci by kromé parametri zminénych
v pfedchozim odstavci jako by byl naptiklad detailngjsi model loziska, ¢i realn€jsi model
rotoru by dalsi vylepSeni mohla spocivat naptiklad v zahrnuti modelu axialniho loziska nebo
modelu pratoku oleje, ktery také muze byt ovlivnén vibracemi od spalovaciho motoru.
U detailnéjsich modela je také potieba vzit v ivahu samotnou skfin turbodmychadla, ktera ma
své vlastni frekvence a rezonance by tak mohly nastavat ve frekvencnich oblastech, které
dosud byly povazovany za bezpecné. Mohla by také byt provedena mnohem detailnéjsi
frekvencni analyza budicich frekvenci spalovaciho motoru a ty nasledné porovnavat
s vysledky simulaci.

Rezonan¢nim oblastem rotoru by bylo mozné se vyhnout, pokud bychom naptiklad omezili
provoz spalovaciho motoru v kritickych otackach. Toto feSeni ovSem neni Uplné praktické,
efektivni a problému se spiSe vyhyba, nez aby ho feSilo. Je samozifejmé zadouci co nejvice
omezit vibrace generované od spalovaciho motoru a jejich pfenos na turbodmychadlo.
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ZAVER

Moznym feSenim této problematiky je zména parametrii samotného rotoru uz pfi jeho navrhu.
Tim tak pozménit jeho vlastni frekvence, které by se presunuly do oblasti, které nejsou
kritické. Dalsim moznym feSenim by byla napfiklad zména loziskovych vili, respektive jejich
zvétSeni, které by poskytly vétsi tlumeni a snizily maximalni vychylky rotoru v rezonancich.
To by ovSem znamenalo vétsi tfeni a také snizeni Ucinnosti turbodmychadla, coz by bylo
velice nezddouci v dne$ni dobég, kterd klade pfisné pozadavky na neustale se zpfiistiujici
emisni limity a snahu co nejvice snizit spotfebu paliva.
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SEZNAM POUZITYCH ZKRATEK A SYMBOLU

SEZNAM POUZITYCH ZKRATEK A SYMBOLU

A [mm] Amplituda harmonické funkce

B [mm] Sitka loziska

B [-] Matice tlumeni

Bi [N'smm™]  Stfedni tlumeni vnitini olejové vrstvy
bij [N'ssmm™]  Smérové tlumeni mazaci vrstvy

Bo [N'smm™]  Stfedni tlumeni vn&jsi olejové vrstvy
bs [N'smm™']  Stfedni tlumeni mazaci vrstvy

c [mm] Loziskova vule

CAD Computer-aided design

DOHC Double over head cam

f [Hz] Frekvence

Fo [N] Amplituda statické inosnosti

F, [Hz] Frekvence zapalovani

h [m] Tloustka olejové vrstvy

hmin [mm] Minimalni ptipustna tloustka olejového filmu
Iv [-] Pocet valcu

Ixx [kg'mm?] Moment setrvacnosti k ose x

Iyy [kg'mm?] Moment setrvacnosti k ose y

) [kg'mm?] Moment setrvacnosti k ose z

K [-] Matice tuhosti

Ki [N'mm™] Stfedni tuhost vnitini olejové vrstvy
kij [N'mm™] Smérova tuhost mazaci vrstvy

Ko [N'mm™] Stredni tuhost vngji olejové vrstvy
ks [N'mm™] Stfedni tuhost mazaci vrstvy

M [-] Celé cislo

MBS Multi-body system

MKP Metoda konecnych prvki

nk [min™'] Otacky klikového hiidele

p [Pa] Absolutni tlak v kapaliné

R [mm] Polomér loziska

SCR Selective catalytic reduction

t [s] Cas
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SEZNAM POUZITYCH ZKRATEK A SYMBOLU

d

Qo

[m-s]

[mm-s™']

[m]

[m]

[Pa’']

[Hz]

Rychlost ploch v ose x
Unbalance to weight
Rychlost

Rozmér elementu v ose x
Extra high-pressure injection
Rozmeér elementu v ose y
Tlakove viskozni index
Realna slozka

Bezrozmérné tlumeni
Relativni excentricita

Dynamicka viskozita oleje

Dynamicka viskozita oleje pii atmosférickém tlaku

Bezrozmérna tuhost
Vlastni komplexni ¢islo
Bifurka¢ni parametr
Kriticka hodnota
Hustota oleje

Drsnost povrchu Cepu
Drsnost povrchu panve
Otacky rotoru turbodmychadla
Frekvence otaceni rotoru
Bifurkacni bod

Kritické otacky rotoru
Imaginarni slozka

Nestabilni otacky rotoru
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