Optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine

Jurjevié, Zdenko

Doctoral thesis / Disertacija
2008

Degree Grantor / Ustanova koja je dodijelila akademski / strucni stupanj: University of
Zagreb, Faculty of Mechanical Engineering and Naval Architecture / SveuciliSte u Zagrebu,
Fakultet strojarstva i brodogradnje

Permanent link / Trajna poveznica: https://um.nsk.hr/urn:nbn:hr:235:538024

Rights / Prava: In copyright/Zasticeno autorskim pravom.

Download date / Datum preuzimanja: 2024-06-26

Repository / Repozitorij:

Repository of Faculty of Mechanical Engineering
and Naval Architecture University of Zagreb

DIGITALNI AKADEMSKI ARHIVI I REPOZITORILII



https://urn.nsk.hr/urn:nbn:hr:235:538024
http://rightsstatements.org/vocab/InC/1.0/
http://rightsstatements.org/vocab/InC/1.0/
https://repozitorij.fsb.unizg.hr
https://repozitorij.fsb.unizg.hr
https://repozitorij.unizg.hr/islandora/object/fsb:6547
https://dabar.srce.hr/islandora/object/fsb:6547

SVEUCILISTE U ZAGREBU

FAKULTET STROJARSTVA | BRODOGRADN]JE

OPTIMIRANJE DINAMICKIH SVOJSTAVA

PLINSKE TURBINE

DOKTORSKA DISERTACIJA

Zdenko Jurjevi¢, dipl.ing.

ZAGREB, 2008.



Optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine

SVEUCILISTE U ZAGREBU

FAKULTET STROJARSTVA | BRODOGRADN]JE

OPTIMIRANJE DINAMICKIH SVOJSTAVA

PLINSKE TURBINE

DOKTORSKA DISERTACIJA

Prof.dr.sc. Milenko Stegic Zdenko Jurjevi¢, dipl.ing.

ZAGREB, 2008.



Optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine

PODACI ZA BIBLIOGRAFSKU KARTICU

UDK: 005.591.1: 534.83: 621.3.049.7: 621.223: 629.134

Kljucne rijeci: plinska turbina, vibracijaka svojstva, optimiranje,

rotorski sustav, krutosti oslonaca
Znanstveno podrucje: TEHNICKE ZNANOSTI
Znanstveno polje: STROJARSTVO

Institucija u kojoj

je rad izraden: Fakultet strojarstva i brodogradnje
Mentor rada: Dr.sc. Milenko Stegi¢, red. prof.
Broj stranica: 157

Broj slika: 77

Broj tablica: 14

Broj koristenih
bibliografskih jedinica: 49

Datum obrane:

Povjerenstvo:

Akademik Ivo Senjanovié, predsjednik povjerenstva
Dr.sc. Milenko Stegic¢, red. prof. mentor rada

Dr.sc. Mirko Butkovi¢, red. prof. ¢lan povjerenstva

Institucija u kojoj je rad pohranjen:
Fakultet strojarstva i brodogradnje SveuciliSta u Zagrebu

Nacionalna i sveuciliSna knjiznica, Zagreb



Optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine

Zahvala

Ovime zelim zahvaliti svima koji su omoguéili i pomogli pri provedbi ovog

istrazivackog projekta:

e prof. dr. sc. Milenku Stegicu koji me je svojim znanjem, iskustvom i savjetima

vodio i usmjeravao na putu moga dosadasnjeg znanstvenog usavrsavanja,

e akademiku Ivi Senjanovic¢u i prof. dr. sc Mirku Butkoviéu na trudu koji su
ulozili pregledavajuci doktorski rad i na savjetima koji su doprinijeli da rad

bude kompletniji i pregledniji.

Ovaj rad ne bi bilo moguce privesti kraju bez pomo¢i mnogih drugih. No, posebnu
zahvalu Zelim uputiti svojoj voljenoj supruzi Kseniji na njezinoj bezgrani¢noj potpori,

pomodi, razumijevanju i ljubavi koju mi je pruzala tijekom izrade ovog rada.



Optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine

Sadrzaj
g = e o Lo 3 o i
= = - ] R iv
Abstract........ccciiiiiiiiiirir s v
KIUCNe rijecCi...iiieairiieiriserrssssssssssssssssssssssssssssssssnnnsssssssnnnnns Vi
KeyWOrdS......iiiiiiiiiinsssssssssssnnnnnsssssssssssssssnnnnnnnnnsnnnnnnnnnns vi
POPis 0ZNaKa....iiviiiirrmmmmmmssssssnnnnsnssssssssssssssssssssssssssssnnnnnnnsnnnns vii
1 UVOd.. ..o iiiiiiiinnnnmnnensssssnsasssnnnsnnsssssssssnnnsnnnnnnnnnnsssssnsssnnnnnnnnns 1
1.1 Pregled dosadasnjih istrazivanja.......ccovverrvnrmiinrnmsnsssnnnnnnnns 1
1.2 Definiranje problema........cccviiiiiiiiiirrssssssssssisssisrrr s n s nns 2
2 Hipoteza........ccciiiinnsss s s s s ss s s s s a s s snnn s nsnnnnnnnnnnnnns 6
3 Opis istrazivanja.....cccveccriiiriiisscssirsssssss s ssssssssssssssssnnnnssnns 8
4 Racunalni program......ccvierminsmmssnsmsssssnsssmssssssnsssssssssnnnnns 11
4.1 Mogucnosti modeliranja i izra€una......cccccrrriniinnrnsnssnnnnes 12
4.1.1 Slobodne prigusSene vibracije i svojstvene vrijednosti.........cc.cccoeevveeeeeennnn. 14
4.1.2 Prisilne VIDTACIE.....couuviiiiiiiiiiiiiiee et 18
4.1.3 Analiza i tumacenje rezultata.........cccceeeevviiiiiiiiiee e 20
4.1.3.1 Slobodne neprigusene ViDraCije.............cccueevveeecveesiiivireeeessiiirraaannns 20
4.1.3.2 Slobodne prigusene VIDTaCije..............ccovueeeeciveeeeiiieieeeeeeeeeeeieiiiiavsnnnn, 21
4.1.3.3 PriSIINe VIDTACIJO.....ccoeeeveieieeeeeiiiiiee et 23
4.1.4 Kinematika gibanja rofora............cccoceviiiiiiiiiiiiiieieeeccceee e 27
4.2 Koordinatni sustav i mehanicki modeli sastavnica................ 30
A.2.1 VIGO0 ceeeieiiieee e s e e e 32
4.2.2 ElastiCni diSK.......ccueeeiuiiiiiiieiiie ittt e e neavaee s 35
4.2.3 ElastiCna SPOJKaA......ccovuriiiiiiiieiccirie ettt 37
4.2.4 Radijalni 18Za]......ccovvieiiiieeiiieciie ettt et e e 38
4.2.5 OSIONAC 18ZAJA. . uuveeeeeeiriei ittt eeeee et e e e e 39
4.2.6 OPEi 0SI0NAC 18ZAJA......uueeieeeiieeeeciieee et e etrr e e earr e e e e e e 41
4.3 Provjera racunalnog programa......cccccrvsssrrsssssrssssssnsnsssssnsnnns 42

4.3.1 Kriteriji usporedbe rezultata..........ccceeeeeeiiiiiiiiiiiiiin 43



Optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine

4.3.2 RezUltati PIrOVIETE....uvviiiiiiiiiiieieeec et e e e e e e e e eaaes 44

5 Modeliranje turbinskog postrojenja.....cccvvrirrrrrrrrsssnncsssnnnnnss 46
5.1 Modeliranje rotora plinske turbine........ccciiriiiiiiinnnnrnnnnaas 46
5.1.1 Pojednostavljeni model rotorTa.........oocuuvviiiiiiiiiiiiiiiieeeeeeeeeeeeeeeeeeceeeeee 47
5.1.2 Detaljni Model TOLOTA.......ccceiiiiiiiiiiiiieeeccccce e 51

5.2 Pojednostavljeni model turbinskog postrojenja.................... 53
5.2.1 Model plinske turbine............cooooiiiiiiiiiiee e 53
5.2.1.1 Rotor plinSKe LUTDING............uuuuieeeeeeeeeeeeeeeeeeeiteeeee e e e eaaan 54

5.2.1.2 Klizni lezajevi plinske tuUrbine..........ccccc.ccovvvveeevvveeeeiiieeeeeeiiveeeeeinnn.. 55

5.2.1.3 Oslonci lezajeva plinske tUrbiNe.............cccovvveeeevivveeeeciieeeeiiveeeaaaannn, 55

5.2.1.4 KuCiste plinSKe tUTDING.............ccovuveeeeireeeeeeiieeeeeiieeeeeiiieeeeeiiiveeaeeeeaen 55

5.2.1.5 0slonci plinSKe tUTDINE............uuuueeeeeeeeeeeieeeeeeeeeiieieeeeeeeeeeaviiaeaaas 56

5.2.2 Model GENETAtOTA. ... .uuvviiiiiiiiiiiiiiiiieeeeeeee e e e e e e e e eeaaaaans 56
5.2.2.1 ROLOT G@N@TALOTA......uvvveeeeeeeeeeseeaieiiiiiiiiiiiseeeeeeeeeeetiieeaesieeeeasinnaaens 56

5.2.2.2 Klizni [ezajevi generatora.............ccc..ccevueeeeeiveeeesiveeeeeiiiirveereenennnenns 57

5.2.2.3 Oslonci lezajeva generatord..........cc.c..ccccuveeeeciveeeeeeeeeeisiiisssvrveeennannns 57

5.2.3 Model izlaznog dijela turbine..........ccceveveeeeiiiiiiiiiiiiiiec 57
5.2.3.1 Kuciste izlaznog dijela turbine..............ccccuveeevvvvveeeeeeeeiiiiivriervevenannn. 58
5.2.3.2 Oslonci izlaznog dijela turbine...........ccccccoevvuvvvvveveveriiieeeeeeiiiiiieeeann, 58

6 Odabir funkcije Cilja....cccciiirccccccsrssrs 59
7 Inzenjerski postupak optimiranja ..........cvvviiiiiiiiiiiinice e e 62
7.1 Pojednostavljeni model plinske turbine.............cooiiiiiinnnnnenss 62
7.2 Optimiranje krutosti uljnog filma...........ccccciiiiiiiiiiiiir s s snnnas 71
7.3 Optimiranje krutosti oslonaca rotora.........cccivvriciiinrnnnsinnnss 76
7.4 Optimiranje krutosti oslonaca plinske turbine...................... 81

8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa.........cccciivinnnnnnss 90
8.1 UVOd.....ciiiiimmmnmnnnsnnnnnnnnnnnsssssssssssssnsssnsnsnsnnnnnnnnnsnssssnnnsnnnnnnnns 20
8.2 Metodologija planiranja pokusa.......cccccciiiirinsssssssssssnnnnnnnns 92
8.2.1 PlANiTamj@. ... uuuuriiiiiiiiiiiiiiieeeeeeee e e eeeseee et e e e e e e e eaabb e e e e eeabaa s 93
8.2.2 PrOjeKEITANE....ccii i e e e e e e 94
8.2.3 Provedba POKUSA........covviiiiiiiiiicieee e 94

8.2.4 RASPTAVA.......ciiiiiiiiiiiiiiiiiieee e e e e e e e e e e e e et et e eeeeeeeeeeaaaaaeeeessassbbranaaaaees 94



Optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine

8.3 Postupak optimiranja planiranjem pokusa .............cvvvvviinnnnns 95
8.3.1 Odabir projektnih parametara.........ccccccceeeeiiiieiiieiiic e, 95
8.3.2 Provedba pokusa: simuliranje odziva sustava............ccccceeeeeeeiiiiiiiiineeeennnns 95
8.3.3 Provjera statistickog modela poKusSa..........ccceevveervieeniiieeiiiiiieee e 101
8.3.4 Optimalni model plinske turbine.............ccooooiiiiiiiiiiiieeee, 104

9 Usporedba konstrukcijskih rjesenja........ccvvveccecciciiiinnnnnnns 109
10 Primjer turbinskog postrojenja..........cccviiiiiiiiinnnnnnnnans 111

10.1 Inzenjerski postupak optimiranja.......ccccccciiiiiiciicciiiiiiinnn 111
10.1.1 Osjetljivost vlastitih frekvencija.........cccoeeuvveiiieiiiiiiiiieeiee e, 111
10.1.2 Optimiranje vibracijskih svOjStava........ccccccceeiiiiiiiiiiiiiiice e 115

10.1.2.1 Mijenjanje horizontalne i vertikalne krutosti oslonaca.................. 115
10.1.2.2 Mijenjanje vertikalne krutosti oslonaca.....................ccceeeevvvvuvvnnnnn. 119

10.2 Optimiranje planom pokusSa ..........cciiirrrssnssssssnsssssssssnnnnnss 122

10.2.1 PronalaZenje najutjecajnijih parametara selektivnim planom pokusa. .122
10.2.1.1 Odabir projektnih parametard.................cccccvvuuvveeeeesciiirieeeeeesennnn. 123
10.2.1.2 Provedba pokusa: simuliranje odziva sustava................................ 126
10.2.1.3 Provjera statistickog modela pOKUSQ...............cccccceveeecrveescveeeennnnn.. 132

10.2.2 Optimiranje vibracijskih svojstava potpunim faktorskim planom pokusa

........................................................................................................................... 136
10.2.2.1 Moguca optimalna konstrukcijska rjesenja...........cccccccccevuvvvnn...... 140

10.3 Usporedba mogucih optimalnih rjeSenja.........ccoccviieinnns 143

11 ZaKlJuCaK...ivieiiriiiri s iriss s rr s s s 145
12 Literatura......ccccciiiisssnissssssssss s sssssssnnnnnnnssnnnnnsnnnnns 151
Kratki Zivotopis....cicciviiiiiiiiciiiiisiiic s irisc s s e rsnsss s rnnnn i n e 156
Short Biography....cciiiiiecciciiiimmssssssssssssssssssssssssssssnnnnnnnns 157

Dodatak A: Primjeri za provjeru racunalnog programa......... 158






Optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine

Predgovor

Kod projektiranja energetskih turbinskih postrojenja konstrukter mora uvijek
imati u vidu da su trajnost, pouzdanost, efikasnost, ekoloska prihvatljivost i
zadovoljstvo korisnika u uskoj vezi s vibracijskim svojstvima odabranog

konstrukcijskog rjesenja.

Ranije, dok projektni zahtjevi nisu bili na samim granicama minimalne tezine,
velikih brzina vrtnje, malih zracnosti, dugog vijeka trajanja i visoke
pouzdanosti, bilo je dovoljno okvirno odrediti vibracijska svojstva turbine i ako
se kakav problem javio rjeSavan je ,u hodu“ na temelju iskustva. Neizbjezno
poostrenje zahtjeva i ograniCenja, poveéana ocekivanja kupca, kao i razvoj
tehnike i primjene teorije vibracija, dovelo je do toga da se vibracijska svojstva

izraCunavaju sa sve vecom to¢nosc¢u ve¢ u samom pocetku razvoja nove turbine.

Ideja o pronalazenju bolje mehanicke konstrukcije koja bi bila jeftinija i laksa, a
ujedno zadovoljavala sigurnosna i funkcionalna ogranic¢enja, nije naravno nova.
U inzenjerskoj praksi uobic¢ajeno je da se analizira nekoliko mogucih rjesenja i
potom odabere “najbolje” rjeSenje. Nazalost, troSkovi i potrebno vrijeme takvog
pristupa ograni¢avaju broj rjeSenja koja se mogu razmatrati. U danasnje
vrijeme velike konkurencije, visokih zahtjeva i kratkog raspolozivog vremena,
prirodno se nametnula ideja o automatizaciji ,inzenjerskog odlucivanja“ s
ciljem pronalazenja “apsolutno najboljeg” odnosno “optimalnog” rjesenja.
Unato¢ obimnoj literaturi o optimiranju mehanickih konstrukcija koja je danas
na raspolaganju, nerazumijevanje fizikalnog problema koji se optimira kao i
nepoznavanje matematickog programiranja, veliki broj moguéih metoda
optimiranja, te poviseni troskovi optimiranja mehanicke konstrukcije, doveli su

do sporog prihvatanja te ideje.

Turbinsko postrojenje suviSe je slozeno da bi se moglo u cijelosti optimirati.
Mnoge inzenjerske odluke u projektiranju turbinskog postrojenja temelje se na

iskustvu ili su rezultat ,brainstorminga“ strucnjaka iz razli¢itih podrucja.
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Mehanicki model koji bi sadrzavao sva projektna ogranicenja i zahtjeve jednog
turbinskog postrojenja bio bi suviSe slozen, a proces optimiranja zahtjevao bi
previSe truda i vremena. Stoga se projektiranje jednog turbinskog postrojenja u
pravilu sastoji od ocjenjivanja pojedinih konstrukcijskih rjeSenja, odabira
jednog, te usavrSavanja istog osiguravaju¢i zadovoljenje zadanih projektnih

zahtjeva.

Uprkos tome Sto se turbinsko postrojenje ne moze u cijelosti matematicki
opisati i optimirati, “optimiranje” se moze provesti parcijalno poboljSavajuci
pojedinacno neka odabrana svojstva plinske turbine. Da bi se to postiglo
projektne varijable treba tako odabrati da njihova promjena ne utjeCe na ostale
projektne zahtjeve i ograniCenja. Primjer takvog pristupa jest optimiranje
vibracijskog ponasanja plinske turbine ne mijenjajuci snagu i stupanj djelovanja
turbine, zivotni vijek, pouzdanost plinske turbine kao i druga projektna

ogranicenja.

Uslijed brojnih projektnih zahtjeva koje jedno turbinsko postrojenje treba
zavodoljiti: potrebne snage i stupnja djelovanja, minimalnog Zivotnog vijeka
rotora, turbine i cijelog postrojenja, dimenzija strujnih kanala kompresorskog i
turbinskog dijela, dopustenih torzijskih, fleksijskih, centrifugalnih i termickih
naprezanja; projektni prostor za optimiranje konture rotora plinske turbine
znatno je suZen. Rotor plinske turbine mora, naravno, zadovoljiti temeljne
vibracijske kriterije, no za stvarno optimiranje konture rotora plinske turbine, s
motriSta zadovoljenja vibracijskih kriterija, prakticki, nema dovoljno projektnog

prostora.

U drugu ruku, vibracijska svojstva oslonaca rotora imaju velik utjecaj na
cjelokupno vibracijsko ponasanje plinske turbine. Ona zajedno s koeficijentima
elasti¢nosti i prigusenja uljnog filma u lezajevima utje¢u na impendanciju
cijelog sustava. Uz to, zbog smanjenja dinamickih sila uslijed loma lopatica,

koje predstavljaju najvece dinamicko opterecenje koje turbina moze dozivjeti,

il
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rotor plinske turbine oslonjen je elasticno u kucistu, a kuciste je oslonjeno
elasticno na temeljnu ploCu. Takvo elasti¢no ovjesSenje Cini plinsku turbinu vrlo
osjetljivom na vlastite frekvencije kuciSta i cijele statorske konstrukcije, pa
neodgovarajuci odabir krutosti oslonaca rotora i turbine moZze dovesti do rada u

rezonanciji i do vibracijske nestabilnosti.

U radu je stoga pretpostavljeno da su strujni kanali kompresorskog i turbinkog
dijela, kuciste, kontura rotora i klizni lezajevi dani i da zadovoljavaju temeljne
projektne zahtjeve potrebne snage, stupnja djelovanja, minimalnog Zzivotnog
vijeka, dopusStenih naprezanja kao i kriterije vlastitih frekvencija. PoboljSanje
vibracijskih svojstava plinske turbine svodi se na odredivanje optimalnih

vrijednosti masa i krutosti oslonaca rotora i krutosti oslonaca kuéista turbine.

iii
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Sazetak

Projektni prostor za optimiranje konture rotora plinske turbine vrlo je suzen
brojnim projektnim zahtjevima pa za optimiranje konture s motrista
zadovoljenja vibracijskih kriterija, prakticki, nema dovoljno projektnog
prostora. U drugu ruku, vibracijska svojstva oslonaca imaju veliki utjecaj na
cjelokupno vibracijsko ponasanje plinske turbine. Uz to, elasti¢no ovjeSenje Cini
plinsku turbinu vrlo osjetljivom na vlastite frekvencije statorske konstrukcije

koje mogu uzrokovati rad u rezonanciji i vibracijsku nestabilnost.

U radu je pokazano da se vibracijska svojstva plinske turbine mogu znacajno

poboljsati pravilnim odabirom parametera oslonaca rotora i kuc¢ista turbine.

Dva pristupa optimiranja primjenjena su u ovom radu: inzenjerski pristup
(temeljen na inzenjerskom iskustvu i intuiciji) i postupak metodom planiranja
pokusa (primjenom statistickih metoda u planiranju, vodenju, razmatranju i

tumacenju rezultata).

Na kraju je napravljena usporedba oba pristupa s motrista kakvoce pronadenih

optimalnih rjesenja i ulozenog truda potrebnog za provedbu optimiranja.

iv
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Abstract

The design space for the optimisation of gas turbine rotor contour is very
narrow due to many limitations and constrains. On the other hand, the support
dynamic characteristics could have a large impact on the vibration
characteristic of the whole engine. Moreover, flexible supports make the gas
turbine very sensitive to the support structure eigenfrequencies that could

cause resonant operation and dynamic instability.

In this research it is shown that it is possible to find optimum values of the
bearing and gas turbine casing support modal parameters in order to improve

engine dynamic characteristics.

Two optimisation approaches are presented in this research: first the common
engineer's approach (based on engineering experience and intuition) and
secondly design of experiments approach (using statistical methods in

conducting, analysing and interpreting the results).

The approaches to optimise dynamic characteristics are compared from the

quality of the optimum found and the effort required to perform the analyses.
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Popis oznaka

a
[A]
(06
b
[B]

Cxr
Cii

Cr

[C]
[D]

Ceky
[E]
EA
EI
fa
fover
funcon

Fo
{F}

velika poluos elipse

matrica transformiranog sustava jednadzbi prvog reda

kutovi nagiba toka sila kroz rotor

mala poluos elipse

matrica transformiranog sustava jednadzbi prvog reda
viskozno prigusenje (sustava s jednim stupnjem slobode gibanja)
kritiéno viskozno prigusenje

viskozno prigusenje u smjeru koordinatne osi X;

viskozno priguSenje uljnog filma

amplituda neprigusenih slobodnih vibracija

matrica prigusenja

zbroj matrica giroskopskog efekta i prigusenja

koeficijent prigusSenja, realni dio svojstvene vrijednosti A
udaljenost vlastite od radne frekvencije

minimalna dopustena udaljenost vlastite od radne frekvencije
fazni pomak prisilnih vibracija spram uzbude; odnos fleksijske i
efektivne smic¢ne krutosti

ekscentricitet mase

ekvivalentni ekscentricitet mase

osnovna matrica transformiranog sustava jednadzbi prvog reda
osna krutost

fleksijska krutost

n-ta vlastita frekvfencija

radna frekvencija turbine

prva slobodna fleksijska frekvencija rotora

vanjska sila

amplituda harmonijske uzbude

vektor vanjskih sila
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{Fs}
{Fu}

Fi, FCi; FSi
¢

@1, @2, Q3
[gi]

[G]

GA

[H]

IDm, IDs
Iq

I

k

kA

ks

kF

kr

kL

kzr

ks

kii

[K'nm]
[K]

KGA

vektor statiCkih vanjskih sila

vektor harmonijske uzbude

koeficijenti Fourierovog reda

fazni pomak slobodnih vibracija

kutovi zakreta oko koordinatnih osi Xi, X», X3
matrica giroskopskog efekta i-tog diska
matrica giroskopskog efekta

torzijska krutost

dinamicka krutost sustava

unutarnji promjer konture rotora i konture toka sile
dijametralni moment tromosti

polarni moment tromosti

krutost opruge

osna krutost opruge

krutost oslonca lezaja

krutost uljnog filma

torzijska krutost opruge

lateralna krutost opruge

zakretna krutost opruge

krutost oslonca kucista turbine
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w kruzna vlastita frekvencija nepriguSenog sustava, imaginarni dio
svojstvene vrijednosti A

kutna brzina vrtnje

1/ kut zakreta velike poluosi elipse spram osi x

q pomak (sustava s jednim stupnjem slobode gibanja)
qn homogeno rjesenje

qp partikularno rjesenje

{q} vektor pomaka

{qs} vektor statickih pomaka

{qu} vektor odziva sustava uslijed harmonijske uzbude
qci, qsi koeficijenti odziva sustava uslijed harmonijske uzbude
Q amplituda prisilnih vibracija; funkcija povecanja
Qs normirana funkcija povecanja

t vrijeme

u pomak u smjeru koordinatne osi x

{u} svojstveni vektor (desni)

{ure} realni dio svojstvenog vektora

{um } imaginarni dio svojstvenog vektora

1% pomak u smjeru koordinatne osiy

\% funkcija povecanja

Viez vrijednost funkcije povecanja u rezonanciji

w kompleksni vektor pomaka

Wi kompleksni vektor pomaka istosmjeran vrtnji

W kompleksni vektor pomaka protusmjeran vrtnji

X koordinatna os

X1, X2, X3 pomaci u smjeru koordinatnih osi Xi, Xz, X3

X1, X2, X3 koordinatne osi
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1 Uvod

1.1 Pregled dosadasnjih istrazivanja

Nekoliko normi [1, 2, 3] preporuca da se utjecaj oslonaca u razmatranjima
fleksijskih vibracija uzme u izra¢unima u obzir ako je omjer krutosti oslonaca i
krutosti uljnog filma manji ili jednak 3,5. Preporuka normi jest da se oslonci
modeliraju preko vibracijskih svojstava ovisnih o uzbudnoj frekvenciji
(frekvencijske odzivne funkcije) ili pomocu vrijednosti krutosti i prigusenja
dobivenih modalnom analizom, no ne daju objasnjenje kako odrediti ta

vibracijska svojstva niti koji nac¢in modalne analize primijeniti.

Najces¢e se u dinamici rotora oslonci modeliraju elasticnim i prigusnim
elementom cija su krutost i prigusenje stalni u cijelom podrucju brzine vrtnje
[4, 5]. Krutost oslonca izraCunava se na temelju statiCkog pomaka lezaja uslijed
nametnute sile (pokusom ili izracunom) dok se priguSenje procjenjuje na
temelju mjerenja i iskustva. Takav pristup daje dobru procjenu kriti¢énih brzina

vrtnje rotora, ali daje vrlo malo informacija o vlastitim frekvencijama oslonaca.

Ako se u izraCunima zeli uzeti u obzir utjecaj oslonaca, onda se oslonci rotora
modeliraju se kao sustav s jednim stupnjem slobode gibanja u horizontalnom i
vertikalnom smjeru. Pravilnim odabirom mase i krutosti oslonca mogu se vrlo
dobro procijeniti kriticne brzine vrtnje rotora kao i vlastite frekvencije oslonaca
i njihov utjecaj na vibracijsko ponasanje cijelog stroja [5, 6]. Tek nedavno
pocelo se s detaljnijim modeliranjem oslonaca rotora sa svrhom tocCnijeg
simuliranja medudjelovanja rotora i statora. Vibracijski model statora dobiven

je modalnom analizom pomo¢u metode konacnih elemenata [7, 8].

U najvecem broju sluCajeva vibracijska svojstva oslonaca rotora odreduju se
pokusima. NajviSe primjenjivana metoda jest mjerenje frekvencijske odzivne

funkcije konstrukcije na mjestima oslonaca rotora. Na temelju tako izmjerenih
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odzivnih funkcija mogu se dobiti istovjetni vibracijski modeli oslonaca u obliku

sustava s jednim [5, 9-12] ili s viSe stupnjeva slobode gibanja [13, 14].

Umjesto frekvencijske odzivne funkcije, odziv sustava uslijed neuravnotezenosti
rotora moze se takoder primijeniti za odredivanje modalnih parametara
oslonaca rotora [15-18]. Takoder je moguca primjena polinomne prijelazne
funkcije na temelju dobivene frekvencijske odzivne funkcije [19-23]. Prednost
polinomne prijelazne funkcija jest u tome Sto se moze primijeniti za

razmatranje stabilnosti te za izracun odziva sustava uslijed neuravnoteZenosti.

Optimiranje rotorskih sustava bilo je takoder tema mnogih radova. Optimalan
polozaj kriticnih brzina vrtnje razmatran je u [24]. Znatan broj autora bavio se
optimiranjem rotora u magnetskim lezajevima [25, 26]. Vlastite frekvencije
sustava cesto su uzete kao ogranicenja ili kao funkcije cilja optimiranja [27-30].
Jurjevic¢ i Stegi¢ [31] prikazali su upotrebu eksponencijalnih kaznenih funkcija u

optimiranju modalnih parametara oslonaca rotorskog sustava.

Medutim, veéina navedenih radova koji se bave optimiranjem nije prakticki
primjenjiva jer su sustavi kojima su se autori bavili vrlo jednostavni. Ovaj rad je
stoga posvecen optimiranju vibracijskih svojstava danasnjih izvedbi plinskih
turbina. Istrazivanje se temelji na rezultatima danim u [31], gdje je na
jednostavnom primjeru pokazano da se vibracijska svojstva rotorskog sustava
mogu znacajno poboljSati pravilnim odabirom mase, krutosti i prigusenja

oslonaca rotora.

1.2 Definiranje problema

Najveée moguce dinamicko opterecenje, koje plinska turbina mora izdrzati, jest
ono uslijed neuravnotezenosti sustava uzrokovano lomom turbinskih odnosno
kompresorskih lopatica. Radi smanjenja dinamickih opterecenje koja se
prenose na podlogu, rotor plinske turbine oslonjen je elasticno u kucistu

turbine, dok je cijela plinska turbina oslonjena elasticno na temeljnu plocu.
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Takvo elasticno ovjeSenje cCini plinsku turbinu vrlo osjetljivom na vlastite
frekvencije kuciSta turbine i cijele statorske konstrukcije. Pokazalo se da
pogresan odabir krutosti oslonaca rotora i turbine moze dovesti do rada u

rezonanciji i vibracijske nestabilnosti plinske turbine.

U pravilu, uslijed mnogobrojnih projektnih zahtjeva i konstrukcijskih
ograniCenja, optimiranje konture rotora plinske turbine s motrista zadovoljenja
vibracijskih kriterija nije izvedivo. U drugu ruku vibracijska svojstva oslonaca
rotora plinske turbine uvelike utjecu na cjelokupnu impendanciju sustava, a

time i na vibracijsko ponasanje turbine.

U radu je stoga pretpostavljeno da su strujni kanali kompresorskog i turbinkog
dijela, kuciste plinske turbine, kontura rotora i klizni lezajevi zadani i da
zadovoljavaju temeljne projektne zahtjeve potrebne snage, stupnja djelovanja,
minimalnog Zzivotnog vijeka, dopusStenih naprezanja kao i kriterije vlastitih
frekvencija. PoboljSanje vibracijskih svojstava plinske turbine svodi se na
odredivanje optimalnih vrijednosti masa i krutosti oslonaca rotora i krutosti

oslonaca kucista turbine.

Budu¢i da na vibracijsko ponaSanje plinske turbine utje¢u mnogobrojni faktori
(polozaj vlastitih frekvencija odnosno kriticnih brzina vrtnje, modalno
prigusenje sustava, kakvoca uravnotezavanja rotora, naCin pokretanja turbine
itd.), vibracijska svojstva turbine nije lako matematicki opisati. Da bi se
smanjilo vrijeme potrebno za pripremu modela i izracunavanja, a time
pojednostavnilo optimiranje vibracijskih svojstava, model turbinskog
postrojenja treba biti jednostavan i u isto vrijeme omogucavati dovoljno to¢no

predvidanje njegovog vibracijskog ponasanja.

Da bi se to doseglo, turbinsko postrojenje je rasClanjeno na sastavnice, pa
potom svaka sastavnica modelirana je kao jednostavan fizikalni sustav koji, s

dovoljnom toc¢noscu, opisuje njeno vibracijsko ponasanje. Sastavnice su potom
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spojene u vibracijski model turbinskog postrojenja. Modeliranje sastavnica i

turbinskog postrojenja opisano je u poglavlju 5.

Da bi se optimiranje vibracijskih svojstava plinske turbine moglo provesti,
najprije treba definirati ciljnu funkciju koja opisuje kakvocu njenog vibracijskog
ponasanja. S definiranom funkcijom cilja, optimiranje vibracijskih svojstava
plinske turbine svodi se na pronalazenje minimuma odabrane ciljne funkcije.

Odabir ciljne funkcije opisan je u poglavlju 6.

Nakon provedenog modeliranja i odabrane ciljne funkcije slijedi optimiranje
vibracijskih svojstava plinske turbine. Cilj je ovog istrazivanja razviti
jednostavan postupak optimiranja koji Ce se temeljiti na pronalazenju
optimalnih vrijednosti krutosti oslonaca rotora i oslonaca kucista za koje c¢e

vibracijsko ponasanje plinske turbine biti najpovoljnije.
Dva postupka optimiranja primjenjena su u ovom radu:

- inzenjerski - temeljen na iskustvu i intuiciji, mijenjanjem jednog po jednog

projektnog parametra,

- i plana pokusa tj. primjena statistiCkih metoda u planiranju, vodenju,

razmatranju i tumacenju rezultata.

InZzenjerski postupak temelji se na postepenom povecanju slozenosti
vibracijskog modela te razumijevanju utjecaja krutosti oslonaca leZzajeva i
kucéista turbine na vibracijsko ponasanje, a njegova uspjesnost ovisi o iskustvu i
intuiciji. InZenjerski postupak optimiranja vibracijskog ponaSanja plinske

turbine razmatran je u poglavlju 7.

Kod plana pokusa promisljeno se mijenjaju projektne varijable da bi se na
temelju toga zakljucilo kako se mijenja vibracijsko ponasanje plinske turbine.
Glavna zadaca plana pokusa jest procjena utjecaja pojedinih projektnih varijabli

na vibracijsko ponasSanje te odredivanje optimalne vrijednosti najutjecajnijih
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varijabli s ciljem dosezanja najboljih vibracijskih svojstava plinske turbine,
unutar danih projektnih ograni¢enja. Postupak plana pokusa razmatrana je u

poglavlju 8.

Postupci optimiranja usporedeni su s motrista kakvoce pronadenih optimalnih
rjeSenja. Rezultati provedenih optimiranja i njihova usporedba izloZena je u

poglavlju 10.
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Rotor plinske turbine mora zadovoljiti temeljne vibracijske kriterije, ali, u
praksi, za stvarno optimiranje konture rotora, s motriSta zadovoljenja
vibracijskih kriterija, nema dovoljno prostora. Projektni prostor za optimiranje
konture rotora plinske turbine znatno je suzen brojnim projektnim zahtjevima i

ogranicenjima koje takvo postrojenje mora zavodoljiti.

U drugu ruku, vibracijska svojstva oslonaca rotora plinske turbine imaju veliki
utjecaj na cjelokupno vibracijsko ponaSanje turbine. Vibracijska svojstva
oslonaca zajedno s koeficijentima elasti¢nosti i prigusenja uljnog filma u
lezajevima utjeCce na impendanciju cijelog sustava. Uz to, radi smanjenja
dinamickih sila uslijed loma lopatica, zadnjeg turbinskog ili prvog
kompresorskog stupnja (koje predstavlja najvece dinamiCko optereéenje
turbine), rotor plinske turbine oslonjen je elasti¢no u kucistu turbine, a cijela
plinska turbina oslonjena je elasticno na temeljnu plo¢u. Takvo elasti¢no
ovjeSenje ¢ini plinsku turbinu vrlo osjetljivom na vlastite frekvencije kucista i
cijele statorske konstrukcije, pa pogresan odabir krutosti oslonaca rotora i

turbine moze dovesti do rada u rezonanciji i do vibracijske nestabilnosti.

Hipoteza ovog istrazivanja jest: naci optimalne vrijednosti krutosti oslonaca
rotora i krutosti oslonaca kuéista turbine kod kojih ée vibracijska svojstva
turbine biti najpovoljnija, a ujedno zadovoljiti zadane projektne zahtjeve.
Poboljsanje vibracijskih svojstava plinske turbine ovdje se svodi na odredivanje

optimalnih vrijednosti krutosti oslonaca rotora i kucista turbine.

Hipoteza se temelji na radu [31] gdje je, uprkos tome Sto je optimiranje
provedeno na jednostavnom vibracijskom sustavu s dva stupnja slobode
gibanja, nedvojbeno pokazano da se vibracijsko ponaSanje rotorskog sustava
moze znacajno poboljSati pravilnim odabirom mase, krutosti i prigusSenja

oslonaca rotora.
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Cilj je ovog istrazivanja potvrditi da se dinamicka svojstva slozenog mehanickog
sustava, kao Sto je plinska turbina, mogu znacCajno poboljSati pravilnim
odabirom krutosti oslonaca rotora i oslonaca kucista turbine. Osim toga, cilj je
pokazati da se inZenjerski prihvatljiv optimum dinamickih svojstava moze
pronaéi jednostavnim inZenjerskim metodama i pravilnim tumacenjem

rezultata, bez primjene slozenih matematickih algoritama.
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Cilj istrazivanja jest:

1 Razviti pojednostavljeni vibracijski model turbinskog postrojenja koji je u
stanju, dovoljno to¢no, odrediti vlastite frekvencije i pouzdano predvidjeti

vibracijsko ponasanje turbinskog postrojenja.

2 Definirati kakvocu vibracijskog ponasanja plinske turbine i ciljnu funkciju

koja ju opisuje.

3 Razviti jednostavan postupak optimiranja krutosti oslonaca lezajeva i
oslonaca kucéista plinske turbine s ciljem poboljSanja njezinih vibracijskih

svojstava (inzenjerski postupak optimiranja).

4 Provjeriti valjanost i uspjesnost inzenjerskog postupka optimiranju

vibracijskih svojstava na primjeru jedne izvedene plinske turbine.
5 Ponoviti optimiranje vibracijskih svojstava primjenom plana pokusa.

6 Usporediti dobivene rezultate s motriSta kakvoce pronadenog optimuma i

utrosenog vremena za optimiranja.

Vibracijski model treba biti jednostavan i u isto vrijeme sposoban dovoljno
totno predvidjeti vibracijsko ponasanje plinske turbine. Takvim
pojednostavljenim modeliranjem izravno se smanjuje vrijeme potrebno za
pripremu modela, izracun i tumacenje rezultata, pa se time smanjuju i troskovi

razvoja nove turbine.

Kao pokazatelj kakvoée vibracijskih svojstava plinske turbine odabrana je
osjetljivost turbine na neuravnotezenost rotora prema ISO 10814. Osjetljivost
turbine na neuravnotezenost manja je ako su vlastite frekvencije udaljenije od
radne frekvencije turbine, te ako je prigusenje u sustavu veée. Kao funkcija
koja opisuje osjetljivost turbine na neuravnotezenost uzeta je funkcija

povecanja sustava s jednim stupnjem slobode gibanja. Takva ciljna funkcija
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pojednostavljuje odredivanje podrucja osjetljivosti na neuravnotezenost, ali
njeno izraCunavanje zahtjeva izraCun kompleksnih vlastitih vrijednosti u

svakom pojedinom koraku optimiranja.

Razvijeni postupci optimiranju vibracijskih svojstava plinske turbine temelje se
na razmatranju utjecaja pojedinih projektnih parametara na vibracijsko
ponasSanje, postupnim povecavanjem slozenosti modela, te sekvencijskom

optimiranju oslonaca rotora i kucista turbine.

Postupci su podijeljeni u tri koraka:

1. optimiranje krutosti uljnog filma u kliznim leZajevima,
2. optimiranje masa i krutosti oslonaca lezajeva,

3. optimiranje krutosti oslonaca kucista turbine.

U svakom koraku povecava se slozenost vibracijskog modela. Prvi korak temelji
se na jednostavnom modelu elasticno oslonjenog rotora (slika 39). U drugom
koraku oslonci su modelirani kao sustav s jednim stupnjem slobode gibanja
(slika 42). U trecem koraku u vibracijski model turbine ukljuCeni su oslonci

lezajeva rotora, kuéiste i oslonci kucista plinske turbine (slika 34).

Cilj inzenjerskog potupka nije samo optimiranje vec i razumijevanje vibracijskih
svojstava i ponasanja plinske turbine. Postupnim povecavanjem slozenosti
vibracijskog modela odreduju se parametri od najveéeg utjecaja na vibracijska
svojstva plinske turbine. Poznavajuci te parametre, ve¢ u pocetnoj fazi projekta,
moze se zakljuciti da li je moguce poboljsati vibracijska svojstva plinske turbine
unutar zadanih ogranicenja. To je naravno vazno da se ne bi troSilo vrijeme i
novac pokusSavajuéi poboljsSati vibracijsko ponasanje plinske turbine i tek na
kraju spoznati da je, uz dana projektna ograniCenja, nemoguce poboljSanje

vibracijskih svojstava.
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Ipak, postoji rizik da, za pojedina konstrukcijska rjeSenja plinskih turbina, takav
pojednostavljeni postupak bude nepouzdan i dovede do netocnog optimuma.
Kako veliki broj projektnih parametara utjece na vibracijsko ponasanje plinske
turbine, najucinkovitiji postupak optimiranju vibracijskih svojstava jest plana
pokusa. Kod plana pokusa promisSljeno se mijenjaju vrijednosti projektnih
parametara da bi se na temelju toga zakljucilo kako se mijenja vibracijsko
ponasSanje plinske turbine. No, ne utjeCu svi parametri podjednako na
vibracijsko ponasanje. Neki imaju veliki utjecaj, neki osrednji, a neki pak imaju
zanemariv utjecaj. Zadaca plana i provodenja pokusa jest pronalazenje
projektnih parametara koji imaju najveéi utjecaj na vibracijsko ponaSanje te
odredivanje vrijednosti tih parametara da bi se postigla optimalna vibracijska

svojstva plinske turbine unutar danih ogranicenja.

Primjenjeni postupci optimiranja usporedeni su s motriSta kakvoce pronadenih
optimalnih rjesenja (kakvoce vibracijskih svojstava plinske turbine) te vremena

potrebnog za provedbu postupka optimiranja i tumacenja rezultata.

10
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Da bi rezultati izracuna bili pouzdani i to¢ni, potrebno je sustav Sto toCnije
modelirati. Tehnike modeliranja rotorskog sustava i njegovih sastavnica
uspjesno se primjenjuju ve¢ godinama. Pouzdan model rotorskog sustava,
model je koji omogucuje toéno predvidanje dinamickog ponaSanja sustava. To

znaci da su odgovarajuce opisana elasti¢na i inercijska svojstva sustava.

Uz poznavanje mehanickih modela pojedinih sastavnica rotorskog sustava,
preostaje odabir vrste i broja sastavnica te njihovo povezivanje u mehanicki

model proucavanog rotorskog sustava.

Uobicajeno modeliranje oslonaca rotora jest sa sustavom s jednim stupnjem
slobode gibanja, kako u horizontalnom, tako i u vertikalnom smjeru. lako takav
pristup daje dobru procjenu kriticnih brzina vrtnje rotora, ne moze se
primjenjivati za procjenu vlastitih frekvencije statorske konstrukcije. Kod
takvog vibracijskog modela u kojem su utjecaji kucista turbine modelirani na
vrlo jednostavan nacin, izracun odziva kuéista turbine i statorske konstrukcije
na neuravnotezenost nije izvediv i pored toga Sto je rotor plinske turbine
dovoljno detaljno modeliran (slika 42). To ogranicenje dovelo je do potrebe za
poboljsanim vibracijskim modeliranjem, a time i do potrebe za racunalnim
programom kojim ¢e se moéi dovoljno to¢no modelirati statorsku konstrukciju i

njene veze s rotorom plinske turbine.

Autor je postojece racunalne programe za vibracijske izraCune smatrao ili
neprikladnim za modeliranje cijele plinske turbine s dovoljno detalja ili
neprikladnim za izracune njenog vibracijskog ponasanja. To je bio razlog za
razvoj vlastitog raCunalnog programa koji je prikladan za izracune vibracijskog
ponasSanja turbinskih postrojenja. Razvijenim racunalnim programom moguce
je provoditi sve standardne vibracijske izracune rotorskih sustava (suosnost

vratila, izmjenicna fleksijska naprezanja, vlastite frekvencije, odziv na

11
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harmonijske i kineticke uzbude, odziv na tranzijentne uzbude, itd.) kao i
simulirati kompleksne vibracijske ucinke koji proizlaze iz dinamickih veza
izmedu rotora i lopatica plinske turbine, rotora i statorske konstrukcije, kao i
veza izmedu osnih, torzijskih i fleksijskih vibracija kod sustava sa zupcCanickim

prijenosnicima.

Postupak konstruiranja plinskih turbina podijeljen je u dvije faze: pocetnu i
detaljnu. Racunalni program namijenjen je provodenju standardnih vibracijskih
izracuna, kao i za izracune osjetljivosti mijenjanjem projektnih parametara u

pocetnoj fazi konstruiranja, dok konstrukcijsko rjesenje jos nije konac¢no.

RacCunalni program posebno je prilagoden za vibracijske izraCune turbinskih
postrojenja, a razvijen je primjenom Scilab © INRIA-ENPC, slobodno
dostupnog znanstvenog racCunalnog programskog paketa koji omoguduje

slozene izracune za inzenjerske i znanstvene potrebe [32, 33, 34].

4.1 Mogucnosti modeliranja i izracuna

Modeliranje i izracuni turbinskog postrojenja provode se u nekoliko koraka.
Prvi korak modeliranja jest donesenje odluke o potrebnoj opseznosti modela.
Odluka se temelji na usvojenom cilju i potrebnoj to¢nosti izracuna, a u skladu s
inzenjerskim znanjem i iskustvom. Preporucljivo je rabiti Sto jednostavniji
model, ali koji joS uvijek dovoljno to¢no predvida razmatrana vibracijska
svojstva. Konacna provjera valjanosti modela, provodi se usporedbom rezultata

izracuna i mjerenja, pa se model usvaja ili poboljSava.

Drugi korak modeliranja jest utvrdivanje glavnih elemenata sustava i njihovih
medusobnih veza, te njihovo pojednostavljeno modeliranje. Razvijeni racunalni

program sadrzi modele sljedec¢ih elemenata:

e vratilo - element s N ¢vorova (N-1 grednih konacnih elemenata) i 6N

stupnjeva slobode gibanja,

12
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e elasticni disk - element s dva ¢vora i 12 stupnjeva slobode gibanja,

e celastiCna spojka - element bez mase s dva ¢vora i 12 stupnjeva slobode

gibanja (modeliranje elasti¢cnog spoja izmedu dva vratila),
e radijalni lezaj - element bez mase s dva ¢vora i 4 stupnja slobode gibanja,

e oslonac lezaja - element s dva ¢vora i 4 stupnja slobode gibanja (u

lateralnim smjerovim),

e o0pci oslonac - element s dva Cvora i 12 stupnjeva slobode gibanja (6 u

svakom cvoru),

e zupcCanicki par - element s dva ¢vora i 12 stupnjeva slobode gibanja.

Skup svih element sustava i1 njihovih medusobnih veza, zajedno s
pretpostavkama o njihovom modeliranju, tvore pojednostavljeni mehanicki
model cijelog sustava. Model sustava matematicki je opisan globalnim
jednadzbama gibanja, koje se izvode iz jednadzbi gibanja elemenata i njihovih

kinematickih veza.

Zahvaljuju¢i mogucénosti potpunog parametarskog modeliranja, Sto znaci da se
svaki ulazni podatak moze unijeti u obliku matematicke funkcije ovisne o
vremenu, brzini vrtnje ili nekom drugom projektnom parametru, znatno je
smanjeno vrijeme potrebno za analize osjetljivosti ili za optimiranje dinamickih
svojstava koji oboje zahtjevaju veliki broj iteracija projektnih parametara. Time

se ujedno smanjuje i vrijeme potrebno za razvoj nove plinske turbine.

Parametarsko modeliranje omogucuje izracune linearnih rotorskih sustava sa
stalnim i s vremenski promjenjivim koeficijentima koji su opisani matri¢nom

jednadzbom gibanja:

(1)

13
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gdje su : [M] - matrica masa

[G] - matrica giroskopskog efekta

[C] - matrica prigusSenja
[K] - matrica krutosti
[D] - zbroj matrica giroskopskog efekta i prigusenja

{q} - vektor pomaka
{F} - vektor vanjskih sila

Q - kutna brzina vrtnje

Matrica masa [M] je simetriCna, dok su matrica krutosti [K] i matrica [D] u
op¢em slucaju nesimetricne. Iz algebre je poznato da se svaka matrica moze
napisati kao zbroj simetri¢ne i antisimetricne matrice. Tako je matrice [D]=[C]
+0[G], gdje je matrica priguSenja [C] simetricna, a matrica giroskopskog
efekta [G] antisimetri¢na. Slicno se moze napisati matrica krutosti [K] kao zbroj
simetricne matrice [S] i antisimetricne matrice [A]. Ovdje simetricna matrica
[S] predstavlja utjecaj konzervativih elastic¢nih sila, dok antisimetri¢cna matrica

[A] predstavlja utjecaj nekonzervativnih elasticnih sila.

4.1.1 Slobodne prigusene vibracije i svojstvene vrijednosti

Kad je vektor vanjskih sila {F} jednak nul vektoru, dobivamo homogeni sustav

jednadzbi gibanja:

[M]{g]+[D{q}+[K]{q}={0} (2)

Cije opce rjesenje predstavlja slobodne prigusene vibracije. Ako se rjeSenje

jednadzbi gibanja pretpostavi u obliku:
(q)=(u}e" 3)

pa uvrsti u sustav jednadzbi (2), dobva se homogeni sustav linearnih algebaskih

jednadzbi sa svojstvenim vektorom {u} kao vektorom nepoznatih veli¢ina:

14
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[H(A)](g) = | A>[M]+A[D]+[K]](u} = [0} )

U toj jednadzbi, matrica [H(A)] predstavlja dinamicku krutost sustava. Da bi

sustav imao netrivijalna rjeSenja, determinanta sustava mora biti jednaka nuli:
| H(A)| = | A*[M]+A[D]+[K]|= 0 (5)

Iz tog uvjeta slijede 2n rjeSenja svojstvenih vrijednosti A;, gdje je n broj
stupnjeva slobode gibanja sustava (broj stupnjeva slobode gibanja mehanickog
sustava jednak je umnosku broja ¢vorova i broja stupnjeva slobode po ¢voru). U
op¢em slucaju, svojstvene vrijednosti i njima pridruzeni svojstveni vektori su
oblika:

?\j = 5j+1wj u,=u, +iu, j=1..2n (6)

i funkcije su kutne brzine. Imaginarni dio svojstvene vrijednosti w; predstavlja
prigusenu vlastitu frekvenciju sustava, dok realni dio svojstvene vrijednosti 6;
predstavlja koeficijent priguSenja. Vibracije sustava biti ¢e prigusene ako je 6;
manji od nule, neprigusene ako je §; jednak nuli, odnosno raspirujuce ako je

koeficijent prigusenja 6; veci od nule.

Za Cisto realne svojstvene vrijednosti:

rjesenje sustava (2) glasi:

(g )=l )" (8)

J

To rjeSenje predstavlja monotono raspireno gibanje ako je 6; veéi od nule,
odnosno monotono smirujuce gibanje ako je 6 manji od nule. Na slici 1.
predoCena je trajektorija rotora kod monotono smirujuceg gibanja, koja je dio

pravca i priblizava se ishodistu [35].
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Ve

X

Slika 1. Trajektorija rotora u faznoj ravnini kod nadkriti¢no prigusenih

vibracija (monotono smirujuce gibanje)

Kod podkriticno prigusenih vibracija svojstvene vrijednosti i njima pridruzeni

svojstveni vektori su kompleksno konjugirani:

7\‘/, = 6(/,—!—1 w, u,=u,, +iu, j=1..2n (9)

Ak—éj—le u, =u,, —iu, .

Zbrojem rjeSenja jednog odabranog kompleksno konjugiranog para, dobiva se

rjeSenje slobodnih prigusenih vibracija toga nacina vibriranja:

{pj}:{qj}—i_{Qk}:zeé/t({uRej}COS<wjt)_{ulmj}Sin(wjt)) (10)

Trajektorija rotora, kod slobodnih prigusenih vibracija, je spiralna i monotono
se priblizava ishodistu fazne ravnine (slika 2). Ako je §;=0, trajektorija je elipsa,

a vibracije su neprigusene [35].
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y
Prigusene vibracije ‘__,,.....-...__\\
] \
t=0
fn .

Neprigusene vibracije

Slika 2. Trajektorije rotora u faznoj ravnini kod podkriti¢no

prigusenih i neprigusenih vibracija

Kako je broj numerickih algoritama za rjeSavanje kvadratnog problema

svojstvenih vrijednosti (5) ograni¢en, kvadratni problem vrlo se Cesto svodi na

linearni problem koji odgovara sustavu diferencijalnih jednadzbi prvog reda

[35, 36]:
[4]{x ]+ B]{x}={X} (11)
gdje su:
_{lo] [p] _|—lM] [0]
[A]_I[M] [A]] o) [K]]
(12)
c1=ltd) _|{o]
e I
Ako se rjesenje slobodnih vibracija sustava pretpostavi u obliku:
(x}=[y}e" (13)
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i, zatim, uvrsti u (11), proizlazi linearna matricna jednadzba za svojstvene

vrijednosti i desne svojstvene vektore:

(14)

gdje je [E]=-[B][A]*. Da bi sustav (14) imao netrivijalno rjeSenje, determinanta

sustava mora biti jednaka nuli:
LE]-a[=0 (15)

Svojstvene vrijednosti A; dobiju se primjenom neke od numerickih metoda iz
uvjeta (15) ili (5), a zatim se, njihovim uvrStavanjem u sustav linearnih
algebarskih jednadzbi (14) ili (4), dobiju vrijednosti svojstvenih vektora {yi},

odnosno {u;}.

Kako je raCunalni program razvijen primjenom Scilab © INRIA-ENPC
programskog paketa, za izracunavanje svojstvenih vrijednosti primijenjena je
postojeca rutina unutar Scilab-a, koja se temelji na rutinama DGEEV i ZGEEV
numeri¢kog paketa LAPACK [33, 34].

4.1.2 Prisilne vibracije

Uzbude dinamickog sustava (1) mogu se podijeliti, u deterministicnom
podrucju, u tri skupine: staticke, periodicke i tranzijentne uzbude. Odziv
sustava uslijed statickih sila {Fs} dobiva se rjeSavanjem sustava linearnih

jednadzbi:

(Kllg)=lF} — lq}=IK["{F] (16)

S

gdje je {gs} rezultirajuéi vektor statickih pomaka.
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Periodicku uzbudu, kruzne frekvecije Q, gotovo je uvijek mogucée razviti u

Fourierov red:

F(t)=F,+F,cos(Q¢t)+F_ ,cos(2Q¢)+
e F,sin(Q¢)+F,sin(2Q1)+... (17)
F(t)=F,+F cos(Qt—c¢,)+F,cos(2Q¢t—¢,)+

RjeSenje prisilnih vibracija sustava s periodickom uzbudom dobiva se
superpozicijom rjeSenja pojedina¢nih harmonijskih ¢lanova periodicke uzbude i

rjesenja statickog dijela periodicke uzbude Fj.

Ukupna harmonijska uzbuda zbroj je svih harmonijskih uzbuda:

i( cos (Q t) {FS}j sin(th)) (18)

Jj=1

gdje indeks j oznacCava redni broj harmonijske uzbude, dok su {Fc}; i {Fs}
njene amplitude, a ; je njena kruzna frekvencija. Odziv sustava (1) na

harmonijsku uzbudu (18) je oblika:
lq, ZZ( ;cos(Q,1)+{qgf, sin(Q, t)) (19)

gdje su koeficijenti {qc}; i {gs}; danis:

[{qc}j}_ (K- [M] QA
lash,] | —@,14]  [K]-Q[M]

{FC}J’] (20)

Odziv sustava uslijed tranzijentne uzbude moguce je dobiti numerickom
integracijom sustava jednadzbi gibanja (1), no tijekom ovog istrazivanja odziv

sustava uslijed tranzijentne uzbude nije razmatran.
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4.1.3 Analiza i tumacenje rezultata

Da bi se mogli donijeti ispravni zakljucci, rezultate analize slobodnih i prisilnih
vibracija treba znati pravilno protumaciti. Pri dinackoj analizi nekog stroja ili
postrojenja upotrebljavaju se ustaljeni pojmovi za opis vibracijskog ponasSanja.
Radi boljeg razumijevanja daljnjeg teksta, u ovom poglavlju objasnjeni su
pojmovi, upotrijebljeni u uvom radu, na primjeru vibracijskog sustava s jednim

stupnjem slobode gibanja [39, 40, 41].

Vibracijski sustav s jednim stupnjem slobode gibanja je najjednostavniji model
kojim se moze rijeSiti velik broj prakti¢nih vibracijskih problema. Da bi se
takvim jednostavnim modelom dobro opisalo stvarno ponaSanje sustava,
potrebno je, naravno, prije toga razjasniti i razumijeti fizikalnu stranu

problema.

4.1.3.1 Slobodne nepriguSene vibracije

Slobodne vibracije su vibracije koje se odvijaju bez vanjske uzbude. Sposobnost
samostalnog vibriranja imaju sustavi koji se sastoje od inercijskih i elasti¢nih

elemenata. Najjednostavniji takav sustav predocen je na slici 3.

—q

m

NN NN NN

Q0O
s

Slika 3. NeprigusSeni vibracijski sustav s jednim

stupnjem slobode gibanja

Polozaj sustava u jednom trenutku odreden je koordinatom ¢, a jednadzba

gibanja sustava glasi:
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mg+kg=0 (21)

Kruzna vlastita frekvencija nepriguSenog sustava s jednim stupnjem slobode
gibanja jest:
w=Vklm (22)

a opce rjesenje jednadzbe gibanja, koje predstavlja rjeSenje slobodnih

neprigusenih vibracija, ima oblik:

g(t)=Acos(wt)+ Bsin(wt)=Ccos(wt—@) (23)
gdje su: C=+\ A*°+B* - amplituda vibracija
(p=arctan(B/ A) - fazni pomak

Integracijske konstante A, B odnosno C, ¢ ovise o pocetnim uvjetima:
A=gq, B=" (24)

Vibracije su, dakle, harmonijske i nepriguSene (amplituda se ne smanjuje s

vremenom) s frekvencijom f=w/2m odnosno periodom vibriranja T=1/f=2m/w.

4.1.3.2 Slobodne prigusene vibracije

Kod stvarnih vibracijskih sustava disipacija energije uvijek je prisutna, odnosno
vibracije su prigusene. Najjednostavniji priguseni sustav s viskoznim

prigusivacem predocen je na slici 4.
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Slika 4. PrigusSeni vibracijski sustav s jednim

stupnjem slobode gibanja

U vizkoznom prigusivacu sila otpora razmjerna je brzini, pa jednadzba gibanja

sustava glasi:

mj+cg+kg=0
G+26g+w’q=0 (25)
G+2Cwi+w’q=0

gdje su:
w=vklm - kruzna vlastita frekvencija
o=cl2m=Cw - koeficijent prigusenja
C=6lw=clc,=cl2mw - bezdimenzijsko prigusenje
c,=2mw=2Vmk - kriticno viskozno priguSenje

t

Ako se rjeSenje pretpostavi u obliku q:ue’\ i zatim se uvrsti u jednadzbu

(25), dobiva se kvadratna jednadzba:

mA +cA+k=0
A28 A+w’=0

Iz te jednadzbe proizlaze svojstvene vrijednosti A, 2

A = =8 2N —w =T +w V-1 (27)
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Kod slabog prigusenja (c<cw, 6<w, (<1) svojstvene vrijednosti su kompleksno

konjugirane:

Au:—éiiwk:—éiim:wCiiw@ (28)
gdje je:

w,=wV1-¢’ (29)

vlastita kruzna frekvencija prigusenog sustava. RjeSenje sustava, kod slabog

prigusenja, jest:

a(0)=¢ " (4cos (@, 1)+ Bsin(, 1) 30
g(t)=Ce ‘”cos(wkt—fp)

Sto predstavlja priguSene harmonijske vibracije kod kojih se amplituda vibracija

S vremenom smanjuje.

4.1.3.3 Prisilne vibracije

Prisilne vibracije posljedica su vanjske uzbude koja je najceSce periodicka,

odnosno harmonijska:
F(t)=F,cos(Qt) (31)
Jednadzba gibanja sustava na slici 5. glasi:

mg+ci+kqg=F,cos(Qt)

32
G+28G+w g=f,cos(Q1) (52)

gdieje f,=F,m.
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Slika 5. Priguseni vibracijski sustav s kinetickom

periodickom uzbudom

Opce rjeSenje jednadzbe gibanja (32) zbroj je homogenog i partikulanog

rjeSenja:

q(t)=q,(t)+q,(1)

s (33)
q(t)=C e " cos(w, t—p)+Q cos(Qt—¢€)

gdje homogeno rjeSenje predstavlja slobodnu komponentu vibracija, a
partikularno rjesenje prisilnu komponenta vibracija. Konstante C i ¢ dobivaju
se iz pocetnih uvjeta, dok su amplituda prisilnih vibracija Q i fazni pomak

spram uzbude ¢ odredeni jednadzbama:

F, 1 1
O=— 2.2 5 =0 22 2
¢ i-n'y+2zn)’ T M1-n’Y+(22n)
(34)
2
& =arctan < '72 )
l1—n
gdje su: Qo=Fo/c - pomak mase uslijed staticke sile F
n=0Q/w - omjer uzbudne i kruzne frekvecije sustava
(=6/w - bezdimenzijsko prigusenje

Amplituda slobodne komponente vibracija s vremenom se smanjuje i postaje

zanemarivo malena, dok amplituda prisilnih vibracija ostaje neizmjenjena.

24



4 Racunalni program

Ustaljeno rjesenje prisilnih vibracija uslijed harmonijske uzbude su harmonijske

vibracije jednake frekvecije kao i uzbuda, a spram uzbude kasne za kut ¢.

Aao je uzbuda posljedica neuravotezene inercijske sile (npr. kod
neuravnotezenog rotora), onda je amplituda uzbude Fo=m,eQ?, a uzbudna sila

je Fo=mueQ? sin(Qt). U tom su slucaju amplituda i fazni kut zaostajanja

vibracija:
2 2
m,e n
o= \/ 2\2 5~ Cebv \/ 2\2 2
m \(1-n")"+(2Cn) (1=n")"+(2Cn)
(35)
g£=arctan 2C_’72
I=n
gdje eew predstavlja ekvivalentni ekscentricitet (Fo= mye Q? = m eqw °):
Cekv=TMy €/M (36)
Grafovi funkcije povec¢anja amplitude uslijed harmonijske uzbude:
ving=8=— 1 (37)
Qv V(1-n’f+(2¢n)
odnosno uslijed neuravotezene inercijske sile:
Q 2
Ving)=—== L (38)

e (1—n>*+(2Cn)

predocCeni su na slikama 6. i 7. Grafovi faznog kuta € predoceni su na slici 8.
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Slika 6. Funkcija povecanja amplitude uslijed harmonijske uzbude
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Slika 7. Funkcija povecanja amplitude uslijed neuravnotezene inercijske sile
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Slika 8. Fazni kut zaostajanja prisilnih vibracija za uzbudom

4.1.4 Kinematika gibanja rotora

Posebnost rotorskih sustava jest spregnutost vibracija u horizontalnom i
vertikalnom smjeru uslijed giroskopskog efekta. Stoga je gibanje rotora, u
ravnini okomitoj na os vrtnje, u opéem slucaju elipticno. Ako se pretpostavi
harmonijsko gibanje rotora s kruznom frekvencijom w (slika 9.), onda su

komponente pomaka u i v u smjeru koordinatnih osi x i y:

o

Za toCku P na rotoru kaze se da vibrira kruznom frekvencijom w i amplitudama

uC US
Ve v,

A, cos(wt+eo,)
A, cos(wt+o,)

[cos(wt)}:

sin(wt) (39)

C

A, i Ay u horizontalnom, odnosno vertikalnom smjeru. Gibanje opisano
jednadzbom (38) naziva se harmonijsko elipticno gibanje. Parametri elipticnog
gibanja rotora, u op¢em su slucaju ovisni o brzini vrtnje rotora, pa se velika
poluos a, mala poluos b i kut nagiba y elipticne trajektorije mijenjaju s
kruznom frekvencijom. Ako je @,=¢,, odnosno ako su u i v u fazi, trajektorija

rotora je dio pravca s nagibom y spram osi x.
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Slika 9. Elipticno gibanje rotora u ravnini okomitoj na os vrtnje

Ako su us= -v. i u.= v, onda harmonijsko gibanje, u vertikanom smjeru, zaostaje
za /2 za gibanjem u horizontalnom smjeru i gibanje je kruzno, istosmjerno
vrtnji rotora. Slicno, ako je us=v. i u.=-vs onda harmonijsko gibanje, u
horizontalnom smjeru, zaostaje za m/2 za gibanjem u vertikanom smjeru i

gibanje je kruzno, protusmjerno vrtnji rotora.

Eliptiéno gibanje rotora moze se prikazati, u kompleksnoj ravnini, vektorom
pomaka Cija je realna os u smjeru osi x, a imaginarna u smjeru osi }y.

Kompleksni vektor pomaka moze se tada napisati u obliku:

w=u+iv 40)
w=u_.cos(wt)+u.sin(wt)+iv cos(wt)+iv,sin(wt) (
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Nakon uvrstavanja jednakosti:

iwt —jwt iwt —jwt
cos(wt)=5—FT¢ sin(wt)=—%*¢ (41)
2 2i
u (40) dobiva se:
w=w,e " +w, e " (42)

gdje prvi Clan u jednadzbi (42) predstavlja kruzne vibracije istosmjerne vrtnji, a
drugi kruzne vibracije protusmjerne vrtnji (slika 10). Kompleksne amplitude

istosmjernih i protusmjernih vibracija jesu:

W= [(Uc+vs)+i<_us+vc)] = |Wf| ei(Pf

Wb:

—
o~
w

o

(uc—v)+i(ug+v)]=w,| €7

dok su realne amplitude vibracija i njihovi fazni kutovi:

1 2 2 _Us+vc
W.,==+U.+V_ ) +(—U.+V = arctan
| f| 2 ( c 5) ( s C) Pr (C+Vs (44)
u—+v
|Wb|=%\/(UC—V5)2+(US+VC)2 qobzarctan( 2 C)
c Vs

Jednadzba (41) pokazuje da se svako elipticno gibanje rotora moze rastaviti na
zbroj dvaju kruznih gibanja od kojih je jedno istosmjerno, a drugo protusmjerno
vrtnji rotora (slika 10). Istosmjerna i protusmjerna komponenta vibracija su
opisane sljede¢im jednadzbama:

[uf]: u-+v, u.—v,

cos(wt)
—Us+V. UtV

—
2
)
€
~
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Slika 10. Elipticko gibanje rotora rastavljeno na istosmjernu i protusmjernu
komponentu vibracija

Velika i mala poluos elipticne putanje rotora i kut zakreta velike poluosi, spram

osi x, dani su s:
a=|w| +|w, b=|w] — |w,| 2¢= @t @, (46)

Pozitivna vrijednost male osi elipse znaci da prevladava istosmjerna komponta
vibracija, dok njena negativna vrijednost znaci da prevladava protusmjerna

komponenta.

4.2 Koordinatni sustav i mehanicki modeli sastavnica

Odabran je desni koordinatni sustav X;, X,, X3 (slika 11). Pozitivni pomaci x;, X2,

X3 ostvaruju se u smjerovima koordinatnih osi, a kutovi zakreta ¢:, ¢, ¢s, oko

koordinatnih osi, u skladu su s pravilom desne ruke.
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Koordinatna os X; usmjerena je u smjeru osi vrtnje, dok su koordinatne osi X i
X3 usmjerene okomito na os vrtnje vratila, u horizontalnom i vertikalnom

smjeru.

XSA

oL X,

X3A

b
X?‘

=N

Slika 11. Orijentacija globalnog koordinatnog sustava

Vektor pomaka, u globalnom koordinatnom sustavu, jest:

T

)" =lx;, x, x;, ® 0, @ (47)
gdje su: X1 - horizontalni pomak u smjeru osi vratila
X2 - horizontalni pomak okomit na os vratila
X3 - vertikalni pomak okomit na os vratila
) - kut zakreta oko osi X; (u smjeru vrtnje vratila)
@2 - kut zakreta oko osi X
@3 - kut zakreta oko osi X;

Rotorski sustavi, u pravilu, se sastoje od vratila, krutih i elasticnih diskova,
lezajeva, priguSivaca, spojki i oslonaca. Matematicki modeli sastavnica

upotrebljavanih u ovom radu dani su u sljede¢im poglavljima.
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4.2.1 Vratilo

0D, oD, Section i

Section I Length Section n

Node 1 Node i Node i+l

Slika 12. Model vratila

Raspodjela mase i krutosti vratila, u pravilu, je izrazito nepravilna (slika 12). U
postupku modeliranja masa vratila pripisuje se ¢vorovima povezanim elasti¢nim
segmentima vratila koji su opisani duljinom (L), te vanjskim (ODm - vanjski
promjer konture rotora, ODs - vanjski promjer toka sile za izracun krutosti) i
unutarnjim promjerima (IDm - unutarnji promjer konture rotora, IDs - unutarnji
promjer toka sile za izraCun krutosti). Broj ¢vorova, potrebnih za predocavanje
stvarnog rotora, ovisi o broju trazenih vlastitih frekvencija te o slozenosti

geometrije rotora.

Broj mogucéih izracunatih vlastitih frekvencija jednak je umnosku broja ¢vorova
i stupnjeva slobode gibanja po Cvoru. Kako toénost izracunatih vlastitih
frekvencija pada s rednim brojem forme vibriranja. Preporuca se da broj
¢vorova bude najmanje Cetvorostruko veéi od broja trazenih vlastitih
frekvencija. Cvorovi, takoder, moraju biti odabrani tako da se kontura rotora
moze dovoljno toCno opisati, ali i da se podudaraju sa smjeStajima razli¢itih
dodatnih masa, kao Sto su turbinske ili kompresorske lopatice, toplinski Stitovi,
cilindri za uravnotezavanje, spojke itd. Osim toga, ¢vorovi moraju biti smjeSteni

u osima kliznih lezajeva, brtvi i na mjestima mjerenja radijalnih vibracija.
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Ako je rotor potrebno Sto vjernije modelirati, ili je geometriju rotora tesko
opisati osnovnim grednim konac¢nim elementima, rotor se modelira s nekim od
komercijalnih racunalnih programa s kona¢nim elementima, pa se na temelju
dobivenih rezultata napravi istovjetni, pojednostavljeni, model rotora koji ima
jednaka globalna elasti¢na i inercijska svojstva. Slican pristup primijenjen je u

poglavlju 5.1 gdje je opisano modeliranje rotora plinske turbine.

Kod podjele rotora na ¢vorove i modeliranja grednim konacnim elementima,
matrica masa rotora moze biti dijagonalna ili puna [35 - 38]. Kod dijagonalne
matrice masa, primijenjene u ovom radu, vratilo je modelirano s N krutih
diskova koji su povezani elasticnim segmentima vratila bez masa. Pretpostavlja
se da deformacije rotora nastaju samo izmedu dva diska uslijed elasti¢nosti
segmenata vratila, te da i-ti kruti disk ima masu m; dijametralni moment

tromosti Iy, polarni moment tromosti I i Sest stupnjeva slobode gibanja.

Takoder se pretpostavlja da je segment vratila nepromjenjivog poprecnog
presjeka osne krutosti EA;, torzijske krutosti GI,;, fleksijske krutosti EI; i

efektivne smi¢ne krutosti kGA; (Timoshenkova teorija savijanja grede) [35, 36].

Ostali konstrukcijski dijelovi, pricvrsceni na rotor, za koje se moze pretpostaviti
da su kruti i da njihova elasticna svojstva ne utjeCcu na dinamicka svojstva
rotora (kao Sto su lopatice, toplinski Stitovi, cilindri za uravnotezavanje, spojke

itd.), modeliraju se kao dodatne mase u ¢vorovima modela rotora.

Jednadzba gibanja segmenta vratila (kona¢nog elementa) kod fleksijskih

vibracija glasi:

|:[ml] 0] g +0 [gi] 0] q; + [ki'] [ki]] 4 :{F'} (48)
0] [m,l]| 4, 0] lg;l]\q;] [[&).] [ 1||la;)
gdje su: [mi], [my] - matrice masa i-tog i j-tog diska
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[gi], [g;]
[K'nm]
{a}.{q}
{Fi}, {Fj}
Q

- kutna brzina vrtnje

Matrice masa i giroskopskog efekta glase:

- giroskopska matrica i-tog i j-tog diska
- matrice krutosti i-tog segmenta vratila
- vektori pomaka i-tog i j-tog Cvora

- vanjske sila u i-tom i j-tom ¢voru

m 0 0 0 00 0 0
0 m 0 0 00 0 0
= = = = 4
0 0 0 I, 00 —1, 0
Matrica krutosti i-tog segmenta vratila [35] jest:
(12 0 0 6L,
K ]= EI, 0 12 —61L, 0
U L(1+12e)| 0 —6L, 4L1(1+3¢) 0
6L, 0 0 4L (1+3¢)
12 0 0 6L,
K J=[K T= EI, 0 12 —61L, 0 -
i,i+1 i+1,i L?(1+128l) O 6Ll 2L[2(1_6El) 0 ( )
—6L, 0 0 2L (1—6¢,)
(12 0 0 61,
K )= EI, 0 12 6L, 0
T (1+12e)| 0 6L, 4L} (1+43¢,) 0
6L, 0 0 4L (143¢)

gdje je &= EI; / (kGA; L;) odnos fleksijske i efektivne smicne krutosti.

Ako se raCuna sa svih Sest stupnjeva slobode po ¢voru, globalna jednadzba

gibanja modela vratila s N diskova (¢vorova) glasi:
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(M gl+Q[Glg}+[K]{q}={F] (51)

gdje su: [M] - dijagonalna matrica mase (6Nx6N)
[G] - asimetri¢na giroskopska matrica (6Nx6N)
[K] - simetri¢na matrica krutosti (6 Nx6N)
{q} - vektor pomaka (6Nx1)
{F} - vektor vanjskih sila (6Nx1)

Q - kutna brzina vrtnje

4.2.2 Elasti¢ni disk

Slika 13. Model elasti¢nog diska

Zupcanike i diskove turbina i kompresora uobiCajeno je modelirati kao krute
diskove, gdje je pretpostavljeno da je debljina diska zanemariva spram duljine
cijelog rotorskog sustava. Elasti¢ni disk primjenjuje se kad elasti¢nost samog
diska znacajnije utjece na dinamiCko ponaSanje rotorskog sustava. Jedine forme
vibriranja diska koje se mogu uzbuditi fleksijkim i torzijkim nacinima vibriranja
rotora jesu forme vibriranja s jednom ¢vornom linijom po promjeru diska. Takvi
nacini vibriranja mogu se simulirati pojednostavljenim modelom elasti¢nog
diska na slici 13 [35].
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Elasticni disk je element s dva ¢vora i 12 stupnjeva slobode gibanja. Ako su m,
I, 11; njegova masa, polarni moment tromosti i dijametralni moment tromosti, a
ka, kr, ko 1 kg osna, torzijska, lateralna i zakretna krutost, onda matrice mase,

giroskopskog efekta i krutosti elasti¢nog diska glase:

m 0 0 0 0 0]
0O m 0 0 0 0
o1 o] o om0 0 o0
[M]_[O] (m.] M=o 0 0 1, 0 o
¢ 00 0 0 I, 0
0 0 0 0 0 I,
0000 0 o0
0000 0 0
_([o] 0] _|000 00 0 0 52
I 0000 0 1,
0000 —I, 0
lk“ 0 0 0 0 0
0 k,, 0 0 0 O
[k —lkd] (ool 0 ks 0 0 0
K= [k, ]=
K] [[kd] [kd] ¢ (O ky 0 O
0 0 0 0 kg O
0 0 0 O ke

gdje su ki1=ka, kop=kas=ki, kas=kr, kss=kes=Kg.

Kako prvi cvor elasticnog diska nema mase, onda se taj ¢vor mora spojiti

kinetickom vezom s vratilom da globalna matrica mase ne bi bila singularna.
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4.2.3 Elasti¢na spojka

==

kA ’kT 7kL 7kR

Slika 14. Model elasticne spojke

Kada su dva kolinearna vratila povezana spojkom, cesto se spojka moze
modelirati kao elasticni element s osnom, lateralnom, kutnom i torzijskom
krutoSéu. Krute prirubnicke spojke sastavni su dio vratila i modelirane su
grednim konaCnim elementima. Za mehanicke dijelove elasti¢nih spojki,
takoder, se pretpostavlja da su sastavni dio vratila, dok se elastiCni spoj

modelira pomoc¢u opruge [35].

Elasticna spojka element je s dva ¢vora i 12 stupnjeva slobode gibanja
modelirana kao opruga koja nema masu. Matrice mase i giroskopskog efekta su

nulmatrice dok je matrica krutosti jednaka matrici krutosti elasti¢nog diska.
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4.2.4 Radijalni lezaj

2"'

Slika 15. Model radijalnog lezaja

Radijalni lezajevi imaju kljutnu ulogu u odredivanju vibracijskih svojstava
rotorskih sustava. Krutost i prigusenje uljnog filma utjecu na kriticne brzine
kao i na stabilnost rotorskog sustava. Modeliranje radijalnih lezajeva je stoga
presudno za toCnost vibracijskih izracuna i predvidanje ponaSanja rotorskog

sustava.

Odredivanje dinamickih svojstava uljnog filma nije nimalo jednostavno bududéi
da treba rijesiti hidrodinamicku jednadzbu koja je nelinearna diferencijalna
jednadzba drugog reda. Medutim, postoje, raspolozivi, programski paketi koji
sluze za izracune kliznih lezajeva [46]. Dinamicka svojstva uljnog filma opisuju
se s osam lineariziranih parametara krutosti i priguSenja koji proizlaze iz
Reynoldsove hidrodinamicke jednadzbe [35-38, 42-47].

Radijalni lezaj je element s dva c¢vora i Cetiri stupnja slobode gibanja (dva
lateralna pomaka po c¢voru). Radijalni lezaj modeliran je kao opruga i
prugusivaC bez mase. Matrice mase i giroskopskog efekta su nulmatrice dok

matrice krutosti i prigusenja glase:
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[K}: [kb] _[kb] [kb]: kzz k23
_[kb] [kb] k32 k33
[C]: [Cb} _[Cb] [Cb]: Cyy Cn (53)
—lc,] el € C3
gdje su:
K22, K23, ka2, Kas - parametri krutosti uljnog filma
C22, C23, C32, C33 - parametri prigusenja uljnog filma.

4.2.5 Oslonac lezaja

Vibracijska svojstva oslonaca lezaja imaju veliki utjecaj na cjelokupno
vibracijsko ponaSanje sustava. Vibracijska svojstva oslonaca zajedno s
koeficijentima elastiCnosti i priguSenja uljnog filma utje¢u na ukupnu
impendanciju rotorskog sustava. IzraCuni odziva sustava s kruto modeliranim

osloncima lezaja daju kriticne brzine vrtnje rotora vece od stvarnih.

Najcesce primjenjivana metoda, u dinamici rotora, jest modeliranje oslonaca s
elasticnim i prigusnim elementom c¢ija su krutost i priguSenje nepromjenjivi u
cijelom podrucju brzina vrtnje [4, 5, 35-38, 42, 43]. Krutost oslonca izraCunava
se na temelju statiCkog pomaka lezaja uslijed nametnute sile (pokusom ili

izracunom) dok se prigusenje procjenjuje na temelju mjerenja odziva i iskustva.

Oslonac lezaja je element s dva cvora i Cetiri stupnja slobode gibanja,

modeliran kao jednostavan vibracijski sustav (slika 16).
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ky ko3 C2,Co3
ks ks m C3,C33

2

Slika 16. Model oslonca radijalnog lezaja

Matrice mase, krutosti i prigusenja jesu:

[0] [0]
_| L&) =& ky k (54)

K |= ke 1=|"22 23
- [—[u [kJ] - [@ kJ
c)=| led e [S]z[zz ]

e led] T lew ew

gdje su:

ma, Ms - masa oslonca
k22, k23, K3z, K3 - parametri krutosti oslonca

C22, C23, C32, C33 - parametri prigusenja oslonca.

Kako drugi Cvor oslonca lezaja nema mase, to on mora biti spojen kinetiCkom

vezom ili s nekim drugim ¢vorom koji ima masu ili s podlogom, da globalna

matrica inercije ne bi bila singularna.
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4 Racunalni program

4.2.6 Opdi oslonac lezaja

Op¢i oslonac lezaja je element s dva Cvora i dvanaest stupnjeva slobode
gibanja. Taj se element rabi za modeliranje oslonaca koji imaju pored fleksijskih
i druge stupnjeve slobode gibanja. Petpostavljeno je da su medusobno kineticki

povezani samo lateralni pomaci.

Matrice mase, krutosti i prigusenja opéeg oslonca jesu:

mi, 0 0 0 0 0
0 m 0 0 0 0
0 0 m 0 0 0
m 0 = 3
[M]:![[OS]] {OH = 0 I, 0 0
0 0 0 0 I, 0
0o 0 0 0 0 I,
ky 0 0 0 0 0
[K]= [ks] _[ks] [k, = 0 kyp ky 0 0 0 (55)
k] [k] 0 0 0 ky 0 0
0 0 0 0 kg O
0 0 0 0 0 ke

c, 0 0 0 0 O
0 ¢y, ¢35 0 0 O
et ] e T o
44
[e,] ] 0 0 0 0 e 0
0 0 0 0 0 cg
gdje su:
my, My, ms, Iy, I, I3 - parametri mase oslonca
K11, Koz, Koz, K32, Kss, Kaa, Kss, Kes - parametri krutosti oslonca
Ci11, C22, C23, C32, C33, C44, Cs5, Cé6 - parametri prigusenja oslonca.
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4 Racunalni program

Kao i kod lateralnog oslonca, drugi ¢vor je bez mase, pa da globalna matrica
inercije ne bi bila singularna, ¢vor mora biti kinetiCkom vezom spojen ili s

¢vorom koji ima masu ili s podlogom.

4.3 Provjera raCunalnog programa

Racunalni program provjeren je na temelju odabranih ispitnih primjera koji su

podijeljeni u tri skupine:

1. teorijski primjeri (rezultati se mogu provjeriti na temelju jednostavnih
izraCuna):
e sustav s jednim stupnjem slobode gibanja
e sustav s dva stupnja slobode gibanja
e konzolna greda s diskom
e greda s diskom u sredini
e greda ukljestena na oba kraja, s diskom u sredini
e Jeffcottov rotor
e rotor stalnog promjera
2. jednostavni primjeri rotora (napravljeni u cilju provjere racunalnog
programa ili primjeri iz literature):
e jednostavan rotor s dva diska
e jednostavan rotorski sustav
e kruto oslonjen rotor
e elasticno oslonjen rotor
e rotor s leZajevima i osloncima lezajeva
3. modeli turbinskih postrojenja

e izvedeni modeli Ciji su rezultati dostupni.

Vlastiti rezultati usporedeni su s rezultatima dobivenim analiticki ili primjenom
komercijalnih programa s metodom konacnih elemenata. Nekoliko ispitnih
primjera predoceno je u Dodatku A. Rezultati provjere dani su u poglavlju
4.3.2.
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4 Racunalni program

4.3.1 Kriteriji usporedbe rezultata

Za provjeru racunalnog programa primijenjeni su kriteriji toCnosti temeljeni na
relativnoj pogresci vlastito dobivenih rezultata spram poznatih rezultata, a

odabrani su na temelju inZenjerskog iskustva:

Vlastite frekvencije:

Apsolutna to¢nost pogreska = 0,0%

Odli¢na tocnost 0,0% < pogreska < 0,50%
Vrlo dobra to¢nost 0,50% < pogreska < 1,00%
Dobra tocnost 1,00% < pogreska < 2,00%
Osrednja tocnost 2,00% < pogreska< 3,00%
Losa tocnost pogreska > 3,0%

Prigusenje i amplitude vibracija:

Apsolutna to¢nost pogreska = 0,0%

Odli¢na tocnost 0,0% < pogreska < 5,0%
Vrlo dobra to¢nost 5,0% < pogreska < 10,0%
Dobra tocnost 10,0% < pogreska < 20,0%
Osrednja toc¢nost 20,0% < pogreska < 30,0%
Losa tocnost pogreska > 30%

Kako je priguSenje rotorskih sustava u pravilu vrlo maleno, realni je dio
kompleksne svojstvene vrijednosti, koji predstavlja prigusenje, mnogo manji od
imaginarnog dijela koji predstavlja vlastitu frekvenciju. Ako se pretpostavi da
realni i imaginarni dio svojstvene vrijednosti imaju istu apsolutnu to¢nost, onda
¢e relativna pogreska realnog dijela (prigusenja) biti mnogo manja od relativne
pogreske imaginarnog dijela (vlastite frekvencije). Kako su amplitude u
rezonanciji obrnuto razmjerne bezdimenzijskom prigusenju (Vie,=1/2(), njihova
toCnost istog je reda veli¢ine kao i toCnost prigusenja. Zbog toga su pogreske
kod kriterija svojstvenih vrijednost jednog reda velicine manje od pogresSaka

prigusenja i amplituda vibracija.
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4.3.2 Rezultati provjere

Rezultati usporedbe vlastitih i poznatih rezultata odabranih ispitnih primjera
dani su u tablici 1. Iznosi pogreSaka priguSenja i odziva sustava uslijed
neuravnotezenosti nisu jednaki stoga Sto, na amplitude vibracija, istovremeno

utjece nekoliko kriticnih brzina medusobno bliskih jedna drugoj.
Na temelju usporedbe moze se zakljuciti da je kod:

e teorijskih  primjera  postignuta apsolutna to¢nost rezultata
(pogreska=0,00),

e jednostavnih rotorskih sustava postignuta odlicna toCnost rezultata

(maksimalna pogreska < 0,5%),

e postoje¢ih modela plinskih turbina postignuta vrlo dobra tocCnost
rezultata (maksimalna pogreska < 1%), osim kod komleksnih vlastitih
vrijednosti gdje je postignuta dobra toCnost (maksimalna pogreska <
2%).

Odabranim ispitnim primjerima pokazana je toCnost rezultata izraCuna, te
potvrdeno da se razvijeni postupak i racunalni program mogu pouzdano

primjeniti i na slozenije sustave.
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4 Racunalni program

Tablica 1: Provjera toCnosti rezultata dobivenih racunalnim programom

it ot et o Najvevc'a Tocnost
pogreska rezultata
Vlastite frekvencije (realne svojstvene vrijednosti)
Teorijski primjeri 0,0% apsolutna
Jednostavni rotorski sustavi 0,24% odli¢na
Postojeci modeli turbinskih postrojenja 0,68% vrlo dobra
Vlastite frekvencije (kompleksne svojstvene vrijednosti)
Teorijski primjeri 0,0% apsolutna
Jednostavni rotorski sustavi 0,35% odlicna
Postojec¢i modeli turbinskih postrojenja 1,72% dobra
PriguSenje
Teorijski primjeri 0,0% apsolutna
Jednostavni rotorski sustavi 1,94% odli¢na
Postojeci modeli turbinskih postrojenja 5,7% vrlo dobra
Odaziv sustava uslijed neuravnotezenosti rotora
Teorijski primjeri 0,0% apsolutna
Jednostavni rotorski sustavi 2,6% odli¢na
Postojeci modeli turbinskih postrojenja 6,1% vrlo dobra
Odaziv sustava uslijed harnonijske uzbude
Teorijski primjeri 0,0% apsolutna
Postojeci modeli turbinskih postrojenja 1,5% odlicna
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5 Modeliranje turbinskog postrojenja

5.1 Modeliranje rotora plinske turbine

Prvi korak modeliranja rotora plinske turbine jest odabir postupka modeliranja
(slika 17):

Pojednostavljeno modeliranje rotora

Primjenjuje se tijekom konceptne faze razvoja kada je projekt rotora podlozan

cestim promjenama i na raspolaganju su samo crtezi rotora.

Detaljno modeliranje rotora

Primjenjuje se za kona¢no modeliranje rotora kada se projekt nece vise
znacajno mijenjati i na raspolaganju je trodimenzijski model rotora. Detaljni
model rotora primjenjuje se za konacnu kontrolu toCnosti rezultata dobivenih
pojednostavljenim modelom rotora i/ili ako je potrebna veéa tocnost rezultata

(na primjer kada je jedna od vlastitih frekcencija blizu radne brzine vrtnje).

Koju tehniku modeliranja koristiti?

3D model rotora
postoji?

Potrebno detaljno
modeliranje?

Y Y

Pojednostavljeno Detaljno
modeliranje modeliranje

Slika 17. Odabir postupka modeliranja rotora
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5 Modeliranje turbinskog postrojenja

5.1.1 Pojednostavljeni model rotora

]

rKoEk 1.

\ a) Sakupiti potrebne ulazne
‘ podatke za modeliranje rotora \

| v |

| b Podjeliti rotor na
) . |
| onacne elemente

| I \

| Odrediti unutarnje i vanjske
| c) promjere konac¢nih elementa |

- = = _]
\E)raiz:iiiiiii\
| Odrediti efektivne promjere |

a) konacnih elemenata za
| izracun krutosti |

ﬁ

Pojednostavljeni
model rotora

Slika 18. Pojednostavljeno modeliranje rotora plinske turbine

Korak 1: Diskretizacija rotora

a) Sakupiti potrebne ulazne podatke za modeliranje rotora (crtezi rotora,

podaci o materijalima, raspodjele temperatura).

b) Podijeliti rotor na konaCne elemente.

c) Na osnovi konture rotora, odrediti unutarnje i vanjske promjere konacnih

elemenata (IDm, ODm).



5 Modeliranje turbinskog postrojenja

Korak 2: Modeliranje krutosti rotora

a) Odrediti efektivne unutarnje i vanjske promjere konacnih elemenata za

izracun krutosti (IDs, ODs).

Tok sila dobiven metodom konacnih elemenata, pojednostavljen je vanjskim
i unutarnjim konturnim linijama kao $to je predoCeno na slici 19. Efektivni
unutarnji i vanjski promjeri konacnih elemenata odreduju se tako da leze na
konturnim linijama toka sila. Gornja konturna krivulja predstavlja najvece
naprezanje na odgovaraju¢em presjeku, a donja konturna krivulja 20%

najveceg naprezanja.

Radi pojednostavljenja, a na temelju slicnosti rotora plinskih turbina,
konturne linije toka sila se kod pojednostavljenog modela odreduju na

temelju sljedec¢ih kutova nagiba (slike 20.-23.):

1. Turbina: x1=45° x=45°, «3=30°

2. lIzlaz kompresora i bubanj rotora: ou=30° o5=45°

3. Sredisnji dio kompresora: xs=30°

4. Ulazni dio kompresora: o7=45°
TN oMPRESORA

1ZLAZ KOMPRESORA 1 ULAZNI DIO
BUBANJ ROTORA KOMPRESORA

Slika 19. Kontura toka sila uslijed savijanja
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Slika 20. Kontura toka sila u turbinskom dijelu rotora

Slika 21. Kontura toka sila na izlazu iz kompresora
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Slika 22. Kontura toka sila u sredini kompresora

Slika 23. Kontura toka sila na ulazu kompresora
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5 Modeliranje turbinskog postrojenja

5.1.2 Detaljni model rotora

Vec postojeci, pojednostavljeni model rotora, koristi se kao polazni projekt kod

detaljnog modeliranja rotora (slika 24).

onednostavljeni model>
 Korak1: Jyr I

Pripremiti trodimenzijski ‘
| a) model rotora

| v |

| IzraCunati krivulju progiba \

b) i raspodjelu naprezanja |
\ (s 3D modelom)
| v |
Izracunati viastite
| ¢ frekvencije rotora |
) (s 3D modelom) |
L _
| Korak 2:

| Izracunati vlastite
| a) frekvencije rotora

Prilagoditi krutost rotora

T

IzraCunati krivulju
progiba

Odstupanije vlastitih
frekvencija < 1%

| |
| a) Getaljni model roto@ |

- ]

Slika 24. Detaljno modeliranje rotora plinske turbine
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5 Modeliranje turbinskog postrojenja

Korak 1: Izracun metodom konacnih elemenata

a) Pripremiti trodimenzijski model rotora (ukljuCujuci osne i radijalne utore za
lopatice)

b) Izracdunati krivulju progiba rotora i raspodjelu naprezanja s 3D modelom
rotora

c) IzraCunati vlastite frekvencije rotora

Korak 2: Prilagodba krutosti rotora

a) IzraCunati vlastite frekvencije rotora s pojednostavljenim vibracijskim

modelom rotora.

b) Ako je razlika izmedu vlastitih frekvencija iz koraka 2a (pojednostavljeni
vibracijski model rotora) i vlastitih frekvencija iz koraka 1d (trodimenzijski

model rotora) manja od 1%, i¢i na korak 3.

c) IzraCunati krivulje progiba s pojednostavljenim vibracijskim modelom

rotora.

d) Prilagoditi efektivne unutarnje i vanjske promjere konacCnih elemenata za
izracun krutosti (IDs, ODs) i vratiti se na korak 2a.
Efektivni promjeri prilagoduju se u podrucju najvecih razlika krivulja
progiba pojednostavljenog vibracijskog modela i 3D modela prema
sljede¢im pravilima:
= povecati efektivnu krutost, ako je nagib krivulje progiba vibracijskog
modela rotora veci nego nagib krivulje progiba trodimenzijskog modela
» smanjiti efektivhu krutost, ako je nagib krivulje progiba vibracijskog

modela rotora nizi nego nagib krivulje progiba trodimenzijskog modela

Korak 3: Zavrsetak

a) Detaljni model rotora
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5.2 Pojednostavljeni model turbinskog postrojenja

U ovom radu razmatrano je turbinsko postrojenje koje se sastoji od plinske
turbine i generatora. Slika 25. predocava shemu vibracijkog modela koji sadrzi

i izlazni dio plinske turbine.

Izlazni dio turbine | Plinska turbina | Generator

HHHH HHHHHH

R
N :

Slika 25. Pojednostavljeni model turbinskog postrojenja

Modeliranje plinske turbine, generatora i izlaznog dijela turbine opisano je u

poglavljima koja slijede.

5.2.1 Model plinske turbine

Model plinske turbine ukljucuje sljedece sastavnice:

« rotor plinske turbine,

« Kklizne lezajeve,

« oslonce lezajeva,

« Kkudciste plinske turbine,

« oslonce kucista plinske turbine.
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Kuciste turbine

N x 3D grednih/7\_/\

elemenata

Rotor turbine | HHHH m [ H H H H

N x 3D grednih —
elemenata

Klizni lezajevi @ %
Opruga i prigusivac HUUU g i U U H H
ps

Oslonci lezajeva |

s opruge Té_%\\z;

) . = =
Oslonci turbine ////% =

Slika 26. Model plinske turbine

5.2.1.1 Rotor plinske turbine

Rotor plinske turbine modeliran je kao Sto je opisano u poglavljima 4.2.1 i 5.1.
Primjer konture rotora predocen je na slici 27. Plave linije predocavaju konturu

toka sila, dok crne linije vanjsku i unutarnju konturu rotora.

B

—

Slika 27. Primjer konture rotora plinske turbine
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5.2.1.2 Klizni lezajevi plinske turbine

Klizni lezajevi su modelirani kao opruge i priguSivaci s krutostima i
prigusSenjima ovisnim o brzini vrtnje (slika 26.), primjenom elementa radijalni

klizni lezaj.

5.2.1.3 Oslonci lezajeva plinske turbine

Oslonci lezajeva modelirani su kao jednostavan vibracijski sustav (slika 26.)
primjenom elementa lateralni oslonac. Krutost i prigusenje stalni su u cijelom
podrucju brzine vrtnje. Krutost oslonaca se ili izraCunava staticki, na temelju
trodimenzijskog modela kucista plinske turbine, ili se odreduje na temelju

iskustva.

5.2.1.4 Kuciste plinske turbine

Kao i rotor plinske turbine, kuciste je modelirano trodimenzijskim grednim
elementima kao Sto je opisano u poglavlju 4.2.1. Svojstva fleksijske krutosti
kucéista i raspodjela mase odredjena su primjenom metode konac¢nih elemenata.

Slika 28. predocava primjer konture kucista plinske turbine.

S

| .

=,

Slika 28. Primjer konture kucista plinske turbine
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5.2.1.5 Oslonci plinske turbine

Oslonci plinske turbine modelirani su kao opruge ¢ije su krutosti dobivene na

temelju trodimenzijskog modela uslijed statickog optereéenja.

5.2.2 Model generatora

Upotrebljen je standardni vibracijski model generatora (slika 29.) koji se sastoji

iz sljedecih sastavnica:
+ rotor generatora,
 Kklizni lezajevi,

 oslonci lezajeva.

Rotor generatora
N x 3D grednih elemenata Te

T
Klizni lezajevi %
Opruga i prigusivac

Oslonci lezajeva
Masa i opruga

Slika 29. Model generatora

5.2.2.1 Rotor generatora

Nacelo modeliranja generatorskog rotora slicno je modeliranju rotora plinske

turbine. Primjer konture rotora predocen je na slici 30.
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l |

Slika 30. Primjer konture rotora generatora

5.2.2.2 Klizni lezajevi generatora

Klizni lezajevi modelirani su primjenom elementa radijalni klizni lezaj s

krutoSéu i priguSenjem ovisnim o brzini vrtnje (slika 26).

5.2.2.3 Oslonci lezajeva generatora

Oslonci lezajeva modelirani su kao jednostavan vibracijski sustav primjenom
elementa lateralni oslonac. Krutost i priguSenje stalni su u cijelom podrucju

brzine vrtnje.

5.2.3 Model izlaznog dijela turbine

Izlazni dio kucista
N x 3D grednih\\.

elemenata

7

=

=

Oslonci é ; 77?7

Opruga Z %

Slika 31. Model izlaznog dijela turbine
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5.2.3.1 Kuciste izlaznog dijela turbine

Kao i rotor plinske turbine, kuciSte je pojednostavljeno modelirano
trodimenzijskim grednim elementima kao Sto je opisano u poglavlju 4.2.1.
Svojstva fleksijske krutosti kucista i raspodjela mase odredjena su primjenom

metode konacnih elemenata.

5.2.3.2 Oslonci izlaznog dijela turbine

Oslonci izlaznog dijela turbine modelirani su kao opruge cCije su krutosti

dobivene na temelju trodimenzijskog modela uslijed statickog optereéenja.
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6 Odabir funkcije cilja

Cilj je ovog istrazivanja razviti postupak optimiranja vibracijskih svojstava
mijenjanjem modalnih parametara oslonaca rotora i kuéiSta plinske turbine.

No, kako definirati kakvocu vibracijskog ponasanja plinske turbine?

U pravilu, dva parametra odreduju kakvocu vibracijskog ponasSanja nekog
stroja: udaljenost bilo koje vlastite frekvencije od bilo koje uzbudne frekvencije
i odgovarajuce modalno prigusenje. Ali ta dva parametra nisu prikladna za

primjenu kao ciljna funkcija u optimiranju.

Norma ISO 10814 povezuje ta dva parametra u osjetljivost stroja na
neuravnotezenost, odnosno u modalnu osjetljivost. Osjetljivost na
neuravnotezenost razvrstana je po podrucCjima A do E, gdje podrucje A
predstavlja vrlo malu osjetljivost na neuravnotezenost, a podrucje E vrlo veliku

osjetljivost na neuravnotezenost (tablica 2).

Tablica 2. ISO 10814 podrucja osjetljivosti na neuravnotezenost

Podrucje Osjetljivost Ocekivano vibracijsko ponaSanje
Vrlo malene vibracije, ¢ak i kod prolaza
A vrlo mala oy ;
kroz kriticne brzine
B mala Malene i stabilne vibracije
C srednja Srgdnjenlzrazene vibracije ali jos uvijek
prihvatljive
. Turbina osjetljiva na neuravnotezenost,
D velika v N
potrebno Cesto balansiranje
E vrlo velika Turblr}a preOSJetljlva na neuravnotezenost,
treba izbjegavati
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Prema ISO 10814, osjetljivost plinske turbine na neuravnotezenost obuhvaéena

je dopusStenom osjetljivoscu za strojeve tipa II.

Zone osjetljivosti na neuravnotezenost temelje se na funkciji povecanja sustava

s jednim stupnjem slobode gibanja prema jednadzbi:

2 2

Q:J(l—rf)ir(%nn)z:J(l—nz)ir(rl/Qn)2 (56
gdje su: n - omjer frekvencija (n =Q/wn)
Cn - bezdimenzijsko prigusenje
Q. - povecanje u rezonanciji Q,=1/2¢,
wn - kriticna brzina vrtnje
Q - radna frekvencija

Podrucja osjetljivosti prema ISO 10814 jesu:

e podrucje A: vrlo mala osjetljivost Q= 0-2,5

e podrucje B: mala osjetljivost Q=2,5-5,0
e podrucje C: srednja osjetljivost Q=5,0-7,5
e podrucje D: visoka osjetljivost Q=7,5-10

e podrucje E: vrlo visoka osjetljivost Q> 10

Graf osjetljivosti prema ISO 10814 dobiva se postavljanjem funkcije povecanja
Q na granicCne vrijednosti izmedu dvaju podrucja (na primjer Q=2,5 za granicnu
vrijednost izmedu podrucja A i B), rjeSavanjem jednadzbe (56) po povecanju u
rezonanciji Q,, te iscrtavanjem Q. u ovisnosti o omjeru frekvencija n. Nakon Sto
su sve grani¢ne krivulje iscrtane, graf se moze upotrijebiti za odredivanje

osjetljivosti na neuravnotezenost kao Sto je opisano u ISO 10814.

Osjetljivost na neuravnotezenost prema ISO 10814 nije numericka nego
diskretna funkcija pa nije prakti¢na za optimiranje. Medutim, zone osjetljivosti

odgovaraju odredenim grani¢nim vrijednostima funkcije povecanja Q koja je
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6 Odabir funkcije cilja

kontinuirana funkcija. To znaci da se ona moze upotrijebiti kao mjera kakvoce
vibracijskih svojstava plinske turbine. Radi pojednostavljenog definiranja
podrucja osjetljivosti, umjesto funkcije povecanja Q, kao funkcija cilja uzeta je
normirana funkcija povecanja Qs dana jednadzbom:

1 2

0= = : 57
25 (1= P +(2¢,n) ©7)

Podrucja osjetljivosti na neuravnoteZenost odredena su sljedec¢im vrijednostima

normirane funkcije povecanja:

e podrucje A Qs=0-1
e podrucje B Qs=1-2
e podrucje C Qs=2-3
e podrucje D Qs=3-4
e podrucje E Qs > 4.

Plinska turbina u pravilu je projektirana za rad u podrucju frekvencija od 94%
do 105% nominalne radne frekvencije. Stoga se za odredivanje funkcije cilja, za
odgovarajuci skup vrijednosti projektnih parametara, funkcija povecanja Qs
izracunava za cijelo podrucje radne frekvencije, a zatim se njena maksimalna

vrijednost uzima kao vrijednost funkcije cilja.

Optimiranje vibracijskih svojstava plinske turbine svodi se na minimiziranje
odabrane ciljne funkcije (odnosno minimiziranje osjetljivosti plinske turbine na
neuravnotezenost). Kako je osjetljivost na neuravnotezenost Q, funkcija omjera
frekvencija n i bezdimenzijskog prigusenja ¢, njeno odredivanje zahtjeva

izracun kompleksnih vlastitih vrijednosti u svakom koraku optimiranja.
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

7 Inzenjerski postupak optimiranja

Inzenjerski postupak optimiranja vibracijskih svojstava plinske turbine sastoji
se od tri koraka:

1. optimiranje krutosti uljnog filma,

2. optimiranje mase i krutosti oslonaca lezajeva,

3. optimiranje krutosti oslonaca kucista turbine.

U svakom koraku poveéava se slozenost vibracijskog modela. Prvi korak temelji
se na jednostavnom modelu elasticno oslonjenog rotora. U drugom koraku
oslonci su modelirani kao jednostavan vibracijski sustav. U tre¢em koraku u
vibracijski model turbine ukljuCeni su oslonci lezajeva rotora, kuciste turbine i
oslonci kuciSta. InZenjerski postupak optimiranja objasnjen je na

pojednostavljenom modelu plinske turbine.

7.1 Pojednostavljeni model plinske turbine

Plinska turbina modelirana je kao Sto je opisano u poglavlju 5.2.1. Konture
rotora i kucista plinske turbine predoceni su na slikama 32. i 33. zajedno s
ispisom ulaznih podataka racunalnog programa:

e Length - duljina grednog konacnog elementa (m)

e ODm, IDm - vanjski i unutarnji promjer za izracun mase elementa (m)

e ODbs, IDbs - ekvivalentni vanjski i unutarnji promjer za izracun

fleksijske krutosti (m)

e ODbs, IDbs - ekvivalentni vanjski i unutarnji promjer za izrac¢un torzijske

krutosti (m)

e Temperature - temperatura konacnog elementa prema kojoj se odreduju

svojstva materijala (°C)

e Material - oznaka materiala kona¢nog elementa
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L, i, __
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Sec, Mame Length OCm 1D OChs |Dbs OCts |Dts Temperature  Material  Mode Name

| [0t 05 fo f05 fo f05 [o f70 [Steel | \
| o7 05 fo f05 fo f05 [o f70 [Steel |BRG 1 \
| 024 [15 fo [ fo f15 [o f120 [Steel | \
| 037 [15 fo [ fo f15 [o f250 [Steel | \
| 025 [15 [12 e [12 15 [12 f230 [Steel | \
| 025 [15 [12 e [12 15 [12 [340 [Steel | \
| 045 [15 fo e fo 15 [o fano [Steel | \
| 057 [f. [0 fi. [0 fi. [0 fa20 [Steel | \
| (] f1. 06 fr. o6 fr. [0 Ja20 [Steet | \
| 037 f1. 06 fr. o6 fr. 0G fa40 [Steet | \
| fo.13 18 [o K [o K h 410 [Steet | \
| o046 18 [o I o K ] Ja40 [Steat | \
| fo.185 18 [o I o K [o Ja=0 [Steat | \
| |0.288 [1a [o fia o jra [o Ja=0 [Steet | \
| 0345 [1a 12 fia 12 jra 12 Ja20 [Steet | \
| [0.:345 18 12 fia 12 jra 12 |30 [Steet | \
| f0.39 18 [0 fia [o jra [o |30 [Steet | \
| [0.404 18 12 fia 12 jra 12 |80 [Steet | \
| |0.455 18 12 fia 12 jra 12 |25 [Steet | \
| 058 18 fo fia fo jra fo j170 [Steet | \
| 078 15 [0 f1s [0 f1s [0 f100 [Steet | \
| jo& 15 fo f1s fo f1s fo f70 [Steet | \
| 073 o5 fo jos fo jos fo f70 [Stee! | \
| o o5 fo jos fo jos fo f70 [Stee! |BAG 2 \
| |08 05 [0 o5 fo o5 fo f70 [Steat | \

Slika 32. Kontura rotora i ulazni podaci za ra¢unalni program
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7 InZenjerski postupak optimiranja

L ]
R
gec. Name  Length 0D D 0Dbs Db 0Dts Dtz Temperature  Materil  MNode Mame
i 055 (i 38 |34 38 34 a8 450 EZCI
2 I k) 37 |38 37 38 37 |45 |t572s BRGH
i 04 B |36 |37 36 57 36 450 |tE72s |SUF
4| 05 38 31 |34 32 37 35 |45 Tz
5 0g 33 3 |33 3 33 i 50 eEns |
6| 07 3 28 |52 24 32 24 |45 e |
7 02 27 24 26 25 26 25 |45 T
i 02 25 23 24 23 24 23 |45 I
g 04 24 P2 23 2 23 2 50 eEns |
o | 05 235 21 23 2 23 2 450 e |
i 0@ 235 215 23 21 23 21 il g |
12 | 05 245 2 2 22 235 2 il Tz
13 | 06 25 23 Y 45 a2 ET -
14 | 075 26 24 25 24 25 24 el e |
15 | 075 27 25 26 25 28 25 il g |
16 | 05 28 255 27 |25 27 255 |1 |tE72s  |sUP2
7 | 03 23 26 28 27 28 27 o stsres |
1 | 06 3 28 |50 285 30 255 il 5725 BAG2

Slika 33. Kontura kucista turbine i ulazni podaci racunalnog programa
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Model rotora sastoji se od 25 grednih konacnih elemenata, a ukupna duljina je

10,68 m. Model kuéista duljine je 9,55 m i sastoji se od 18 grednih konacnih

elemenata.

Konstante krutosti i prigusenja uljnog filma, mase oslonaca lezajeva, konstante

krutosti oslonaca lezaja, te konstante krutost oslonaca kucista turbine iznose:

koeficijenti krutosti uljnog filma kei =krz=1 10° N/m
koeficijenti prigusenja uljnog filma cr=cr2= 1 10° Ns/m
masa oslonaca lezajeva mg1=ms;= 15000 kg
krutost oslonaca lezajeva kp1 = kp2=110° N/m
krutost oslonaca kucista turbine ks1 = ks =1 10° N/m

gdje je, radi jednostavnosti, pretpostavljeno da su sva svojstva jednaka u

vertikalnom i horizontalnom smjeru.
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Slika 34. Vibracijski model plinske turbine
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Na slici 35. predocen je graf vlastitih frekvencija pojednostavljenog modela
plinske turbine u ovisnosti o0 omjeru brzina n, gdje se pune krivulje odnose na
vibracije istosmjerne vrtnji, a crtkane krivulje na vibracije protusmjerne vrtnji.
Kako su krutosti oslonaca jednaki u horizontalnom i vertiklanom smjeru,
protusmjerni i istosmjerni nacini vibriranja nisu spregnuti. A kako se
neuravnotezene inercijske sile vrte zajedno s rotorom, one mogu uzbuditi samo
naCine vibriranja istosmjerne vrtnji. Iz grafa je oCito da se peta vlastita
frekvencija vibracija istosmjernih vrtnji nalazi u nedozvoljenom podrucju u

blizini radne frekvencije plinske turbine.

Eigenfrequency Map vs. Relative Speed
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L
2 5() =——————r TR T T T T T Y e L e P T T
@ : ' e e e PR T — i —-a
> | H
o H
D : e aCeryeeinliatr ol T YTy S— HS—— . :
W 40y S PR T L L AT PRSI T PP r A pewi s =
30_ ......... | PR —— [ R ——— E. ......... decaccaaaa I - | R —— i. ......... [ R p———
20 ..........................................;...........................................;. ....................
10 """"" Tooooooo, ki reee Tooooooo Ao v lanni —
0 T T T T T T T ; T T T T T T T T T T T
0.0 0.2 0.4 0.6 0.8 1.0 1.2 1.4 1.6 1.8 2.0

Relative Speed (-)

Slika 35. Pojednostavljeni model plinske turbine: vlastite frekvencije u ovisnosti
0 omjeru brzina n
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Slika 36. predoCava nacine vibriranja rotora i kuciSta plinske turbine
istosmjerne vrtnji, a slika 37. naCine vibriranja protusmjerne vrtnji. Crne
kruvulje predocavaju oblike vibriranja u smjeru velike poluosi elipse, a plave
kruvulje u smjeru male poluosi elipse. Kako su krutosti uljnog filma i oslonaca
jednake u horizontalnom i vertikalnom smjeru gibanje je kruzno (velika i mala
poluos su jednake). Iz slika 36. i 37. oCito je da su kod vibracija istosmjernih
vrtnji nacini vibriranja u smjeru velike i male poluosi u fazi (pomaci su istog
predznaka, forme vibriranja se poklapaju), a kod protusmjernih vibracija su u

protufazi (pomaci su suprotnog predznaka, forme vibriranja su zrcalne).

Na temelju slike 36. moze ze zakljuciti da je peti nacin vibriranja, sa vlastitom
frekvencijom od 50,6 Hz, sastavljen od treceg nacina vibriranja rotora i tre¢eg
nacCina vibriranja kuéista plinske turbine. Uz to, Sto se taj nacin vibriranja
nalazi u blizini radne frekvencije turbine, vrijednost funkcije povecanja u
rezonanciji je velika (Q=50,7, odnosno Qs=Q/2,5=20,3), Sto znaci da je
osjetljivost turbine na neuravnotezenost vrlo visoka (Q>10, odnosno Qs>4 -
podrucje E prema ISO 10814).

Odziv sustava uslijed neuravnotezenih inercijskih sila predocen je na slici 38.
Na rotor plinske turbine dodana su neuravnotezenja koja uzbuduju prvi, drugi i

trec¢i nacin vibriranja rotora:

e Cvor5.: 0,20 kgm, pod kutom od 180°
e Cvor 13.: 0,20 kgm, pod kutom od 0°
e cCvor 21.: 0,25 kgm, pod kutom od 180°

Osim toga, uz priguSenje u uljnom filmu, dodano je strukturalno prigusenje od
1% (priguSenje razmjerno matrici krutosti sustava). Vrlo visoka osjetljivost
turbine na neuravnoteZenost ocita je, takoder, i na slici 38., vlastita frekvencija

je u samoj blizini radne frekvencije turbine.
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Comp.#1 - Mode 2: 10.5Hz, Ampl. 80.9

Comp.#6 - Mode 2: 10.5Hz, Ampl. 80.9
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Slika 36. Pojednostavljeni model plinske turbine: nacini vibriranja rotora i
kucista plinske turbine kod radne brzine vrtnje rotora (vibracije istosmjerne
vrtnji)
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Comp.#1 -Mode 1: 10.4Hz, Ampl. 81.9 Comp.#6 - Mode 1: 10.4Hz, Ampl. 81.9
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Comp.#1 - Mode 3: 14.2Hz, Ampl. 130.6 Comp #6 - Mode 3: 14.2Hz, Ampl. 130.6

Comp.#1 - Mode 7: 40.7Hz, Ampl. 9.6 Comp.#6 - Mode 7: 40.7Hz, Ampl. 9.6
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Slika 37. Pojednostavljeni model plinske turbine: nacini vibriranja rotora i
kucéista plinske turbine kod radne brzine vrtnje rotora (vibracije protusmjerne
vrtnji)
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Slika 38. Odziv pojednostavljenog modela plinske turbine na neuravotezenost
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

7.2 Optimiranje krutosti uljnog filma
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Slika 39. Elasticno oslonjen rotor

U prvom koraku odabire se krutost uljnog filma. Ovaj korak optimiranja moze

se primijeniti i za optimiranje razmaka lezajeva i konture rotora u pocetnoj fazi

razvoja nove plinske turbine kada projekt rotora jos nije konacan i moguce ga

je mijenjati. No u ovom istrazivanju pretpostavljeno je da su kontura rotora,

razmak lezaja, i koeficijenti krutosti i priguSenja uljnog filma zadani, te se

optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine provodi promjenom krutosti

oslonaca rotora i kuéista turbine. Prvi korak inzenjerskog postupka optimiranja

u ovom primjeru je upotrebljen samo za provjeru zadane krutosti uljnog filma.

Potrebni ulazni podaci su:

e raspodjela temperature rotora

e svojstva materiala

e raspodjela torzijskog momenta

e vanjski i unutarnju promjeri rotora
e razmak lezajeva

e pocetne krutosti uljnog filma / oslonaca (kr1, kr2)

konstanta,
konstante,
konstanta,
konstante,
konstanta,

varijable.

71



7 Inzenjerski postupak optimiranja

Zahtjevi i ogranicenja koji trebaju biti zadovoljena:
e maksimalne i minimalne vrijednosti optimizacijskih varijabli
e dopusteno opterecenje lezajeva
e dopusteno torzijsko i fleksijsko naprezanje

e udaljenosti vlastitih frekvencija od radne frekvencije

Uz pretpostavku da rotor zadovoljava torzijsku i prvu slobodnu fleksijsku
vlastitu frekvenciju te dopusteno torzijsko i fleksijsko naprezanje, prvi korak
postupka optimiranja svodi se na odabir ekvivalentne krutosti oslonaca,
odnosno krutosti uljnog filma u lezajevima (kr:, kr2) na temelju grafa vlastitih

frekvencija rotora plinske turbine u ovisnosti o krutosti oslonaca (slika 40).

Frequency (Hz)

r T — T T T T T T T T T T — T T T T T1T1]

1E8 1Eo 1.1E9 6ES 1E1D 1E11

Fluid film stiffness / Equivalent rotor support stiffness (N

Slika 40. Vlastite frekvencije u ovisnosti o krutostima uljnog filma / oslonaca
rotora ki, krs

72



7 Inzenjerski postupak optimiranja

Objasnjenja oznaka na slici 40. su:

foper radna frekvencija turbine

funcon  prva slobodna fleksijska vlastita frekvencija rotora (kod radne
brzine vrtnje)

f'i23 prva, druga i treca vlastita frekvencija kod radne brzine vrtnje
za odabranu krutost uljnog filma

AA' mjera sigurnosti prve slobodne vlastite frekvencije i druge
vlastite frekvencije rotora za odabranu krutost uljnog filma

Anin  minimalna dopusStena udaljenost vlastite frekvencije od radne

frekvencije

Apcisa diagrama na slici 40. (krutosti kr, kr.) moze se shvatiti dvojako: kao
ekvivalentna krutost oslonaca rotora ili kao krutost uljnog filma. Ako se kao
apcisa uzme ekvivalentna krutost oslonaca rotora, graf se primjenjuje za
odredivanje slobodne fleksijske frekvencija rotora finon i 0dabir ekvivalentne
krutosti oslonaca na temelju minimalne dopusStene udaljenosti od radne

frekvencije Amin.

Ako je apcisa krutost uljnog filma onda graf na slici 40. daje informaciju o
polozaju fleksijskih frekvencija rotora f 1.5 koje predstavljaju granicne
vrijednosti kada krutost oslonaca lezajeva tezi k neizmjerno (asimptote na slici

43. u drugom koraku optimiranja).

Na temelju najmanje dopuStene udaljenosti vlastite frekvencije od radne

frekvencije 4nn=10 Hz odredena su dva dopusStena podrucja ekvivalentne
krutosti oslonaca rotora: krutost manja od 1,19 N/m i krutost veca od 7e9 N/

m.
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Tablica 3. Rezultati prvog koraka optimiranja

Opis Vrijednost
Radna frekvencija turbine foper 50 Hz
Dozvoljene vrijednosti ekvivalente krutosti oslonaca <>1 ',;;;QNI\/TI/lIln
Zadana krutost uljnog filma kg, kr. 1e9 N/m
jlzrva slobodna vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) 63,2 Hz
Udaljenost od radne frekvencije A \=funcon - foper 13,2 Hz
Prva vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) " 16,6 Hz
Druga vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f", 37,5 Hz
Treca vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f'; 75,8 Hz
Cetvrta vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f' 95,1 Hz
Udaljenost druge vlastite od radne frekvencije 4 ',=foper - f2 12,5 Hz

Za zadanu krutost uljnog filma od 1€9 N/m vlastite frekvencije rotora su izvan
nedozvoljenog podrucja u blizini radne frekvencije turbine (4'=12,5 Hz >A ..»).

To potvrduje da je zadana krutost uljnog filma ispravno odabrana.

Slika 41. predoCava nacine vibriranja elasticno oslonjenog rotora plinske

turbine kod radne brzine vrtnje.
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Comp.#1 - Mode 2: 16.6Hz, Ampl. INF.

Slika 41. Prvi korak optimiranja: nacini vibriranja rotora plinske turbine
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

7.3 Optimiranje krutosti oslonaca rotora

Drugi korak inzenjerskog postupka optimiranja temelji se na slozenijem
vibracijskom modelu kod kojeg je svaki oslonac lezaja modeliran kao
jednostavan mehanicki sustav (slika 42). Kontura rotora i koeficijenti krutosti i

prigusenja uljnog filma (kg1, kr2, Cr1, Cr2) zadani su ili poznati iz prvog koraka.
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Slika 42. Model jednostavno oslonjenog rotora

Zadaca je drugog koraka optimiranja nac¢i mase (ms:;, ms;) i krutosti oslonaca
lezajeva (ks1, ks2) kod kojih rotor plinske turbine zadovoljava vibracijske
kriterije fleksijskih vlastitih frekvencija. Drugi korak optimiranja temelji se na
izraCunu vlastitih frekvencija u ovisnosti o krutostima oslonaca lezajeva (slika
43).

Potrebni ulazni podaci su:

e krutosti i prigusenja uljnog filma (kr1, kr2, Cr1, Cr2) konstante
e mase oslonaca lezajeva (ms:, Mmgy) varijable
e krutost oslonaca lezajeva (kg1, ks2) varijable
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Zahtjevi i ograniCenja koja trebaju biti zadovoljena:

e minimalne i maksimalne vrijednosti optimizacijskih varijabli,

o fleksijske vlastite frekvencije i modalna prigusenja.

Optimalno rjesenje drugog koraka:
e optimalna krutost uljnog filma (iz prvog koraka),

e optimalne mase i krutosti oslonaca lezajeva.

Apcisa na slici 43. se moze shvatiti dvojako: kao krutost oslonaca lezajeva ili
kao ekvivalentna ukupna krutost oslonaca lezajeva i kuéista turbine. Ako se
shvati kao ekvivalentna ukupna krutost oslonaca lezajeva i kucista turbine, graf
daje informaciju o dopuStenom podrucju krutosti oslonaca na temelju

minimalne dopustene udaljenosti vlastite frekvencije od radne frekvencije Aumin.

Ako se apcisa shvati kao krutost oslonaca lezajeva, graf sluzi za odredivanje
vlastitih frekvencija rotora f'';. s koje predstavljaju grani¢ne vlastite frekvencije

kod krutih oslonaca kucista turbine.

U drugom koraku optimiranja mijenjaju se krutosti oslonaca lezajeva (kgi1, Kg2) i
mase oslonaca lezajeva (ms:;, ms2). Mase oslonaca mijenjane su u podrucju od
5000 kg do 15000 kg s korakom od 2500 kg. Iz grafa na slici 43. ocito je da
mase oslonaca imaju najveci utjecaj na treéu i Cetvrtu vlastitu frekvenciju
rotora kod nizih vrijednosti krutosti oslonaca (povecanjem mase oslonaca

vlastite frekvencije se smanjuju, a smanjenjem mase se povecavaju).

Rezultati drugog koraka optimiranja dani su u tablici 4. Radi povecanja trecée
vlastite frekvencije rotora, odabrana je masa oslonaca od 5000 kg, Sto je tri
puta manje nego kod pocetnog konstrukcijskog rjeSenja kod kojeg je masa
oslonaca 15000 kg.
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Bearing support stiffness f equivalent total support stiffness (Wm)
foper radna frekvencija turbine
123 vlastite frekvencije rotora za odabranu krutost uljnog filma (iz
prvog koraka optimizacije)
"123 vlastite frekvencije rotora za odabrane krutosti i masu oslonaca
A" udaljenost vlastite frekvenicje od radne brzine vrtnje
Amin minimlna dopuStena udaljenost vlastite frekvenicje od radne

brzine vrtnje

mg, mp,  Mase oslonaca lezajeva

Slika 43. Vlastite frekvencije rotora u ovisnosti o krutostima oslonaca lezajeva /
ekvivalentnim krutostima oslonaca lezajeva i kucista turbine kg,, kg,
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Tablica 4. Rezultati drugog koraka optimiranja

Opis Vrijednost
Radna frekvencija turbine foper 50 Hz
Odabrane mase oslonaca msg,, ms. 5000 kg
Dozvoljeno podrucje ekvivalente krutosti oslonaca >5,5e8 N/m
Odabrane krutosti oslonaca lezajeva ks, ks» 8e8 N/m
Prva vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) ' 12,6 Hz
Druga vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f", 26,0 Hz
Treca vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f'; 63,3 Hz
Cetvrta vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) "4 85,2 Hz
Udaljenost trece vlastite od radne frekvencije A "=f"3 - foper 13,3Hz

Slicno kao i u prvom koraku iz minimalne dopuStene udaljenosti vlastite
frekvencije od radne frekvencije proizlazi dopusteno podrucje krutosti oslonaca

lezajeva >5,5e8 N/m.

Kako vlastite frekvencije f'1.3 predstavljaju grani¢ne frekvencije koje se mogu
doseci potpuno krutim osloncima kucéista turbine, odabrana je krutost oslonaca
lezajeva od 8e8 N/m, koja je nesto veéa od minimalne dopustene krutosti

oslonaca leZajeva od 5,5e8 N/m.

Nacini vibriranja modela jednostavno oslonjenog rotora s odabranom masom i
krutoSéu oslonaca predoceni su na slici 44. Udaljenost treée vlastite frekvencije
rotora od radne frekvencije je 4 "=13,3 Hz > A.,.,,=10 Hz, Sto znaci da je uvjet

minimalne udaljenosti zadovoljen.
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Comp.#1 - Mode 2: 12.6Hz, Ampl. 39.7

Slika 44. Drugi korak optimiranja: nacini vibriranja rotora plinske turbine
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

7.4 Optimiranje krutosti oslonaca plinske turbine

Treci korak provodi se na vibracijskom modelu cijele plinske turbine (slika 34).
Krutost uljnog filma i oslonci lezajeva su zadani ili odredeni u prethodna dva
koraka. Cilj je treéeg koraka optimiranja odredivanje optimalne krutosti
oslonaca kuéista plinske turbine i, ako je potrebno, provjeriti odabrane

parametre oslonaca lezajeva iz prethodnog koraka.

S motrista odredivanja krutosti oslonaca kuéiSta plinske turbine, treéi korak
slican je drugom koraku. Medutim, odredivanje krutosti oslonaca kucista
turbine iz grafa vlastitih frekvencija moguce je samo ako postoji podrucje
krutosti oslonaca kucéista kod kojeg je uvjet minimalne dopustene udaljenosti
vlastite od radne frekvencije zadovoljen. Ako to nije slucaj, krutost oslonaca
kuéista turbine odreduje se iz grafa osjetljivosti na neuravnotezenost. Opcenito
receno, udaljenost vlastite od radne frekvencije sadrzana je u kriteriju
osjetljivosti na neuravnotezenost. U ovom primjeru prikazana su oba postupka:
odredivanje krutosti na temelju minimalne dopusStene udaljenosti vlastite od
radne frekvencije i na temelju maksimalne dopusStene osjetljivosti na

neuravnotezenost.

Potrebni ulazni podaci su:

e krutosti i prigusenja uljnog filma (kr1, K2, Cr1, Cr2) konstante
e mase oslonaca lezajeva (mgi, Msy) konstante
e krutosti oslonaca lezajeva (kg1, ksz) konstante
e model kuéista turbine konstanta
e krutosti oslonaca kucista turbine(ks;, ksz) varijable

Zahtjevi i ograniCenja koja trebaju biti zadovoljena:
e minimalne i maksimalne vrijednosti varijabli,

o fleksijske vlastite frekvencije turbine i modalna prigusenja.
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Konacno optimalno rjesenje:

e optimalne krutosti uljnog filma (iz prvog koraka optimiranja),

e optimalne mase i krutosti oslonaca lezajeva (iz drugog koraka

optimiranja),

e optimalne krutosti oslonaca turbine kod kojih turbina ima minimalnu

osjetljivost na neuravnotezenost.

Slicno kao u prvom tako i u drugom koraku optimiranja, na temelju grafa
vlastitih frekvencija i minimalne dopustene udaljenosti vlastite od radne
frekvencije od 10 Hz, proizlazi dopusteno podrucje krutosti oslonaca kucista
<9e8 N/mi>1el10 N/m (slika 45).

Na temelju uvjeta niske osjetljivost turbine na neuravnotezenost (podrucja A i B
prema ISO 10814), iz grafa osjetljivosti na slici 46., krutosti oslonaca turbine
moraju biti ili manje od 1,05e9 N/m ili vece od 8,59 N/m. Ocito je da je uvjet
najmanje dopustene udaljenosti vlastite od radne frekvencije (4>4,»=10 Hz)
nesto strozi od uvjeta najvece dopustene osjetljivostivosti na neuravnotezenost

(Qs< Qsmax=2)-

Rezultati drugog koraka optimiranja dani su u tablici 5. Odredena je krutost
oslonaca kucista od 7e8 N/m koja daje udaljenost Cetvrte vlastite frekvencije
od radne frekvencije A"=11,0 Hz (slika 45.) i osjetljivost turbine na
neuravnotezenost Q,=1,25 (podrucje osjetljivost B, slika 46). Tako su
zadovoljeni i uvjet minimalne udaljenosti vlastite frekvencije i uvjet maksimalne
osjetljivosti na neuravnotezenost. Osjetljivost na neuravnotezenost optimiranog
modela plinske turbine =znatno je manja od osjetljivost i pocetnog

konstrukcijskog rjesenja (Qs=20,3).
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A" udaljenost vlastite frekvenicje od radne brzine vrtnje
Amin minimalna dopusStena udaljenost vlastite frekvenicje od radne

brzine vrtnje

Slika 45. Vlastite frekvencije u ovisnosti o krutostima oslonaca kucista ks, ks»
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Slika 46. Osjetljivost na neuravnotezenost u ovisnosti o krutostima oslonaca

kucista turbine ks, ks2

Tablica 5. Rezultati treceg koraka optimiranja

Opis Vrijednost

) .. ) ) <9e8 N/m
Dozvoljeno podrucje ekvivalente krutosti oslonaca

>1e10 N/m

Odabrane krutosti oslonaca lezajeva kg, k. 7e¢8 N/m
Prva vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) ' 9,8 Hz
Druga vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) [ 15,3 Hz
Treca vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f'; 25,4 Hz
Cetvrta vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f", 39,0 Hz
Peta vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f"'s 62,7 Hz
Sesta vlastita frekvencija (kod radne brzine vrtnje) f" 85,4 Hz
Udaljenost cetvrte vlastite od radne frekvencije A "=foperf"'s 11,0 Hz
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Grafovi vlastitih frekvencija optimalnog modela plinske turbine u ovisnosti o
brzine vrtnje rotora predoceni su na slici 47. Pune krivulje odnose se na

vibracije istosmjerne vrtnji a crtkane na vibracije protusmjerne vrtnji rotora.
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Slika 47. Inzenjerski postupak: vlastite frekvencije optimalnog modela plinske
turbine u ovisnosti o brzini vrtnje rotora

Slika 48. predocava nacine vibriranja plinske turbine istosmjerne vrtnji, a slika
49, nacine vibriranja protusmjerne vrtnji (pri radnoj brzini vrtnje rotora). Kao i
kod pocetnog modela turbine, kod vibracija istosmjernih vrtnji nacini vibriranja
u smjeru velike i male poluosi su u fazi, a kod protusmjernih vibracija su u

protufazi.
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7 Inzenjerski postupak optimiranja

Comp.#1 - Mode 2: 9.8Hz, Ampl. 97.1 Comp.#6 - Mode 2: 9.8Hz, Ampl. 97.1

Slika 48. Inzenjerski postupak: nacini vibriranja optimalnog modela plinske
turbine kod radne brzine vrtnje rotora (vibracije istosmjerne vrtnji)
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Comp.#1 - Mode 1: 9.7Hz, Ampl. 98.3 Comp.#6 - Mode 1: 9.7Hz, Ampl. 98.3
- : T """" A EETTTS 2zzzzzeo
ey [ipptlpivin s ! / . -

Slika 49. Inzenjerski postupak: nacini vibriranja optimalnog modela plinske
turbine kod radne brzine vritnje rotora (vibracije protusmjerne vrtnji)
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Odziv sustava uslijed neuravnotezenosti kod uzbude prve, druge i trece kriticne
brzine predoCen je na slici 50. Grafovi potvrduju da je uvjet minimalne
dopustene udaljenosti vlastite od radne frekvencije zadovoljen (nema Kkriticne

brzine vrtnje unutar nedopustenog podrucja oko radne brzine vrtnje).
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100

Amplitude (10*-6 m)

Frequency (Hz)

a) rotor plinske turbine: ¢vorovi 5, 13 i 20

100

Amplitude (104-6 m)

Frequency (Hz)

b) kuciste plinske turbine: ¢vorori 1, 9i 18

Slika 50. Inzenjerski postupak: odziv optimalnog modela na neuravotezenost
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

8 Postupak optimiranja planiranjem
pokusa

8.1 Uvod

Da bi se kakvoca nekog proizvoda, procesa ili sustava mogla kontinuirano
poboljsavati, vrlo je bitno razumijeti odziv sustava na vanjske utjecaje. Pokusi
se u inzenjerskom okruzenju provode da bi se istrazila, procijenila i
potvrdila neka pretpostavka. Istrazivanje se provodi radi tumacenja i
razumijevanja sakupljenih podataka. Procjenjivanje predstavlja odredivanje
utjecaja pojedinih projektnih varijabli na ponasSanje sustava, dok potvrdivanje
znaCi provjeru rezultata dobivenih pokusom. Glavna zadaca pokusa jest

istrazivanje odnosa izmedu klju¢nih projektnih parametara i odziva sustava.

Uobicajeni je postupak u inzenjerskoj praksi mijenjanje jedne po jedne
projektne varijable. Uspjeh takvim pristupom ovisi o domisljatosti, iskustvu i
intuiciji. Osim toga, takav nacin moze zahtjevati mnogo sredstava, a u konacnici

¢e dati ograniCene informacije o procesu odnosno proizvodu.

U drugu ruku, statistiCko razmisljanje i statistiCke metode igraju vaznu ulogu
kod planiranja, vodenja, razmatranja i tumacenja podataka dobivenih pokusom.
Kad mnogo parametera utjeCe na svojstvo nekog proizvoda, najucinkovitiji je
put prema optimalnom rjeSenju planiranjem pokusa tako da se do valjanog,

pouzdanog i razumnog zakljucka moze doci efikasno i ekononicno.

Kod planiranja pokusa, inzenjer ciljno mijenja projektne parametre da bi
odredio kako se uslijed toga mijenja odziv sustava. Vazno je napomenuti da ne
utjecu svi parametri jednako na odziv sustava. Neki imaju velik utjecaj, neki
osrednji, a neki pak nemaju gotovo nikakav utjecaj na odziv sustava. Stoga je

glavna zadaca pazljivog planiranja i provedbe pokusa pronaci skup projektnih
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parametara koji ima najveci utjecaj i zatim odrediti vrijednosti tih parametara
kod kojih ¢e sustav, proizvod ili process imati najbolja svojstva (za dane

zahtjeve i ograniCenja).

Planiranje pokusa sastoji se od sljedecih koraka:

1) hipoteza - pretpostavka koju treba dokazati i koja motivira ekperiment,
2) pokus - serija pokusa kojom se istrazuje hipoteza,

3) razmatranje - provodenje statistickih izracuna i razmatranje rezultata

dobivenih pokusima,
4) tumacenje - razumijevanje rezultata pokusa i statistickih izracuna,

5) zakljucak - potvrda ili odbacivanje hipoteze. Cesto se moraju napraviti

dodatni pokusi da bi se hipoteza mogla potvrditi, a ponekad se pocCetna

Kroz znanstveno planiran i voden pokus odreduju se parametri koji imaju
najveCi utjecaj na srednju vrijednost i odstupanje mjerenih podataka. Na
temelju mjerenih rezultata moze se predvidjeti odziv sustava za razlicite

vrijednosti projektnih parametara.

Za razumijevanje projektiranog ekperimenta, kljucno je potpuno razumjeti
sustav odnosno proces koji se razmatra. Proces ovdje predstavlja
transformiranje ulaznih podataka u odziv sustava. Ulazni podaci ili projektni
parametri mogu biti materijali, metode, okolina, strojevi, postupci, itd. dok je

odziv sustava neko svojstvo ili kakvoca proizvoda.

Kod planiranja pokusa ciljno se mijenjaju ulazne varijable da bi se promatrale
promjene odziva sustava. Informacije dobivene iz pravilno planiranih,
provedenih i razmatranih pokusa rabe se za poboljSanje funkcionalnosti
proizvoda, za smanjenje vremena potrebnog za razvoj ili za smanjenje

prevelikih odstupanja u proizvodnom procesu.
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Kontrolirane varijable

REREEN

PROCES / SUSTAV >

Prrty

Nekontrolirane varijable

Slika 51. Opceniti model procesa / sustava

U svakodnevnim situacijama, neke varijable ili parametri mogu se vrlo lako
kontrolirati, a neke je teSko ili skupo kontrolirati za vrijeme svakodnevne
proizvodnje i kod standardnih uvjeta. Slika 51. predocuje opceniti model

procesa ili sustava.

Na slici 51. izlaz je mjereno svojstvo proizvoda. Varijable koje je moguée
kontrolirati mogu se lako mijenjati tijekom pokusa i one imaju klju¢nu ulogu pri
procesu optimiranja. U drugu ruku, varijable koje nije moguce kontrolirati su
odgovorne za odstupanja ili nedosljednost svojstava proizvoda. Stoga je vazno
odrediti optimalne vrijednosti varijabli koje se mogu kontrolirati da bi se
minimizirao efekt varijabli koje je nemoguce kontrolirati. To je temeljna

strategija robustnog projekta.

8.2 Metodologija planiranja pokusa

Metodologija planiranja pokusa je u nacelu podijeljena u Cetiri faze:

1
2
3
4

planiranje,
projektiranje,

provedba i

)
)
)
)

razmatranje.
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8.2.1 Planiranje

Faza planiranja sastoji se od sljedecih koraka:

Prepoznavanije i postavljanje problema

Jasno i to€no postavljanje problema rezultira boljim razumijevanjem onoga $to
treba biti napravljeno. Postavljeni problem treba sadrzavati mjerljiv cilj koji ima

prakti¢nu vrijednost.

Odabir odziva ili mjere kakvoce

Odabir odziva ili mjere kakvoce vrlo je bitan za uspjeh bilo kojeg planiranja
pokusa. Odziv moze biti numericka varijabla ili atribut; odziv u obliku
numericke varijable (kao Sto je duljina, debljina, promjer, jacina) daju viSe
informacija nego odziv u obliku atributa (kao Sto su dobro/lose,

uspjesno/neuspjesno ili da/ne).

Odabir procesnih ili projektnih parametara

Za prepoznavanje i odabir potencijalnih parametara vazni su: inzenjersko
znanje i iskustvo, povijesni podaci, analiza uzroka i posljedica, te razmatranje i
diskutiranje sakupnjenih podataka o sustavu. Odabir procesnih odnosno
projektnih parametara vrlo je vazan korak u planiranju pokusa. Ako su vazni
parametri izostavljeni onda planiranje pokusa neée poluciti nikakvo
poboljsanje. Dobro je provesti selektivni pokus u pocetnoj fazi istrazivanja s

ciljem utvrdivanja parametara koji imaju najveci utjecaj.

Razvrstavanje parametara

Sljedeci je korak razvrstavanje parametara prema tome da li se njima moze
upravljati za vrijeme pokusa ili bi njima bilo previse slozeno ili skupo upravljati

u postojecim uvjetima.
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Odredivanje broja razina pojedinih parametara

Broj razina broj je vrijednosti koju parametar moze imati za vrijeme pokusa. U
pocetnoj fazi pokusa dvije razine su obi¢no dovoljne. U kasnijoj fazi pokusa
najcesce se primjenjuju tri razine, a u pojedinim slucajevima moze biti potrebno

i viSe od tri razine.

Lista medusobnoqg djelovanija

Da bi se moglo efektivno tumaciti rezultate, vrlo je pozeljno dobro razumijeti
medusobno djelovanje dvaju parametra.
8.2.2 Projektiranje

U toj fazi izabran je najprikladniji plan pokusa: faktorski, djelomi¢no faktorski
ili selektivni, itd. Ovdje treba istaknuti da veli¢ina pokusa ovisi o broju faktora i
medusobnih djelovanja, broju razina svakog od faktora i sredstvima

namijenjenim za provedbu pokusa.

8.2.3 Provedba pokusa

U toj fazi provodi se planirani pokus i prikupljaju se rezultati.

8.2.4 Rasprava

Nakon provedenog pokusa razmatraju se i tumace rezultati s ciljem:

e odredivanja parametara koji utjeCu na srednju vrijednost,
e odredivanja parametara koji utjecu na odstupanje,
e odredivanja vrijednosti parametara koji daju optimalni rezultat,

e donosenja zakljucka da li je daljnje poboljSanje moguce.
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8.3 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

Postupak optimiranja planiranjem pokusa prikazan je na jednostavnom modelu

plinske turbine (slika 34).
8.3.1 Odabir projektnih parametara

Kao i kod inzenjerskog postupka optimiranja, odabrano je Sest projektnih
parametara: mase oslonaca lezajeva (mg1, ms2), krutosti oslonaca lezajeva (kg:,
ks,) i krutosti oslonaca kucista turbine (ks:, ks2) (slika 34). Razlika je medutim
Sto su, zbog jednostavnosti, kod inzenjerskog postupka parametri mijenjani

istovremeno za prvi i drugi oslonac, dok su ovdje mijenjani odvojeno.

Odabrani projektni parametri su bezdimenzijski, a predstavljaju omjer
vrijednosti parametara konacnog i pocetnog konstukcijskog rjeSenja (3 znaci da

parametar ima tri puta vecu vrijednost od pocetne).

8.3.2 Provedba pokusa: simuliranje odziva sustava

Nakon tocnog i jasno srocenog problema i odabira projektnih parametara,
slijedi provedba pokusa i razmatranje rezultata. Provedba planiranog pokusa

svodi se na:

1. proracun kompleksnih vlastitih vrijednosti sustava,
2. odredivanje omjera brzina n i bezdimenzijskog prigusenja .,
3. izracunavanje osjetljivosti na neuravnotezenost Qs (simulirani odziv

sustava).

U tablici 6. dan je sazeti opis pokusa: koristeni model, nazivi parametara i
njihova donja i gornja vrijednost, naziv odziva sustava, broj koraka, izmjerena
minimalna i maksimalna vrijednost, itd. Odabrani projektni parametri mijenjani
su u potpunom faktorskom pokusu na Cetiri razine s ciljem minimiziranja
osjetljivosti plinske turbine na neuravnoteZenost. Sest projektnih parametara

na Cetiri razine rezultiralo je s ukupno 4096 koraka.
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

Tablica 6. Sazetak plana pokusa

Design Summary

Study Type  Factorial
Initial Design Full Factorial
Center Points 0

Design Model 2FI

Factor Hame Units

SuppMass

SuppStiffl

CasSuppStiff

SuppMass2
Supptiff2 -
CassSuppstiff2 -

M m O o M I

Response Hame Units

1 Modal Sensitivity-

Runs
Blocks

Type

Categoric
Categoric
Categoric
Categoric
Categoric
Categoric

Obs
4096

4095
Mo Blocks

Low Actual
0.33

0.5

0.5

0.33

0.5

0.5

Analysis
Factarial

High Actual

1.33
1.25
1.25
1.33
1.25
1.25

Minimum

1.03

96

Levels:
Levels:
Levels:
Levels:
Levels:

Levels:

Maximum

30.00

4
4

4

4

4

4

Mean Std. Dev. Ratio Trans
7.22 582 29.24 Maone



8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa
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Slika 52. Vlastite frekvencije u ovisnosti o rednom broju koraka
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

Modal Sensitivity Qs (-)
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Slika 53. Osjetljivost na neuravnotezenost u ovisnosti o rednom broju koraka
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

IzraCunate vlastite frekvencije u ovisnoti o broju koraka predocene su na slici
52. Na temelju tog grafa teSko se moze zakljuCiti postoji li mogucnost
poboljsanja vibracijskih svojstava, dok graf osjetljivosti na neuravnotezenost
(slika 53.) nedvojbeno pokazuje da se visoka osjetljivost na neuravnotezenost
pocetnog konstruktivnog rjeSenja od 20,4 (podrucje E prema ISO 10814) moze

smanjiti na 1,0 (granica podrucja A i B).

Optimalne vrijednosti projektnih parametara kod, kojih osjetljivost na
neuravnotezenost ima minimalnu vrijednost, najlakSe je odrediti
razvrstavanjem rezultata pokusa po rastucoj osjetljivosti na neuravnotezenost.
(tablica 7).

Najmanja osjetljivost na neuravnotezenost od 1,03 postize se promjenom
vrijednosti pet projektnih parametara (oznacenih zutom bojom u tablici 7.):
smanjenjem mase prvog i drugog oslonca za 66% (parametri A i D) i krutosti

drugog oslonca lezaja i oba oslonca kucista turbine za 50% (parametri C, E i F).

Ako se neki projektni parametar ne moze mijenjati (zbog ogranicenog budzeta
za razvoj plinske turbine ili uslijed ostalih projektnih ogranicenja), tada se kao
optimum moZe odabrati rjeSenje kod kojeg ée promjene projekta biti manje
zahtjevne. Primjer takvog rjeSenja oznaCen je plavom bojom u tablici 7.:
smanjenje mase prvog i drugog oslonca za 66% (parametri A i D) i krutosti

drugog oslonca kucéista turbine za 50% (parametar F).

Takvim rjeSenjem postize se neSto veca osjetljivost na neuravnotezenost nego
kod prethodnog rjesenja, ali je potrebno mijenjati samo tri projektna parametra
(promjene pocetnog konstruktivnog rjeSenja potrebne su samo na mjestima tih

triju parametara).
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

Tablica 7. Dio rezultata poredan po rastucoj osjetljivosti na neuravnotezenost

Korak A B C D E F Qs
1789 0,33 1,25 0,5 0,33 0,5 0,5 1,03
669 0,33 1 0,5 0,33 0,5 0,5 1,03
3365 0,33 1 0,75 0,33 0,5 0,5 1,03
1826 0,33 0,5 0,5 0,33 1 0,5 1,06
3156 0,33 0,75 0,5 0,33 0,75 0,5 1,07
1056 0,33 1,25 0,75 0,33 0,5 0,5 1,07
3367 0,33 1 1 0,33 0,5 0,5 1,08
3541 0,33 1 0,5 0,33 0,5 0,75 1,09
2201 0,33 0,5 0,75 0,33 1 0,5 1,09
2883 0,33 0,75 0,75 0,33 0,75 0,5 1,11
3006 0,33 1 0,75 0,33 0,5 0,75 1,13
2072 0,33 0,5 0,5 0,33 1,25 0,5 1,14
784 0,33 1,25 1 0,33 0,5 0,5 1,14
2757 0,33 0,5 1 0,33 1 0,5 1,14
3411 0,33 1,25 0,5 0,33 0,5 0,75 1,14
1512 0,33 1 0,5 0,33 0,75 0,5 1,16
1396 0,33 1 1,25 0,33 0,5 0,5 1,16
2284 0,33 0,5 0,75 0,33 0,75 0,75 1,16
3674 0,33 0,5 0,5 0,33 0,75 0,75 1,16
682 0,33 0,5 1,25 0,33 0,75 0,5 1,16
3596 0,33 0,5 1 0,33 0,75 0,5 1,16
749 0,33 0,5 0,75 0,33 0,75 0,5 1,16
3978 0,33 0,5 0,5 0,33 0,75 0,5 1,16
3872 0,33 0,5 1 0,33 0,75 0,75 1,16
738 0,33 0,75 1,25 0,33 0,5 0,5 1,17
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

Grafovi osjetljivosti na neuravnotezenost u ovisnosti od pet projektnih
parametara predoceni su na slici 54. Vrijednosti korelacija pokazuju da su

znacajni projektni parametri (vrijednosti korelacija su vece od 0,1):

e masa prvog oslonca lezaja (A )
e krutost prvog oslonca lezaja (B)
e masa drugog oslonca lezaja (D)

e krutost drugog oslonca lezaja (E)

dok su krutost prvog i drugog oslonca kucista (parametri C i F) zanemarivi.
Korelacija se primjenjuje kod selektivnog pokusa za odabir znacajnih

parametara.

8.3.3 Provjera statistickog modela pokusa

StatistiCki model pokusa se u ovom radu nije primjenjivao za optimiranje
dinamickih svojstava plinske turbine, ve¢ se odabir optimalnih projektnih
parametara provodio jednostavnim razvrstavanjem rezultata pokusa po rastucoj
osjetljivosti na neuravnotezenost. Provjera statistickog modela pokusa ovdje je

prikazana samo informativno.

U tablici 8. prikazani su odabrani efekti modela s vrijednostima njihovih
utjecaja na osjetljivost plinske turbine na neuravnotezenost. Vrijednost "Prob >
F" manja od 0,05 oznacava znacajne parametre u modelu, vrijednost veca od
0,1 pokazuje da parametri zanemarivi. Rezultati u tablici 8. potvrduju da su A,

B, D i E znacajni parametri, a C i F zanemarivi.

F vrijednost modela od 25,48 istiCe da je odabrani model znacajan, pa se taj

model moze primijeniti.
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

Tablica 8. Analiza varijance

ANOVA for selected factorial model
Analysis of variance table [Classical sum of squares - Type ll]
Sum of Mean F p-value
Source Squares df Square Value Prob > F
Maoclel 1 .04BE+05 133 683.70 78.71 = 0.0001 significant
A-SuppMass 12127.91 3 404264 465.43 = 0.0001
B-SuppShiffi BG28.56 3 2209.52 254.38 = 0.0001
C-CasSuppSi 44.14 3 14.71 1.69 0. 1681
D-SuppMass. 11768.04 3 392268 451.62 = 0.0001
E-SuppShift2 5972.03 3 1990.65 229.19 = 0.0001
F-CassSupp! 172.24 3 57 41 E.61 0.0002
AB 0170.47 g 335227 385.95 = 0.0001
AC 75.32 g 837 0.98 0.4683
AD 12493.07 9 1388.12 159,81 = 0.0001
AE 1761.26 9 195.70 22,53 = 0.0001
AF 74.09 9 8.23 0.95 0.4819
BC 105.88 g 11.76 1.35 0.2032
8D 939.85 g 104.41 12.02 = 0.0001
BE 1809.96 g 2011 2315 = 0.0001
BF 11.04 g 1.23 0.14 0.9985
ch 26.48 g 294 0.34 0.9623
CE 3418 g 380 0.44 0.9155
CF 0.72 g 0.080 9.207E-03 1.0000
DE 19731.20 9 219236 252.40 = 0.0001
oF 216.13 9 24.01 2.76 0.0032
EF 444,16 g 49.35 5.68 = 0.0001
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

8.3.4 Optimalni model plinske turbine

Grafovi vlastitih frekvencija optimalnog modela plinske turbine u ovisnosti o
brzine vrtnje rotora predoceni su na slici 55. Pune krivulje odnose se na

vibracije istosmjerne vrtnji, a crtkane na vibracije protusmjerne vrtnji rotora.
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Slika 55. Planiranje pokusa: vlastite frekvencije optimalnog modela plinske
turbine u ovisnosti o brzini vrtnje rotora

Slika 56. predocava nacine vibriranja plinske turbine istosmjerne vrtnji, a slika
57. nacine vibriranja protusmjerne vrtnji (pri radnoj brzini vrtnje rotora). Kao i
kod pocetnog modela turbine, kod vibracija istosmjernih vrtnji nacini vibriranja
u smjeru velike i male poluosi su u fazi, a kod protusmjernih vibracija su u

protufazi.
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Slika 56. Planiranje pokusa: nacini vibriranja optimalnog modela plinske
turbine kod radne brzine vrtnje rotora (vibracije istosmjerne vrtnji)
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Slika 57. Planiranje pokusa: nacini vibriranja optimalnog modela plinske
turbine kod radne brzine vrtnje rotora (vibracije protusmjerne vrtnji)
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8 Postupak optimiranja planiranjem pokusa

Odziv sustava uslijed neuravnotezenosti kod uzbude prve, druge i trece kriticne
brzine predoCen je na slici 58. Grafovi potvrduju da je uvjet minimalne
dopustene udaljenosti vlastitih od radne frekvencije zadovoljen (nema kriti¢ne

brzine vrtnje unutar nedopustenog podrucja oko radne brzine vrtnje).
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Amplitude (104-6 m)

Amplitude (107-6 m)

Slika 58.

Frequency Response: Comp.#1; Nodes[5,13,20]; DOFs[2,3]
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b) kuciste plinske turbine: ¢vorori 1, 9118
Planiranje pokusa: odziv optimalnog modela na neuravnotezenost
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9 Usporedba konstrukcijskih rjesenja

U tablici 9. usporedeni su rezultati tri konstrukcijska rjesenja:
1. pocetnog konstrukcijskog rjeSenja
2. optimalnog rjesenja dobivenog inzenjerskim postupkom
3. optimalnog rjesenja dobivenog postupkom planiranja pokusa

S motrista kakvoce vibracijskih svojstava, odnosno s motrista osjetljivosti na
neuravnotezenost, oba optimalna rjeSenja jesu znacCajno poboljSanje spram
pocetnog konstrukcijskog rjesenja: osjetljivost na neuravnotezenost optimalnih
rjeSenja jest u podrucju B prema ISO 10841 (niska osjetljivost na
neuravnozezenost) dok je osjetljivost pocetnog konstrukcijskog rjesenja na

neuravnotezenost u podrucju E (vrlo visoka osjetljivost na neuravnoteZenost).

S motriSta procjene slozenosti mogucih optimalnih rjeSenja, odnosno potrebnih
promjena pocetnog konstrukcijskog rjesenja, rjeSenje dobiveno inzenjerskim
postupkom nesto je slozenije od rjeSenja dobivenog postupkom planiranja
pokusa, jer zahtjeva promjenu svih Sest projektnih parametara, dok rjesenje

postupkom planiranja pokusa zahtjeva promjenu pet projektnih parametara.
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Tablica 9. Usporedba konstrukcijkih rjeSenja

Konstrukcijsko rjesenje

Pocetno konstrukcijsko

Optimum dobiven

Optimum dobiven

Udaljenost vlastite od radne frekvencije 4

(manja od 4.»=10 Hz)

(veca od A.in=10 Hz)

rjesenje inzenjerskim pristupom | planiranin pokusom
Vrijednost projektnih parametara:

masa oslonca prvog lezaja ms; 15 000 kg 5000 kg 5000 kg (33%)
krutost oslonca prvog lezaja kg 1,0 E9 N/m 8,0 E§ N/m 1,0 E9 N/m (100%)
krutost prvog oslonca kuéista ks 1,0 E9 N/m 7,0 E8 N/m 5,0 E8 N/m (50%)
masa oslonca drugog lezaja ms; 15 000 kg 5000 kg 5 000 kg (33%)
krutost oslonca drugog lezaja ks 1,0 E9 N/m 8,0 E8 N/m 5,0 E8 N/m (50%)
krutost drugog oslonca kucista ks, 1,0 E9 N/m 7,0 E8 N/m 5,0 E8 N/m (50%)

0,6 Hz 11,0 Hz 11,7 Hz

(veca od Anin=10 Hz)

Osjetljivost na neuravnotezenost Qs

20,3
vrlo visoka osjetljivost
(podrucje E )

1,25
niska osjetljivost
(podrucje B)

1,03
niska osjetljivost
(granica poodrucja A i B)
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10 Primjer turbinskog postrojenja

10.1 Inzenjerski postupak optimiranja

10.1.1 Osjetljivost vlastitih frekvencija

S ciljem poboljSanja razumijevanja vibracijskog ponasanja plinske turbine, ve¢
u ranoj konceptnoj fazi razvoja, proveden je izracun osjetljivosti vlastitih
frekvencja. Primijenjen je pojednostavljeni model cijelog turbinskog
postrojenja, za dva razliCita tipa pliskih turbine: novi projekt plinske turbine
(turbina A) i postoje¢i projekt plinske turbine (turbina B). Posebna paznja
usmjerena je na osjetljivosti novog projekta na neuravnotezenost spram

osjetljivoscu postojece turbine.

Usporedba vibracijskih svojstava dviju turbina provedena je postepenim
povecavanjem slozenosti vibracijskog modela (inZenjerski pristup) uz
pretpostavku jednake krutosti oslonaca u horizontalnom i vertikalnom smjeru.

Rezultati su predoceni na slikama 59. do 61.

Prvi korak proveden je na vibracijskom modelu elasticno oslonjenog rotora
(slika 39). Na temelju grafa vlastitih frekvencija u ovisnosti o ekvivalentnoj
krutosti oslonaca rotora moze se zakljuciti da su vlastite frekvencije rotora kod
konceptualnog projekta u blizini radne frekvencije dok su vlastite frekvencije

postojece turbine 15% iznad radne frekvencije (slika 59).

Nakon povecanja slozenosti vibracijskog modela dodavanjem oslonaca lezajeva
(slika 40.), graf vlastitih frekvencija u ovisnosti o ekvivalentnoj krutosti
oslonaca lezajeva pokazuje da je za iste krutosti oslonaca lezajeva kao i kod
postojeceg projekta, treca kriticna brzina vrtnje rotora konceptualnog projekta
unutar podrucja radne frekvenije turbine, dok je treéa kritiCna brzina rotora

postojece turbine iznad podrucja radne frekvencije (slika 60).
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Slika 61. Vlastite frekvencije u ovisnosti o krutosti oslonaca turbine
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UnatoC tome, odabirom vece krutosti oslonaca lezajeva, treca kriticna brzina
vrtnje rotora konceptualnog projekta pomice se izvan podrucja radne
frekvencije. To saznanje pomoglo je u zavrsnoj fazi razvoja da bi se poboljSala

vibracijska svojstva plinske turbine.

Iz grafa vlastitih frekvencija (slika 61) pojednostavljenog vibracijskog modela
cijele turbine (slika 42.) odredeno je podrucje krutosti oslonaca lezajeva kod
kojeg su vlastite frekvencije plinske turbine izvan podrucja radne frekvencije.
Odredene “optimalne” krutosti oslonaca turbine nalazi se u sredini tog
podrucja. To pokazuje, takoder, prednost vibracijskog modela cijele turbine
spram pojednostavljenog modela. Takav model moze dati zajednicke nacine
vibriranja rotora i kucista plinske turbine, Sto nije moguce s pojednostavljenim

vibracijskim modelima oslonaca rotora.

10.1.2 Optimiranje vibracijskih svojstava

Bududi da je izraCun osjetljivosti pokazao mogucnost poboljSanja vibracijskih
svojstava novog projekta turbine (turbina A) povecanjem krutosti oslonaca
lezajeva i kuciSta turbine, provedeno je detaljno razmatranje s ciljem
poboljsanja osjetljivosti poCetnog konstukcijskog rjesenja plinske turbine na

neuravnotezenost.

10.1.2.1 Mijenjanje horizontalne i vertikalne krutosti oslonaca

Slika 62. prikazuje grafove vlastitih frekvencija 1 osjetljivosti na
neuravnotezenost vibracijskog modela cijele turbine (slika 34). Apcisa
predstavlja faktor povecanja krutosti oslonaca u horizontalnom i vertikalnom
smjeru. Vrijednosti vlastitih frekvencija prikazane su u bezdimenzijskom obliku,

tj. normirane su s radnom frekvencijom foper.
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Slika 62. Vlastite frekvencije i osjetljivost na neuravnotezenost plinske turbine

u ovisnosti o omjeru krutosti oslonaca
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Vrijednost omjera krutosti od 1,0 predstavlja pocetno konstukcijsko rjesenje.
Da bi se smanjila osjetljivost na neuravnotezenost s 4,6 (podrucje E - vrlo
visoka osjetljivost) na 3,11 (podrucje D - visoka osjetljivost), krutosti oslonaca

moraju sepovecati za 2,8 puta.

Povecanje krutosti od 2,8 puta predstavlja optimalno povecanje, jer daje
minimalnu osjetljivost na neuravnoteZenost (za dano podrucje krutosti).
Medutim, iako je postignuta minimalna osjetljivost, osjetljivost na

neuravnotezenost jos je uvijek unutar podrucja D (visoka osjetljivost).

Grafovi osjetljivosti pocetnog i poboljSanog konstukcijskog rjesenja na

neuravnotezenost predoceni su na slikama 63. i 64.
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Slika 63. Osjetljivost na neuravnotezenost: pocetno konstrukcijsko rjesenje
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Slika 64. Osjetljivost na neuravnotezenost: poboljSano konstukcijsko rjesenje

Kriticni nacini vibriranja poCetnog konstukcijskog rjeSenja unutar su podrucja T
i E. Odgovarajuci nacini vibriranja poboljSanog projekta su unutar podrucja B,
C i D. Medutim, osjetljivost na neuravnotezenost je unutar podruc¢ja D samo
kod najmanje radne frekvencije (94% nominalne radne frekvencije), dok je
osjetljivost poboljSanog projekta na neuravnotezenost kod nominalne radne
frekvencije unutar podrucja B (niska osjetljivost). To predstavlja poboljsanje

pocetnog konstukcijskog rjesenja.

Kriticni nacin vibriranja pocetnog konstukcijskog rjesenja je vertikalni nacin
vibriranja rotora plinske turbine, kuciSta i izlaznog dijela turbine. Kod
poboljsanog konstrukcijskog rjesenja, kriticni nacin vibriranja je horizontalni
nacCin vibriranja rotora plinske turbine, kucista i izlaznog dijela turbine.
Poveéavanjem horizontalne i vertikalne krutosti, vertikalna vlastita frekvencija
pomaknuta je izvan podrucja radne frekvencije, ali je horizontalna vlastita

frekvencija sada kritiCna jer se priblizila radnoj frekvenciji.
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Na temelju toga moze se zakljuCiti da se daljnje poboljSanje moze ostvariti
povecavajuci samo vertikalnu krutost oslonaca i zadrzavaju¢i horizontalnu

krutost na razini pocetnog konstukcijskog rjesenja.

10.1.2.2 Mijenjanje vertikalne krutosti oslonaca

Poveéanjem vertikalne i horizontalne krutosti oslonaca 11. vlastita frekvencija
horizontalnih vibracija blizu je radne frekvencije, pa je veci utjecaj 11. nacina
vibriranja u odzivu sustava. Iz toga se moze zakljuCiti da se povecanje
osjetljivosti na neuravnotezenost horizontalnog nacina vibriranja moze
sprijeCiti zadrzavanjem horizontalne krutosti oslonaca na razini istoj kao i kod
pocetnog konstukcijskog rjeSenja. Dakle, poboljSanje vibracijskih svojstava

provodi se povecanjem vertikalne krutosti oslonaca.

Slika 65. predocava grafove vlastitih frekvencija i osjetljivosti na
neuravnotezenost u ovisnosti o faktoru poveéanja vertikalne krutosti oslonaca.
Vrijednosti vlastitih frekvencija prikazane su u bezdimenzijskom obliku, ftj.

normirane su s radnom frekvencijom foper.

Vrijednost omjera krutosti 1,0 predstavlja poCetno konstukcijsko rjesenje, dok
omjer krutosti 3,2 predstavlja optimum kod kojeg je dosegnuta minimalna

osjetljivost na neuravnotezenost 2,83 (podrucje C - umjerena osjetljivost).

Grafovi osjetljivosti na neuravnotezenost pokazuje da je kriti¢ni vertikalni nacin
vibriranja pomaknut iznad podrucja radne frekvencije dok je horizontalni nacin
vibriranja ostao ispod podrucja radne frekvencije (slika 66). Nacin vibriranja s
najvecom osjetljivoSéu na neuravnotezenost jest 11. horizontalni nacin
vibriranja rotora plinske turbine, kucista i izlaznog dijela turbine, koji je unutar
podrucja B i C (niska i umjerena osjetljivost). Kod nominalne radne frekvencije

osjetljivost na neuravnotezenost je unutar podrucja B.
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Slika 65. Vlastite frekvencije i osjetljivost na neuravnotezenost plinske turbine

u ovisnosti o omjeru krutosti oslonaca
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10.2 Optimiranje planom pokusa

10.2.1 Pronalazenje najutjecajnijih parametara selektivnim
planom pokusa

Zadaca je selektivnog pokusa odrediti skup projektnih parametara koji najvise

utjecu na vibracijska svojstva i ukloniti parametre sa zanemarivim utjecajem.

Smanjenje broja projektnih parametara omogucuje da se pozornost usredotoci
na nekoliko klju¢nih parametara u sljedecem koraku optimiranja u kojem se
provodi optimiranje vibracijskih svojstava. Time se smanjuje vrijeme potrebno
za optimiranje vibracijskog ponasanja i vrijeme potrebno za razvoj nove plinske

turbine.

Uobicajeni je selektivni pokus Pluckett-Burman koji se temelji na Hadamard
matricama kod kojih je broj pokusaja viSekratnik broja 4 (N=4, 8, 12, 16, 20,
itd). Pluckett-Burman pokus prikladan je za proucavanje (N-1)/(L-1)
parametara, gdje je L broj razina parametara [48, 49]. Taj pokus daje efektivan
nacin proucavanja velikog broja parametara uz minimalni broj pokusaja u cilju
odredivanja parametara koji zahtijevaju daljnje istrazivanje. Vazno je svojstvo
Pluckett-Burman pokusa da su svi glavni utjecaji procijenjeni s jednakom

tocnoscu.

Pluckett-Burman pokus moze biti geometrijski i ne mora biti geometrijski. Kod
geometrijskog pokusa je broj pokusaja potencija broja 2 (4, 8, 16, itd). Taj je
pokus jednak djelomi¢nom pokusu razlucivosti III kod kojeg se mogu proucavati

uzajamna djelovanja parametara.

Kod negeometrijskog pokusa broj pokuSaja je viSekratnik broja 4, ali nije
potencija broja 2 (12, 20, 24, 28, itd).
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Kako su vibracijska svojstva turbine izrazito nelinearna moze se ocekivati veliki
broj medudjelovanja parametara. Stoga Pluckett-Burman pokus koji nije
geometrijski nije niti pogodan za proucavanje vibracijskog ponasanja plinske

turbine.

Za odabir vitalnih projektnih parametera, koji imaju najve¢i utjecaj na
vibracijska svojstva plinske turbine, primjenjen je djelomicni pokus s
vrijednostima parametara na dvije razine. Takav pokus daje mogucénost

ogranicenog proucavanja medusobnog djelovanja parametara.

10.2.1.1 Odabir projektnih parametara

Kod selektivnog pokusa vrlo je vazno ukljuciti sve projektne parametre koji
mogu imati utjecaj na konaCno rjesenje. Tako se smanjuje rizik da ce se
izostaviti parametri od znacajnog utjecaja Sto moze u konacnici dovesti do

krivog zakljucka da poboljsanje vibracijskih svojstava nije moguce.

Odabranih 12 projektnih parametara predoceno je na slici 67. U tablici 10. dan
je sazeti opis izracuna: model pokusa, broj pokuSaja, odziv sustava, nazivi
parametara, te donja i gornja vrijednost parametara. Odabrani projektni
parametri su bezdimenzijski, a predstavljaju omjer vrijednosti parametara
konacnog i poCetnog konstukcijskog rjesenja (3 znaci da parametar ima tri puta

vecu vrijednost od pocetne).
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Izlazni dio kucista Plinska turbina Generator
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Slika 67. Odabrani projektni parametri
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Tablica 10: Sazetak selektivnog pokusa

Study Type Factorial

Initial Design 2 Lewel Factorial

Center Points 0O

Model Reduced 3FI

Experiments 129

Blocks No Blocks

Response ‘Description ‘ Units ‘ Obs Min ‘ Max ‘ Trans ‘ Model
Y1 Mod. Sens. |Modal Sensitivity - | 129 25 | 446 | None | RGIFI
Factor |Designation Description Units Type AI;:(::;I Al-cl:it%gl CI‘_)c:jvev d c';')igg d

A Mass 1 Mass of the first bearing support - Numeric 0,75 1,5 -1 1
B Ver. Stiff. 1 Vertical stiffness of the first bearing support - Numeric 0,5 3 -1 1
C Hor. Stiff. 1 Horizontal stiffness of the first bearing support - Numeric 0,5 3 -1 1
D Ang. Stiff. 1 Angular stifiness of the first bearing support - Numeric 0,5 3 -1 1
E Mass 2 Mass of the second bearing support - Numeric 0,75 1,5 -1 1
F Ver. Stiff.2 Vertical stiffness of the second bearing support - Numeric 0,5 3 -1 1
G Hor. Stiff.2 Horizontal stiffness of the second bearing support - Numeric 0,5 3 -1 1
H Ang. Stiff.2 Angular stiffness of the second bearing support - Numeric 0,5 3 -1 1
J Ver. Stiff.3 Vertical stiffness of the first casing support - Numeric 0,5 3 -1 1
K Hor. Stiff.3 Horizontal stiffness of the first casing support - Numeric 0,5 3 -1 1
L Ver. Stiff.4 Vertical stiffness of the second casing support - Numeric 0,5 3 -1 1
M Hor. Stiff.4 Horizontal stiffness of the second casing support - Numeric 0,5 3 -1 1
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10.2.1.2 Provedba pokusa: simuliranje odziva sustava

Nakon odabira projektnih parametara slijedi provedba pokusa koja se, kao i

kod pojednostavljenog modela plinske turbine, sastoji od izracuna:

1. kompleksnih vlastitih vrijednosti sustava
2. omjera brzina n, bezdimenzijskog prigusenja ¢,
3. i osjetljivosti na neuravnotezenost Qs

Dvanaest projektnih parametara, na dvije razine, rezultira s 2029 djelomi¢nim

pokusom razlucivosti IV [48, 49].
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Slika 68. IzraCunate vlastite frekvencije
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Ukupni broj koraka selektivnog pokusa jest 129, a posljednji korak predstavlja
pocetno konstrukcijsko rjesenje. Slika 68. predocCava graf izraCunatih vlastitih
frekvencija u ovisnosti o rednom broju koraka. Na temelju tog grafa tesko se
moze zakljucCiti postoji li mogucnost za poboljSanje vibracijskih svojstava, dok
graf osjetljivosti na neuravnotezenost (slika 69.) nedvojbeno pokazuje
mogucnost poboljSanja: visoka osjetljivost poCetnog konstrukcijskog rjesenja na

neuravnotezenost od 4,46 moze se smanjiti na 2,5.

Grafovi osjetljivosti na neuravnotezenost u ovisnosti o glavnim utjecajnim
parameterima predoceni su na slici 70. Moguénost smanjenja osjetljivosti
razvidna je na tim grafovima.
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Slika 69. Osjetljivost na neuravnotezenost u ovisnosti o rednom broju koraka
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Tablica 11. Dio rezultata selektivhog pokusa poredan po rastucoj osjetljivoti na neuravnotezenost

Korak
. A B C D E F G H J K L M Osjetljivost
optim.
28 1,5 3 0,5 3 1,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 2,50
32 1,5 3 3 3 1,5 0,5 0,5 3 0,5 0,5 3 3 2,56
115 0,75 3 0,5 0,5 1,5 3 3 3 3 0,5 3 3 2,60
92 1,5 3 0,5 3 1,5 0,5 3 0,5 0,5 3 3 3 2,61
53 0,75 0,5 3 0,5 1,5 3 0,5 3 3 0,5 3 0,5 2,61
96 1,5 3 3 3 1,5 0,5 3 3 0,5 3 0,5 0,5 2,63
23 0,75 3 3 0,5 1,5 0,5 0,5 0,5 0,5 3 0,5 0,5 2,68
87 0,75 3 3 0,5 1,5 0,5 3 0,5 0,5 0,5 3 3 2,69
19 0,75 3 0,5 0,5 1,5 0,5 0,5 3 0,5 3 3 3 2,73
83 0,75 3 0,5 0,5 1,5 0,5 3 3 0,5 0,5 0,5 0,5 2,76
85 0,75 0,5 3 0,5 1,5 0,5 3 3 0,5 3 3 0,5 2,81
128 1,5 3 3 3 1,5 3 3 3 3 3 3 3 2,86
21 0,75 0,5 3 0,5 1,5 0,5 0,5 3 0,5 0,5 0,5 3 2,94
40 1,5 3 3 0,5 0,75 3 0,5 3 3 0,5 3 3 2,95
17 0,75 0,5 0,5 0,5 1,5 0,5 0,5 0,5 0,5 0,5 3 0,5 2,98
36 1,5 3 0,5 0,5 0,75 3 0,5 0,5 3 0,5 0,5 0,5 2,99
55 0,75 3 3 0,5 1,5 3 0,5 0,5 3 3 3 3 2,99
58 1,5 0,5 0,5 3 1,5 3 0,5 3 3 3 3 0,5 2,99
81 0,75 0,5 0,5 0,5 1,5 0,5 3 0,5 0,5 3 0,5 3 3,02
113 0,75 0,5 0,5 0,5 1,5 3 3 0,5 3 3 3 0,5 3,10
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Vrijednost korelacije na slici 70. ukazuje da najveci utjecaj na osjetljivost na

neuravnotezenost imaju (parametri su takoder oznaceni na slici 67.):

e masa drugog oslonca lezaja (E),

e vertikalna krutost drugog oslonca lezaja (F),

e horizontalna krutost drugog oslonca lezaja (G),
e vertikalna krutost prvog oslonca turbine (J),

e vertikalna krutost drugog oslonca turbine (L).

U tablici 11. naveden je dio rezultata razvrstan po rastuéoj osjetljivosti na
neuravnotezenost. Najmanja osjetljivost od 2,5 i 2,56 (podrucje C prema ISO
10814) dosegnuta je u 28. i 32. koraku. Na temelju razvrstanih rezultata mogu
se, na jednostavan nacin, procijeniti parametri od najveceg utjecaja i njihove

“optimalne” vrijednosti.

Najmanja osjetljivost na neuravnotezenost od 2,5 (prvi redak tablice 11.)
ostvarena je povecanjem mase oba oslonca (parametri A i E) i smanjenjem
krutosti oslonca drugog lezaja (parametri F, G i H), te krutosti oba oslonca
turbine (parametri J, K, L i M). Povecanje mase i smanjenje krutosti oslonaca
smanjuju vlastite frekvencije. Graf osjetljivosti na neuravnotezenost optimuma

dobivenog selektivnim pokusom predocen je na slici 71.

Drugi “optimum” (drugi redak tablice 11.) postignut je povecanjem krutosti
oslonaca (parametri B, C, D, H, L i M), odnosno povecanjem kritiCne vlastite

frekvencije.

Rezultati optimiranja pokazuju temeljnu ideju smanjenja osjetljivosti plinske
turbine na neuravnotezZenost: pomicanjem kriticnog nacina vibriranja dovoljno

ispod ili iznad podrucja radne frekvencije turbine.
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Slika 71. Osjetljivost na neuravnotezenost: optimum dobiven selektivnim

pokusom

10.2.1.3 Provjera statistickog modela pokusa

Statisticki model pokusa nije upotrebljavan za optimiranje dinamickih svojstava
plinske turbine, ve¢ se odabir optimalnih projektnih parametara provodio
jednostavnim razvrstavanjem rezultata pokusa po rastucoj osjetljivosti na
neuravnotezenost. Provjera statistickog modela pokusa ovdje je prikazana samo

informativno.

Odabrani parametri statistickog modela navedeni su u tablici 12. zajedno s

iznosima njihovog utjecaja na osjetljivost plinske turbine na neuravnotezenost.
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Tablica 12. Pregled varijacije

| Zbroj kvadrata |Srednja Vrijednost| F Prob > F
Model | 24,6 | 0,769 | 223 < 0,0001
A 0,00632 0,00632 0,183 0,670
B 0,0830 0,0830 2,40 0,125
C 0,00240 0,00240 0,0695 0,793
D 0,208 0,208 6,02 0,0160
E 4,76 4,76 138,0 < 0,0001
F 0,494 0,494 14,3 0,000274
G 0,638 0,638 18,5 < 0,0001
H 0,00328 0,00328 0,0947 0,759
J 1,01 1,01 29,3 < 0,0001
L 0,422 0,422 12,2 0,000725
AB 0,174 0,174 5,03 0,0272
AC 0,000331 0,000331 0,00957 0,922
AD 3,77 3,77 109,0 < 0,0001
AG 0,118 0,118 3,42 0,0674
AH 0,698 0,698 20,2 < 0,0001
AL 0,00377 0,00377 0,109 0,742
BC 0,702 0,702 20,3 < 0,0001
BD 0,0872 0,0872 2,52 0,116
BE 0,0129 0,0129 0,372 0,543
BJ 0,485 0,485 14,0 0,000309
BL 0,247 0,247 7,15 0,00882
CG 0,00518 0,00518 0,150 0,700
DL 0,00423 0,00423 0,122 0,727
EF 1,83 1,83 52,8 < 0,0001
EG 0,526 0,526 15,2 0,000178
E] 1,89 1,89 54,7 < 0,0001
F] 3,55 3,55 103,0 < 0,0001
FL 0,440 0,440 12,7 0,000563
ABD 0,346 0,346 10,0 0,00210
ACG 0,815 0,815 23,6 < 0,0001
ADL 1,12 1,12 32,5 < 0,0001
BE] 0,825 0,825 23,9 < 0,0001
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Vrijednost od "Prob > F" manja od 0,01 oznaCava znacCajne parametre u
modelu, vrijednost veca od 0,1 pokazuje da su parametri zanemarivi. U ovom
slucaju E, F, G, ], L, AD, AH, BC, BJ, BL, EF, EG, EJ, F], FL, ABD, ACG, ADL,
BE]J su znacajni parametri. Izmedu ostalog oni ukljucuju sljedeée znacajne
projektne parametre: masu drugog oslonca lezaja (E), vertikalnu krutost
drugog oslonca lezaja (F), horizontalnu krutost drugog oslonca lezaja (G),
vertikalnu krutost prvog oslonca turbine (J) i vertikalnu krutost drugog oslonca
turbine. Isti znacCajni projektni parametri dobiveni su na temelju korelacije
(slika 70).

F vrijednost statistickog modela od 22,3 (tablica 12.) potvrduje da je odabrani

model ispravan.

Za optimiranje dinamickih svojstava plinske turbine u sljedecem koraku,
odabrani su prethodno odredeni najutjecajniji projektni parametri, a iskljucene
su sprege parametara. Ako, uslijed iskljuCenih sprega, nije moguce naci, s
inzenjerskog motrista, zadovoljavaju¢i optimum, onda se moraju ukljuéiti i

istaknute sprege projektnih parametari.

Paretov graf na slici 72. predocuje doprinos glavnih parametara i njihovih

istaknutih sprega.
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Slika 72. Paretov graf: glavni utjecaji selektivhog pokusa
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10.2.2 Optimiranje vibracijskih svojstava potpunim faktorskim

planom pokusa

U prethodnom poglavlju od dvanaest projektnih parametara odabrano je pet s

najve¢im utjecajem na vibracijska svojstva plinske turbine:

A - masa drugog oslonca leZaja (E),

B - vertikalna krutost drugog oslonca lezaja (F),

C - horizontalna krutost drugog oslonca lezaja (G),
D - vertikalna krutost prvog oslonca turbine (J),

E - vertikalna krutost drugog oslonca turbine (L),

gdje slova u zagradama predstavljaju oznaku parametra iz selektivhog pokusa.
Pet znacajnih parametara mijenjani su u potpunom faktorskom pokusu na tri
razine s ciljem minimiziranja osjetljivosti plinske turbine na neuravnoteZenost.
Ukupni broj koraka potpunog faktorskog pokusa na tri razine jest 243.

Vrijednosti izracunatih vlastitih frekvencija predocene su na slici 73.
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Slika 73. Vlastite frekvencije u ovisnosti o rednom broju koraka
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Slika 74. Osjetljivost na neuravnotezenost u ovisnosti o rednom broju koraka

Graf na slici 74. pokazuje da se osjetljivost plinske turbine na neuravnotezenost
moze smanjiti s 4,46 na 2,56. Grafovi osjetljivosti na neuravnotezenost u
ovisnosti od pet projektnih parametara pokazuju da su svi projektni parametri,

izuzev parametra C, podjednako znacajni (slika 75).

Ako se rezultati pokusa razvrstaju po rastucoj osjetljivosti na neuravnotezenost,
mogu se, na jednostavan nacin, odrediti optimalne vrijednosti projektnih
parametara kod kojih osjetljivost na neuravnotezenost ima minimalnu

vrijednost (tablica 13).

Na temelju tablice 13., osjetljivost na neuravnotezenost od 2,61 deseze se s
200% povecanom vertikalnom krutos¢u drugog oslonca lezaja (parametar B),
50% smanjenom horizontalnom krutoS¢u drugog oslonca lezaja (parametar C)

te 200% povecanom vertikalnom krutoséu oba oslonca turbine.
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parametrima
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Tablica 13. Dio rezultata poredan po rastucoj osjetljivosti na neuravnotezenost

Lol |- g B C D E | Osjetljivost
optim.

224 1 3 0,5 3 3 2,56
143 1 3 0,5 3 1 2,61

3 1,5 0,5 0,5 0,5 0.5 2,64
84 1,5 0,5 0,5 0,5 1 2,65
165 1,5 0,5 0,5 0,5 3 2,65
12 1,5 0,5 1 0,5 0,5 2,66
93 1,5 0,5 1 0,5 1 2,67
174 1,5 0,5 1 0,5 3 2,67
183 1,5 0,5 3 0,5 3 2,70
102 1,5 0,5 3 0,5 1 2,70
21 1,5 0,5 3 0,5 0,5 2,70
243 1,5 3 3 3 3 2,81
234 1,5 3 1 3 3 2,81
225 1,5 3 0.5 3 3 2,81
152 1 3 1 3 1 2,85
233 1 3 1 3 3 2,85
230 1 1 1 3 3 2,98
221 1 1 0,5 3 3 2,99
242 1 3 3 3 3 3,06
239 1 1 3 3 3 3,07
161 1 3 3 3 1 3,07
58 0,75 1 0,5 3 0,5 3,15
61 0,75 3 0,5 3 0,5 3,16

6 1,5 1 0,5 0,5 0,5 3,16
139 | 0,75 1 0,5 3 1 3,16
15 1,5 1 1 0,5 0,5 3,17
24 1,5 1 3 0,5 0,5 3,18
142 | 0,75 3 0.5 3 1 3,19
220 | 0,75 1 0,5 3 3 3,19
87 1,5 1 0,5 0,5 1 3,24
223 | 0,75 3 0,5 3 3 3,25
169 | 0,75 3 0,5 0,5 3 3,25
96 1,5 1 1 0,5 1 3,26
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Osjetljivost na neuravnotezenost od 2,67 desegnuta je s 50% povecanom
masom drugog oslonca lezaja (parameter A) i 50% smanjenom vertikalnom

krutosSéu drugog oslonca lezaja i prvog oslonca turbine (parametri B i D).

Osjetljivost na neuravnotezenost od 2,85 desegnuta je s 200% veéom
vertikalnom krutoS¢u drugog oslonca lezaja i prvog oslonca turbine (parametri
BiD).

Ta tri rjeSenja, ponovo, isticu temeljnu ideju smanjenja visoke osjetljivosti
plinske turbine na neuravnotezenost: pomicanjem kriticnog nacina vibriranja
dovoljno ispod ili iznad podrucja radne frekvencije turbine. Povecavanjem
krutosti oslonaca povecava se vlastita frekvencija vibriranja, dok se povecanjem
mase oslonaca i smanjenjem krutosti smanjuje vlastita frekvencija kriticnog

nacina vibriranja.

10.2.2.1 Moguca optimalna konstrukcijska rjesenja

Kao Sto je istaknuto, tri moguca optimalna konstrukcijska rjesenja pokazuju
temeljnu ideju smanjenja visoke osjetljivosti na neuravnotezenost. Najmanja
osjetljivost, kod prvog rjesenja, ostvarena je povecanjem vertikalne i
smanjenjem horizontalne krutosti drugog oslonca lezaja, te povecanjem
vertikalne krutosti prvog oslonca kucista turbine. Tako je kriticni nacin
vibriranja pomaknut iznad radne frekvencije turbine Sto rezultira smanjenjem

osjetljivosti plinske turbine na neuravnotezenost (slika 76).

Smanjenje osjetljivosti na neuravnotezenost, kod drugog rjeSenja, ostvareno je
smanjenjem vlastite frekvencije, odnosno pomicanjem kriticne vlastite
frekvencije ispod radne frekvencije turbine (slika 77.), povecavanjem mase
drugog oslonca lezaja, te smanjenjem vertikalne krutosti drugog oslonca lezaja

i prvog oslonca turbine.
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Slika 76. Osjetljivost na neuravnotezenost: prvo moguce optimalno rjesenje

Smanjenje osjetljivosti na neuravnotezenost, kod treceg rjesenja, ostvareno je
povecanjem vertikalne krutosti drugog oslonca lezaja, te prvog i drugog
oslonca kuciSta turbine. TreCe rjeSenje odgovara optimumu dobivenom

inzenjerskim postupkom (slika 66).
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Slika 77. Osjetljivost na neuravnotezenost: drugo moguce optimalno rjesSenje
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10.3 Usporedba mogucih optimalnih rjesSenja

Dobivena su cetiri moguca optimalna rjesenja: jedno rjesSenje primjenom
inzenjerskog postupka i tri rjeSenja primjenom plana pokusa. Usporedba

rezultata predocCena je u tablici 14.

S motrista kakvoce vibracijskih svojstava turbine, sva rjeSenja pokazuju
znacajno smanjenje osjetljivosti plinske turbine na neuravnotezenost od 36% do
41%, medutim prvo rjeSenje primjenom planiranja pokusa istice se najmanjom

osjetljivos¢u na neuravnotezenost 2,61.

Kod rjeSenja primjenom inzenjerskog postupka, kao i kod prvog i treceg
rjeSenja iz plana pokusa, smanjenje osjetljivosti na neuravnotezenost ostvareno
je pomicanjem vlastite frekvencije iznad podrucja radnih frekvencija turbine,
dok je kod drugog rjesenja iz plana pokusa smanjenje osjetljivosti na
neuravnotezenost ostvareno pomicanjem vlastite frekvencije ispod podrucja
radnih frekvencija turbine, smanjenjem krutosti oslonaca lezajeva. To ima
prednost u smanjenju opterecenja uslijed neuravnotezenosti koje se prenosi na

temeljnu plocu.

S motriSta procjene slozenosti mogucih optimalnih rjesenja, te potrebnih
promjena pocetnog konstrukcijskog rjesenja, rjeSenje primjenom inzenjerskog
postupka najslozenije je jer zahtjeva promjenu Cetiri projektna parametra, dok
je trece rjeSenje iz plana pokusa najjednostavnije jer zahtjeva promjenu samo

dva projektna parametra.

Kod odabira kona¢nog optimalnog rjeSenja mora se uzeti u obzir sve navedeno.
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Tablica 14. Usporedba mogucih optimalnih rjesenja

Moguca optimalna konstrukcijska rjesenja

Pocetno
Konstrukcijsko rjesenje konstrukcijsko Inzenjerski Pristup planiranja pokusa
rjesenje pristup Prvo Drugo Trece
Vrijednost projektnih parametara *:
masa prvog lezaja (A) 1 1 1 1 1
vert. krutost oslonca prvog lezaja (B) 1 3,2 1 1 1
horiz. krutost oslonca prvog lezaja (C) 1 1 1 1 1
kutna krutost oslonca prvog lezaja (D) 1 1 1 1 1
masa drugog lezaja (E) 1 1 1 1,5 1
vert. krutost oslonca drugog lezaja (F) 1 3,2 3,0 0,5 3,0
horiz. krutost oslonca drugog lezaja (G) 1 1 0,5 1
kutna krutost oslonca drugog lezaja (H) 1 1 1 1
vert. krutost prvog oslonca kucista (J) 1 3,2 3,0 0,5 3,0
horiz. krutost prvog oslonca kucista (K) 1 1 1 1 1
vert. krutost drugog oslonca kucéista (L) 1 3,2 1 1 1
horiz. krutost drugog oslonca kucista (M) 1 1 1 1 1
Pomak vlastite frekvencie | - prema gore prema gore prema dolje prema dolje
Osjetljivost na neuravnotezenost Q 4,45 2,83 2,61 2,67 2,85
JeH ) (podrucje E ) (podrucje C) (podrucje C) (podrucje C) (podrucje C)
Poboljsanje spram pocetnog rjeSenja | =meee- 36% 41% 40% 36%

* vrijednosti projektnih parametara su bezdimenzijske, a predstavaljaju omjer vrijednosti poboljSanog i pocetnog konstrukcijskog rjesenja
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11 Zakljucak

Provedeno istrazivanje potvrdilo je hipotezu da oslonci plinske turbine u
danasnjim konstrukcijama imaju veliki utjecaj na vibracijska svojstva cijelog
postrojenja i da se dinamicka svojstva slozenog mehanickog sustava, kao Sto je
plinska turbina, mogu znacajno poboljsati pravilnim odabirom krutosti oslonaca
rotora i oslonaca kuciSta turbine. Osim toga, pokazano je da se inzenjerski
prihvatljiv optimum dinamickih svojstava moze naci jednostavnim inZenjerskim
metodama i pravilnim tumacenjem rezultata, bez primjene slozenih

matematickih algoritama.

Uslijed elasticnog oslanjanja, plinska turbina je izrazito osjetljiva na vlastite
frekvencije statorske strukture, koje mogu uzrokovati rad u rezonanciji i
vibracijsku nestabilnost. U ovom radu poslo se od pretpostavki da su rotor,
lezajevi i kuéiSte plinske turbine zadani, te da zadovoljavaju dopustena
naprezanja, zahtjeve minimalnog zivotnog vijeka i kriterij vlastitih frekvencija
modela s neizmjerno mekanim osloncima. PoboljSanje vibracijskih svojstava
plinske turbine, temelji se na pronalazenju optimalnih vrijednosti parametara

oslonaca lezajeva i oslonaca kucista turbine.

Optimiranje vibracijskih svojstava plinske turbine provedeno je na
pojednostavljenom vibracijskom modelu turbinskog postrojenja koji dovoljno
toCno opisuje njegovo vibracijsko ponasanje. Takav pojednostavljeni model
rezultira sa smanjenim potrebnim vremenom za pripremu modela, za izracun i

za tumacenje rezultata, a time i smanjenjem troskova razvoja nove turbine.

Normirana funkcija povecanja, odnosno osjetljivost plinske turbine na
neuravnotezenost, opisuje kakvoéu vibracijskih svojstava i odabrana je kao
funkcija cilja. Za odabrane vrijednosti projektnih parametara, osjetljivost
plinske turbine na neuravnotezenost izracunava se za sve vlastite vrijednosti u

radnom podrucju turbine (od 94% do 105% nominalne frekvencije vrtnje; s
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korakom od 1%), a maksimalna osjetljivost na neuravnotezenost predstavlja
vrijednost funkcije cilja za te vrijednosti projektnih parametara. Optimiranje
vibracijskog ponasanja plinske turbine svodi se na minimiziranje funkcije cilja,

odnosno minimiziranje osjetljivosti plinske turbine na neuravnotezenost.

Dva postupka optimiranja primjenjena su u ovom radu: inZenjerski (temeljen na
inzenjerskom iskustvu i intuiciji) i plan pokusa (primjena statistickih metoda u
planiranju, vodenju, razmatranju i tumacenju rezultata). Postupci su usporedeni

s motriSta kakvoce pronadenih optimalnih rjeSenja.

Dva su primjera razmatrana u ovom radu: pojednostavljeni model plinske

turbine i model jednog turbinskog postrojenja.

Kod pojednostavljenog modela plinske turbine, primjenom oba postupka
optimiranja dinamickih svojstava, ostvareno je znatno poboljSanje spram
pocetnog konstrukcijskog rjeSenja: osjetljivost na neuravnotezenost optimalnih
rjeSenja spada u podruCje B prema ISO 10841 (niska osjetljivost na
neuravnotezenost) dok je osjetljivost pocetnog konstrukcijskog rjeSenja na

neuravnotezenost u podrucju E (vrlo visoka osjetljivost na neuravnotezenost).

Kod modela turbinskog postrojenja dobivena su cetiri moguca optimalna
rjeSenja: jedno rjeSenje primjenom inzenjerskog postupka i tri rjeSenja
primjenom plana pokusa. S motrista kakvoce vibracijskih svojstava turbine, sva
rjeSenja pokazuju znacajno smanjenje osjetljivosti plinske turbine na

neuravnotezenost od 36% do 41%.

Medutim, uspjeh inzenjerskog pristupa ovisi o iskustvu i intuiciji. Osim toga,
kako su krutosti oba oslonca turbine, kod inZenjerskog postupka mijenjane
jednako, utjecaj pojedinacne krutosti oslonca ostao je nepoznat. U drugu ruku,
ako bi se optimiranje provelo mijenjanjem jednog po jednog projektnog
parametra to bi znacajno povecalo broj potrebnih koraka, a jos uvijek ne bi bilo

moguce razmatrati sprege projektnih parametara. Iako inzenjerski postupak
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pokazuje  znacCajno  poboljSanje  osjetljivosti  plinske  turbine na
neuravnotezenost, ipak postoji rizik da takav postupak moze dovesti do krivog

optimalnog rjesenja.

Primjena plana pokusa u optimiranju vibracijkih svojstava plinske turbine
omogucuje efikasno i ekonomicno donosSenje ispravnih, pouzdanih i razumnih
zakljucaka. U planu pokusa promisljeno se mijenjaju projektni parametri i na
temelju toga zakljuCuje kako se mijenjaju vibracijska svojstva plinske turbine.
Kako na vibracijska svojstva ne utjec¢u svi projektni parametri jednako, glavna
je zadaca plana pokusa odredivanje projektnih parametara koji imaju najveci
utjecaj na vibracijsko ponasSanje plinske turbine, te pronalazenje optimalne
vrijednosti tih parametara, kako bi se postigla najbolja vibracijska svojstva

plinske turbine unutar zadanih ogranicenja.

Kod primjera turbinskog postrojenja, u prvom koraku plana pokusa primjenjen
je selektivni pokus s ciljem odredivanja najutjecajnijih projektnih parametara
na vibracijska svojstva, te iskljuCivanja parametara sa zanemarivim utjecajem.
U prvom koraku plana pokusa (selektivni pokus) izracunato je 129 vrijednosti
funckije cilja. Na temelju razmatranja korelacije i varijance utvrdeno je pet
znacajnih projektnih parametara: masa drugog oslonca lezaja, vertikalna
krutost drugog oslonca lezaja, horizontalna krutost drugog oslonca lezaja,
vertikalna krutost prvog oslonca turbine i vertikalna krutost drugog oslonca
turbine (slika 67). Smanjenje broja projektnih parametara na samo one
najznacajnije, omogucuje optimiranje vibracijskih svojstava plinske turbine u
sljedecem koraku. Tako se smanjuje vrijeme potrebno za optimiranje
vibracijskih svojstava, pa tako i vrijeme potrebno za razvoj nove plinske

turbine.

U drugom koraku pet znacCajnih parametara mijenjano je u potpunom
faktorskom pokusu, na tri razine, s ciljem minimalne osjetljivosti plinske

turbine na neuravnotezenost. Potpuni faktorski pokus, na tri razine vrijednosti
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parametara, zahtjeva 243 izraCuna funkcije cilja. Rezultati pokazuju da se
osjetljivost pocCetnog konstrukcijskog rjeSenja na neuravnotezenost moZe
smanjiti 36% - 41% (slika 74).

Cetiri moguéa optimalna konstrukcijska rje$enja, jedno dobiveno inZenjerskim
postupkom i tri iz plana pokusa, pokazuju kako se moze smanjiti osjetljivost
turbine na neuravnotezenost: pomicanjem kriticne vlastite frekvencije dovoljno
ispod ili iznad podrudja radne frekvencije turbine. Povecavanjem krutosti
oslonaca povecdava se vlastita frekvencija dok se povecanjem mase oslonaca i

smanjenjem krutosti vlastita frekvencija smanjuje.

Kod odabira kona¢nog optimalnog rjesenja moraju se uzeti u obzir svi utjecaji:
smanjenje  osjetljivosti na  neuravnotezenost, sloZenost odabranog

konstukcijskog rjesenja, troskovi, opterecenje preneseno na temeljnu plocu, itd.

S motrista kakvoce vibracijskih svojstava plinske turbine prvo optimalno
rjeSenje iz plana pokusa najbolje je konstukcijsko rjesenje jer rezultira s
najmanjom osjetljivos¢u na neuravnotezenost. Medutim, znacajno poboljSanje

osjetljivosti postignuto je, takoder, i kod drugih optimalnih rjesSenja.

S motrista slozenosti optimalnih rjeSenja i potrebnih promjena pocetnog
konstrukcijskog rjeSenja, rjeSenje dobiveno inzenjerskim postupkom jest
najslozenije jer zahtjeva promjenu cetiri projektna parametra, dok je trece
rjeSenje iz plana pokusa najjednostavnije jer zahtjeva promjenu samo dva

projektna parametra.

Kod rjeSenja primjenom inzenjerskog postupka, kao i kod prvog i treceg
rjeSenja iz plana pokusa, smanjenje osjetljivosti plinske turbine na
neuravnotezenost ostvareno je povecanjem krutosti oslonaca lezajeva i
pomicanjem kriti¢ne vlastite frekvencije iznad frekvencijskog radnog podrucja

turbine, dok je kod drugog rjesenja iz plana pokusa smanjenje osjetljivosti na
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neuravnotezenost ostvareno smanjenjem krutosti oslonaca lezajeva. To ima

prednost jer smanjuje optereéenja prenesena na temeljnu plocu.

Rezultati istrazivanja jasno pokazuju prednosti optimiranja vibracijskih

svojstava plinske turbine:

e Postizanje niske osjetljivosti plinske turbine na neuravnotezenost ve¢ na

samom pocetku razvoja.

e Razumjevanje vibracijskog ponasSanja plinske turbine i znacajnih

projektnih parametara koji utjecu na njena vibracijska svojstva.

e Smanjenje vremena potrebnog za razvoj plinske turbine zahvaljujuci
pojednostavljenom i potpuno parametriziranom vibracijskom modelu,

kao i sustavnom razmatranju problema na temelju plana pokusa.

e Bolje razumjevanje ogranicenja zadanog projekta plinske turbine, ¢ime
se omogucava spoznaja, ve¢ na samom pocetku razvoja, da se vibracijska
svojstva plinske turbine ne mogu poboljsati uz zadane zahtjeve i

ogranicenja.

Doprinos ovog istrazivanja je u sustavnom pojednostavljenju slozenog problema

optimiranja dinamickih svojstava plinske turbine:

e Primjenom pojednostavljenog modela turbinskog postrojenja - smanjeno

je potrebno vrijeme za pripremu modela.

e Definiranjem osjetljivosti plinske turbine na neuravnotezenost kao
funkcije cilja koja opisuje kakvocu vibracijskih svojstava - optimiranje
vibracijskog ponaSanja plinske turbine svodi se na minimiziranje

funkcije cilja.

e Razvijeni postupci optimiranja vibracijskih svojstava su jednostavni i lako

primjenjivi u inZenjerskoj praksi.
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Pojednostavljeni postupak izravno smanjuje vrijeme potrebno za pripremu

modela, izraCun i tumacenje rezultata, pa tako i troskove razvoja nove turbine.

Nadalje, cilj razvijenih postupaka optimiranja nije samo poboljSanje dinamickih
svojstava ve¢ i razumijevanje dinamickog ponasanja plinske turbine. Postupnim
povecavanjem slozenosti vibracijskog modela odreduju se najutjecajniji
parametri na njegova vibracijska svojstva. Poznavajuéi te parametre, ve¢ u
pocetnoj fazi projekta, moze se zakljuciti da li je moguce poboljsati vibracijska
svojstva plinske turbine unutar zadanih ograniCenja. To je, naravno, vazno da
se ne bi trosilo vrijeme i novac pokusSavajuc¢i nemoguce, jer se, unutar zadanih

projektnih ogranicenja, vibracijska svojstva plinske turbine ne mogu poboljsati.
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Dodatak A: Primjeri za provjeru racunalnog programa

Primjer 1:

Realne svojstvene vrijednosti:

SUSTAV SA JEDNIM STUPNJEM SLOBODE GIBANJA (1 SSG)

Ulazni podaci

Masa M = 100
Hrnmost Frelovencija
K {NAM) @ (rad/s)
1.00E-01 3.16E-02
1.00E+00 1.00E-01
1.00E+02 1.00E+00
1.00E+04 1.00E+01
1.00E+06 1.00E+02
1.00E+08 1.00E+03
1.00E+10 1.00E+04

Rel. razlika 0.00% 777;77

Kompleksne svojstvene vrijednosti:

kg

Analiticko rjesenje

Viastito rjiesenje

Dodatak A
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SUSTAV SA JEDNIM STUPNJEM SLOBODE GIBANJA (1 SSG)

Ulazni podaci

Masa M = 100
Krutost k= 1.00E+06
Prigusenje Frelovencija
< {NsIn) @ (radis)
1 10000
2000 99.50
4000 07.08
sO00 05.39
a000 91.65
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Rel. razlika 0.00%
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Kompleksne svojstvene vrijednosti: SUSTAV SA 2 556G

Ulazni pudaci

Masa 1 ht1= 100 ki

Kntost 1 k1= 1LOOE+06 MM

Prigusenje  ¢l= 1TO0E+06 Ms/m

Masa 2 hf 2= 100 ko

Knitost 2 k2= 1O0E+06  MIm

Prigusenje cZ= 1.00E+06  MNs/m

Analiticko Vlastito Relativha
rjesenje rjesenje razlika

il (rad/s) B1.77 B1.774 0.00%
il - 0.03 0.031 0.00%
il iradfs) 16127 161.273 0.00%
() - 0.08 0.081 0.00%

Primjer 2:
Realnhe svojstvene vrijednosti: SUSTAV SA 2 SSG
Ulazni podaci
Masa 1 hi1= 100 kg hlq
Knnaost 1 k1= 1.00E+06 MNim
Masa 2 2= 100 ko
Knutost 2 k2= 1.00E+06  MNim 1{1
Analiticko Vlastito Relativha
rjesenje rjesenje razlika
il radfs F1.80 E1.80 0.00%
e radds 161.80 161.80 0.00%
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Primjer 3:

Realne svojstvene vrijednosti: KONZOLNA GREDA BEZ MASE SA DISKOM

Svojstva tromosti diska

Mdiska= &0 kg
Ipdiska= 3a kgm2
Geometrija grede
L= 1 i
0= 01 i

Svojstva materijala

ro= 0 kgim3
E= Z210E+11 i
ni= 0.3

G=  808E+I0  Mfm2

Izra¢unata svojstva grede
A= 7.B5E-03 m2
= 982E-06 md
Ib= 4 91E-06 md
Mgrede=  0.00E-+HID kg
Ipgrede=  0.00E+I0  kgm2

Izrad¢unata krutost grede
ka= 1.B5EHIY P
kt=  7.93E+H1S P
ks=  J.09E+HIG [irm

Ukupna tromost sustava
M= 50.00 ki
Ip= 30.00 kgm2

-~ Kax tors lat
]
=y
e
~
=
Vlastita Analiticke Vlastite Relativha
frekvencija rjesenje rjesenje razlika
Jsna iy [ HZ) 914 09 91409 0.00%
Torzijska oy (H2) 2588 25 .88 0.00%
Savona  wy (Ha 39.58 39 .58 0.00%

Dodatak A

160



Dodatak A

Primjer 4:
Realhe svojstvene vrijednosti: KONZOLNA GREDA SA DISKOM

Svojstva tromosti diska
Mdiska= 50 ky
Ipdiska= 30 kgmZ
B ] m, lp I“Qe::-r,t-::trs,lat
Geometrija grede //f// M |p
L= 1 rr
D= 0.1 i ?
]
Svojstva materijala
ro= 7850 kofrn3
E= Z210E+11 MAm2
ri= 0.3 -
5= 8.03E+10 R
Izraéunata svojstva grede
A= 7.B5E-03 rmz
[t= 9 52E-0R rrd
|b= 4 9 E-0B rrd
Morede= G.17E+HD ki
Ipgrede= FTEOZ kgrm2
Vlastita Analiti¢ko Vlastito Relativna
Izracunata krutost grede frekvencija (Hz) rjesenje rjesenje razlika
ka=  1.B5E+HI2  MNim Jsna wy [ HZ) TE9 .52 TE9.522 0.00%
kt= 7H3E+H5S  Mm Torzijska oy (Ha 25 .86 2586 0.00%
ks=  3.09E+06  Mim Savojna wg [(H) 3332 3332 0.00%
Ukupna tromost sustava
= 70.55 ko
Ip= 30.03 kgmZ
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Dodatak A

Primjer 5:
Realne svojstvene vrijednosti: GREDA BEZ MASE SA DISKOM NA SREDINI

Svojstva tromosti diska

Mdiska= 50 ky

Geometrija grede
L= 2 i k|at
D= 0.1 m

Svojstva materijala
ro= 0 kgfm3
E= 2 10E+11  Mim2
hi= 0.3

Izracunata svojstva grede M
A= 0007353882 m2

b= 4.5905874E-06 md

) Vlastita frekvencija hl.'la!itié.ko "f’laustit.-:- Relativna
Izracunata krutost grede rjesenje riesenje razlika
k= G.19E+H0E  Mim @ (Hz2) | 55976 55.976 0.00%
Ukupna tromost sustava
b= 50.00 kiy
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Dodatak A

Primjer 6:
Realhe svojstvene vrijednosti: GREDA SA DISKOM NA SREDINI

Svojstvatromosti diska

Mdiska= 50 ky
Geometrija grede
L= 2 1
0= 0.1 m m, I<Iat
Svojstva materijala
ro= 7850 kg3
E=  2A0E+11  MN/m?2
hi= 0.3 - M

Izrac¢unata svojstva grede
A= 0007353932 m?

b= 4 00574E-05 md

Mygrede= 1233075117 kg

. . Analiti¢ke Vlastito Relativha
) Vlastita frekvencija . . e .
Izraéunata krutost grede rjesenje rjesenje razlika
k= F19E+0E  Nim m (Hz 41469 41469 0.00%

Ukupnha tromost sustava
b= 9110 ki
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Dodatak A
Primjer 7:
Realne svojstvene vrijednosti: GREDA UKLJESTENA NA OBA KRAJA SA DISKOM NA SREDINI

Svojstva tromosti diska

Mdiska= ol kg
Geometrija grede M
L= 2 I
D= 0.1 m ] kax,tors,lat ///
/ /
Svojstva materijala e %
ro= 7850 kg3 T |~
E=  210E+11  MNim2 = |~
hi= 0.3
Izra¢unata svojstva grede
A= 0007853982 m2
b= 4.90874E-06 md
Mgrede= 123.3075117 kg
. . Analiticko Vlastito Relativha
. Vlastita frekvencija . . .
Izracunata krutost grede rjiesenje riesenje razlika
k= Z247EH7  N/m @ (Hz) R2.938 R2.933 0.00%

Ukupna tromost sustava
b= 91.10 kg
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Dodatak A

Primjer 8:
Kompleksne svojstvene vrijednosti: JEFFCOTTOV ROTOR

Svojstva tromosti diska

Wdiska= 585 ki
Indiska= 0.0312 kgm?Z
Geometrija grede L/2 L/2

L= 04 ay t >

D= 0.03 m l ‘
Svojstva materijala , d L +

ro= 0 kifm3 T

E= 2 10E+11 M2 A A

ni= 0.3 -

G=  BOSE+10  Nm2 m, Jg. J,
Izraéunata svojstva grede

A= 0.000708B53 m?2
b= 3.8YB0BE-0BE m4
kapa= 0.836363638 -

eps= 0.00284
Morede= 0 kg
lngrede= 1] ko
|zracunata krutost grede Vlastita frekvencija Prva Druga Prva Druga. . Drug.a
ke= 2 1BE+0R [dls protusmjer. istosmjer.
ka=  109E+05  MNirad Kutna brzina (1/s) 0 200
Ukupna tromost sustava Analiticko rjesenje (Hz) 12044 40177 12044 248,79 B48.79
b= 555 kg Vlastito rjesenje (Hz) 12044 40177 12048 248,79 B48.79
Ip= 00317 kgrm2 Relativna razlika 0.00% 0.00% 0.00% 0.00% 0.00%
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Primjer 9:

Kompleksnhe svojstvene vrijednosti: ROTOR STALNOG PROMJERA

Ulazni podaci

20
21E+11
0.3
7850

ez

ko'm3

Vlastite frekvencije kod kruzne frekvencije 0 s

Vlastita frekvencije {Hz)

Fy

Dodatak A

?
A

1st 2nd 3rd 4th
Poznato rjesenje 40 .57 181.51 360,72 B34, 72
Vlastite rjesenje 40.56 161.581 36071 B34.71 Max.
Relativna razlika 0.02% 0.00% 0.00% 0.00% 0.02%
Vlastite frekvencije kod kruzne frekvencije 1000 s

Vlastita frekvencije istosmjerne vitnji {Hz)

1st 2nd 3rd 4th
Poznato rjesenje 40.80 182 .48 362 87 B3B8 .45
Vlastito rjesenje 40.80 162 .49 362 .88 B3B8 .44 Max.
Relativna razlika 0.00% 0.00% 0.00% 0.00% 0.00%

!
.
A
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Primjer 10:

Kompleksne svojstvene vrijednosti: JEDNOSTAVAN ROTORSKI SUSTAV SA DVA DISKA

Primjer iz literature: E Kramer, 1984, "Maschinendynamik”, Springer-vVErlag, str. 181

Ulazni podaci

Tromost diskowva: mA = 1200 kg
1A = 100 kgm?2
mA = 1200 kg
1A = 100 kgm?2
Ciuljina wratila: 1= 800 mim
12 = 1100 mm
13 = 700 mm
Prormjer wratila: d1= 120 mim
d2 = 120 mm
d3 = 80 mm
] L I B
| :
! +d, d- _“id?
!. ——— _.; —
o A, ld [ g ks

I A i B

t: 2
OO

R m b mg
2~ iy

ts {s

e Oz —
R =N e Ms g
20~ =

t: I'Z *4 f-"'

; O @

Svojstva materijala

Dodatak A

Modul elasticnosti E= 2A1A0E+11 MN/m?2

FPoissonow koeficijent v = 0.3 -

Gustoca p= 7850 kgfm3

Model B

Kritiéna brzina (1/min) Prva Druga

Poznato rjesenje 457 .0 852.0

Vlastito rjesenje 457 3 8523 Max.

Razlika 0.3 0.3 0.30

Relativna razlika Q.07% 0.04% 0.07%

Model C

Kritiéna brzina (1/min) Prva Druga Treca Cetvrta

Poznato rjesenje 427 .0 852.0 1867.0 2672.0

Vlastito rjesenje 4287 851.6 1866.2 26657 Max.
Razlika 0.3 0.4 0.8 5.3 6.3
Relativna razlika -0.07% -0.05% -0.04% -0.24% 0.24%
Model D

Kritiéna brzina (1/min) Prva Druga Treca Cetvrta

Poznato rjesenje 429.0 890.0 1904 .0 2818.0

Vlastito rjesenje 4292 889.5 1907.0 2817 .2 Max.
Razlika 0.2 0.5 3.0 0.8 3.0
Relativna razlika 0.05% -0.06% 0.16% -0.03% 0.16%
Bezdim. prigusenje (-} Prva Druga Trecéa Cetvrta

Poznato rjesenje 0.001 0.014 0.003 0.045

Vlastito rjesenje 0.003 0.026 0.220 0.052 Max.
Razlika 0.002 0.007 0.217 0.004 0.2

167



Primjer 11:

Kompleksnhe svojstvene vrijednosti: JEDNOSTAVAN ROTORSKI SUSTAV

Dodatak A

Primjer iz literature: T.Yamamoto & Y.shida, 2001, “Linear and Nonlinear Rotordynamics” John Wiley & Sons, str. 268

Poznato rjesenje

freq. {1/min)

105 §
) Pra

104

Prz

) 1 T N (S T T |

500z —

30—

-101 | a

-t0s

PR E NS A

T L LY CXLTELL)

J3d3ziioge

& 1/min

freq. {1/min)

Viastito rjesenje

=

Q

¥

@ 1/min
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Dodatak A
Primjer 12:
Prisilne vibracije: JEFFCOTTOV ROTOR - KINEMATICKA UZBUDA

Primjer iz literature: Fredrich F. Erich, 1999, "Handbook of Rotordynamics” ,Krieger Publishing Company, str. 1.6

Poznhato riesenje Viastito rjesenje

Amplituda {gm) Amplituda {gm)

- " |Inl' \
. A | II
|

2 3
I T e 1
. g = Iy T 1 1 1 1 T 1 L L T 1 T
0 03 WU & 20 25 3 0 05 I B 20 % 30

Omjer frekvencija ¢ [-) COmjer frekvencija % [-)
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Dodatak A

Primjer 13:

Prisilne vibracije: JEFFCOTTOV ROTOR - HARMONIJSKA UZBUDA

Primjer iz literature: Fredrich F. Erich, 1299, “Handbook of Rotordynamics” ,Krieger Publishing Company, str. 1.7

Poznato rjesenje Viastito rjesenje

Amplitude (gm) Amplitude (gm)
- t=101 ==

025
Resonant amphitude
(.3535

g 05 10 15 2.0 25 30

Omjer frekvencija ¥ [-) Omjer frekvencija ¢ [-)
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Dodatak A

Primjer 14:
Savojne viastite frekvencije: JEDNOSTAVAN ROTOR

Kontura rotora

]

kY

=

i

ety
[ 4

Vlastite kruzne frekvencije

Oblik Poznato Viastito Razlika
o rigsenje rjesenje
vibriranja
1 dmin 1Jmin 1min g

Prwi a0 290 0 0.00%:
Drrugi 3974 3972 -2 -005%
Tredi 4605 4605 0 0.00%:
Cetvrti T2 7314 0.03%
Max Dev. 2 0.05%

Poznhato rijesenje Vlastito riesenje

Camp Pt - e 4 THidmpm, Angd WF

St IR
— —— [E— e
Camp it - bode 1 B0Eapm, Argd WF
Cumpit ki 10 3000, A, INF
w10 Ti0wpm. aipl, WF




Dodatak A

Primjer 15:
Savojne vlastite frekvencije: KRUTO OSLONJEN ROTOR

Kontura rotora
[£"

(1]

- D4

ST
INENEFINRNINENE]

Vlastite kruzne frekvencije

: Poznato ¥lastito .
Oblik . - : _ Razlika
L rjiefenje rjefenje
vibriranja
1imin min 1imin "
Frvi 523 haz -1 017
Dirugi 156G 1BEE 1 0063
Tredi el 3] IEEE g 0163
C eturti 7151 7152 1 0.01%
Peti 9293 4300 1 0012
Maz Dev. & 0163
Poznato rjesenje Vlastito rijesenje
-~ . Cumpsbl - Mudn & i, Ampl INF
. |ﬂ 4
USRS —

O N e ﬂ\-‘\\‘
ng = 3683 1Amin UYL i
i - Ml 1588man. Ampl INF
} : FE—
P [— I
'5.,._,_,___.—-——- ........ = =y
ne = LSG6E 1/min : !
Comepu « kot 1 3320, Mg, W
|." ............................
T
ne = 583 1/min
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Dodatak A

Primjer 16:
Savojne vlastite frekvencije: Elasticno oslonjen rotor

Grafovi vilastite kruznih frekvencija u ovisnosti o krutosti oslonca

Poznato riesenje

10000
L] L]
Cisminld
FII‘|I'll'lm..h‘-‘-.-l___-‘--‘-‘-"‘-l-n_._‘_‘_|
h‘_ﬁ___hh_
g0
Ea:l=l=] e ——— P —_— -
[-F=l=l=]
B oo
ERl=]=]
- -
SO0
=g alnlnl
1000
=0 10 Z a0 = Y 4 -0 = L=N}
Elastiénost oslonaca [mmikan)
Vlastito riesenje
000

Frequenay (1ipm)

AN =pssssssssnsnansgannnsannannans L S A LT
] } } —
2000 == === === e fem e e jrmm e ] e ke e | pommme e o
Q T T T | T T T T T T T f T I T
04+000 1a.000 2e000 Fa.000 e 000 e 000 84000

Elasténaost oslonaca (mifd)
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Primjer 17:

Prisilne vibracije: JEDNOSTAVAN ROTOR SA LEZAJEVIMA | OSLONCIMA LEZAJEVA

Usporedba amplituda u rezomanci

u=slijed neuravnotezenosti rotora

1560 1fmin 4000 Ifmin
wWerk. Horiz. wWerk. Horiz.
FPoznato rjeZenje &0 1290 Ez0 EED
Yilastito rjeSenje 20 1200 EQ0 EVO hlax
Felativina razlika 2.61% 0. TEY A AT 152 % o
Poznato rjesenje Viastito rjesenje
Vertikalne amplitude Vertikalne amplitude
1S5S0 0
1a0 1200
- — T  ooo :
1 E eoogo-iaaaan ;
<o .
o s - - o T . *
= mes 0 aeET o EEs0 ERas om0 soon SO0 41000 1500 2000 2S00 SHORDA
Horizontalne amiplitude Horizontalne ampltude
1 - 1500 T =
[z90pmm | ]
, \ 1200 : H
- T S sool : ;
H E 1 H H
2 1 i
E soo { e atal (TP
- moo L ; S
i R en e - o - g '
1%a7 55 SO0 1000 NS00 20y 2500 peln s el

o e

KruZzna frebkwencija 1/ mind

KruZzna frebkvencija C1/mind

Dodatak A
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Primjer 18:

Prisilne vibracije:

PRIMJER TUREBINSKOG POSTOJENJA

Usporedba amplituda U rezonanciji uslijed neuravhotezenosti rotora

Kritié¢na brzina

1500 19min

2100 1imin

4000 1/1min

4100 1/min

Pozrnato rjesenje 16000 16500 18100 10000
astite rjesenje 15200 15500 17500 3500 Ml ax
Razlika -5.00 % -5 .06 "% -3.31% -5.00 % &6.06% |
Poznato rjesenje [(A8100m | Viastito riesenje
1 wertikalne amplitude weartikalne amplitude
] 16500 .- - Rl Dl e e ; : ;
1 H e A - - - - = - - = = ——— T
] ; > g e bbb
1 E ﬁ E B R R it
= g B e i e . L L 1 il sia TR AR ' S
| Nl Pk A
7 on T - T LU LI o e . oy
. Horizontalne amplitude
h 16000 un T
1 4 : .
1 = :
el I = [] i
N = '.t . -
_-"-_ ' ] '_ : E
- - [} -\;.
] 11 H £
] H T
Pres b e % =
1 - - . . —“T,lq"afi
’ﬂ-r tr ! ! ';:s'!" ! I| :II?I ! ! 'c:>:|; rrTT o ?I%TI‘ T ' -eala rreree 'tr.-ro

Krugna frekvencija (15mind

Dodatak A

[17500 un |—

Krugna frekvencija C1rmind
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