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ABSTRAKT

Diplomova praca sa zaoberda vypoctovym modelovanim vibracii turboduchadla
a posudenim vplyvu pasivneho dynamického hltica vibracii na vibracie konzoly pre
aktuator. V reSer$nej Studii bolo opisané pouzitie dynamického hlti¢a vibracii. Vypoctové
analyzy boli realizované pomocou metddy kone¢nych prvkov v programe ANSYS. Bolo
vytvorenych niekol’ko vypoctovych modelov turboduchadla sroéznym spdsobom
modelovania skrutkovych spojov medzi dielmi. Kazdy model bol podrobeny modalne;j
analyze a boli porovnané ich vysledky. Na vybratom modeli bola pomocou harmonickej
analyzy vypocitana odozva na kinematické budenie od spalovaciecho motora pre dva
zat'azové stavy. Na model turboduchadla s redukovanym pocétom stupiiov volnosti bol
aplikovany jednoduchy model hltica vibracii. Pomocou harmonickej analyzy bol
skamany jeho vplyv na vibracie konzoly pre aktuator. Pri optimalizovanych parametroch
hltica bolo dosiahnuté vyrazné znizenie maximalnej amplitudy zrychlenia v danom
frekven¢nom rozsahu.

ABSTRACT

The master thesis deals with computational modeling of a turbocharger vibrations and
and assessment of influnce of passive dynamic vibration absorber on vibrations of
actuator bracket. The use of dynamic vibration absorber was summarized in the research
study. The analysis were performed using finite element method in ANSYS. Several
computational models of turbocharger were created with different ways of modeling
bolted joints between turbocharger parts. Modal analysis of each model was performed
and the results were compared. For the selected model, the response to the kinematic
excitation from the internal combustion engine for two load conditions was calculated
using harmonic analysis. A simple model of vibration dynamic absorber was applied to
the turbocharger model with reduced degrees of freedom and its influnce on vibrations of
actuator bracket was investigated. Significant decrease of the maximum acceleration
amplitude was achieved in a given frequency range when absorber parameters were
optimized.
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uvoD

Vyuzitie turbodichadla u spalovacich motorov naberda V poslednom case na coraz
va¢Som vyzname. Turboduchadlo je komplexné zariadenie zloZzené z viacerych dielov
a obsahuje aj pomerne citlivé prvky, medzi ktoré patri napriklad elektricky alebo
pneumaticky aktuator. Na funkciu turbodtchadla su kladené vysoké naroky. Je vystavené
naro¢nym podmienkam a pdsobi nan viacero vplyvov. Jednym z nich su vibracie.
Vibracie mézu mat’ na jednotlivé Casti negativny vplyv. Nadmerné vibracie pri
rezonanénych stavoch mézu viest' K medznému stavu inavy alebo mézu mat’ nepriaznivy
vplyv na funkciu niektorej casti. Vibracie s preto kontrolované a v pripade, Ze sledovana
veli¢ina prekroc¢i urcitu hranicu, navrhnuté turboduchadlo nie je mozné prevadzkovat'.
Preto je nutné najst’ spdsob, ako neZelané vibracie potlacit’.

Existuje niekol’ko moznosti, ako potlacit’ vibracie. Su nimi napriklad zmena
kon$trukéného navrhu, zvySenie tlmenia alebo pridanie pasivneho alebo aktivneho
dynamického hltica vibréacii. Pasivny dynamicky hlti¢ je zaujimavou metodou znizenia
vibracii aza urCitych okolnosti moéze byt jeho pouzitie pomerne jednoduchym
a efektivnym spdsobom ako potlacit’ nadmerné vibracie. Pri navrhu hltica pre ur€itt
aplikaciu pomocou vypoctového modelovania je vSak najprv nutné poznat modalne
vlastnosti ststavy, na ktora je hlti¢ navrhovany a odozvu sustavy na prislusné budenie.
Preto je najprv vhodné previest’ simula¢ni analyzu vibracii sustavy turboduchadla. Ta
pozostava z realizacie vypoctove] modalnej analyzy, teda zistenia vlastnych frekvencii
a tvarov a frekven¢nej analyzy, pri ktorej je vypocitana odozva na urc¢ité budenie. Po
tychto analyzach je mozné navrhnit dynamicky hlti¢ vibracii a previest vypocty
a analyzy, ktoré overia jeho vplyv na danu sustavu.

Analyzovana bola statorova sustava turboduchadla od firmy Garrett - Advancing
Motion. Sucast'ou prace je reSerSna $tadia pouzitia dynamického hltica vibracii. Ciel'mi
pri rieSeni samotného problému su vytvorenie vypoctového modelu turboduchadla,
prevedenie modalnej a frekvencnej analyzy a pomocou jednoduchého modelu pasivneho
hlti¢a posudenie jeho vplyvu na vibracie komponentu turboduchadla. Ciel'om tejto prace
nie je prakticky navrh hlti¢a, ale skér vypoctové posudenie jeho vplyvu na komponent
konkrétneho modelu turboduchadla.
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1 PROBLEMOVA SITUACIA

1.1 Opis problémovej situacie

Turboduchadlo je spojené s d’al§imi sGstavami, ktoré nait mézu mat’ negativny vplyv
v podobe budenia vibracii. Vibracie si budené mimo iného najmid vizbami od
spal'ovacicho motora. Vybudené kmitanie méze mat’ negativny vplyv na chod a aj
zivotnost’ dielov turboduchadla. Tyka sa to hlavne citlivejSich prvkov, medzi ktoré patri
elektricky aktuator, ktory je pomocou konzoly pripevneny ku skrini turboduchadla.
Vibracie na tejto konzole st preto kontrolované a nemali by prekrocit’ stanovené hodnoty.
Ak hodnota sledovanej kinematickej veli¢iny prekro¢i maximalnu dovoleni hodnotu,
dochadza k nepripustnému stavu a prevadzka turboduchadla v danej konfigurécii nie je
prijatel'na. Jednym zo spdsobov, ako znizit’ vibracie, je vyuZzitie pasivneho hltica vibracii.
Moznost’ jeho pouzitia je vSak najprv nutné overit. V prvom kroku je potrebné zistit
modalne vlastnosti a odozvu na budenie samotného turboduchadla.

1.2 Formulacia problému

Riesenim problémovej situacie je posudenie vplyvu pasivneho hlti¢a vibracii na kmitanie
konzoly pre upevnenie aktudtoru turbodichadla pomocou vypoctového modelovania.

1.3 Ciele rieSenia problému
Z problémovej situacie a formulacie problému vyplyvaju nasledujice ciele rieSenia:

1. ResSers tykajuca sa opisu a moznosti vyuzitia pasivneho hltica vibracii.

2. Vytvorenie vypoctového MKP modelu statorovej sustavy turbodtichadla

a realizovanie vypoctovej modalnej analyzy.

Prevedenie frekvencnej analyzy pre dané budenie.

4. Vytvorenie zjednoduSeného modelu pasivneho hlti¢a vibracii a prevedenie analyz
veducich k uréeniu jeho vplyvu na kmitanie daného komponentu turboduchadla.

w
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1.4 Systém podstatnych velic¢in

Systém podstatnych veli¢in bol vymedzeny na zaklade [1]. Tvori ho 9 ¢iastkovych
veli¢in, ktoré st pre turboduchadlo opisané v nasledujicich odstavcoch.

Okolie objektu

Turbinova cast’ turboduchadla je pripevnena na vyfukové potrubie, ktoré vedie spaliny
zo spal’ovacieho motora. K turboduchadlu su pripevnené d’al$ie potrubné alebo hadicové
systémy privadzajace, resp. odvadzajice plyny. Pracovnym médiom, teda vnutornym
okolim turbodtchadla, su spaliny v pripade turbinovej Casti turbodichadla a nasavany
vzduch v pripade kompresorovej ¢asti. Vonkajsi vol'ny priestor okolo turboduchadla je
vyplneny vzduchom. K sustave turboduchadla je eSte pripojeny elektricky aktuator
sliziaci k regulacii privadzanych vyfukovych plynov.

Geometria a topologia

Geometria analyzovaného turbodtchadla je definovana geometrickym modelom, ktory je
vysledkom navrhu, a je znac¢ne tvarovo zlozita.

Podstatné vizby na okolie

Turbinova c¢ast’ turboduchadla je Kk potrubnym systémom pripevnena pomocou
skrutkovych spojov. Ostatné potrubné systémy st pripojené pomocou kovovych spojok.
Elektricky aktuator je na konzolu pripevneny taktiez skrutkami.

Aktivacia objektu

Turboduchadlo je aktivované ¢innost'ou spal’ovacieho motora, s ktorym je turboduchadlo
spojené. Rotor turbodichadla je uvedeny do pohybu spalinami pradiacimi zo
spalovacieho motora. Mnozstvo spalin prichddzajucich na lopatky turbiny je regulované
elektrickym aktuatorom. Otacky rotoru turbodtichadla mézu dosiahnut’ hodnotu 40000
az 300000 ot./min [2].

Ovplyviiovanie procesov z okolia

Rotor turboduchadla je aktivovany prudenim vyfukovych plynov, ktoré je vplyvom
Casovej premenlivosti pulzujice a nestacionarne [3]. Spaliny maju vplyvom
spalovacieho procesu vysoku teplotu, ktora mdze dosiahnut' az 1025 °C [4]. Tym
dochadza k prenosu tepla a zvyseniu teploty turbinovej ¢asti turboduchadla. Tlak spalin
posobi na vniitorné steny skrine turbinovej Casti a tlak stlaGovaného vzduchu na steny
kompresorovej skrine turboduchadla.

Odborové vlastnosti objektu

Jednotlivé komponenty turbodtchadla st vyrobené z réznych materidlov. Kazdy material
je opisany materidlovymi charakteristikami, ktoré boli =ziskané z firemnych
materidlovych databéz.

14
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Procesy a stavy vyvolané aktivaciou objektu

Pri ¢innosti spal'ovacieho motora vznikaji vibracie, ktoré su na turboduchadlo prenasané
a budené pomocou vizieb. Rotaciou rotoru je zahrievana loziskova ¢ast’ turboduchadla
a taktiez su generované urcité vibracie.

Prejavy objektom vyvolanych procesov

Kedze na objekt pdsobia viaceré vplyvy budenim vibracii, na turbodichadle vznika
odozva. Budenie na urcitych frekvenciach moze viest’ k vzniku rezonancie.

Désledky prejavov do okolia objektu

Nadmerné vibracie majii negativny vplyv na Zivotnost’ niektorych komponentov. Dalej
moézu ovplyviovat’ ¢innost’ aktudtoru @ mézu byt’ budené d’alSie potrubné Casti spojené
S turboduchadlom.

Vzhl'adom na naro¢nost’ zahrnutia vplyvov teploty, pradenia plynov a rotacie
rotoru do analyzy vibracii statickej sustavy turboduchada, neboli tieto vplyvy vo
vypoctovom modeli uvazované.

1.5 Vyber metddy riesSenia

Geometria turboduchadla je zna¢ne komplikovana. Preto nie je mozné pri rieSeni pouzit’
diferencialny pristup. Problém bol teda rieSeny numericky pomocou momentalne
najrozsirenejsej metddy — metdédy koneénych prvkov (MKP). Z dévodu dostupnosti bol
vyuzity komercny softvér ANSYS vyuzivajici tito metodu.

15



UMTMB FSI VUT V BRNE

2 TURBODUCHADLO

Turboduchadlo je zariadenie sluziace k zvySeniu vykonu spalovacieho motora. Zvysenie
vykonu suvisi so zvySenim mnozstva vzduchu privadzané¢ho do valcov motora, ¢o je
dosiahnuté stlaéenim vzduchu pomocou turboduchadla s vyuzitim energie spalin
veducich zo spalovacieho motora [5]. Schéma opisujica funkciu turbodichadla je
zobrazena na obr. 2.1.

1 — vstup do kompresoru
2 — vystup kompresoru
3 - chladi¢

4 — saci ventil

5 — vyfukovy ventil

6 — vstup do turbiny

7 — vystup turbiny

Obr. 2.1 Schéma funkcie turboduchadla [5]

Vzduch nasaty kompresorom turboduchadla je stlaCeny a vedeny cez chladi¢ do
valcu spalovacieho motora. Stlaceny vzduch mé vys$Siu hmotnost, a kedze pomer
vzduchu a paliva je rovnaky, dochadza k spalovaniu vdaé¢$ieho mnozstva paliva, ¢o vedie
k zvySeniu vykonu motora. Po spalovacom procese st spaliny vedené vyfukovym
potrubim na lopatky turbiny turboduchadla, pomocou ktorych je pohanany kompresor
nasavajuci a stlaujuci novy vzduch. Sucastou turbinovej Casti moze byt obtokova
klapka, ktora slazi k regulacii tlaku vyfukovych plynov. [5]

Na obr. 2.2 je zobrazeny rez turbodichadlom s vyznacenymi hlavnymi
komponentmi. Existuje niekol’ko typov turbodtchadiel. St nimi napr. [6]

» Jednoduché turboduchadlo — Najjednoduchsie a efektivne z hl'adiska pomeru
cena/vykon.

» Twin-Turbo — Pozostava z dvoch turbodtchadiel.

«  Twin-Scroll Turbo — Vstup do turbiny je rozdeleny na dve Casti, pricom do kazdej
vstupuju spaliny z inej skupiny valcov motora.

» Turboduchadlo s variabilnou geometriou (VGT) — V turbinovej skrini je
upevneny kruh s naklapacimi lopatkami, pomocou ktorych je regulovany uhol
vstupu spalin a prierezova plocha.

* Elektrické turboduichadlo

16
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1 —loziska

2 — vstup oleja

3 — turbinova skrina

4 — rotor turbiny

5 — loziskové teleso

6 — vystup oleja

7 — skrina kompresoru
8 — rotor kompresoru

9 — oporna doska skrine
kompresoru

Obr. 2.2 Hlavné komponenty turbodtichadla [5]

17
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3 MECHANICKE KMITANIE

Pod pojmom mechanické kmitanie (vibracie) je chapany pohyb, ktory sa periodicky
opakuje s casovou periodou T [7]. V pripade jednoduchého harmonického pohybu sa
vychylka u meni v ¢ase t s uhlovou frekvenciou w podla vztahu [8]

u(t) = ug sin(wt + @) (3.1)

pricom u, je amplitida vychylky a ¢ je faza pohybu v pociatoénom case. Priebeh
vychylky opisuje obr. 3.1. Prvou derivaciou vychylky je rychlost’

u(t) = uyw cos(wt + @) (3.2)
a druhou derivaciou vychylky je zrychlenie pohybu
ii(t) = —upw? sin(wt + @) (3.3)
Pre periodu T plati
21
T =— (3.4)
)
Prevratena hodnota periody je frekvencia f
1
=_ 3.5
f=7 (35)

Vyjadruje pocet kmitov za 1 sekundu.

uﬁ" Y

Obr. 3.1 Priebeh harmonického kmitania v dase

Vhodnym néstrojom pre zostrojenie pohybovych rovnic kmitania urcitej sustavy,
hlavne so sustredenymi parametrami, st Lagrangeove rovnice [8]. Tvar rovnice pre j-tu
zovseobecnent sturadnicu g je

d <6Ek> O0E, O0E, 0D
o Bl B e
Kde Ex je kineticka energia, Ep potencialna energia, Dr disipativna funkcia, ktora opisuje
tlmiace G¢inky, a Sj zovSeobecnena sila.
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3.1 Kmitanie s jednym stupnom volnosti

Ststavu s jednym stupfiom volnosti 74
(obr. 3.2) tvoria tri prvky [8]:

e hmotny bod s hmotnost'ou m, k |- b

e nehmotna pruzina s tuhost'ou k,

e nehmotny tlmic¢ s timenim b.

m
Ststava je spojenda s tuhym U\lj
zékladom a mdze byt budend silou F, F(t)
ktora sa s ¢asom meni [8]. Mechanické

kmitanie s vychylkou u vseobecne
opisuje pohybova rovnica Obr. 3.2 Ststava s jednym stupfiom vol'nosti

mii + bu + ku = F(t) (3.7)

3.1.1 VoIlné netimené kmitanie

Ak je sustava netlmena a absentuje budiaca sila F, ide 0 vol'né netlmené kmitanie
vyjadrené rovnicou

mii+ku=0 (3.8)

Pri rieSeni rovnice (3.8) je definovany parameter .2

0= |% (3.9)
m

ktory vyjadruje vlastna uhlovu frekvenciu, s ktorou sustava po vychyleni kmita. RieSenie
rovnice (3.8) ma tvar
u(t) = C,e™ + C,e™ = Csin(Qt + @) (3.10)

Pricom integra¢né konstanty C; a Cp, resp. C sa stanovia z pociatoénych podmienok. [8]

3.1.2 Volné timené kmitanie

Matematicky opis vol'ného tlmeného kmitania je prevzaty z literattry [8]. VolI'né tlmené
Kmitanie popisuje rovnica

mii+ b+ ku=20 (3.11)
Pri rieSeni rovnice (3.11) je definovany parameter pomerny tGtlm by
b b
bp = =
2mf  2+\/km

Menovatel’ na pravej strane rovnice (3.12) je st¢initel” kritického tlmenia. Vlastna uhlova
frekvencia tlmeného kmitania £, zavisi na velkosti vlastnej uhlovej frekvencie
netlmeného kmitania (2 a pomerného utlmu by

2,=10 /1—19,,2 (3.13)
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Riesenie rovnice (3.11) ma tvar
u(t) = CeMt + C ezt (3.14)

A1 @ A, su korenmi charakteristickej rovnice pre rovnicu (3.11). Korene 4; aA,,
oznaCované aj ako vlastné hodnoty, zavisia na velkosti pomerné¢ho utlmu bp. Pri
podkrytickom tlmeni (bp < 1) st korene komplexne zdruzené

Ay =—b,2 £i0, (3.15)
Pri kritickom tlmeni (bp = 1) st korene redlne rozne
Mp=-b,2+ 0, (3.16)
A pri nadkritickom tlmeni (bp > 1) je koren dvojnasobny realny
A =21, =—b,0 (3.17)

3.1.3 Vynutené kmitanie

K vynutenému kmitaniu dochadza vtedy, ked’ na ststavu posobi budiaca sila F(t). Je
popisané rovnicou (3.7). Ak je budiaca sila F(t) harmonicka, vyntatené kmitanie sa sklada
z prechodového (vyvolané vychylkou v ¢ase t = 0) austaleného kmitania (vyvolané
budiacou silou). U va¢siny technickych problémov sa analyzuje ustaleny stav. Vychylka
stustavy je komplexnd, tzn. méa redlnu a imaginarnu cast, a je mozné ju vyjadrit' aj
pomocou amplitidy Uo a fazového uhlu ¢. Pri uvazovani harmonickej budiacej sily
s amplitudou Fo a ustaleného stavu kmitania pre vychylku kmitania plati

u(t) = Fo ! elwt (3.18)
m —w? +i2b,Qw + N? '
Pre statickt vychylku plati
Fo
Use =7 (3.19)
Dalej je zavedeny stéinitel’ naladenia 7
0
=_ 3.20
n=-— (3.20)

Pre pomernt vychylku, ktora vyjadruje pomer absolitnej hodnoty amplitudy k staticke]
vychylke, plati

luol _ ! (3.21)
Use (1 - 772)2 + (prﬂ)z l
A pre fazovy uhol plati
2b,m
© = arctg 1= 12 (3.22)

Na obr. 3.3 je zobrazena amplitidova a fazova charakteristika, teda zavislost’ pomernej
vychylky a fazového uhlu na budiacej frekvencii pre roézne hodnoty pomerného
utlmu bp. [8]
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Obr. 3.3 Zavislost’ amplitady a fazového uhlu na suciniteli naladenia pre rozne

hodnoty pomerného ttlmu

,, Kmitanie s vysokou amplitudou sposobené malym periodickym budenim majucim
frekvenciu rovnaku alebo takmer rovnaku ako je viastna frekvencia sustavy, sa nazyva
rezonancia . [9]

Dal$ou moznou pri¢inou vzniku vynateného kmitania je kinematické budenie,
ku ktorému dochadza v pripade, ked’ sa pohybuje zaklad sustavy [8]. Tuto situaciu

opisuje obr.

3.4.

AASAII A

Uz

u\ljm

k I—lb

Obr. 3.4 Sustava s jednym stupiiom vol'nosti s pohybujucim sa zakladom
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Relativna vychylka hmoty voc¢i zakladu je vyjadrena ako

u () = ut) — u,(t) (3.23)
a pohybova rovnica ma v tomto pripade tvar
mii, + bu, + ku, = —mii, (3.24)

pri¢om pre amplitudu relativnej vychylky plati [8]

n?
Uy = u 3.25
ro \/(1 —-n?)%2 + (prﬂ)z z0 ( )

3.2 Kmitanie s n stupfiami volnosti

Kmitanie kontinua je mozné rie$it’ pomocou vhodne zvolenej diskretizacie. Diskrétny
model je tvoreny bodmi, ktoré su prepojené parametrami tuhosti. Tie st urené
Z materialovych vlastnosti kontinua. Hmotnost’ kontinua je koncentrovana v jednotlivych
bodoch. Kontinuum je teda nahradené ststavou s n stupiiami vol'nosti, pricom n musi byt’
volené s ohl'adom na pocet hl'adanych vlastnych frekvencii. Pomocou takto vytvoren¢ho
modelu je mozné vypocitat’ vlastné frekvencie a vlastné tvary urcitého rozsahu alebo
ur¢it odozvu na urcité budenie. [8]

Vynuatené kmitanie s n stupnami vol'nosti je opisané sustavou n pohybovych rovnic
S n neznamymi. Vyjadrené v maticovom tvare

Mii + B+ Ku = f(¢) (3.26)

kde M je matica hmotnosti, B matica timenia a K matica tuhosti s rozmermi n x n. A i,
1, u su vektory zrychlenia, rychlosti a vychylky a f(t) vektor budiacej sily. [8]

3.3 Kmitanie v metéde koneénych prvkov

Metdda konecnych prvkov (MKP) je numerickd metdda zalozena na varianom principe,
t. j. hladani extrému potencialnej energie [10]. Pri vyuziti MKP je kontinuum
disktretizované na konec¢ny pocet prvkov s ur¢itym poctom uzlov. V uzloch su pri rieSeni
hl'adané nezndme posuvy. Spojité posuvy kontinua su vyjadrené pomocou bazovych
funkcii, ktoré su najcastejsie vyjadrené pomocou polyndmov zavislych na priestorovych
stradniciach. Pre statické Ulohy st nezname posuvy funkciou priestorovych stradnic.
U dynamickych uloh su navySe funkciou ¢asu. V pripade uloh dynamiky je teda spojity
posuv kontinua vyjadreny vzt'ahom

u(x,t) = N(x)é(t) (3.27)
kde N je matica bazovych funkcii a § je vektor neznamych posuvov v uzloch. [8] [10]
Zakladna rovnica MKP pre statické tllohy ma tvar
KU =F (3.28)
kde K je matica tuhosti, U je vektor posuvov a F je vektor zat'azenia. [10]

Zakladnou rovnicou MKP pre tlohy dynamiky je pohybova rovnica pre kmitanie
S n stupnami vol'nosti (3.26) [10]. Pricom matice M a K st globalne matice, ktoré vznikna
spojenim matic zostrojenych na jednotlivych kone¢nych prvkoch z materidlovych
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vlastnosti (modul pruznosti E, Poissonovo ¢islo y, hustota p) [8] [10]. O moznostiach
zostrojenia matice B je pojednané v podkapitole 3.3.2.

3.3.1 Modalna analyza

Uréenie vlastnych frekvencii a vlastnych tvarov sa nazyva aj modalna analyza [10].
Vychadza z pohybovej rovnice pre voI'né netlmené kmitanie [8]

Miit+ Ku=0 (3.29)
Riesenie rovnice (3.29) je v tvare
u = vet (3.30)
Kde v je vektor amplitad.

Pre ur€enie vlastnych netlmenych frekvencii (2 je rieSeny problém vlastnych
hodndt, ktory ,je definovany ako ur€enie vlastnych c¢isel (vlastnych frekvencii)
a vlastnych vektorov matematického modelu (3.26) pre f(t) = 0 [11]. Rovnica problému
vlastnych hodnét ma tvar

(K- 2°M)v=0 (3.31)
Jej rieSenim je rovnica
det(K — 2°M) =0 (3.32)

Z rovnice (3.32) su vypocitané vlastné uhlové frekvencie 2, az £2,,. Na zaklade rovnice
(3.31) je ku kazdej vlastnej frekvencii £2,, dopoc¢itany vlastny vektor v. Vlastné vektory
st ortogonalne a normuju sa napriklad podl'a matice hmotnosti [11]

vIMv, =1 (3.33)

., Vlastné vektory su linedrne nezavislé a tvoria bdazu n-dimenziondlneho Euklidovského
priestoru. Kazdy mozny pohyb sustavy telies modelovany pohybovou rovnicou (3.29) je
mozné opisat’ linedrnou kombindciou vektorov* [11]

u=aoqt) (3.34)

Kde @ je modalna matica pozostavajuca z vlastnych vektorov vy a g(t) je tzv. modalna
stradnica. [11] [12]

3.3.2 Harmonicka analyza

Pri harmonickej analyze ma budiaca sila harmonicky priebeh s uhlovou frekvenciou w.
Pohybova rovnica ma teda tvar

Mii + Bit + Ku = feiot (3.35)

RieSenie tejto rovnice je mozné pomocou MKP dosiahnut’ dvomi metédami: metédou
uplného riesenia a metdédou modalnej superpozicie. [12]

Matica tlmenia B sa ur¢uje z matice hmotnosti M a matice tuhosti K pomocou
Rayleighovych konstant a a

B =aM + K (3.36)

Konstanty o a f su zavislé na velkosti pomerného utlmu ¢;, teda pomeru aktuédlneho
tlmenia ku kritickému tlmeniu (vid’ rovnica (3.12)) i-teho médu kmitania
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_ a _I_,B-Qi
20, 2

¢ (3.37)

Kons$tanta a sa casto zanedbdva. KonStantny pomerny utlm je najjednoduchsou
moznostou ako do modelu vlozit’ timenie. [13]

Metdda aplného rieSenia

Po uprave rovnice (3.35) je mozné osamostatnit’ posuv U. Rovnica prejde do tvaru

(K — w?M + iwB)u = fel®t (3.38)
Po rozdeleni realnej a imaginarnej Casti posuvov a budenia
(K — w?M + iwB)(uy +iu;) = fr + if; (3.39)
sa riesi sustava rovnic, v ktorych vystupuje zvlast redlna a zvlast’ imaginarna Cast rieSenia
K — o’M —wB Ug f R]
= 3.40
[ wB K — wZM] ui] fi (3.40)

Z toho vyplyva, ze stistava ma dvakrat viac rovnic nez pocet stupfiov vol'nosti. [12]

Metoda modalnej superpozicie

Pri metdode modalnej superpozicie je vyuzité vyjadrenie posuvu pomocou linedrnej
kombinacie vlastnych vektorov opisané rovnicou (3.34), priCom vlastné vektory su
normované podl'a matice hmotnosti [12]. Pohybova rovnica (3.35) prejde do tvaru [12]

g+ P'BDq+ Aq = DT felwt (3.41)

Kde A je diagonalna spektralna matica. Jej diagonalu tvoria kvadraty vlastnych uhlovych
frekvencii 22 [11]. Po osamostatneni ¢ ma rovnica tvar

[A— W?E + iw®"BD]q = DT felwt (3.42)

Kde E je jednotkova matica. Po vyjadreni q z rovnice (3.42) a dosedani do rovnice (3.34)
pre posuv u plati [12]

U=®[A— WE+ iwP"BP| 1P felwt (3.43)

3.3.3 Redukcia stupnov volnosti pomocou modalnej syntézy

Vo vypoctoch pomocou MKP tykajacich sa kmitania je k redukcii po¢tu stupniov vol'nosti
modelu vyuzivana modalna syntéza (component mode synthesis). Objekt, ktory je
predmetom analyzy, je rozdeleny na podststavy (substruktury), u ktorych je zniZeny
pocet stupniov vol'nosti. Tuto metddu je vhodné vyuzit’ napriklad v situdciach, ked’ dana
analyza prebieha opakovane s urcitym poctom krokov alebo dochadza k opakovanym
vypoctom, pricom st menené parametre urcitej asti analyzovanej sustavy. [12]

Pri pouziti modalnej syntézy je sustava rozdelend na subStruktury. Stupne vol'nosti
kazdej substruktury st rozdelené na master m a ostatné S. Ako master stupne vol'nosti st
zvolené tie, ktoré sa nachddzaju v mieste vézieb na iné subStruktury alebo sustavy,
pripadne st predmetom d’alSicho zaujmu. [14]
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Existuje niekol’ko metéd modalnej syntézy. Jej fungovanie bude ukazané na metdde
pevného rozhrania (fixed-interface), ktora je oznaované aj ako Craig-Bamptonova
metdoda [15]. U Craig-Bamptnovej metody st pri vytvarani subStruktiry master stupne
vol'nosti uvazované ako votknuté. Odvodenie Craig-Bamptonovej metdédy vychadza
z literatury [14] a [15].

Po rozdeleni stupiiov volnosti a neuvazovani tlmenia prejde pohybova rovnica
(3.26) do tvaru

Msm M” ] [Ksm K“ [I;m] (3.44)

Master stupne volnosti m st uvazované ako votknuté, preto ma rovnica popisujuca
problém vlastnych hodnot tvar

(Kys — 2°M)u, =0 (3.45)

kde u, je vlastny vektor. Z vlastnych vektorov je zostavena modalna matica @. Medzi
posuvmi Us a Um plati

us = _K;lesmum = Gy (3.46)
Pre vektor posuvov plati
Up] . [Um
us] =7 qs] (3.47)

Kde gs je modalna suradnica, vychadzajica z modalnej transformacie sturadnic s (vid’
rovnica (3.34)) a T je transforma¢na matica, pre ktort plati

T=l¢. o (3.48)

Pricom E je jednotkovd matica a 0 nulova matica. SubStruktiry vstupuju do d’alSieho
vypoctu ako superprvky, ktoré maju svoju redukovani maticu hmotnosti, tuhosti,
zatazenia. Pre redukované matice substruktary plati

K = T'KT (3.49)
M =T"MT (3.50)
F=T'F (3.51)

Pri¢om matice K a M st globalne matice tuhosti a hmotnosti a vektor F globalny vektor
zat’azenia substruktiry pred redukciou.
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3.4 Dynamicky hlti€ vibracii
Dynamicky hlti¢ vibracii je jednou

zZ moznosti, ako potlacit’ vibracie v
pripade, ze je frekvencia budiacej K
sily blizko k vlastnej frekvencii

sustavy [7]. Na obr. 3.5 je zobrazeny
jednoduchy model hlti¢a vibracii y M
pripojeny  k sustave s jednym 1\17 F(t)
stupfiom vol'nosti. % l |
21
m

o

Obr. 3.5 Dynamicky hlti¢ vibracii pripojeny
k stistave s jednym stupfiom vol'nosti

3.4.1 Netlmeny dynamicky hlti€ vibracii

Princip potlacenia vibracii pomocou netlmeného hltica vibréacii spo¢iva v pridani sustavy
s hmotnost'ou m a tuhostou k k hlavnej ststave s hmotnostou M a tuhostou K. Hlavna
ststava je uvazovand ako netlmena a je budend harmonickou silou s amplitidou Fo.
Pohyb ststavy s jednym stupfiom volnosti s pridanym dynamickym hlti¢om vibracii je
popisany sustavou dvoch pohybovych rovnic s neznamymi vychylkami X1 a X2 (vid’ obr.

3.5)
Mi; + (K + k)x; — kx, = Fy sin(wt)
1 1 2 0 (352)
m¥, + k(x; —x,) =0

Pre pomernt amplitudu vychylky = hmoty M v zavislosti na budiacej frekvencii w plati
X
st

1@
F_ W
X (1 9\ (1 k@) _k (359
w?2 K 02 K

a

kde w, je vlastna frekvencia hltica vibracii a £2,, vlastna frekvencia primarnej sistavy a st
vypocitané zo vztahu (3.9). Ak sa Citatel' pravej strany rovnice (3.53) rovna nule,
amplitida vychylky hlavnej sustavy je nulova. Aby K tejto situacii prislo, dynamicky hlti¢
vibracii musi byt naladeny na frekvenciu budenia. To znamena, Ze kvantitativne by
vychylka najviac poklesla pri budiacej frekvencii rovnajucej sa vlastnej frekvencii
hlavnej stistavy. Preto je najvyhodnejsie naladit’ hlti¢ na tato frekvenciu. [7]

Po pridani hlti¢a vznikne systém s dvomi stupfiami vol'nosti, ma teda dve vlastné
frekvencie. Na obr. 3.7 je zobrazena amplitudova frekvenéna charakteristika pre hmotu
hlavnej ststavy M (graf pre by = 0). Z tohto grafu vyplyva, Ze netlmeny hlti¢ vibracii je
vhodné pouzit’ pre budenie so stalou frekvenciou a nevhodné pre budenie s premenlivou
frekvenciou. [7]

Hodnoty vlastnych frekvencii sustavy s hlticom st zavislé na parametre u [7], ktory
vyjadruje pomer hmotnosti hltica m a hmotnosti hlavnej sustavy M, teda
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_n 3.54
H= (3.54)

Zavislost velkosti vlastnych frekvencii na hmotnostnom pomere opisuje graf na obr. 3.6.

1.5
et} _ -4.25
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Obr. 3.6 Zavislost’ vlastnych frekvencii sustavy s netlmenym hlticom na
hmotnostnom pomere u [7]

3.4.2 Timeny dynamicky hilti¢ vibracii

Tlmeny dynamicky hlti¢ vibracii je mozné pouzit’ aj v pripade, Ze frekvencia budenia nie
je konstantna [7]. Po pridani viskdzneho tlmi¢a s timenim b medzi hlavnt sustavu a hlti¢

je pohyb celej stustavy popisany nasledujicou sustavou pohybovych rovnic
Mj(:’l + le + k(xl - xZ) + b(x1 - xZ) = FO Sln(wt) (3 55)
mi, + k(x, —x,) + b, — %) =0 '

a po zavedeni dalSich bezrozmernych parametrov f ag pre pomernu amplitadu
vychylky =+ hmoty M plati [7]
t

X
Xs

X _ (2b,gf)° + (g% — £2)?

Xst (prgf)z(gz — 1+ ug?)2+[uf2g? — (g2 — 1)(g2 — f2)]? (3.56)

Pri¢om f je pomer vlastnej frekvencie hltica a primarnej sstavy

wa
f= o, (3.57)
a g je pomer budiacej frekvencie a vlastnej frekvencie primarnej sustavy
w
9=0. (3.58)
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Na obr. 3.7 si zobrazené amplitidové frekvenéné charakteristiky sustavy
S pasivnym hlticom naladenym na vlastnu frekvenciu primarnej sustavy a hmotnostnym
pomerom u = 1/20 pre rozne hodnoty pomerného Gtlmu by vytvorené podla [7].

16 | ——b, =0
" | ——b_ =01
| b =032
| p
10 : E — bp, f- Optimélne
»
X 8
x

Wi ]

Obr. 3.7 Odozva sustavy s jednym stupiiom volnosti s dynamickym hlticom vibracii

Z grafov na obr. 3.7 vyplyva, Ze hodnota pomerného Gtlmu ma zasadny vplyv na
priebeh vychylky primarnej sstavy V zavislosti na budiacej frekvencii. Ak sa pomerny
utlm blizi nekonec¢nu, stistava sa sprava ako netlmena ststava s jednym stupiiom volnosti,
t. j. ma jednu vlastnu frekvenciu. Pri kone¢nych nenulovych hodnotach pomerného utlmu
nadobuda relativna amplitada vychylky koneénych hodnét. Dalej z obr. 3.7 vyplyva, Ze
existuju také body P a Q, v ktorych sa vSetky priebehy amplitud pretinaju pri rovnakom
naladeni hlti¢a a hmotnostnom pomere p bez ohl'adu na velkost’ timenia hlti¢a. [7]

Dosiahnutie ¢o najnizSej maximalnej amplitidy je podmienené splnenim dvoch
podmienok. Prvou podmienkou je dosiahnutie toho, aby body P a Q lezali v rovnakej
polohe na ose y. Vertikdlna poloha tychto bodov je zavisla na pomere vlastnych
frekvencii f. Ziadany idealny stav nastane, pokial pomer vlastnych frekvencii f
nadobtida hodnoty vyjadrenej vztahom

1
=— 3.59
T+ (3.59)

To znamena, Ze pre vel'mi malé hmotnostné pomery , je pomer f priblizne 1. [7]

Druhou podmienkou docielenia ¢o najniz$ej maximalnej amplitidy je zvolenie
optimalnej hodnoty tlmenia [7]. Tlmenie je vyjadrené pomocou pomerného utlmu by
(prepocet vid’ rovnica (3.12)). Pre hlti¢ s optimalnym frekvenénym naladenim nadobuda
pomerny Gtlm idealnej hodnoty, ak plati, ze [7]

_/ 3u
b, = FEYNE (3.60)
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Priebeh amplitidovej charakteristiky pre netlmenu ststavu s tlmenym hlticom
S hmotnostnym pomerom u = 1/20 SnajmenSou moznou hodnotou maximalnej
amplitidy primarnej hmoty, teda pri optimalnych parametroch hltica f a by, je zobrazeny
na obr. 3.7 zelenou farbou.

V pripade, ze je primarna ststava tlmend, vyssie uvedené vztahy pre optimalne
parametre hltica neplatia, pretoze v tomto pripade neexistuji body P a Q, v ktorych by sa
pretinali priebehy odozvy s réznym tlmenim dynamického hltica pre rovnaky pomer
vlastnych frekvencii f [16]. Aproximované rieSenie optimalnych parametrov hltica pre
tlmend hlavnu sustava publikoval Asami a kol. v ¢lanku [16]. Dalej bolo vytvorenych
niekol’ko numerickych rieseni, ktoré st spominané napr. v ¢lanku [17].

3.5 Pouzitie pasivheho dynamického hlti€a vibracii

Ked’Zze rieSenim formulovan¢ho problému je postidenie mozZnosti pouZzitia pasivneho
dynamického hlti¢a vibracii na urcitej entite, v nasledujucej kapitole je spracovana
reSerSna §tadia 0 pouziti, pripadne vyvoji dynamického hltica vibracii. ReSersna $tadia
pozostava zo suboru odbornych ¢lankov a ich stru¢ného opisu.

Vibration analysis of a beam structure attached with a dynamic vibration
absorber [18]

Predmetom c¢lanku je experimentalna analyza ohybového kmitania obojstranne
votknutého tenkostenného hlinikového nosnika s dynamickym hlticom vibracii. Sti¢astou
¢lanku je teoreticky opis kmitania sustavy s jednym stupiiom volnosti S aplikovanym
hlti¢om vibracii. HIti¢, ktory bol umiestneny na analyzovany nosnik, pozostaval z pratu
a dvoch hmét, ktoré boli pripevnené na jeho koncoch. HIti¢ bol symetricky upevneny na
analyzovany hlinikovy nosnik a bol naladeny na jeho prvu vlastna frekvenciu. Nosnik bol
na jednom konci budeny budicom vibracii. Analyzovany bol samostatny nosnik a nosnik
s hltiCom vibracii. Vysledkom experimentalnych merani boli zavislosti amplitudy
prie¢neho zrychlenia na budiacej frekvencii v mieste pripevneného hlti¢a. Z vysledkov
jasne vyplyva, ze vd’aka dynamickému hlti¢u vyznamne poklesla amplitida kmitania
votknutého nosnika na jeho prvej vlastnej frekvencii. Pokles amplitidy bol zaznamenany
aj na dal$ich frekvenciach.

Design and dynamic response analysis of rail with constrained damped dynamic
vibration absorber [19]

Clanok z roku 2011 sa zaobera posadenim vplyvu tlmeného dynamického hlti¢a vibracii
na zniZenie hluku a vibracii kolajnic. Navrhovany dynamicky hlti¢ tvoria dve spojené
dosky — gumova a ocelova. Analyzované boli varianty s jednou a tromi vrstvami dosiek.
Vplyv hlti¢a na vibracie kol'ajnice bol postideny pomocou tranzientnej analyzy metdédou
kone¢nych prvkov. Kolajnice boli modelované priestorovo S pruznym upnutim
k zakladu. Dynamicky hlti¢ vibracii bol aplikovany na stojiny kol'ajnic. Aplikované
budenie kol'ajnic zahtialo vplyv nepravidelnosti podkladu a zat'azenie od kolies vlaku.
Vystupom vypoctu boli ¢asové priebehy vertikalnych posuvov a zrychleni kol'ajnice pre
model bez hltica a modely s jednovrstvovym, resp. trojvrstvovym hlticom. Vysledky
ukazujii vyrazné zniZenie vibracii pri pouziti hlti¢a. Pri jednovrstvovom hlti¢i bolo
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vypocitané 65 az 68 %-né znizenie vychyliek a zrychleni a pri trojvrstvovom znizenie
070 az 72 %.

Development of a dynamic vibration absorber to reduce frame beaming [20]

Clanok bol uverejneny v roku 2014. Autor sa zaobera navrhom pasivneho hlti¢a vibracii
na kabinu tahaca navesu. Cielom navrhu bolo potlacenie tzv. ,frame beamingu®, ku
ktorému dochadza pri vybudeni prvej vlastnej ohybovej frekvencie ramu tahaca. Autor
Vv ¢lanku opisal viaceré spdsoby a metody, ktoré uz boli pouzité v snahe potlacit’ tento
jav. V danej praci bol ,frame beaming“ simulovany pomocou MKP. Vysledky
vypoctového modelovania boli verifikované porovnanim s vysledkami merania.
Navrhovany hltic bol na kabinu tahaca aplikovany v jednom z miest s najvacsim
priehybom, aby bol pokles vibracii ¢o najefektivnej$i. Parametre hltica boli
optimalizované. Vysledky simulacie predpovedali znizenie zrychlenia vibracii 0 75 %.
Vysledky vypoctu boli porovnané s experimentom. Navrhnuty hlti¢ sa skladal z hmoty,
pridavného tlmi¢a a dvoch vzduchovych pruzin, ktorych tuhost' bola regulovana
pomocou ventilov. Z vysledkov merania na ceste vyplyva, Ze vibracie kabiny boli znizené
asi 0 60 %. Vel'mi podstatné je vSak spravne naladenie parametrov hltica.

On the vibration analysis of power lines with moving dampers [21]

Autori v ¢lanku pojednavaju o moznosti vylepSenia sucasného rieSenia tlmenia vibracii
u elektrického vedenia vznikajucich vplyvom prudenia vzduchu.  Sucasny tzv.
Stockbridgeov tlmi¢ je formou dynamického hltica vibracii. Navrhovany hlti¢ autori
modeluju ako sustavu hmoty, tuhosti atlmi¢a upnuti na vodi¢ elektrického pradu.
Stistava hltida sa zaroveii mdze pohybovat’ pozdiz vedenia. Vodi¢ je modelovany ako
prat, pricom sa unho uvazuje predopnutie a budenie vetrom. Pre tento model boli
odvodené rovnice na zadklade Hamiltonovho principu a boli rieSené numericky
v programe MATLAB. Vysledky analyzy boli porovnané s vysledkami z literatary.
Z vysledkov vyplyva, Ze rychlost’ pohybu hlti¢a v pozdiZznom smere vedenia ovplyviiuje
vibracie elektrického vedenia. V porovnani s klasickym fixovanym hlticom vibracii je
pohybujuci sa hlti¢ G¢innejsi v potlaeni vibracii SirSieho rozsahu frekvencii, pricom
ucinnost’ je mozné d’alej zvysit’ pridanim druhého pohybujiaceho sa hltica.

Dynamic vibration absorbers used for increasing the noise transmission loss of
aircraft panels [22]

Autori Clanku sa venuju ndvrhu dynamického hltica vibracii so zdmerom zvySenia
nepriezvucnosti panelu trupu lietadla. Za tymto t¢elom bol vytvoreny model Statistickej
energetickej analyzy (SEA) panelu, pomocou ktorého sa uréi nepriezvuénost. Dalej bola
odvodend funkcia odozvy kmitania modelu panelu s hltiCom vibracii. Vysledky
vypoctového modelovania boli porovnané s experimentalnym meranim realizovanym na
realnom paneli s aplikovanym hlticom. Z oboch vyplyva, Ze hlti¢ vibracii méze prispiet
k zvySeniu nepriezvucnosti panelu trupu lietadla na urcitych frekvenciach.
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Vibration reduction in vertical washing machine using a rotating dynamic
absorber [23]

V ¢lanku z roku 2015 sa autori venuju navrhu rotujiceho dynamického hltica vibracii pre
konkrétnu vertikalnu pracku. Ciel'om prace bolo znizenie priecnych vibracii vznikajicich
z dovodu nerovnomerného rozlozenia hmoty pri prani v pracke. V prvom kroku bolo
realizované experimentalne meranie rotujuceho bubna s nevyvahou bez hltica vibracii.
Potom boli odvodené pohybové rovnice pre sustavu motor-nadrz-bubon a samotny
rotujuci hlti¢ a nasledne pre sustavu pracky s aplikovanym hlti¢om. HIti¢ vibracii bol
modelovany ako Stihly prat. Vypocitané orbity ststavy pracky boli porovnané
s vysledkami merania. V d’alSom kroku bol naladeny dynamicky hlti¢ vibracii na prva
vlastn frekvenciu sustavy praCky a pre sustavu pracka-hlti¢ bol prevedeny vypocet aj
meranie. Z oboch vyplyva, Ze pri pouziti hltica dochadza k zniZeniu bo¢nych vibracii
bubna pracky. Autori v zdvere konStatujt, Ze pre pripadné komeréné pouzitie musi dojst’
k dokonalejSiemu navrhu parametrov hltica.

The impact of passive tuned mass dampers and wind—-wave misalignment on
offshore wind turbine loads [24]

Obsahom ¢lanku je vyskum mozZnosti pouzitia pasivneho dynamického hlti¢a vibracii
u pobreznych veternych turbin, ktoré su zatazené silou vetra a morskych vin. V uvode
autori zhrnuli doteraj$i vyskum a rieSenia na poli znizenia vibracii a naméhania
u veternych turbin vratane dynamického hltica vibracii. Ako uvadzaju, boli prvi, ktori sa
pokasili riesit” aplikaciu pasivneho hltia pri uvazovani premenlivého zat'azenia vetrom.
Za tymto ucelom bol vytvoreny vypoctovy model a uréené optimalne parametre hltica.
Aplikované zatazenie bolo odvodené¢ z dat ziskanych od organizacie NOAA.
Z vysledkov simulacii vyplyva, ze bo¢né namahanie veze turbiny je mozné vdaka
pouzitiu hltia vibracii znizit' o viac ako 40 %. V zavere autori konstatuji, ze pouzitie
pasivneho hlti¢a vibracii u veternych turbin je efektivnym rieSenim.

Design and implementation of tuned viscoelastic dampers for vibration control in
milling [25]

Ciel'om vyskumu, ktory je opisany v tomto ¢lanku, bol navrh a pouzitie viskoelastického
dynamického hlti¢a vibracii na potlacenie vibracii pri frézovani, pricom hlti¢ bol
aplikovany na obrobok. HIti¢ bol tvoreny hmotou a tlmiacim viskoelastickym
polymérom. Navrh zahfiial vytvorenie analytického vypoctového modelu tvorené¢ho
obrobkom supinacou sustavou frézky av d’alSom kroku hltiCom vibracii. Navrh
parametrov hltica bol realizovany pomocou vypoctového modelu a vysledkov
experimentalne] modalnej analyzy. HItic bol naladeny na frekvenciu, ktord bola
najnachylnejSia K vybudeniu. Vysledky experimentalnej modalnej analyzy ukazali
znizenie amplitidy zrychlenia pre danu frekvenciu o 20 dB. PouZitie navrhnutého hltica
bolo overené redlnym testom pri roznych parametroch obrdbania. Merania boli
realizované s réznym poc¢tom a umiestnenim hlticov. Vysledky testov ukazali zniZenie
vibracii az do 98 % v okoli frekvencie, na ktora bol hlti¢ naladeny, a do 53 % na ostatnych
frekvenciach. Zaroven autori tvrdia, Ze optimalne parametre hlti¢a nie st zavislé na
parametroch obrabania.
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Optimization of multiple tuned mass dampers to suppress machine tool chatter [26]

V ¢lanku sa autori zaoberaju navrhom viacnasobného dynamického hlti¢a vibracii na
zamedzenie chvenia, ktoré vznikd medzi nastrojom a obrobkom pri trieskovom obrébani.
Analyzované boli varianty Sjednym aj viacerymi hlti¢mi, ktoré boli nahradené
zjednodusenym modelom. Hmotnost' hlti¢ov bola rovnaka a boli naladené na jednu
vlastnu frekvenciu ststavy nastroja. Optimalne parametre hlticov boli ziskané pomocou
numerickej minimax optimalizacie, pricom bolo hl'adané minimum zapornej realnej Casti
frekvencnej funkcie odozvy. Vysledky vypoctov boli overené experimentdlnym
meranim, pri ktorom boli hlti¢e aplikované na drziak nastroja CNC sustruhu. Z vysledkov
vyplyva, Ze pouZitie troch hlticov namiesto jedného je efektivnejSie z hl'adiska znizenia
chvenia. AvSak spravne naladenie parametrov viacerych hltiov je ovela citlivejSie nez
Vv pripade jedného hltica.

Performance of distributed multiple viscoelastic tuned mass dampers for floor
vibration applications [27]

Predmetom ¢lanku je navrh dynamického hlti¢a vibracii sliziaceho na potlacenie vibracii
vznikajucich v podlahe budovy v dosledku Tudskej cinnosti. Autori navrhli
viskoelasticky dynamicky hlti¢ vibracii, ktory tvori niekol’ko sendvicovych pritov
pozostavajucich z gumy a ocele. Boli odvodené v§eobecné rovnice na vypocet odozvy
podlahy s hiti¢om. Dalej autori popisali priebeh navrhu hlti¢a pre konkrétnu kancelariu.
Jeho stcast'ou bolo meranie vibracii danej podlahy, vytvorenie vypoctového modelu ¢i
urcenie optimalnych parametrov. Vysledky vypoctov boli overené experimentalnym
meranim. Pri pouziti navrhované¢ho hlti¢a bolo dosiahnuté znizenie vibracii podlahy
minimalne o 40 %.

Research developments in vibration control of structures using passive tuned mass
dampers [28]

Autori vytvorili prehl'ad vyskumu a vyuzitia pasivneho dynamického tlmi¢a vibracii
v oblasti stavieb. V tejto oblasti je hlti¢ vibracii vyuzivany hlavne na potlacenie vibracii
sposobenych uc¢inkami vetra a seizmickej ¢innosti. Prehl'ad za¢ina opisom jednoduchého
hlti¢a vibracii umiestnené¢ho na ststave s jednym stupniom volnosti, pricom je opisany
jeho postupny vyskum a vyvoj a zoznam vyznamnych budov, na ktorych bol pouzity.
Autori pokracujii s opisom viacnasobného hlti¢a vibracii, jeho vyvojom a porovnanim
s jednoduchym hiti¢om. Dalej je opisany napriklad vyvoj distribuovaného viacndsobného
hltica, hlti¢a v torzne ulozenych ststavach alebo stavbach s neuréitymi parametrami,
nelinearne analyzy stavieb s hlticom a vyuzitie hltia u mostov. Sucast'ou ¢lanku je Siroky
prehl’ad literattry tykajicej sa danej problematiky.
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4 SIMULACNA ANALYZA VIBRACIi TURBODUCHADLA

Ako uz bolo spomenuté v kapitole 1, rieSenim naformulovaného problému je postudenie
moznosti pouzitia pasivneho hltica vibracii na znizenie vibracii komponentu
turboduchadla. V prvom kroku je vSak potrebné vytvorit' vypoctovy model samotného
turbodtchadla a realizovat’ jeho modalnu a frekvenénua analyzu. V Kkapitole 1 bola d’alej
vybrana metoda rieSenia a zaroven aj vhodny softvér, teda MKP a program ANSYS.

Predmetom analyzy bolo jednoduché turboduchadlo navrhnuté firmou Garrett -
Advancing Motion. Z hl'adiska vibracii bola objektom zaujmu konzola pre aktuator.

4.1 Vypoétovy model turbodiuchadla

Prvou fadzou prace bolo vytvorenie vhodného vypoctového modelu turbodichadla.
Vypoctovy model bol vytvoreny pomocou nastrojov programu ANSYS Workbench 19.2.

4.1.1 Model geometrie

Pri tvorbe vypoctového modelu sa vychadzalo z geometrického modelu, ktory bol dodany
firmou Garrett formou CAD modelu vo formate STEP. Tento model obsahoval ststavu
skrin turbodtichadla, loziskova cast’, elektricky aktuator a mechanizmus obtokovej
klapky. Rotorova sustava nebola sti¢astou modelu. Cely geometricky model je zobrazeny
na obr. 4.1.

Obr. 4.1 Geometricky model analyzovaného turboduchadla

Z CAD modelu boli odstranené vsetky malé stciastky, ako skrutky, Casti
mechanizmu obtokového ventilu, d’alej napr. tepelny stit a elektricky aktuator. Geometria
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vypoctového modelu nakoniec pozostavala zo Styroch Casti: skrine turbiny, loziskového
telesa, skrine kompresoru a konzoly pre aktuator. Tieto ¢asti boli este upravené z dovodu
jednoduchsej tvorby konecnoprvkovej siete. Pomocou ANSYS DesignModeler boli
odstranené niektoré malé plochy, ako skosenia azaoblenia hran alebo 3D popisy.
Pomocou virtualnej topoléogie v ANSYS Mechanical boli zlucené niektoré plochy za
ucelom vytvorenia rovnomernejsej siete. Upraveny model geometrie je na obr. 4.2.

Obr. 4.2 Model geometrie turbodtchadla

Kedze elektricky aktudtor m4 nezanedbatelni hmotnost’, musel byt nejakym
sposobom zahrnuty do vypoctového modelu. Po konzultacii s firmou bol aktuator
nahradeny prvkom MASS21, teda hmotnym bodom s hmotnostou a momentmi
zotrvacnosti. Tento prvok bol do modelu umiestneny v mieste taziska aktuatoru
a bol spojeny s plochami konzoly medzikruhového tvaru v miestach skrutkovych spojov.
Medzikruhové plochy vznikli premietnutim vonkajSich priemerov hlav skrutiek.
Vytvoreny zjednoduseny model aktuatoru je naznaceny na obr. 4.3. Bolo pouzité tuhé
spojenie (,,rigid), aby nedochadzalo k deformacii jednotlivych medzikruzi, teda aby tieto
plochy zostali rovinné.
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Obr. 4.3 Modelovanie aktuatoru

4.1.2 Model materialu

Kazdy diel turboduchadla, ktory bol zahrnuty do vypoctového modelu, je vyrobeny
z iného materialu. Turbinova skrina je z vysokoteplotnej liatiny, kompresorova skrifia
z hlinikovej zliatiny, loZiskova skrina zo sivej liatiny a konzola z ocele. Ako model
materidlu bol pouzity izotropny linedrne elasticky model. Pre kazdy diel boli definované
prislusné hodnoty elastického modulu pruznosti, Poissonovho ¢isla a hustoty.

4.1.3 Siet’ koneénych prvkov

Kone¢noprvkova siet’ bola vytvorena z prvkov typu SOLID186 a SOLID187 (obr. 4.4).
Ide o kvadratické 3D prvky, pricom SOLID186 ma 20 uzlov a SOLID187 10 uzlov a oba
maji v kazdom uzle 3 stupne vol'nosti — posuvy v ose X, y a z [29].

Obr. 4.4 Pouzité prvky: SOLID186 (vI'avo) a SOLID187 (vpravo) [29]
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Konecnoprvkové siete sa pre modalnu a harmonicka analyzu lisili, preto budd
opisané v prislusnych kapitolach.

4.1.4 Modelovanie vazieb

Casti turbodtchadla zahrnuté do vypoétového modelu st spojené pomocou skrutkovych
spojov. Zahrnutie geometrie skrutiek zvySuje pocet komponentov v modeli a ma vplyv
na velkost’ siete vypoctového modelu. Skrutkové spoje je mozné modelovat' aj bez
zahrnutia geometrie skrutiek, ako je uvedené napriklad v ¢lankoch [30] a [31]. Preto bolo
vytvorenych niekol’ko vypoctovych modelov, v ktorych boli skrutkové spoje modelované
bez zahrnutia geometrie skrutiek. Jednotlivé modely st opisané V nasledujucich
odstavcoch.

Model 1

Viazby medzi dielmi boli modelované podla modelu d) v ¢lanku [30]. Spoje boli
vytvorené pomocou sil aplikovanych v osach skrutiek. Ich ulohou bolo modelovat
predpédtie v skrutkovom spoji. Velkost' aplikovanych sil zodpovedala velkosti sil
predpitia pre skrutky triedy 8.8 podla katalogu [32]. U kazdého spoja bola jedna sila
zadana kolmo na plochu prirubovej ¢asti dielu. Tieto plochy geometricky zodpovedali
stykovym plocham skrutkovych hlav. Oblasti boli vytvorené premietnutim vonkajsich
kruznic stykovych ploch hlav skrutiek na plochy prirubovych Casti. Druha rovnako vel’ka
sila opa¢ného smeru bola aplikovana na kruznicu v diere dielu, do ktorého bola skrutka
zaskrutkovana. Kruznica sa nachadzala vo vzdialenosti zodpovedajucej Gi¢innej zvernej
dizke skrutkového spoja od povrchu priruby podla Shigleyho [33]. Na stykové plochy
spajanych dielov boli aplikované kontakty s trenim. Hodnota sucinitel'a trenia bola
zvolena 0,2 podl'a [34]. Vytvorenie spoja je naznaéené na obr. 4.5. Cervenou farbou st
oznacen¢ entity, na ktoré boli aplikované sily rovnakej vel’kosti, a Zltou plochy, na ktoré
bol aplikovany kontakt s trenim.

Obr. 4.5 Viazba medzi dielmi u modelu 1

Model 2

Model spojenia bol vytvoreny podl'a modelu b) v ¢lanku [30]. Bol vyuzity rovnaky model
geometrie s rovnakymi upravami ako v modeli 1. Skrutkovy spoj bol modelovany
pomocou prutového prvku BEAM188. Tento typ spoju je implementovany v ANSYS
Mechanical. Dizka pritu bola uréeni z uginnej dizky skrutkového spoja podla
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Shigleyho [33]. Jeden koniec pratu bol spojeny s medzikruhovou plochou na prirubovej
Casti a druhy skruznicou v diere druhého telesa. Na pratové prvky bolo navyse
aplikované predpitia s rovnakymi velkostami ako v predoslom modeli. Na stykové
plochy spajanych dielov boli opét’ zavedené kontakty s trenim s rovnakymi sucinitel'mi
trenia ako v modeli 1. Spoj tohto modelu je zobrazeny na obr. 4.6. Oranzovou farbou je
znazorneny prut, zelenou entity, na ktoré boli jednotlivé konce pratu pripojené cervenou
farbou znazornenymi vizbami. Zltou je naznadena plocha s aplikovanym kontaktom
S trenim.

Obr. 4.6 Viazba medzi dielmi u modelu 2

Model 3

Vizby v modeli ¢. 3 boli vytvorené podobne ako v modeli 2 s vyuzitim pratovych prvkov.
Nebolo vSak uvazované predopnutie prutov a namiesto nelinearneho kontaktu s trenim
bol na spojenie stykovych ploch jednotlivych dielov vyuzity linearny kontakt ,.no
separation®. Tento kontakt zamedzuje vzajomnému oddeleniu jednotlivych ploch
V normalovom smere [35].

Obr. 4.7 Viazba medzi dielmi u modelu 3
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Model 4

Model €. 4 bol vytvoreny na zéklade konzultacie s firmou a ¢lanku [31]. VV tomto modeli
boli vyuzité ,bonded* kontakty. Pri tomto type kontaktu nedochadza k vzajomnému
oddeleniu ani sklzu jednotlivych ploch a ani k zmene kontaktnej oblasti pocas vypoctu,
takze plochy su prakticky zlepené [35]. Aplikované vsak boli len na stykové plochy
dielov v bezprostrednom okoli skrutkovych spojov. Velkost’ ploch kontaktov stvisela
s velkost'ou stykovych ploch hlav skrutiek. Kontakty medzi dielmi st zobrazené na obr.
4.8. Cervenou farbou st naznaené kontaktné plochy.

Obr. 4.8 Viazby medzi dielmi u modelu 4

Model 5

Viazby modelu 5 boli vytvorené identicky ako v modeli 4, stym rozdiclom, Ze¢ na
stykajuce sa cCasti ploch, ktoré boli v modeli 4 ponechané volné bez predpisania
kontaktov, boli aplikované kontakty ,,no separation®.

Model 6

Model 6 bol vytvoreny najjednoduchS§im sposobom. Stykajice sa plochy jednotlivych
komponentov boli spojené pomocou ,,bonded* kontaktov.
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4.2 Modalna analyza

Utelom realizacie modalnej analyzy bolo vypoéitanie vlastnych frekvencii a vlastnych
tvarov statorovej sustavy turboduchadla. Modalna analyza bola realizovana pre kazdy
model opisany Vv predoslej kapitole.

4.2.1 Siet’ kone€énych prvkov

Velkost prvkov siete pre modalnu analyzu bola zadana globalnym nastavenim
a bola ur€end pomocou citlivostnej analyzy. Pri citlivostnej analyze bolo postupne
prevedenych niekol’ko modalnych analyz pre vypoctovy model 1 opisany
v kapitole 4.1.4. Bolo vytvorenych niekol’ko kone¢noprvkovych sieti s roznou globalnou
vel'kostou prvku. V oblasti kontaktnych ploch s kontaktnymi prvkami bola siet’ o nie€o
jemnejSia oproti globalnej vel'kosti. Konzola pre aktuator bola rozdelena na tri Casti tak,
aby boli pri sietovani vytvorené 3 prvky po jej hrubke, dominantne Sest'steny. Pri
citlivostnej analyze bola skimana zavislost hodnoét prvej a druhej vlastnej frekvencie na
pocte prvkov siete. Z vysledkov bol zostaveny graf na obr. 4.9. Na zaklade vysledkov
citlivostnej analyzy bola zvolena siet’, u ktorej uz d’al§im zjemnovanim nedochadzalo
Kk vyraznej zmene hodn6t prvych dvoch vlastnych frekvencii. Pre modalnu analyzu bola
zvolena siet’ pozostavajica z priblizne 550000 prvkov a 1055000 uzlov, comu zodpoveda
globalna velkost prvku 2,5 mm. Pri d’alSom zjemneni o 0,5 mm doslo takmer
k zdvojnasobeniu poctu prvkov, ale hodnota 1. vlastnej frekvencie narastla priblizne len
01 % ahodnota 2. vlastnej frekvencie priblizne o 2 %. Tieto rozdiely boli z hl'adiska
narastu velkosti rieSenej ulohy povazované za prijatelné. Detail kone¢noprvkovej siete
je zobrazeny na obr. 4.10.

320r 1. vlastna frekvencia
310 b —— 2. vlastna frekvencia
300 F

<290 F

L

w— 280 F Ve
270 L /Mi
260 F
250 1 1 1 1 1 ]

0 2 4 6 8 10 12

Pocet prvkov siete [-] %«10°

Obr. 4.9 Zavislost’ 1. a 2. vlastnej frekvencie modelu €. 1 na pocte prvkov siete



UMTMB FSI VUT V BRNE

BOORS

Obr. 4.10 Siet kone¢nych prvkov pre modalnu analyzu

4.2.2 Okrajové podmienky

Pred prevedenim modalnych analyz boli zadané okrajové podmienky. Okrajové
podmienky mali modelovat’ skrutkové spojenie turbinovej skrine turbodichadla
s potrubim vedacim spaliny zo spalovaciecho motora. Ostatné spoje turboduchadla
k d’alsim entitam, ktoré boli opisané v kapitole 1.4, boli zanedbané z dovodu konfiguracie
pri pripadnom experimentalnom merani a neurcitosti niektorych parametrov.

Na zaklade konzultacie s firmou bola vdzba k vedeniu spalin modelovana
votknutim, teda zamedzenim vSetkych posuvov v uzloch, ploch v okoli dier pre skrutky.
Tieto oblasti boli definované vonkajS$imi priemermi hladv skrutiek podobne ako vézby
medzi dielmi u modelu 4. Plochy, na ktoré boli okrajové podmienky zadané, su
vyznacéené tmavomodrou farbou na obr. 4.11.

Obr. 4.11 Plochy so zadanymi okrajovymi podmienkami pri modalnej analyze
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4.2.3 Vypocet

U modelov ¢. 1 a2 boli vizby modelované pomocou silového zatazenia. Preto u nich
musela byt prevedend predopnuta (pre-stress) modalna analyza. To znamend, Ze pred
samotnou modalnou analyzou bola realizovand staticka Strukturdlna analyza. Kedze
u danych modelov st definované nelinearne kontakty, analyza bola rieSena ako
nelinearna, teda po krokoch. U Kkontaktov bola pouzita formulacia ,,Augmented
Lagrange®. Pri nastaveni analyzy boli zapnuté velké deformacie. Po statickom vypocte
je vstupom do modalnej analyzy matica tuhosti roz§irena o pridavna maticu tuhosti, ktora
vznikne zahrnutim vzniknutého napétia [15].

U modalnych analyz bola pouzita metdda rieSenia PCG Lanczos. Vypocitanych
bolo prvych 15 vlastnych frekvencii. Vlastné tvary boli normované k matici hmotnosti.

4.2.4 Vysledky a zhodnotenie

Hodnoty prvych piatich vypocitanych vlastnych frekvencii su pre kazdy vypoctovy model
uvedené v tab. 4.1.

Tab. 4.1 Porovnanie vypocitanych vlastnych frekvencii pre jednotlivé vypocétové modely

Vlastna frekvencia [Hz]
Tvar Model 1 Model 2 Model 3 Model 4 Model 5 Model 6
1 277 283 285 252 294 300
2 298 310 303 295 323 335
3 625 658 614 659 687 710
4 763 797 772 734 854 907
5 932 995 938 1002 1066 1082

Charakter vlastnych tvarov sa medzi modelmi zdsadne neliSil. Nezanedbatel'ny
rozdiel bol zaznamenany v oblasti konzoly na Stvrtom vlastnom tvare medzi prvymi tromi
a druhymi tromi modelmi. Stvrty vlastny tvar viak z hladiska dalsich analyz nebol
podstatny. Na obr. 4.12 a obr. 4.13 st zobrazené prvé dva vlastné tvary pre model 3.
Vlastné tvary €. 3-5 st zobrazené v prilohe A (Obrazok A.1-A.3). Na prvom vlastnom
tvare model turbodiichadla kmitd ohybovo okolo vstupu turbinovej Casti v 0se z a na
druhom tvare v ose x. Pri tretom tvare sa turbodtchadlo okolo vstupnej priruby kruti. Na
Stvrtom a piatom vlastnom tvare dochadza k ohybu okolo vstupu v osey, pricom
u piateho kmit4 konzola v opacne;j faze.
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Total Deformation
Type: Total Deformation
Frequency: 284,78 Hz
Unit: mm
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Obr. 4.12 Prvy vlastny tvar

Total Deformation 2
Type: Total Deformation
Frequency: 302,99 Hz
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Obr. 4.13 Druhy vlastny tvar

Z vysledkov modalnych analyz vyplyva, Ze spdsob modelovania vdzieb medzi
dielmi turboduchadla ovplyviluje vysledné hodnoty vlastnych frekvencii. Dalej
z porovnania vysledkov vyplyva, Ze uprvych Styroch modelov je rozdiel medzi
hodnotami druhej vlastnej frekvencie v prijatelnych medziach. Avsak u modelu ¢. 4 je
vyrazny rozdiel v hodnote prvej vlastnej frekvencie v porovnani s prvymi tromi. Modely
vizieb €. 5 a 6 maju vSetky hodnoty prvych piatich frekvencii vyssie nez prvé Styri. Z toho
vyplyva, Ze pouzitie modelov vézieb ¢. 5 a 6 sa ukazuje ako nevhodné, pretoze tieto
modely st v porovnani s prvymi $tyrmi prili§ tuhé. Vypocétovy model, ktory sa najblizsie
blizi realite, by bolo vhodné vybrat na zaklade vysledkov experimentalneho merania.
Jeho vysledky vSak neboli k dispozicii. Vplyv na vysledky maju taktieZ okrajové
podmienky. Vhodnost’ pouzitia danych okrajovych podmienok je nutné takisto overit’
experimentalnym meranim.
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Kedze vysledky experimentdlnej modalnej analyzy neboli K dispozicii, ako
referenéné boli vybrané vysledky modalnych analyz vypoctovych modelov ¢. 1 a 2,
u ktorych bol zahrnuty vplyv predopnutia a nelinearnych kontaktov. Pre dalSie analyzy
boli podstatné hodnoty prvych dvoch vlastnych frekvencii (vid® frekvenény rozsah
v podkapitole 4.3.2). Hodnoty prvych dvoch vlastnych frekvencii sa medzi prvym
a druhym modelom lisili priblizne o 2, resp. 4 %. Snahou bolo vyhnut sa v d’alSich
vypoctoch realizovaniu predopnutych analyz, teda vybrat model vizieb s linearnymi
kontaktmi a bez silového zataZzenia. Na zaklade vypocitanych hodnét prvych dvoch
vlastnych frekvencii modelov ¢. 1 a 2 bol preto pre d’alSie analyzy zvoleny model ¢. 3.
Tento model sa zmodelov s linearnymi vdzbami najblizSie priblizuje danym
vypocitanym hodnotam referenénych modelov. Jeho prva vlastna frekvencia sa lisila
priblizne o 3, resp. 0,7 % a druhd vlastna frekvencia priblizne o 1,7, resp. 2,3 % od hodnot
referen¢nych modelov.
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4.3 Harmonicka analyza

Pre frekven¢nti analyzu bol na zéklade vysledkov modalnej analyzy pouzity model vézieb
S pratovymi prvkami a linearnymi kontaktmi ,,no separation* na stykovych plochach
dielov (vid’ model 3 v kapitole 4.1.4).

4.3.1 Siet’ kone€énych prvkov

Siet’ kone¢nych prvkov pre modalnu analyzu bola vytvorena s ohladom na model,
u ktorého bola pred samotnou modalnou analyzou prevedena nelinedrna statickd analyza.
Ked’Ze pre harmonickll analyzu bol vybrany vypoctovy model, u ktorého boli vizby
vytvorené pomocou linearnych kontaktov a bez silového zat'azenia, bolo predpokladané,
ze siet’ u tohto modelu nemusi byt tak jemna ako siet’ pouzita pre predopnuté modalne
analyzy. S ohl'adom na predpoklad realizovania viacerych vypoctov, bola prevedena
d’alSia citlivostna analyza kone¢noprvkovej siete pre vypoctovy model €. 3. Cielom bolo
znizit' pocet koneénych prvkov modelu pri zachovani urcitej presnosti rieSenia. Bola
skimana zavislost maximalnej amplituidy zrychlenia odozvy vose X (vid
podkapitola 4.3.2) v rezonancnej oblasti na pocte prvkov siete. Porovnanie je uvedené
v tab. 4.2

Tab. 4.2 Porovnanie maximalnej amplitudy odozvy zrychlenia v 0se X pre rézne hrubé
kone¢noprvkové siete

Max. amplituda

Pocet prvkov siete zrychlenia [m/s?]

546 652 103,5
326 634 100,3
147 039 93,1

Na zaklade citlivostnej analyzy bola pre frekvenénil analyzu zvolena siet’ so 147039
prvkami a 251234 uzlami. Pri viac ako trojnasobnom pocte prvkov siete dochadza
k navySeniu maximalnej amplitudy zrychlenia v smere x o priblizne 10 %, ¢o bolo
povazované za prijate'ni odchylku. Siet’ kone¢nych prvkov je mozné vidiet’ na obr. 4.15
v d’alSej podkapitole.

4.3.2 Okrajové podmienky a vypoc€et

Ako uz bolo spomenuté Vv kapitole 1.4, na turboduchadlo pdsobi viacero vonkajSich
vplyvov, ktoré su pri¢inou vzniku vibracii. Najvyznamnej$im budi¢om statorovej sustavy
turboduchadla je spalovaci motor. K prenosu vibracii na turbodtchadlo dochadza cez
spoj medzi potrubim odvéadzajicim spaliny z motora a turbinovou ¢ast'ou turboduchadla.
Kvoli vysokej teplote vSak nie je mozné vibracie merat’ priamo na vstupe turbinovej ¢asti.
Preto boli ako vstup do frekvencnej analyzy pouzité firmou poskytnuté vibracie namerané
na vonkajsej Casti hlavy valcov motora. Ostatné vplyvy neboli uvazované.
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Namerané data boli k dispozicii v podobe efektivnych hodnot (RMS) zrychleni
v dvoch smeroch vo frekvencnom pasme 0 az 500 Hz. Zrychlenia boli merané v uréitom
rozsahu otac¢ok spalovaciecho motora bez zataze a so zatazou. Namerané hodnoty
vyjadruji maximalne RMS hodnoty zrychleni zaznamenané na jednotlivych frekvencidch
pocas celého priebehu merania. Priebehy maximalnych zrychleni vo frekvenénom pasme
pouzité ako budenie st pre obe situacie zobrazené v grafoch na obr. 4.14.
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Obr. 4.14 Priebehy zrychleni vibracii na bloku spal'ovacicho motora pouzité ako
budenie

Ked’ze boli k dispozicii priebehy zrychlenia vo frekvencnej oblasti, pre analyzu
odozvy turbodichadla na dané budenie bola vyuzitd harmonicka analyza. V programe
ANSYS je moZzné odozvu na harmonické budenie zakladom riesit’ viacerymi sposobmi.
Bola vybrana metéda modalnej superpozicie (opis vid’ kapitola 3.3.2), ktora je menej
naro¢na na vypocétovy ¢as a kinematické budenie je mozné aplikovat’ priamo v podobe
zrychleni [13]. Namerané hodnoty zrychleni boli aplikované v jednotlivych osach na
plochy, ktoré boli pri modalnej analyze votknuté (vid’ ¢ervené plochy na obr. 4.15).
Budenie v smere z bolo aplikované kolmo na ¢elo priruby turbinovej skrine a budenie
vV smere X v priecnom smere. Hodnoty zrychleni boli zadané tabul'kovo ako amplitady
zrychlenia v zavislosti na prislusnych budiacich frekvenciach na zaklade hodndt z grafov
na obr. 4.14. Budenie bolo zadané v jednotlivych smeroch s nulovym fazovym posuvom.
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Obr. 4.15 Aplikované budenie pri harmonickej analyze

Do vypoctové modelu bolo zadané tlmenie v podobe konstantného pomerného
utlmu. Kedze neboli k dispozicii vysledky experimentalneho merania, bola
konzervativne zvolena hodnota pomerného ttlmu 0,02 podla [36].

Uzol konzoly, v ktorom bola zistovana odozva je vyznaceny zltou farbou na obr.
4.16 spolu so suradnicovym systémom, ktorého osi zodpovedaji smerom budenia.
Kontrolny bod je umiestneny zo spodnej strany konzoly tak, aby v iom bolo mozné zistit’
odozvu aj experimentalne, ked’Ze na vrchnej strane je umiestneny elektricky aktuator.

Obr. 4.16 Suradnicovy systém konzoly a bod A, v ktorom bola analyzovana odozva
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4.3.3 Vysledky a zhodnotenie

Pomocou harmonickej analyzy bola vypocitand odozva na harmonické kinematické
budenie od spalovacicho motora bez zataze a S plnou zatazou Vv rozsahu 0-500 Hz.
Odozva bola vypocitana v absolitnych hodnotach zrychlenia, ktoré by bolo mozné
porovnat’ s vysledkami pripadného experimentalneho merania.

Na obr. 4.17 je zobrazena vypocitana zavislost’ amplitidy absolutneho zrychlenia
a fazového posuvu Vv jednotlivych osach na konzole v bode A na budiacej frekvencii pre
budenie bez zataze a na obr. 4.18 pre budenie s plnou zatazou spalovacicho motora.
V tab. 4.3 st uvedené vypocitané maxima amplitud zrychlenia v bode A Vv jednotlivych
smeroch spolu s frekvenciou, na ktorej boli zaznamenané. Dalej si v nej uvedené
globalne maxima amplitid celej konzoly. Pre budenie s plnou zatazou su tieto hodnoty
uvedené v tab. 4.4.

Zavislost’ amplitudy zrychlenia na budiacej frekvencii
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Obr. 4.17 Zavislost’ amplitiidy absolitneho zrychlenia a faizy odozvy na budiacej
frekvencii v bode A pre budenie bez zataze
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Tab. 4.3 Maximalne hodnoty vypocitanych amplitud absolitnych zrychleni na konzole
pre budenie bez zataze

Bod A Globalne maximum na konzole
Os | Max. amplitada . Max. amplitada :
Zrychlenia [m/s?] Frekvencia [Hz] Zrychlenia [m/s?] Frekvencia [Hz]
X 26,1 298,5 27,8 298,5
y 29,2 281,5 34,8 281,5
z 24,9 281,5 29,3 281,5

Z vysledkov pre budenie bez zat'aze vyplyva, ze amplitady zrychleni v jednotlivych
smeroch dosahuju vrcholov mimo rezonan¢énych frekvencii. Vyplyva to jednak z ostrych
vrcholov  frekvencénej odozvy atakisto z fazového posuvu, ktory nedosahuje
predpokladanych -90° na budiacej frekvencii maximalnych hodnot. Tieto priebehy su
sposobené charakterom budenia, ked’Zze na budiacich frekvenciach o nie¢o menSich ako
st prvé dve vlastné frekvencie, dosahuje budenie lokalneho maxima a nasledne dochadza
k poklesom amplitidy budenia natolko, Ze odozva na frekvencii lokdlneho maxima
budenia dosahuje vysSej amplitidy nez na vlastnej frekvencii. Vypocitané hodnoty
amplitad v kontrolnom bode A nedosahuju vyrazne odliSnych hodnot nez globalne
amplitady celej konzoly. V prilohe B (Obrazok B.1 az B.3) st vykreslené priebehy
amplitad zrychlenia na konzole v jednotlivych smeroch na budiacich frekvenciach,
Vv ktorych vypocitané amplitidy dosahuju globalneho maxima Vv jednotlivych smeroch
(vid’ posledny stipec tab. 4.3).

Tab. 4.4 Maximalne hodnoty vypocitanych amplitud absolatnych zrychleni na konzole
pre budenie s plnou zat'azou

Bod A Globalne maximum na konzole
Os | Max. amplitada . Max. amplitada :
Zrychlenia [m/s?] Frekvencia [Hz] zrychlenia [m/s?] Frekvencia [Hz]
X 87,3 303 93,1 303
y 247 285,5 354 302
21,5 80,5 34,4 304,5
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Zavislost’ amplitady zrychlenia na budiacej frekvencii
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Obr. 4.18 Zavislost’ amplitudy absolutneho zrychlenia a fazy odozvy na budiace;j
frekvencii v bode A pre budenie s plnou zatazou

Z vysledkov pre budenie s plnou zatazou vyplyva, Ze pri tomto budeni nadobuda
celkova amplituda frekvencnej odozvy vysSich hodndt neZ pri budeni bez zataze.
Najvyraznejsi rozdiel je v ose X, kde dochddza k viac nez 3-ndsobnému zvysSeniu
globalneho maxima amplitady zrychlenia v 0se X (vid’ porovnanie tab. 4.3 a tab. 4.4).
V ostatnych smeroch hodnoty maximalnych amplitid nedosahuju vyraznejSieho
zvysenia.

Hodnoty maximalnych amplitad zrychleni v osach x a y v bode A pre budenie so
zatazou dosahuju vrcholov v blizkosti vlastnych frekvencii, ale nie presne v ich
hodnotéch. Je to opét’ sposobené nekonstantnou amplitidou budenia vo frekvencnom
pasme. V ose z v bode A nadobuida amplitiida zrychlenia svojho maxima uz na frekvencii
80,5 Hz. Je to spdsobené lokalnym maximom amplitidy budenia v 0se z prave na tejto
frekvencii. Na obr. 4.19 je vykreslené pole amplitid zrychlenia na konzole v ose X na
budiacej frekvencii 303 Hz, na ktorej amplitida zrychlenia nadobuda globalneho
maxima. V prilohe B (Obrazok B.4 az B.6) su zobrazené priebehy amplitad zrychlenia
v d’al§ich dvoch smeroch, pricom v ose y sl zobrazené na dvoch budiacich frekvenciach,
ked’Ze v tomto smere amplituda dosahuje vrcholov v oblasti dvoch vlastnych frekvencii.
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Obr. 4.19 RozloZenie maximalnej amplitady absolitneho zrychlenia v mm/s? v ose X na
budiacej frekvencii 303 Hz

Z porovnania odoziev na dve rdzne budenia vyplyva, ze budenie pri plnej zatazi
sposobuje vysSie vibracie na konzole pre aktuator. Preto bude v d’alSej kapitole snahou
potlacenie vibracii prave v tejto ose. Z vysledkov vyplyva, ze v danom frekvenénom
pasme konzola dominantne kmita ako tuhé teleso. Vysledky vypoctovej harmonickej
analyzy je nutné overit’ experimentalnym meranim, ked’ze vypocitané hodnoty sa mozu
vyrazne liSit od redlnych hodnot. Podl'a vysledkov merania by potom bola zvolena
vhodna hodnota pomerného utlmu, ktory ma na vysledky vyznamny vplyv. Kedze
cielom prace je skor kvalitativne nez kvantitativne postudenie, porovnanie s vysledkami
merania nie je nevyhnutne nutné.
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5 VPLYV DYNAMICKEHO HLTICA VIBRACII

V predoslej kapitole bola vypocitana odozva modelu turboduchadla na budenie od
spal’ovacieho motora. V tejto kapitole je ciel'om overenie vplyvu pasivneho dynamického
hlti¢a vibracii na kmitanie turboduchadla v oblasti konzoly pre aktuator. Zamerom nie je
prakticky navrh hlti¢a pre dany model turboduchadla, ale zhodnotenie vhodnosti
a efektivnosti jeho pouzitia u tohto typu zariadenia pomocou vypoctového modelovania.
Tento krok zahfia vytvorenie zjednoduseného modelu hltica vibracii, jeho zahrnutie do
modelu turbodtichadla a prevedenie harmonickych analyz, ktoré povedi K postudeniu
jeho vplyvu na vibracie konzoly pre aktuator turboduchadla.

5.1 Model pasivheho dynamického hlti¢a vibracii

Pasivny dynamicky hlti¢ vibracii bol modelovany jednoduchym modelom opisanym
v kapitole 3.4.2. Model je tvoreny hmotnym bodom s hmotnost'ou, pruzinou s tuhost'ou
a viskoznym tlmi¢om s tlmenim. V programe ANSYS bol hmotny bod modelovany
prvkom MASS21 a pruzina s timi¢com prvkom COMBIN14. Pouzitie tohto MKP modelu
bolo pomocou harmonickej analyzy overené na sustave S jednym stupfiom vol'nosti.

Jednoducha modelovana sustava je zobrazena na obr. 3.5. Jedna sa teda o ststavu
s dvomi stupnami volnosti. Oproti sustave na obrazku vSak bola primarna sustava
uvazovana ako tlmena s pomernym atlmom 0,02. Vlastna frekvencia samostatnej hlavnej
ststavy bola 200 Hz. Ako uz bolo napisané v kapitole 3.4, dynamicky hlti¢ vibracii by
mal byt naladeny na frekvenciu blizku vlastnej frekvencii hlavnej stustavy. Preto aj
vlastna frekvencia samotného hltica bola 200 Hz. Hmotnost’ primarnej hmoty bola 1 kg
a hmotnost’ hltica 0,1 kg. Hmotny bod hlavnej ststavy bol budeny harmonickou silou
s amplitudou 100 N. Vypocitana bola amplitidova frekvencnd charakteristika pre hlti¢
s hodnotou pomerného ttlmu 0,02 a 0,3.

Pre oba pripady bola odozva vypo¢itana najprv analyticky pomocou rovnic pre
ststavu s dvomi stupfiami volnosti podl'a [8]. Hodnoty timeni b boli pre hodnotu vlastnej
frekvencie vypocitané z pomernych atlmov podla vzt'ahu (3.12). Numericky bola uloha
rieSena v programe ANSY S Mechanical APDL pomocou harmonickej analyzy s vyuzitim
dvoch metéd — modalnej superpozicie a metody uplného riesenia.

U met6dy modalnej superpozicie (MSup) bolo tlmenie pre obidve dieléie sustavy
zadané pomocou konstantného pomerného utlmu definovaného do materialu sustav,
ked’Ze pri tejto metdde nie je mozné zadat’ timenie prvku COMBIN14 pomocou reélnej
konstanty [13].

Pre metodu uplného riesenia (MUR) bolo realizovanych viacero vypoctov, pri
ktorych bolo tlmenie do modelu zadané roznymi sposobmi. Ako prvé boli timenia zadané
pomocou hodnét timeni b ako realnych konstant pre obidva prvky COMBIN14. Ked'ze
pri harmonickej analyze turbodichadla bolo tlmenie zadané pomocou konsStantného
pomerného Utlmu, pri druhom vypocte bolo timenie zadané tymto parametrom pre kazdy
material zv1ast, priCom pre kazdi podsustavu bol definovany iny material. V tretom
pripade bol na priméarnu sustavu definovany konsStantny pomerny Gtlm a pre hlti¢ hodnota
timenia b ako realna konstanta prvku COMBIN14.

Vypocitané amplitidové frekvencné charakteristiky primarnej hmoty st pre
pomerny utlm hltica 0,02 a 0,3 zobrazené na obr. 5.1. Tlmenie zadané pomocou realne;j
konstanty ma oznacenie b, tlmenie pomocou konsStantného utlmu bp. Vysledky
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analytického vypoctu a numerického vypoctu pomocou metddy uplného rieSenia

s tlmenim definovanym pomocou realnych konstant boli prakticky totozné.

b . =0.02 b .=03
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Obr. 5.1 Porovnanie odozvy primarnej hmoty s hlti¢om s r6znymi hodnotami
pomerného utlmu by rieSenej roznymi metédami

Z grafov na obr. 5.1 je zrejmé, Ze pri nizkej hodnote pomerného utlmu hltica
vypocitana odozva nezavisi na pouzitej metdde rieSenia. Pri vySSich hodnotach timenia
v8ak dochadza u vysledkov k zna¢nému rozdielu. Vysledky by boli korektné pri pouziti
metody modalnej superpozicie pre tlment modalnu analyzu, pri ktorej medzi vysledkami
V porovnani s metédou uplného riesenia nie je rozdiel. Avsak tlment modalnu analyzu
nie je mozné pouzit ako vstup pre harmonicku analyzu s kinematickym budenim
aplikovanym na plochy rieSeni modalnou superpoziciou [13]. Z tychto zisteni vyplyva,
ze pre korektné zachytenie spravania hltiCa vibracii s vy$Sim tlmenim je nutné riesit
harmonicku analyzu pomocou metddy uplného riesenia.

Pri porovnani vysledkov ziskanych metddou Gplného rieSenia je vidno, ze spdsob
zadania tlmenia do modelu ma vplyv na amplitaidu vychylky v oblasti rezonancie.
Rozdiel bol vsak pre dant tUlohu v prijatelnych medziach. Pre analyzu modelu
turboduchadla s aplikovanym hlticom bol vybrany spdsob, pri ktorom bolo tlmenie
hlavnej sustavy zadané pomocou konstatného pomerného ttlmu a tlmenie hltica pomocou
realnej konStanty tlmenia, prepocitaného z hodnoty pomerného utlmu pre jeho vlastna
frekvenciu.

5.2 Redukcia stupnov vol'nosti modelu turboduchadla

Daliim krokom rieSenia bude aplikacia dynamického hlti¢a vibracii na model
turboduchadla. Pri analyzach spojenych s hltiCom vibracii sa uzZ model samotného
turboduchadla nemeni. Dochadza len k aplikacii modelu hlti¢a v ur¢itych bodoch modelu
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konzoly turbodtchadla. PretoZze sa ocakava prevedenie vacSicho poctu analyz, pre
uSetrenie vypoctového casu je preto vhodné redukovat stupne volnosti modelu
turbodtchadla, tzn. zmensit' velkost’ rieSenych uloh. Potreba redukcie je o to vicsia
U harmonickych analyz rieSenych metédou tplného riesenia.

Program ANSYS vyuziva pre redukciu stupiiov vol'nosti v dynamickych ulohach
modalnu syntézu (Component mode synthesis — CMS). Ma na vyber ztroch
metdod — metddy pevného rozhrania (fixed-interface), volného rozhrania (free-interface)
a metody ,residual-flexible free-interface” [37]. Ich pouzitie suvisi s presnostou
vypocitanych  vlastnych frekvencii v urCitom frekvencnom rozsahu. Kedze
v analyzovanom frekvenénom rozsahu sa nachadzaju prvé dve vlastné frekvencie
turboduchadla, bola vybrana metdda pevného rozhrania, ktora je vhodna pre analyzy,
u ktorych st objektom zaujmu nizke vlastné frekvencie [37].

Analyza  zahriujica v Sebe
redukciu stupfiov volnosti ma tri
zékladné fazy: fazu tvorby substruktury \ g e
(Generation pass), fazu =zahrnutia GENERATION PASS J— il

, \ superelementu;
zredukovaného superelementu . . 5UB
(substruktury) do vypoctového modelu
(use pass) a fazu rozsirenia rieSenia na
kone¢noprvkova  siet’  subStruktury =L N

. , redukovaneho
(Expansion pass) [37]. Schéma tohto USE PASS '*\DUFFE&EHE:
postupu je zobrazena na obr. 5.2. Pri .DSUB
tvorbe vypoctového modelu s vyuzitim l H

redukcie  stupfiov  volnosti  bola
vyuzitd prirucka programu ANSYS _
[37]. Pri redukcii stupfiov volnosti expansionpass L. R
modelu turbodichadla bolo vychadzané | sibor
zo skutoCnosti, Ze primarnym objektom
zédujmu z hl'adiska analyzy vibracii bola Obr. 5.2 Schéma postupu pri modélnej
konzola pre aktuator. syntéze v programe ANSYS [37]
Vytvoreny vypoctovy model, na
ktorom boli prevedené harmonické analyzy opisané v predoslej kapitole, bol na¢itany do
programu ANSYS Mechanical APDL pomocou vygenerovaného vstupného suboru .dat.
Do materialovych modelov bolo definované timenie v podobe konstantného pomerného
utlmu, pretoze pri definovani globalneho tlmenia by nebolo mozné predpisat’ rozdielne
timenie do modelu hltica. Tvorba substruktury (Generation pass) bola realizovana
v dvoch krokoch, pri ktorych boli redukované matice hmotnosti a tuhosti. TImenie do
redukcie zahrnuté nebolo. Postup pri tvorbe redukovaného modelu je naznaceny na obr.
5.3. Master stupne vol'nosti su zobrazené fialovou farbou.

V prvom kroku boli redukované vsetky diely okrem konzoly. Ako master stupne
volnosti boli vybraté posuvy uzlov na vstupe turbinovej skrine, do ktorych bolo pri
harmonickej analyze aplikované budenie, d’alej uzly na stykovej ploche kompresorovej
skrine s konzolou a uzly pratovych prvkov spajajucich kompresorovu skrinu s konzolou
pre aktuator.

Po vytvoreni superelementu zahriiujiiceho skrine a loziskovu cast’ turboduchadla,
bola vdruhom kroku kredukovanému modelu pripojenda pomocou uz vopred
definovanych kontaktov siet’ konzoly. V tomto kroku bol vytvoreny superelement
zahriujici predosly superelement a siet’ konzoly. Ako master stupne vol'nosti boli opét
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vybrané uzly na vstupe turbiny z prvého redukovaného superlementu a navyse uzly
konzoly, do ktorych mal byt neskdr umiestneny model hlti¢a alebo v nich bola pocitana
odozva. Pri zmene vyberu master stupiiov vol'nosti konzoly teda stacilo realizovat’ len
druhy krok redukcie. Do fazy ,,use pass“ (krok 3 na obr. 5.3) teda vstupuje model
pozostavajici zo superelementu, ktory bol tvoreny 143 uzlami prirubovej ¢asti, na ktoré
bolo aplikované budenie, a ur¢itym poétom uzlov konzoly (1-5 uzlov).

Obr. 5.3 Postup pri redukcii stupiiov vol'nosti modelu turbodtchadla

V etape ,,use pass“ bolo aplikované budenie, definované nastavenie harmonickej
analyzy, pripadne neskor aplikovany model hlti¢a vibracii a prevedend samotna analyza.
Riesenie je vypocitané len v uzloch, na ktorych boli definované master stupne volnosti
pri poslednej redukcii. V d’alsom kroku (,,Expansion pass®) je mozné rieSenie spitne
rozs8irit’ na siet’ samotnej konzoly a v poslednom kroku na siet’ zvy$nych dielov, ktoré
tvoria prvotny superelement [37].

Vtab. 5.1 sG porovnané hodnoty vlastnych frekvencii neredukovaného
a redukovaného modelu turbodichadla a v grafe na obr. 5.4 st porovnané ich odozvy na
budenie s plnou zatazou vypocitané metdédou modalnej superpozicie.

Tab. 5.1 Porovnanie vlastnych frekvencii celého a redukovaného modelu turbodtichadla

Vlastny Vlastna frekvencia [Hz]
tvar Neredukovany model Redukovany model
1 286,18 286,13
2 304,93 304,91
3 626,9 626,9
4 793,49 793,76
S 929,14 929,08
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Obr. 5.4 Porovnanie amplitady odozvy v bode A neredukovaného a redukovaného
modelu turboduchadla

Z porovnania v tab. 5.1 avgrafe naobr. 5.4 vyplyva, Ze prevedena redukcia
stupfiov vol'nosti pomocou modalnej syntézy nema prakticky ziadny vplyv na hodnoty
vlastnych frekvencii a odozvy modelu turbodiuchadla na dané budenie. U harmonickej
analyzy rieSenej metddou modalnej superpozicie dochadza pri pouziti redukovaného
vypoctového modelu K vyraznej Gspore vypoctového Casu. Pri analyze s 1000 krokmi
vypocet u neredukovaného modelu trval priblizne 2 hodiny, u redukovaného modelu
okolo 5,5 mintty, priCom drviva va¢Sinu z tohto Casu zabrala redukcia stupiiov vol'nosti.
Samotna harmonicka analyza prebehla za ¢as okolo 1 s. U harmonickej analyzy rieSene;j
metodou tplného rieSenia by bola uspora Casu este vyznamnejsia.

5.3 Analyza turboduchadla s pasivnym hlti€om vibracii

V kapitole 5.1 bolo ukazané, ze harmonick analyzu sustavy s timenym hlti¢om vibracii,
pri ktorej je kinematické budenie aplikované na plochy, nie je vhodné riesit’ metodou
modalnej superpozicie. Preto boli harmonické analyzy prevedené pomocou metddy
uplného riesenia. Algoritmus tejto metddy je opisany v kapitole 3.3.2. Pri pouziti tejto
metddy v programe ANSYSS nie je mozné zadat’ kinematické budenie v podobe zrychleni,
preto bolo nutné zrychlenia prepocitat’ na posuvy [38]. Pri prepocte bolo vychadzané zo
vztahu (3.3), takze pre amplitudu posuvu plati

U =~ (5.1)
Prepocitané priebehy posuvov z priebehov zrychleni su zobrazené v grafe v prilohe C

(Obrazok C.1). Z dovodu vysokého rozdielu v hodnotich na nizkych a vysSich
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frekvenciach je zobrazené frekvenéné pasmo az od 150 Hz. Porovnanie vypocitanych
amplitad zrychleni redukovaného modelu turboduchadla na konzole v bode A (vid’ obr.
4.16) r6znymi metédami rieSenia sa nachadza v grafe v prilohe C (Obrazok C.2). Ked'ze
hodnoty boli prepocitavané len v diskrétnych bodoch budiacich frekvencii, prevazne
v bodoch zmeny priebehu, vysledky nie st na niektorych frekvenciach uplne totozné.
Odchylky v priebehoch st v§ak v prijatel'nych medziach.

Pri analyze vplyvu dynamického hltica na kmitanie konzoly pre aktuator modelu
turbodtchadla bol pouzity jednoduchy model hltica opisany v kapitole 5.1. Model hltica
bol vzdy pripojeny k jednému uzlu siete konzoly redukovaného modelu turbodtchadla.
Na uzly hlti¢a boli predpisané vizby zvazujlce jeho pohyb tak, aby sa hmotny bod hltica
mohol relativne pohybovat’ vzh'adom ku konzole len v ose pruziny. V ostatnych smeroch
bol pohyb hmotného bodu zviazany s uzlom na konzole.

Boli definované tri parametre hltiCa: hmotnost m, pomer vlastnej netlmenej
frekvencie hlti¢a a modelu turbodtchadla Qg /0; a pomerny Gtlm hlti¢a by. Hmotnost’
hlti¢a bola priamo zadana ako realna konstanta prvku MASS21. Tuhost” a timenie hitica
boli vypocitané z vyssie spomenutych parametrov. Tuhost’ bola vypocitana z vlastnej
uhlovej frekvencie 24, ktora bola prepocitana na frekvenciu v Hz, a hmotnosti m podla
vztahu pre vypocet vlastnej netlmenej frekvencie (3.9) a nasledne zadana ako realna
konstanta prvku COMBIN14. Tlmenie bolo vypocitané z pomerného utlmu by, hmotnosti
m a vlastnej netimenej uhlovej frekvencie hltica Q2 podla vztahu (3.12) a zadané taktiez
ako realna konstanta prvku COMBIN14.

Pri aplikacii dynamického hltica vibracii sa vychadzalo z vypocitanych
frekvenénych odoziev pre budenie pri plnej zatazi spalovacieho motora opisanych
v kapitole 4.3.3, pretoze maximalna vypocitana amplitida je vac¢sia ako v pripade odozvy
na budenie bez zataze motora. Z vysledkov harmonickej analyzy vyplyva, Ze najvyssej
hodnoty amplitddy zrychlenia bolo dosiahnuté v ose X v oblasti druhej vlastnej
frekvencie. Preto bol v prvom kroku aplikovany hlti¢ v 0se X v snahe znizit’ amplitidu
zrychlenia v tomto smere.

5.3.1 Dynamicky hilti¢ vibracii v ose x

Pri aplikacii hlti¢a v snahe znizit' maximalnu amplitadu kmitania v ose x bola najprv
urobena Studia vplyvu polohy hlti¢a na maximalnu amplitidu odozvy. Bolo vybranych
niekol’ko uzlov siete konzoly, do ktorych bol hlti¢ aplikovany. Uzly boli zvolené podla
vypo¢éitaného priebehu maximalnej amplitady zrychlenia v 0se x (vid’ obr. 4.19) tak, aby
bol hlti¢ umiestneny do bodov s ré6znou hodnotou amplitudy zrychlenia odozvy. Model
hltica orientovany v 0se x bol postupne aplikovany do jednotlivych uzlov konzoly (vid’
obr. 5.5). V bode 1 bolo vypocitané maximum amplitidy v ose x modelu turbodtchadla.
Bod 9 bol zvoleny z praktického hl'adiska, pretoze je doft mozné aplikovat’ hlti¢ priamo
vo vSetkych troch smeroch. Po aplikécii hltica do konkrétneho uzlu bola vypocitana
maximalna hodnota amplitidy absolitneho zrychlenia v uzle 1. Bola zvolena hmotnost’
hltica 0,1 kg a jeho vlastna frekvencia sa rovnala hodnote druhej vlastnej frekvencie
modelu turboduchadla, teda 304,9 Hz. Vypocty boli realizované pre hltic netlmeny
a tlmeny s pomernym tGtlmom 0,1. Vysledky st porovnané v tab. 5.2.
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Obr. 5.5 Uzly, do ktorych bol aplikovany hlti¢ vibracii v 0se X

Tab. 5.2 Porovnanie vypocitanej amplitudy zrychlenia v uzle 1 pre r6znu polohu hltica

HIti¢ umiestneny Amplitada zrychlenia v uzle &. 1 [m/s?]
V uzle C. Netlmeny hlti¢ Tlmeny hlti¢ bp=0,1
1 92,9 28,5
2 97,7 28,7
3 107,3 28,0
4 1151 27,9
5 122,6 27,8
6 130,9 27,7
7 136,9 27,9
8 137,3 27,9
9 103,2 29,0

Ztab. 5.2 vyplyva, ze pri netlmenom hlti¢i vibracii zavisi na mieste jeho
umiestnenia. Netlmeny hlti¢ je vhodné umiestnit’ do bodu s ¢o najvy$Sou odozvou.
Najidealnejsie je teda umiestnit’ netlmeny hlti¢ v bode s maximalnou amplitadou. Pri
pouziti tlmeného hltica s hodnotou pomerné¢ho ttlmu 0,1 nevyplyva z vysledkov jasna
zavislost’ a rozdiely medzi vysledkami si do 5 %. Preto bol ako bod umiestnenia hlti¢a
Vv 0se X zvoleny bod €. 9, v ktorého blizkosti je mozné model hlti¢a prakticky umiestnit’
priamo v smeroch globalneho stiradnicového systému.

Do uzlu €. 9 bol umiestneny model hlti¢a v ose x (vid’ obr. 5.6) s hmotnost'ou 0,1 kg
naladeny na druhej vlastnej frekvencii modelu turbodtchadla, teda 304,9 Hz. Postupne
bola menena hodnota jeho pomerného utlmu. Bola vypocitana odozva v kontrolnom
bode A (vid’ obr. 4.16). Vypocitané frekvenéné priebehy amplitud absolutnych zrychleni
v 0se X v kontrolnom bode A pre ststavu bez hlti¢a a s hlticom s pomernym Gtlmom 0,02,

0,1, 0,2 a 0,5 st zobrazené v grafe na obr. 5.7.
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Obr. 5.6 Konzola s aplikovanym hlticom v smere x
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Obr. 5.7 Porovnanie vypocitanej amplitiidy absolutneho zrychlenia v 0se X v bode A pre
redukovany model turboduichadla s hlti¢om v 0se X S r6znym pomernym utlmom by

Z grafu na obr. 5.7 vyplyva, Ze pri zvySovani hodnoty tlmenia hlti¢a dochadza
k znizovaniu amplitudy zrychlenia v danej ose. Maximalna amplitida vsak klesa len do
ur¢itej hodnoty timenia hltica.

Odozva sustavy s hlticom je vyznamne zavislda na parametroch hltica (vid’
kapitola 3.4.2). Na ziskanie idealnych parametrov hlti¢a, pri ktorych maximalna
amplitiida odozvy dosiahne ¢o najnizsej hodnoty, je vhodnym nastrojom optimalizacia.
V pripade hlti¢a vibracii mézu byt stavovymi premennymi optimalizacie jeho hmotnost,
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pomer 2y /0, a pomerny Gtlm hlti¢a. Stavové veliCiny su obmedzené uréitymi intervalmi
a vystupnym parametrom je maximalna hodnota amplitidy zrychlenia kmitania
v uréitom bode a smere. Cielom optimalizacie je najst’ také stavové premenné, pri
ktorych vystupny parameter dosiahne minima.

Na optimalizaciu parametrov bol vyuzity nastroj programu ANSYS Workbench —
Direct Optimization. Vypocétovy model turbodichadla s hltiCom bol do prostredia
ANSYS Workbench vlozeny pomocou modulu Mechanical APDL, ktorého suc¢astou bol
vstupny stbor (makro) a Mechanical APDL databaza. V jednotlivych krokoch
optimalizacie vstupny subor (makro) najprv nacital uloZzenti databazu, v ktorej bol
nadefinovany redukovany vypoc¢tovy model turboduchadla s hiticom a takisto nastavenie
harmonickej analyzy. Po naéitani vypoctového modelu boli pomocou makra definované
a vypocitané parametre hlti¢a, zmenené redlne konStanty modelu hltica a nasledne bola
prevedena harmonickd analyza s vopred nastavenym rozsahom budiacich frekvencii. Po
prevedeni analyzy bola vypocitana najvys$sia hodnota amplitudy zrychlenia v danom
frekvencného rozsahu vo vopred definovanom smere a uzle siete.

Optimalizacia parametrov hlti¢a v ose x bola realizovana pomocou metody
Adaptive Single-Objective Optimization (ASO). Tato metéda je vhodna pre priamu
optimalizaciu a jeden vystupny parameter. Jej algoritmus je zaloZeny na gradiente
a ploche odozvy. Zahina v sebe Optimal Space-Filling (OSF), Krigingovu plochu odozvy
a Mixed-Integer Sequential Quadratic Programming (MISQP). [39]

Pri OSF vzorkovani s osi oblasti stavovych premennych rozdelené na divizie.
Pocet vygenerovanych pociatocnych vzoriek (kombinécii hodnét stavovych premennych)
sa rovna poctu divizii na jednej osi. Pri postupnom zmensovani oblasti je nova podoblast’
opét’ rozdelend na rovnaky pocet divizii a su generované nové vzorky. Po vygenerovani
vzoriek prebehne vypocet vystupnych parametrov. Pre vypocitané vystupné hodnoty je
vytvorend plocha odozvy pomocou Krigingovho algoritmu. Funkcia plochy odozvy sa
sklada z polynomickej funkcie, ktora preklada data, a funkcie, ktord zohl'adiuje odchylky
a tak interpoluje vzorkované body. Na Krigingovej ploche odozvy sa realizuje algoritmus
MISQP, ktory generuje d’alSic hodnoty stavovych premennych a hl'ada mozné vzorky
vyhovujiuce optimalizacii. BlizSie informacie k tomuto algoritmu je mozné najst
v ¢lanku [40]. Vhodnost’ tychto vzoriek je overena zjemnenim Krigingovej plochy.
Kombinacia stavovych premennych je akceptovana ako vhodny kandidat optimalizacie,
pokial’ nedojde k jej spochybneniu na zaklade ur¢itej dovolenej tolerancie. Pokial’ je
kombinacia stavovych premennych verifikovand ako vhodny kandidat optimalizacie,
hranice povodnej oblasti stavovych premennych si zredukované a algoritmus
optimalizacie sa od zaliatku opakuje. Vhodny bod optimalizicie je povazovany za
kone¢ny, pokial’ sa jednotlivé body, ktoré boli ziskané algoritmom MISQP, Vv urcitej
tolerancii rovnaju. [39]

Pri hl'adani optimalnych parametrov hltica umiestneného v ose x boli za stavové
premenné zvolené hodnoty pomeru vlastnych frekvencii 0/ ohrani¢ené intervalom
hodnot 0,7-1,3 a hodnoty pomerného ttlmu hitica by v intervale 0,02-0,5. Tieto parametre
boli postupne optimalizované pre rdzne hodnoty hmotnosti hltica (0,01-0,6 kg). Cielom
optimalizacie bolo minimalizovat’ maximalnu hodnotu amplitddy zrychlenia
v kontrolnom bode A (vid’ obr. 4.16). Pri optimalizacii metddou ASO bol nastaveny pocet
pociato¢nych vzoriek na 10.

Vtab. 5.3 su uvedené vypocitané optimalne parametre hltiCa a maximalne
vypocitané amplitidy absolutneho zrychlenia v 0se x v bode A vo frekvenénom rozsahu
0-500 Hz pre vybrané hodnoty hmotnosti hltica. V grafe na obr. 5.8 je zobrazena zavislost’
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maximalnych hodnét amplitud absoliitneho zrychlenia v 0se x v bode A na hmotnosti
hltica pre jeho optimalizované parametre.

Tab. 5.3 Optimalne parametre hlti¢ov v 0se X s r6znou hmotnostou

Hmotnost’ Optimalne | Optimalny by Optimalna Max. amplitada
hlti¢a [kg] 2y /07 [-] [-] tuhost [N/mm] | zrychlenia [m/s?]

0,05 1,02 0,14 167 24,2
0,10 0,96 0,21 298 20,7
0,15 0,93 0,26 416 18,6
0,20 0,90 0,30 524 16,9
0,25 0,99 0,19 785 15,2
0,30 0,97 0,21 907 14,0
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Obr. 5.8 Zavislost’ maximalnej amplitidy absoltitneho zrychlenia v 0se X v bode A na
hmotnosti hlti¢a s optimalnymi parametrami

Z vysledkov uvedenych v grafe na obr. 5.8 a v tab. 5.3 vyplyva, Ze miera zniZenia
vibracii v smere x zavisi na hmotnosti hlti¢a. So stupajicou hmotnostou hltica klesa
maximalna amplitida odozvy. Pri urcitych hodnotdch hmotnosti vSak dochadza
K ustaleniu maximalnej amplitidy. Preto sa da konstatovat, Ze optimalne je zvolit
hmotnost’ minimalne 0,05 kg. Jej zvySenim sa vSak da eSte maximalna amplittida znizit
priblizne o 40 %. Prakticky v§ak nema vyznam pouzit’ vy$$iu hmotnost’ ako 0,3 kg, ked’ze
u vyssich hmotnosti uz nedochadza k vyraznému znizeniu amplitady kmitania.

V grafe na obr. 5.9 su zobrazené priebehy amplitudy zrychlenia v 0se X hmotného
bodu hitica vibracii s roznou hmotnostou a optimalnymi parametrami. Pri porovnani
maximalnych amplitiid zrychlenia z grafu na obr. 5.9 a tab. 5.3 je vidno, Ze hlti¢ kmita
s vysSou amplitidou nez bod sustavy, na ktoru je aplikovany.
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Obr. 5.9 Amplituda absolttneho zrychlenia odozvy hmotného bodu hlti¢a v 0se X
S roznou hmotnostou a optimalizovanymi parametrami

5.3.2 Dynamicky hilti¢ vibracii v ostatnych osach

Pri analyze priebehu amplitad zrychlenia s aplikovanym hltiCom v ose x bol zisteny vplyv
hltica na amplitddy v ostatnych osach. Dochadza Kk miernemu narastu amplitidy
zrychlenia v smere y a z. Tento vplyv je vidiet’ na grafe na obr. 5.10, na ktorom je
porovnany priebeh amplitidy zrychlenia v 0se y a z v bode A pre model turboduchadla
bez hltica a s hlticom Vv 0se X s r6znou hmotnostou a optimalnymi parametrami.

Smery Smer z
30r 30
bez hltica
hiti€ os x - m = 0,05 kg
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% 20} % 20
E E
215 215
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S S
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Obr. 5.10 Porovnanie amplitidy zrychlenia v 0se y a z v bode A s hlticom v 0se X
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KedZze amplitidy v osach y az su po aplikacii hltica vyssie ako v ose X, bol
Vv blizkosti prvého hltica pridany druhy za G¢elom znizenia amplitady v d’alsich smeroch
V oblasti prvej vlastnej frekvencie modelu turbodichadla. Druhy hlti¢ bol umiestneny
najprv v ose y a potom v ose z. Tentokrat uz boli optimalizované vSetky tri parametre
oboch hlticov: hmotnost’ m, pomer 0y /2+ a pomerny Gtlm hlti¢a bp. Vlastna frekvencia
hlti¢a v 0se y, resp. z bola vztiahnuta k prvej vlastnej frekvencii modelu turboduchadla.
Ciel'om optimalizacie bolo zniZenie amplitudy zrychlenia v 0se x a .

Na optimalizaciu parametrov hlti¢ov v dvoch osach bola vyuzitd metoda Adaptive
Multiple-Objective, ktora v sebe zahiiia Kringingovu plochu odozvy a ,,Multi-Objective
Genetic Algorithm® (MOGA) aje vhodnid pre viaccielova optimalizaciu, priCcom
parametre musia byt spojité [39].

Pri optimalizacii bola hmotnost’ kazdého hlti¢a obmedzena intervalom 0,02-0,2 kg,
pomer Qy/0; intervalom 0,7-1,3 apomerny utlm intervalom 0,02-0,5.
Minimalizovanym parametrom bola maximalna amplitida zrychlenia v 0Se X a v ose y
vbode 1 (vid obr. 5.5), pretoze vtomto bode bola najvyssia amplituida v 0se X,
resp. v ose y v oblasti prvej vlastnej frekvencie.

Hodnoty optimalizovanych parametrov hltiCov pre obidva pripady st spolu
s maximom amplitiid zrychlenia v jednotlivych osach v kontrolnom bode A (v rozsahu
frekvencii 100-500 Hz) uvedené v tab. 5.4. HIti¢ v ose x je oznaceny Cislom 1 a hlti¢
V druhej ose €. 2.

V 0se z je este zvySena amplitida na frekvencii 80,5 Hz. Ked’ze ide 0 amplitudu
absolutneho zrychlenia, jej vyrazné znizenie na tejto frekvencii nie je mozné, ked’ze cela
sustava kmita ako celok s amplitidou blizkou hodnote amplitidy budenia.

Tab. 5.4 Optimalne parametre dvoch hlticov v r6znych osach

Hmotnost’ VIastné’ Pomerny Max. gmplitﬁda
Osi hitica [kg] netlmena itlm [-] zrychlenia v b(z)de A
hltiGov frekvencia [Hz] v ose [m/s?]
1 2 1 2 1| 2 X y 7

xay 0,19 0,16 | 2515 | 3109 | 0,13 | 0,33 | 159 | 10,8 | 11,3
Xaz 0,19 0,17 | 2456 | 2516 | 0,22 | 0,25 15 6,5 | 11,4

Pri analyze vysledkov Vv tab. 5.4 je vidiet, Ze pri pouziti dvoch hlticov v réznych
osach dochadza k znizeniu amplitud oproti vysledkom bez hlticov vo vsetkych smeroch
v danom frekven¢nom pasme.

5.3.3 Zhrnutie a zhodnotenie vysledkov

V grafoch na obr. 5.11-13 st porovnané vypocitané priebehy amplitiid absolutnych
zrychleni v kontrolnom bode A v jednotlivych smeroch pre stistavu bez hltica, hlticom
VOose X Soptimdlnymi parametrami pre 2 rozne hmotnosti asdvomi hlti¢émi
s optimalnymi parametrami v osach x a y, resp. z.
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Obr. 5.11 Porovnanie amplitud absoltitneho zrychlenia v 0se X v bode A s r6znymi
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Obr. 5.13 Porovnanie amplitiid absolitneho zrychlenia v ose z v bode A s r6znymi
hlti¢mi

Z grafov na obr. 5.11-13 jasne vyplyva, Ze pri pouziti timeného dynamického hlti¢a
vibracii s vhodnymi parametrami dochddza k vyraznému znizeniu amplitddy kmitania
v oblasti rezonan¢nych frekvencii.

Pri porovnani maximalnych amplitid zrychlenia vbode A dosiahnutych
s aplikovanym hltiCom v 0se X (S optimalnymi parametrami) s vysledkami bez pouzitia
hlti¢a, je vidno, Ze dochadza k vyraznému zniZeniu maximalnej amplitady zrychlenia
v ose X. V zavislosti od pouZzitej hmotnosti moze ist’ o znizenie az do 86 %. Na takuto
mieru znizenia amplitddy kmitania je vSak nutné, aby mal hlti¢ presné optimalne
parametre. Pri aplikovani hlti¢a v jednej ose dochadza k zvySeniu amplitidy v ostatnych
smeroch. Tento narast je vSak vzh'adom k miere redukcie vibracii v ose x zanedbatel'ny.

Pri pouziti dalSicho hltica v ose Yy, resp. z dochddza k znizeniu maximalnej
amplitady kmitania vo vSetkych smeroch v rezonan¢nej oblasti v kontrolnom bode
0 priblizne 50-65 % pri celkom dobrom zachovani redukcie v 0se X. Z porovnania
vychadza o nie€o vyhodnejSie aplikovat’ druhy hlti¢ v ose z, teda tak, aby boli hltice
umiestnené v oboch smeroch budenia.

Maximalna hodnota amplitidy zrychlenia v ose z zaznamenana na frekvencii
80,5 Hz zostava prakticky nezmenend, ked’Ze ide o hodnotu absolutneho zrychlenia
a narast je sposobeny lokalnym zvySenim amplitidy budenia na hodnotu, ku ktorej sa
priblizuje hodnota odozvy.

Vplyv hltica bol analyzovany len vo frekven¢nom pasme 0-500 Hz. Pripadny vplyv
na odozvu vo vyssich frekvenciach by musel byt overeny d’al§imi analyzami.

Na zéklade vysledkov vypoctového modelovania je moZné konsStatovat’, ze pouZitie
pasivneho dynamického hltica vibracii moze byt vhodnym spdsobom na potlacenie
vibracii konzoly pre aktuator v rezonan¢nych frekvenénych oblastiach. Efektivnost’ jeho
pouzitia je vyrazne zavisla na jeho parametroch. Aplikovanie vypocitanych optimalnych
parametrov mdze byt pomerne narocné pri samotnej technickej realizacii. Stazenim je
v tomto smere hlavne timenie. Pri analyzovani vhodnosti pouzitia hlti¢a je teda nutné
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najst vhodné technické rieSenie, ktoré by splialo teoretické predpoklady. Vysledky
analyz je nasledne nutné overit’ experimentdlnym meranim.
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ZAVER

Hlavnym cielom tejto prace bolo posudenie vplyvu pasivneho dynamického hltica
vibracii na kmitanie konzoly pre aktuator jednoduchého turboduchadla od firmy Garrett
- Advancing Motion pomocou vypoctového modelovania. V teoretickej Casti boli zhrnuté
zakladné poznatky z tedrie mechanického kmitania a dynamického hltica vibracii.
Sucastou je reSersna $tadia pouzitia dynamického hltica vibracii. RieSeniu hlavného
ciela predchadzala simula¢na analyza vibracii samotného turbodichadla. Analyzy boli
realizované pomocou MKP v programe ANSYS. Bolo vytvorenych 6 vypoctovych
modelov turboduchadla s roznym spésobom modelovania skrutkovych spojov medzi
dielmi. Pre kazdy model bola prevedena modalna analyza. Z jej vysledkov vyplyva, Ze
sposob modelovania vdzieb ma vplyv na modalne vlastnosti. Na zaklade porovnania
vysledkov bol pre dalSie analyzy vybrany model s linearnymi védzbami, ktory sa
vysledkami najviac priblizoval modelom, v ktorych boli zahrnuté predpitia a nelinearne
kontakty.

Pri harmonickej analyze bola vySetrovana odozva v podobe absolatnych zrychleni
konzoly na kinematické budenie od spalovacieho motora pre dva zatazové stavy. Ako
budenie boli pouzité namerané data. Z vysledkov vyplyva, ze k vy$Sej maximalnej
amplitaide dochadza pri budeni s plnou zatazou spalovacieho motora. Maximalna
amplitiida bola zaznamenana v oblasti druhej vlastnej frekvencie v ose x, pricom konzola
kmita dominantne ako tuh¢ teleso. Vysledky je nutné overit’ experimentalnym meranim.
Po porovnani s jeho vysledkami by mali byt’ urobené korekcie vo vypoctovom modeli
tak, aby sa vypoctovy model vysledkovo priblizoval ¢o najviac vysledkom merania.

Vplyv dynamického hltica vibracii bol vySetrovany pomocou harmonickej analyzy.
Bol vyuzity jeho jednoduchy teoreticky model, ktory bol aplikovany na model
turbodtchadla s redukovanym poctom stupiiov volnosti. Na redukciu bola pouzita
modalna syntéza. Jej vyuzitim bol znacne znizeny vypoctovy cas. Pre znizenie kmitania
v ose X bol model hiti¢a aplikovany v danej ose. Bol skimany vplyv polohy hlti¢a na
maximalnu vypocitani amplitidu. Uzol pre umiestnenie hlti¢a bol vybrany z hl'adiska
praktickej realizovatelnosti. Dalej bol skimany vplyv tlmenia hiti¢a. Pomocou
optimalizacie parametrov boli vypocCitané optimalne parametre tlmenia a tuhosti hltica
pre jeho rézne hmotnosti. Z vysledkov vyplyva, Ze s rasticou hmotnostou dochadza
k poklesu maximalnej amplitady kmitania do istej hodnoty hmotnosti. Ako vhodny bol
vybrany interval hmotnosti 0,05-0,3 kg, pricom dochadza k poklesu amplitidy
absolutneho zrychlenia v 0se X az do 86 %. V ostatnych osach dochadza k jej miernemu
narastu. Na model turboduchadla bol aplikovany aj druhy hlti¢ pre zniZenie vibracii
Vv ostatnych smeroch. VSetky parametre obidvoch hltiCov presli optimalizaciou.
Z vysledkov analyzy vyplyva, ze v smeroch y a z doslo k znizeniu amplitidy maximalne
do 65 % v rezonan¢nych frekvenénych oblastiach pri celkom dobrom zachovani redukcie
vibracii v 0se X.

Z vysledkov prevedenych analyz vyplyva, ze pouZitie pasivneho hlti¢a moze byt
vhodnou moznostou na potlacenie vibracii konzoly pre aktuator turboduchadla
v rezonanénych frekvenénych oblastiach v ur¢itom frekvenénom pasme. Miera znizenia
amplitady kmitania je vSak vyrazne zavisla na parametroch hlti¢a. Preto by muselo byt
najdené jeho vhodné praktické prevedenie. Prakticky navrh by mohol nadvdazovat na
vystupy tejto prace. Po najdeni vhodného technického rieSenia by bolo mozné vysledky
vypoctového modelovania overit’ experimentalnym meranim. MoZnym zvySenim Grovne
modelovania by mohlo byt napriklad zahrnutie viacerych vplyvov do budenia pri
harmonickej analyze.
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ZOZNAM POUZITYCH SYMBOLOV A SKRATIEK

Symbol Jednotka Veli¢ina
b [N.s.m?] Tlmenie
B Matica timenia
by [-] Pomerny Gtlm
C [m] Amplitida kmitania (vykmit)
Ci, C2 [m] Integrac¢né konstanty
Dr [J] Disipativna funkcia
E [Pa] Y oungov modul pruznosti
E Jednotkova matica
Ex [J] Kineticka energia
Ep [J] Potencialna energia
f [Hz] Frekvencia
f [-] Pomer vlastnej frekvencie hltica a primarnej sustavy
Sila
Fo [N] Amplituda sily
f Vektor sily
fr Realna ¢ast’ vektoru budenia
£ Imaginarna ¢ast’ vektoru budenia
F Vektor zat'azenia
Pomer budiacej frekvencie a vlastnej frekvencie
g (] primarnej sustavy
k
K [N.m?] Tuhost’
K Matica tuhosti
m 5
M [ko] Hmotnost
M Matica hmotnosti
N Matica bazovych funkcii
g [m] Zovseobecnena suradnica
q; [m.s?] Zovseobecnena rychlost’
q Vektor modalnych suradnic
q Vektor modalnej rychlosti
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q Vektor modalneho zrychlenia
S [N] Zovseobecnena sila
t [s] Cas
T [s] Peridda
T Transforma¢na matica
u Posuv / vychylka
Uo Amplitada vychylky
Ust [m] Staticka vychylka
Ur Relativna vychylka
u; Vychylka zakladu
u Vektor vychylky
Ui Imaginarna ¢ast’ posuvu
Un Vektor vychylky master stupiiov vol'nosti
UR Realna ¢ast’ posuvu
Us Vektor vychylky ostatnych stupniov volnosti
u Vlastny vektor
U Vektor posuvov
U [m.s?] Rychlost
u Vektor rychlosti
i [m.s?] Zrychlenie
u Vektor zrychlenia
v, vy Vlastny vektor

. (il Stradnica

Vychylka
x [m.s? Rychlost’
X [m.s?] Zrychlenie
a [-] Rayleighova konstanta
B [-] Rayleighova konstanta
s Vektor posuvov
n [-] Sucinitel’ naladenia
A Koren charakteristickej rovnice
A Spektralna matica

Poissonov pomer
H [-]

Pomer hmotnosti hltica a primarnej sustavy
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0 [kg.m?] Hustota

& [-] Pomerny Gtlm

® [rad] Fazovy uhol

10 Modalna matica

w fradl] Uhlova frekvencia
Wa Vlastna uhlova frekvencia hltica

0,0, Vlastna uhlova netlmena frekvencia
0, Vlastna uhlova frekvencia timenej ststavy
Q, [rad.s?] Vlastna uhlova frekvencia primarnej sustavy
2y Vlastna uhlové frekvencia hltica
Qr Vlastna uhlova frekvencia turboduchadla
Skratka Vyznam

MKP Metdda konecnych prvkov

MSup Metdda modalnej superpozicie

MUR Metdda tplného rieSenia

Opt. Optimalne parametre
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PRILOHA A

Total Deformation 3
Type: Total Deformation
Frequency: 614,11 Hz
Unit: mm

03.05.2019 17:44

53,344 Max
! 47,417
41,49
35,563
29,635
23,708
17,781
11,854
59271
0 Min

Obrazok A.1 Treti vlastny tvar

Total Deformation 4
Type: Total Deformation
Frequency: 772,27 Hz
Unit: mm
03.05.2019 17:47

30,758 Max
! 27,34
23,923
20,505
17,088
13,67
10,253
6,835
3,4175
0 Min

Y‘j/ *
Obrazok A.2 Stvrty vlastny tvar

Total Deformation 5
Type: Total Deformation
Frequency: 938,23 Hz
Unit: mm
03.05.2019 17:49

32,298 Max
28,71

25,121
21,532
17,944
14,355
10,766
71774
3,5887

0 Min

Obrazok A.3 Piaty vlastny tvar
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PRILOHAB

27813 Max
26589
25364
24139
22915
21690
20465
19241
18016
16791 Min

1

Obrazok B.1 RozloZenie maximalnej amplitidy absolitneho zrychlenia v mm/s? v ose X
na budiacej frekvencii 298,5 Hz pre budenie bez zataze

1

34769 Max
31344
27919
24494
21068
17643
14218
10793
73674
3942,2 Min

Obrazok B.2 Rozlozenie amplitiidy absolitneho zrychlenia v mm/s? v ose y na budiacej
frekvencii 281,5 Hz pre budenie bez zat'aze

1

29338 Max
28583
27828
27073
26318
25563
24808
24053
23298
22543 Min

Obrazok B.3 RozloZenie maximalnej amplitidy absolitneho zrychlenia v mm/s?
Vv ose z na budiacej frekvencii 281,5 Hz pre budenie bez zat'aze
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28312 Max
25796
23281
20766
18251
15736
13220
10705

8190
5674,8 Min

1

Obrazok B.4 Rozlozenie amplitidy absolitneho zrychlenia v mm/s? v 0se y na
budiacej frekvencii 285,5 Hz pre budenie s plnou zatazou

1

35369 Max
31804
28240
24676
21112
17548
13984
10419
6855,2

3291 Min

Obrazok B.5 Rozlozenie amplitidy absolitneho zrychlenia v mm/s? v ose y na budiacej
frekvencii 302 Hz pre budenie s plnou zatazou

1

33062 Max
29710
26358
23006
19654
16303
12951
95989

6247
2895,2 Min

Obréazok B.6 RozloZenie amplitiidy absolitneho zrychlenia v mm/s? v ose z na
budiacej frekvencii 304,5 Hz pre budenie s plnou zat'azou
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PRILOHA C
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Obrazok C.1 Budenie s plnou zat'azou prepocitané na posuvy
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Obrazok C.2 Porovnanie vypocitanej amplitiidy zrychlenia metédou modalne;j

superpozicie (budenie zadané zrychlenim) a metdédou Gplného riesSenia (budenie zadané
posuvmi)

81



