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ABSTRAKT, KLUCOVE SLOVA

ABSTRAKT

ZvySujuca sa uroven hlukového znecistenia v dosledku rasticej dopravy negativne
ovplyviiuje zdravie a kvalitu Zivota. S rozsirenim elektromobilov klesol hluk z motorov, ¢im
sa do popredia dostava prevodovka ako vyznamny zdroj hluku a vibrécii. Optimalizécia jej
NVH parametrov je klaCova pre zlepSenie komfortu, zniZenie hmotnosti a vyrobnych
nakladov, ako aj pre splnenie narokov modernych pouzivatelov na tichil jazdu. Téato
diplomova praca sa zaobera urCenim NVH parametrov skrine prevodovky. Obsahuje
modalnu a harmonicku analyzu s vyuzitim vypoctovych metdd. Na zdklade tychto analyz su
navrhnuté konstrukéné tpravy na zlepSenie NVH parametrov, ktoré su pomocou
vypoctového pristupu porovnavané voci povodnej geometrii.

KLUCOVE SLOVA

NVH, prevodovka, modalna analyza, harmonicka analyza, skrina, vibracia, hluk

ABSTRACT

The increasing level of noise pollution caused by growing traffic has a negative impact on
health and quality of life. With the rise of electric vehicles, engine noise has been reduced,
bringing the gearbox into focus as a significant source of noise and vibrations. Optimizing its
NVH parameters is crucial for improving comfort, reducing weight and production costs, and
meeting the demands of modern users for a quieter ride. This thesis focuses on determining
the NVH parameters of a gearbox housing. It includes modal and harmonic analysis using
computational methods. Based on these analyses, design modifications aimed at improving
NVH performance are proposed and compared with the original geometry using a
computational approach.
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NVH, gearbox, modal analysis, harmonic analysis, housing, vibration, noise
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Uvop

V minulosti uroven hlu¢nosti nevyzadoval az taku pozornost’, ale teraz, ked’ ma takmer kazdy
nejaky druh dopravného prostriedku a sme s nimi schopni prekonat’ vacsie vzdialenosti, stupen
hlukového znecistenia vyrazne zvysil. Prave to moéze z dlhodobého hladiska spdsobit
neprijemnosti pre jednotlivca cestujuceho s nejakym druhom dopravného prostriedku, I'udi v
mestach s vacsim poctom obyvatelov, alebo aj v prirode pre zivé bytosti.

Tento narast hlucnosti je spojeny s vyssimi narokmi na dopravu, ¢o je nevyhnutné vzhl'adom
na rast populécie a zvysujuci sa dopyt po rychlej mobilite. Vysoké hladiny hluku m6zu mat’
dlhodobé negativne nésledky na fyzické a psychické zdravie obyvatelov. Priklady zahfnaji
znizen kvalitu spanku, stres, problémy so sustredenim, poruchy sluchu a zvyseny krvny tlak.
Tieto faktory nasledne ovplyviiuji produktivitu, vztahy a celkovli pohodu jednotlivcov.

Vzhl'adom na tieto zdravotné rizika a negativne dosledky na kvalitu Zivota sa stava nevyhnutné,
aby sme hladali efektivne rieSenia, ktoré by zmiernili uroven hluku v mestach a v doprave.
Jednym z kl'icovych krokov v tomto smere je identifikacia hlavnych zdrojov hluku, ako su
spalovacie motory a d’alSie komponenty vozidiel, ktoré maju zdsadny vplyv na celkovi
hlu¢nost’.

Najvyznamnej$im zdrojom hluku vo vozidlach st spalovacie motory spolu s hnacim
ustrojenstvom, pneumatiky alebo samotna karoséria, okolo ktorého prudi vzduch, aj ked’ na
mieru produkcie hluku vplyva aj rychlost’ vozidla. V dneSnej dobe je pouZzivanie materidlov na
znizovanie hluku rozsirené a v mnohych krajinach sa objavili zdkony, nariadenia a normy, ktoré¢
chrédnia l'udi pred nadmernym hlukom.

S rastacou prevalenciou elektrickych vozidiel sa ukéazalo, Ze v porovnani s vozidlami so
spalovacim motorom doSlo k vyraznému zniZeniu Grovne hluku z hl'adiska hluku motora.
Jednou zo sucasti hnacieho ustrojenstva je prevodovka, ktoré sice prispieva k emisiam hluku
len pomerne malo v porovnani s hlukom generovanym motorom, ale v dosledku zniZovania
hluku z vysSie uvedenych zdrojov sa stdva Coraz dolezitejSim faktorom. KedZze ide o
komponent hnacieho ustrojenstva, ktory sa sklada z viacerych stcasti, existuje vacsi potencial
vzniku neprijemnych vibracii a hluku pre vodi¢a. Na prevodovu skrifiu sa kladu néaroky z
hl'adiska dostato¢nej tuhosti a modalnych vlastnosti a zaroven ide o komponent, pri ktorom je
cielom znizit' vyrobné néklady a znizenie celkovej hmotnosti. Z tychto dovodov sa oplati
venovat’ zvySenu pozornost’ optimalizacii parametrov NVH tohto komponentu.

Cielom 1novécii je nielen zniZenie hlukovych emisii, ale aj zlepSenie celkovej kvality a
spokojnosti pouzivatel'ov, ktori sa stdvaju Coraz narocnej$imi na komfort a tichost’ vozidiel, ¢o
je jednym z hlavnych faktorov pri vybere novych modelov.
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PREVODOVE USTROJE

1 PREVODOVE USTROJE

Prevodovky, alebo prevodové mechanizmy, su kI'aCovym prvkom mechanickych systémov,
ktoré umoznuju zmenu otaCok a krutiaceho momentu medzi dvoma hriadel'mi. Su zékladnou
sucast’ou roznych zariadeni, od motorovych vozidiel po priemyselné stroje, a ich ucelom je
optimalizovat’ vykon pohonnych jednotiek, zlepsit u¢innost’ a kontrolovat’ rychlost’ otaCania na
poziadant hodnotu.

1.1 UEEL PREVODOVIEK

Zakladnym principom fungovania prevodovky je vyuzitie ozubenych kolies roznych velkosti,
ktoré vzdjomne interaguji na prendsSanie sily. Prevodovky su nevyhnutné pre spravne
fungovanie motorov, pretoZze umoziuju prisposobit’ vystupné otaCky motoru podla potreby
zariadenia. Prevodovky vyuzivajl na:

e zmenu velkosti to¢ivého momentu a otacok,
e zmenu zmyslu to¢ivého momentu a otacok,
e dlhodobu deaktivaciu prenosu to¢ivého momentu.

Prevodovka v podstate optimalizuje vykon pohonnej jednotky na zéklade poziadaviek dané¢ho
mechanizmu, ¢im zabezpecuje efektivny a stabilny chod stroja alebo vozidla. Je neoddeliteI'nou
stucastou mnohych aplikacii v automobilovom a priemyselnom sektore, kde poziadavky na
flexibilitu a u¢innost’ v r6znych pracovnych podmienkach su kl'acové.

1.2 TYPY PREVODOVIEK

S r6znymi typmi prevodoviek sa spdjaju Specifické mechanizmy, ktoré maji rézne vyhody,
nevyhody a oblasti aplikacie. Kazdy typ prevodovky vyuziva jedinecné mechanizmy, ktoré st
navrhnuté na optimalizaciu prenosu vykonu v réznych podmienkach. Tieto mechanizmy st
zvyc€ajne prisposobené Specifickym poziadavkdm daného vozidla alebo stroja, a preto sa ich
vyhody a nevyhody odrazaja v spdsobe, akym ovplyviiuji spotrebu paliva, efektivnost’ jazdy,
kontrolu nad vozidlom, alebo celkovy komfort uZivatela.

1.2.1 MANUALNE PREVODY

Manualna prevodovka je jednym z najstarSich typov prevodoviek, ktoré sa stale pouzivaja v
mnohych vozidlach, predovSetkym v Sportovych a kompaktnych automobiloch. Vodi¢
manualnej prevodovky musi ru¢ne zvolit’ prevodovy stupeni a suCasne ovladat’ spojku, ktora
umoznuje odpojenie motora od prevodovky pocas zmeny prevodu.

Manualne prevodovky obsahuju sériu ozubenych kolies roznych velkosti, ktoré sit umiestnené
v prevodovke v réznych konfiguraciach. Prevodové stupne sa menia ru€ne pomocou radiacej
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paky, pricom mechanizmus spojky umoznuje odpojenie motora od prevodovky na okamih pri
zmene prevodu. Tento proces si vyzaduje urcité zrucnosti a pozornost’ vodica.

Manudlne prevodovky su energeticky efektivne, pretoze mechanizmus je relativne jednoduchy
a nezahfna komplikované hydraulické systémy, ktoré spdsobuji mechanické straty v
automatickych systémoch. Tento systém ponuka vel'mi nizku spotrebu paliva, najmi pri
Sportovej jazde. Na zaklade Naunheimera a spol. [1], ale pouzivaniec manualnej prevodovky
moéze byt naro¢né, najmi v mestskom prostredi, kde je potrebné Casté pouzivanie spojky a
radiacej paky. Taktiez moze byt menej pohodIné v dopravnych zapchach.

1.2.2 AUTOMATICKE PREVODY

Automatické prevodovky st systémom, ktory umoznuje vozidlu menit’ prevodové stupne bez
zasahu vodica. Tento typ prevodovky je v modernych automobiloch vel'mi bezny, kedze
zarucuje vyssi komfort pocas jazdy. NajcastejSie automatickd prevodovka pouziva planetarne
prevody a hydraulické systémy na plynulé riadenie prenosu vykonu medzi motorom a kolesami
[1]. Planetarne prevody st schopné menit’ prevodovy pomer bez potreby manualneho zasahu
vodica.

Hlavnou vyhodou automatickych prevodoviek je zvyseny komfort jazdy, pretoze vodic sa
nemusi sustredit’ na manudlne zmeny prevodov. Automatické prevodovky su tiez idedlne na
jazdu v mestskom prostredi, kde je Casté zastavovanie a rozbiehanie. Automatické prevodovky
su ale zvyc€ajne menej efektivne ako manuélne prevodovky [1], co moZze viest k vyssej spotrebe
paliva. Taktiez byvaja drahS$ie na udrzbu kvoli ich zlozitejSiemu mechanizmu.

1.2.3 PREVODOVKY DSG (DIRECT SHIFT GEARBOX)

Prevodovky DSG (dvojspojkové prevodovky) st pokrocilé systémy, ktoré kombinuji vyhody
manualnych a automatickych prevodoviek. Systém pouziva dve spojky, ¢o umoziiuje vel'mi
rychlu zmenu prevodového stupiia bez prerusenia prenosu vykonu. Prevodovky DSG pouzivaja
dve spojky: jedna pre neparne prevody a druha pre parne prevody. Tento systém umoziuje, aby
sa d’al§i prevodovy stupen pripravoval vopred, ¢o vedie k vel'mi rychlej zmene prevodu bez
straty vykonu [2]. Jazda je vel'mi podobna jazde s manualnou prevodovkou, lebo hnacie kola
su behom jazdy po celt dobu spojené s motorom. Tento systém tieZ znizuje straty energie,
ktoré by inak vznikli pri pouZivani tradi¢nych automatickych prevodoviek.

Hlavnou vyhodou DSG je rychlost’ a hladkost’ zmien prevodovych stupiiov, ¢o poskytuje
vyborny zazitok z jazdy. Prevodovky DSG maji vysoku ucinnost’ prenosu tocivého momentu.
Tiez, ako uz bolo spominané, DSG systémy kombinuji vyhody manuéalnych a automatickych
prevodoviek, ¢im poskytuji flexibilitu a efektivnost. Prevodovky DSG su narocnejSie na
vyrobu a udrzbu, ¢o zvySuje ich naklady. Okrem toho m6Zu mat’ problémy pri jazde pri vel'mi
nizkych rychlostiach, ako je parkovanie alebo manévrovanie [2].
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1.2.4 KONTINUALNE VARIABILNE PREVODOVKY (CVT)

Kontinudlna variabilna prevodovka (CVT) je systém, ktory umoziuje plynuld zmenu
prevodového pomeru medzi motorom a kolesami bez pouzitia tradi¢nych pevnych prevodov.
CVT prevodovky pouzivaji systém kuzel'ovych kolies alebo pasov, ktoré umoziuja plynult
zmenu prevodového pomeru medzi motorom a kolesami. Tento mechanizmus nahradza pevné
prevodové stupne a umozituje motoru pracovat’ v optimalnych otackach.

Podr'a Hilgersa a Achenbacha [3] hlavnou vyhodou CVT je schopnost’ dosiahnut’ vel'mi vysokt
palivovu efektivnost’, pretoze motor moze vzdy pracovat’ pri svojich optimalnych otackach bez
nutnosti prechodu medzi pevnymi prevodovymi stupiiami. Dalsou vyhodou je plynuly prenos
vykonu, o zlepSuje komfort jazdy. Hlavnou nevyhodou CVT je, Ze niektori vodi¢i mozu
povazovat’ jazdu za menej dynamicky, pretoze chyba tradi¢ny pocit zmeny prevodovych
stupniov.

1.2.5 HYDROSTATICKE PREVODOVKY

Hydrostaticka prevodovka je druh prevodového systému, ktory pouziva tekutinu (obvykle olej)
na prenos vykonu medzi r6znymi komponentami systému. Tento typ prevodovky je Casto
pouzivany v priemyselnych aplikaciach, pol'nohospodarskych strojoch a niektorych typoch
vozidiel, ktoré potrebuju plynulé a presné riadenie otacok. Hydrostatické prevodovky vyuzivaju
cerpadla a motory, ktoré pracuju na principe prenosu vykonu prostrednictvom tlaku kvapaliny.
Ako Costa a Sepehri [4] piSu, Systém je zlozeny z hydrodynamického Cerpadla, ktoré vytvara
tlak v kvapaline, a hydraulického motora, ktory tento tlak premienia na mechanicky pohyb.
Tento mechanizmus umoziuje plynuly prenos vykonu bez potreby tradicnych prevodovych
stupniov.

Hydrostatické prevodovky umozinuju plynuly prenos vykonu a nekone¢ny rozsah prevodovych
pomerov, Co je idedlne pre aplikdcie, ktoré vyzaduji presné ovladanie rychlosti.
Vhodné pre aplikacie, kde je potrebny vysoky kritiaci moment pri nizkych rychlostiach (napr.
priemyselné stroje, traktory). Hydrostatické prevodovky mozu trpiet’ energetickymi stratami
kvoli prevodu energie cez hydraulicki kvapalinu. Vyzaduji pravidelni Gdrzbu, aby sa
zabezpecila spravna funk¢nost” hydraulickych komponentov.

1.2.6 HYDROSTATICKE PREVODOVKY

Hydrodynamické prevodovky vyuZzivaji tekutinu (zvycajne olej) na prenos vykonu medzi
motorom a vystupnym hriadel'om, pricom hlavny komponent je "meni¢ kratiaceho momentu"
(torque converter). Tento systém sa bezne pouziva v automobiloch, najméa v starSich typoch
automatickych prevodoviek. Hydrodynamické prevodovky funguju na principe menica
kratiaceho momentu [1], ktory sa sklad4 z troch hlavnych casti: ¢erpadla, turbiny a statora.
Cerpadlo pohana kvapalinu (olej), ktory je nasledne pradiaci cez turbinu a vytvara kritiaci
moment. Tento systém umoziuje plynuly prenos sily pri zmenach otacok motora.

Hydrodynamické prevodovky poskytuju plynuly prenos vykonu bez trhavych prechodov medzi
prevodovymi stupnami. Tento systém ma tendenciu byt menej nachylny na opotrebenie v
dosledku plynulého prechodu medzi otdckami motora a vystupného hriadela. Prevodovky
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pouzivajuce hydrodynamické systémy moézu vykazovat vysSie mechanické straty nez iné
prevodovky, ¢o vedie k nizSej ucinnosti. Hydrodynamické systémy vyzaduji pravidelna
udrzbu, najmi ak ide o menice krutiaceho momentu.

1.2.7 ELEKTRICKE PREVODOVKY

Elektrické prevodovky su stale viac pouzivané v elektromobiloch a hybridnych vozidlach. Tieto
systémy vyuzivaju elektrické motory na prenos vykonu, pri¢om prebieha transformacia medzi
otaCkami a krutiacim momentom v zavislosti od poziadaviek na vykon. Elektrické prevodovky
nevyuzivaju tradicny mechanicky systém ozubenych kolies, ale prenos vykonu prebieha priamo
medzi elektrickym motorom a vystupnymi hriadel'mi. Hilgers a Achenbach vo svojom praci [3]
pisu o tom, ze tento prenos je vel'mi efektivny, pretoze nie je potrebné prevadzat’ vykon cez
mechanické spojky ¢i prevody, €o je vyhodné pre optimalizéciu spotreby energie.

Elektrické prevodovky poskytuji vel'mi vysokl G€innost, pretoze neexistuji mechanické straty
pri prenose vykonu. Tieto prevodovky st idedlne pre elektrické a hybridné vozidla, kde je
dolezita nizka spotreba energie a plynuly prenos vykonu. Elektrické motory a s tym spojené
prevodovky su stdle ndkladnejSie na vyrobu v porovnani s konvencnymi mechanickymi
prevodovkami. Elektrické motory m6zu mat’ limitovana schopnost’ poskytovat’ vysoké hodnoty
kratiaceho momentu pri vel'mi vysokych rychlostiach.

1.2.8 LANOVE PREVODOVKY

Lanové prevodovky su Specifickym typom mechanického systému, ktory vyuziva land na
prenos pohybu. Tento typ prevodovky je vel'mi zriedkavy v automobilovom priemysle, ale
nachadza svoje uplatnenie v priemyselnych a tazkych strojarskych aplikaciach, kde je potrebny
prenos pohybu na dlhé vzdialenosti. Pouzivanie lanovych prevodov sa stdva Coraz CastejSou aj
v robotike pri humanoidnych robotov. Lanové prevodovky vyuzivaji systémy ocel'ovych lan,
ktoré su napnuté medzi dvoma alebo viacerymi valcami [2]. Tieto lanad prendSaji pohyb z
jedného mechanizmu na druhy, pricom lana si pohanané motorom alebo inym pohonnym
systémom.

Lanové systémy mozu prenasat’ velké sily, €o je idedlne pre aplikacie ako Zeriavy alebo iné
tazkeé stroje. Land mdzu byt prispdsobené na rozne aplikacie, ¢o robi tento systém flexibilnym.
Lanové prevody moZu podliehat’ rychlemu opotrebeniu, najma pri vel'kych zat'azeniach. Tento
systém nie je idealny pre aplikacie, kde je potrebna vel'mi presna kontrola nad pohybom.

1.3 VYUZITIE PREVODOVIEK

Prevodovky zohravaju klucovi ulohu v mnohych priemyselnych, automobilovych a
$pecifickych aplikaciach. Kazdy typ prevodovky je navrhnuty tak, aby spinal $pecifické
poziadavky daného odvetvia. Zohl'adnenie parametrov ako G¢innost’, spol'ahlivost’, Zivotnost’ a
naklady je nevyhnutné pri vybere spravnej prevodovky pre konkrétnu aplikaciu. S
narastajicimi poziadavkami na energetickll efektivnost’ a zniZovanie emisii bude aj buduci
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vyvoj prevodoviek Coraz viac smerovat’ k inovacidm, ktoré zabezpecia eSte lepsi vykon a
environmentalnu udrZatel'nost’.

Prevodovky v automobiloch zohravaju zasadnt tllohu pri prenose vykonu z motora na kolesa a
zabezpecuju efektivne a plynulé prechody medzi r6znymi rychlostami a zatazeniami. V
automobilovom priemysle sa pouzivajui rozne typy prevodoviek, ako manudlne, automatické,
semiautomatické a bezstupnoveé (CVT).

Prevodovky maju v priemyselnych aplikaciach Siroké vyuzitie, kde zabezpecuju prenos vykonu
medzi ré6znymi strojmi a zariadeniami. Priemyselné prevodovky sa pouzivaju v roznych
oblastiach, ako st vyroba, tazba, doprava a obsluha strojov. V zévislosti od aplikacie sa
pouzivaju rézne typy prevodoviek: zubové, planétové, Snekové a Spiralové prevodovky.

Letecky priemysel vyuziva prevodovky na regulaciu ota¢ok turbin, vrtal’ a inych mechanizmov
v lietadlach a helikoptérach. V tomto odvetvi su kladené mimoriadne vysoké naroky na
spolahlivost’ a efektivnost’ prevodoviek, ked’ze porucha prevodovky moze mat’ vazne nasledky.

1.4 VYzvYy A BUDUCE TRENDY V OBLASTI PREVODOVIEK

Prevodovky su neoddelitenou sucastou mnohych technickych a priemyselnych aplikacii, ale
v sucasnosti ¢eli niekol’kym vyzvam, ktoré ovplyviiujii ich vyvoj. S rasticim dérazom na
efektivnost, udrzatelnost’ a technologické inovacie sa tiez objavuju nové trendy, ktoré budu
formovat’ budtcnost’ prevodoviek.

S rastacim tlakom na ekologickt zodpovednost’ sa prevodovky musia prispdsobit’ poziadavkam
na niz§iu spotrebu paliva a zniZovanie emisii CO.. Doélezité je optimalizovat prevodové
systémy na znizenie energetickych strat a zlepsit’ celkovl Gc¢innost. V sektore elektrickych
vozidiel a hybridnych pohonov je poZiadavka na niz§iu hmotnost’ a kompaktnost’ prevodoviek.
Prevodovky musia byt I'ahSie, no zaroveinl dostatocne silné na prenos vysokych kratiacich
momentov. V priemyselnych a automobilovych aplikaciach sa kladie doraz na vyS$Siu
spol'ahlivost’ prevodoviek. OcCakava sa, Ze prevodovky budii musiet odolavat’ narocnym
podmienkam a minimalizovat’ potrebu Udrzby a oprav.

Adaptivne prevodovky, ktoré sa automaticky prispdsobujii podmienkam jazdy, sa stavaji
populdrnymi, najmi v elektrickych a autonémnych vozidlach. Tieto systémy umoZiuji
plynulej§i vykon a lepSiu efektivitu. S rozvojom elektrickych vozidiel sa ocakava, ze
prevodovky sa budu viac prisposobovat elektromotorom. Tieto prevodovky mdézu byt
jednoduchsie, bez potreby tradicnych prevodovych stupniov. S rasticim vyuzivanim IoT
(Internet of Things, teda Internet veci) a senzorov budu prevodovky schopné monitorovat svoje
vlastnosti a vykon v realnom ¢ase. To umozni v€asnu diagnostiku problémov a prediktivnu
udrzbu. Pokrocilé materidly, ako kompozity a nanotechnoldgie, umoznia zlepsit' vlastnosti
prevodoviek, ako je odolnost’ voc¢i opotrebeniu a efektivita prenosu vykonu.

16 BRNO 2025



PREVODOVE USTROJE

1.5 PREVODOVKA AKO ZDROJ HLUKU VOZIDLA

Pojmy hluk a vibrécia, v anglickych literarnych dieloch ¢asto spominané ako NVH (noise,
vibration and harshness), st definované ako Uuc¢inky budiov vibracii vo vozidle
(nepravidelnosti motora, trhnutia pri posune nakladu atd’. [5]), ktoré mozno pocut’ ako hluk
alebo vnimat’ ako vibracie. Ked’ze vibracie mozu negativne ovplyvnit’ pohodlie, tato otdzka sa
stava Coraz dolezitejSou pri vyvoji a v hodnoteni. Ciel'om je zabranit’ vibraciam, ktoré mozu
negativne ovplyvnit' pohodlie jazdy. Spravanie sa NVH sa reguluje pomocou akustického
konstrukéného navrhu. V tomto pripade sa akustika prislusnych komponentov (napr. motora
alebo vyfukového systému) optimalizuje tak, aby spliiala potreby zakaznika.

S neustdlym znizovanim hlucnosti spalovacich motorov, pouzivanim hybridizécie a
elektromotorov sa hluk prevodovky stava Coraz doleZzitejSou otazkou pri vyvoji automobilov.
Podla Fishera a spol. [5] alohu prevodovky v akustike vozidla mozno posudzovat’ z dvoch
hl'adisk. Na jednej strane je prevodovka zdrojom hluku v hnacom ustrojenstve a prispieva k
hluku v priestore pre cestujucich a mimo vozidla. Na druhej strane prevodovka spolu s motorom
a hnacim tUstrojenstvom zodpovedna aj za akustickt spétnt vizbu pre vodica a "zvuk vozidla".

1.6 VIBRACIA A HLUK SPOSOBENE PREVODOVKOU

Integralny prispevok k celkovému hluku vozidla (vnitorny hluk, vonkajsi hluk) je nizky v
porovnani s podielom hluku spalovaciecho motora a s ostatnymi hlukmi vozidla (hluk vetra,
hluk valenia). Prevodovky vozidiel vS§ak m6zu mat’ vel'mi silny charakter chrastenia alebo
tonového (spievajuceho, kviliaceho) hluku, ktory je sposobeny prevodovymi pomermi
prostrednictvom prevodovych stprav [5], ktoré maju rusivy vplyv na celkovy dojem z hluku.
Tieto zvuky moZu byt’ v hrani€nych prevadzkovych stavoch vel'mi dominantné a neprijatelné.

Smith [6] vo svojom praci oznacuje hlavnou pri¢inou vzniku hluku prevodoviek silu, ktora
vytvara vibracie (v komponentoch), ktoré sa potom prenéasaji na okolitu konstrukciu. Az ked’
vibracie rozruSia vonkajsie steny, vznikd hluk prenaSany vzduchom. Vo vnltri beZnej uzavretej
prevodovky su vysoké hladiny akustického tlaku. Zvycajne to ale nevadi, pretoze kolisanie
tlaku vzduchu vo vnutri nie je dostato¢ne silné na to, aby rozvibrovalo prevodovu skrinu [6].

Pri opise hlavnych zdrojov hluku sa bude predpokladat’, ze zuby su v zabere. Kazdy jednotlivy
par zubov, ktoré su v zabere, sa najprv dotyka v jednom bode a potom sa vzajomne preklzuju
nad sebou. Vstup do zaberu méze sposobit’ maly mechanicky raz, ktory vyvola Strukturalnu
vibraciu, pretoze narazi na poruchy na obeznych drahach valivych loZisk. Tieto vibracie sa
prenasaju konstrukciou prevodovky. Frekvenciu tychto vibracii mézeme merat’ [7]. EXistuje
mnoho rezonancnych frekvencii konstrukcie prevodovky, ktoré vSak nie st asociované s
individualnou ¢ast'ou prevodovky alebo ozubenym kolesom. Mechanicky rdz v tomto pripade
nie je sprevadzany s timenymi kmitmi ako v pripade poruch valivych loZisk.

Chybu prevodu Munro [8] definuje tak, ze si predstavime, Ze vstupné ozubené koleso sa pohana
absolutne ustalenou uhlovou rychlostou a potom difame, ze vystupné ozubené koleso sa otaca
ustalenou uhlovou rychlostou. Akékol'vek odchylka od tejto ustdlenej rychlosti sposobuje
odchylku od "spravnej polohy" vystupu a to je chyba prevodu, ktord ndsledne spdsobuje
vibracie. Ked’ sa to chceme formalnejSie povedat, tak chyba prevodu je rozdielom medzi
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uhlovou polohou, ktorti by vystupny hriadel’ pohonu zaujal, v pripade dokonalé¢ho pohonu, a
skuto¢nou polohou vystupu [6].

1.7 VNUTORNE REAKCIE PREVODOVKY

Chyba prevodu je chyba medzi zubami ozubenych kolies. Myslienka relativneho posunu
(mikrény), ktory je pri¢inou zmeny silového pdsobenia, a tym aj vibracii [9], je nezvycajna,
pretoze zvycajne budime vonkajSou silou, napriklad vibraciami podpery, aby vznikli vibracie.
Pri ozubenych prevodoch méame relativny posun (chyba prevodu) medzi zapadajicimi
ozubenymi kolesami, ktoré vytvaraju sily medzi zubami a nasledné vibracie v systéme.
Relativny posun medzi zubami vznikd pdsobenim rovnakych a opacnych vibranych sil na
povrchy zubov oboch ozubenych kolies, ktoré ich od seba vzd’al'uji a vychylia na dostato¢na
vzdialenost’, aby sa prisposobili chybe prenosu.

V aute moze viest’ cesta rusenia cez komponentov hnacieho Ustrojenstva, ktoré sa nachadzaju
pred alebo za prevodovkou, pretoze vibracie z prevodovky sa Siria do motora a vyZzaruju z
panelov motora alebo unikaju cez drziaky motora do karosérie alebo sa §iri na zadnti napravu a
cez jej podpery do karosérie. Kedysi sa vibracie §irili aj priamo cez prevodovku paky a spojkové
lankd do karosérie. Obvykle sa vychadza z predpokladu, Ze pri modelovani vnutornych
rezonancii a odoziev je mozné loziskové puzdra povazovat’ za tuhé [6]. To je zvyCajne rozumna
idealizacia situacie, pretoze pohyby puzdier lozisk st zvy€ajne mensie ako 10 % [6] pohybov
ozubenych kolies. Prilezitostne pruzna skrina alebo skrina, v ktorej sa hmoty pohybuju
V protifaze, spdsobi zniZenie alebo zvySenie zdanlivej tuhosti nosnych hriadel'ov alebo lozisk.

Jednou z prvych poziadaviek je urcit, ¢i je dominantnym zdrojom hluku samotnd skrina
prevodovky, alebo, ¢o je CastejSie, €i sa vibracie prenaSaji do hlavnej konStrukcie a vytvaraji
hluk. Pripadny prenos vibracie do konStrukcie sa mdze vyrazne ovplyviiovat’ izola¢né drziaky
proti vibracii montované medzi prevodovkou a konstrukciou.

Celkova draha prenosu vibracii je znazornena na obr.1l. Zacina sa kombinéciou viacerych
faktorov, medzi ktoré patria vyrobné nepresnosti, konstrukéné nedokonalosti, montazne chyby,
ako aj mikroskopické vychylky profilov zubov a ozubenych kolies. Tieto odchylky spdsobuju
vznik tzv. chyby prevodu (angl. transmission error) [6], ktora predstavuje jednu z hlavnych
pri¢in generovania excitacie v systéme.

Chyba prevodu je v podstate rozdiel medzi idealnou (teoretickou) a skutocnou uhlovou polohou
vystupného kolesa v zavislosti od polohy vstupného hriadela. Tento rozdiel vytvara periodické
silové zmeny, ktoré sa Siria mechanickym systémom a vyvoldvaji vnutorni dynamiku
ozubenych kolies. Vysledkom st sily s vibraénym charakterom, ktoré sa prendsajii do lozisk a
nasledne do loziskovych podpier.

Loziska, ako kritické body prenosu sil, transformuju tieto vnitorné vibracie do vonkajSich
Strukturalnych vibracii, ktoré sa Siria d’alej — bud’ priamo do prevodove;j skrine, alebo cez rdzne
izola¢né prvky (ako su silentbloky, gumové drziaky ¢i pruzné ulozenia) do nosnej konStrukcie
vozidla. V pripade nedostatoéného tlmenia méze dojst’ k vyraznému prenosu vibracii az do
karosérie.
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Obr. 1 Budenie vibracii v prevodovke a ich prenosova cesta [6].

Vo vozidle sa tieto vibracie $iria z prevodovky cez hlavny odliatok motora, pripadne cez nosné
konzoly, do ramu alebo skeletu karosérie. Takto mézu prejst’ niekol’ko metrov v Struktare
vozidla, kym nenarazia na panel alebo Cast’ karosérie s vhodnymi vlastnost'ami (rezonan¢nou
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frekvenciou), ktora za¢ne rezonovat’. Tieto Strukturalne vibracie nasledne vyvolaji akustické
emisie, ktoré su vnimané ako hluk v kabine cestujucich. Tento neziaduci hluk, oznacovany aj
ako NVH (Noise, Vibration, Harshness) efekt, moze vyrazne znizit komfort pasazierov a ¢asto
je predmetom st'aznosti pouzivatelov vozidiel, najma pri modernych autach, kde je kladeny
doraz na tichost’ a kultaru jazdy.

Okrem hlavného prenosového ret'azca sa vibracie mozu §irit’ aj pozdiZ vstupného a vystupného
hriadel’a. Tieto prenosové cesty su sice menej dominantné, no mézu sposobit’ problémy
napriklad v oblasti spojky, hnacich hriadelov alebo pomocnych agregatov, najmé ak su zle
navrhnuté, nedostato¢ne vyvazené alebo opotrebované.

Vznika otazka, ako suvisi chyba prevodu s kone¢nym hlukom. Hluk je imerny chybe prenosu
[6], hoci systém sa zvycCajne sprava (s vynimkou malého zataZenia) ako linearny systém. Pre
kazdy linearny systém by mal byt’ vystup imerny vstupu. Zdvojnésobenie chyby prevodu by
malo priniest’ zvySenie urovne hluku o 6 dB. Toto plati len pri jednej frekvencii a rdézne
frekvencie sa cestou stretdvaji s vysokou alebo nizkou odozvou, takze hlavna viditeI'na
frekven¢né zlozka chyby prenosu méze byt v kone¢nom hluku zanedbatel'nd, pretoze nemohla
najst’ vhodnu rezonanciu. Testy Kohlera a spol., [10] a Furleya a spol. [11] stanovili tato
suvislost’ a praca Palmera a Munra [12] potvrdila presny vztah priamym testovanim a ukazala,
ako hluk presne zodpoveda chybe prenosu.

Obr. 2 Kinematicka schéma prevodového sukolesia [7].

Existujii r6zne matematické modely opisujuce dynamické spravanie ozubeného kolesa v
zabere. Jeden z najjednoduchsich je navrhnuty pre kinematicku schému na obrazku 2. Rovnica
[7] rotacného pohybu dvoch ozubenych kolies, ktoré su spojené systémom pruzinovych
tlmicov, je nasledovna:

J1¢1 + b(®) (@1 — ¢2) + c(O) (@1 — @) = M, 1)
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J2$2 + b() (@2 — @1) + c(®) (@2 — ¢1) = M,

kde M; a M, su krutiace momenty (momenty sily), ¢; a ¢, st uhly otacania, J; a J, su
momenty zotrvacnosti, b a ¢ st timenie a tuhost’ kontaktu zubov. Pohybové rovnice [7] mozno
upravit’ do redukovaného tvaru na modelovanie deformacie zubov:

X=X1+Xp =11 + 120, (2)

kde r; a r, st polomery rozstupovej kruznice. Redukovany tvar pohybovej rovnice [7] je
nasledovny:

mREDjé + b(t)x + C(t)x = Mllrl - lerz (3)

kde mygp je redukovana hmotnost™:

12
Mgep = TorZjrZ 4)

Pre rovnovézny stav medzi vstupnym a vystupnym momentom

M, + M1:—i=0 (5)

sa prava strana redukovanej pohybovej rovnice [7] rovna nule. KedZze prava strana
diferencialnej rovnice je rovna nule, kmitanie nie je vynatené ani vol'né, ale samobudené.
Koeficienty tlmenia a tuhosti st periodické funkcie ¢asu, ktoré excituju periodické rieSenie
nestacionarnej diferencialnej rovnice. Koeficienty a rieSenia rovnice maju periddu Tgpyp =
1/femr [7], kde four je frekvencia zaberu. Periodicka deformécia pruziny sposobuje uhlové
kmitanie hriadelov s namontovanymi ozubenymi kolesami. Uhlové vibracie a zotrvacnost
ozubenych kolies sposobuju dynamicku silu posobiacu medzi zubami konstatuji Byrtus a
Zeman [13]. Mechanicka sila sa prenasa z hnacieho ozubeného kolesa na hnané ozubené koleso
sily Fy posobiacej pozdiz osi posobenia. Této sila je kompenzovana rovnakou a antiparalelnou
silou F; posobiacou v mieste opory hriadela. Vysledkom stcasného pdsobenia tychto sil Fr a
Fs na hnaci prevod je kratiaci moment, obrazok 3. Tuhost' kontaktu zubov sa nerovna
konstantnej hodnote, ale kmitd synchronne so zubovou frekvenciou v désledku oscilacie poctu
dvojic zubov v kontakte a posunu bodu kontaktu zubov pozdiz boku zuba. Oscilacia tuhosti
kontaktu zubov sposobuje samobudené uhlové kmitanie pohananého ozubeného kolesa, ktoré
ma za nasledok ¢asovo premenlivé silyFr a Fs. Sila posobiaca na ulozenie hriadela je tiez
dynamicka a budi vibracie skrine prevodovky a nasledne vydava hluk.
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Obr. 3 Prenos uhlovych vibracii na vibracie skrine prevodovky [7].

1.8 SPEKTRUM HLUKU PREVODOVIEK

Prevodovky su stroje, ktoré pracuju cyklicky, ¢o sposobuje, Ze hluk produkovany prevodovkou
je tonovy. To znamend, ze frekvencné spektrum hluku pozostava zo sinusovych zloziek na
diskrétnych frekvenciach s nizkou trovitou nahodného hluku pozadia. Ked’ze emitovany hluk
ma pdvod vo vibraciach prevodovky, frekvencné spektrum vibracii ma rovnaké zlozenie ako
spektrum hluku. Zakladnou frekvenciou rotujucich strojov je rychlost’ otacania f;, dand po¢tom
ota¢ok za sekundu, inymi slovami v Hz. Dal$§im meradlom ota¢ok stroja je podet otadok za
minutu, ktory sa oznacuje skratkou RPM (Revolutions Per Minute). Frekvencia narazu zubov
alebo kmitania tuhosti kontaktu zubov sa vypocita ako sucin rychlosti otaania ozubeného
kolesa v Hz a poctu zubov n sa oznacuje ako zékladna frekvencia ozubenia alebo frekvencia
ozubenia four [7]:

femr = nfo- (6)

Dvojica ozubenych kolies v zabere tvori jednoduchtl prevodovku, ktora je charakterizovana len
jednou frekvenciou ozubenia. Dvojica ozubenych kolies v zabere mdze byt volitel'ne rozSirena
o volnobeZzné ozubené koleso, ktoré je medzilahlym ozubenym kolesom vloZzenym medzi
obidve ozubené kolesa a zaroven s nimi samostatne zaberd. Medzil'ahlé ozubené koleso nema
vplyv na frekvenciu ozubenia [7].

Zlozené prevodové stikolesia sa skladaju z niekol’kych parov ozubenych kolies. Zlozené sukolie
pozostavaji z dvoch paralelnych hriadel'ov, dvojice ozubenych kolies v zébere a ozubeného
kolesa, ktoré je v zdbere s ozubenym kolesom, ktoré nie je zobrazené na obrazku 4. Prvé
ozubené koleso s poctom zubov n; je namontované na primarnom hriadeli, zatial' co druhé
ozubené koleso z dvojice ozubenych kolies s poc¢tom zubov n, je namontované na
sekundarnom hriadeli. Obe ozubené kolesd v zabere st vonkajSie, ¢o znamena, Ze zuby st
vytvorené na vonkajSom povrchu valca alebo kuzel'a. Tretie ozubené koleso s poctom zubov
ns je tiez namontované na druhom hriadeli. Otacky prvého hriadela sa oznacuju f; a otacky
druhého hriadela sa oznacuju f.
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Obr. 4 Zlozeny prevodovy mechanizmus [7].

Vzhl'adom na smer otdCania ozubeného kolesa je rychlost’ otacania druhého hriadela dana
vzt'ahom podla nasledujaceho vzorca [7]:

f2 =—fimi/n; . (7)

Znamienko minus vo vzorci znamena, ze druhé koleso sa otac¢a v opacnom smere. Pomer pocétu
zubov n, k poctu zubov n, sa nazyva prevodovy pomer ozubenych kolies. Ozubené koleso
prevodového sukolesia, ktoré ma menej zubov sa nazyva pastorok, zatial’ ¢o druhé s va¢sim
poctom zubov ako pastorok sa nazyva koleso.

Frekvencia ozubenia vSetkych ozubenych kolies prevodového sukolesia na obrazku 4 je dana
nasledujucim vzorcom [7]:

fn1 =mf1,
fn2 =n,f, = —nif; = _fn1 ' (8)
fn3 =nszf, .

Pre l'ubovol'ny pocet zubov n, a n, absolitna hodnota zubovej frekvencie obidvoch ozubenych
kolies v zabere je rovnaka, zatial' ¢o pre rozne pocty zubov a n, a n; su frekvencie otacania
zubov prislusnych ozubenych kolies rozne. Pre jednostranné frekvencné spektrum nie je
znamienko frekvencie uzlovania dolezité¢ [7]. Staci pracovat’ s kladnou frekvenciou ako s
poctom vzajomnych narazov alebo cyklov uzamknutia zubov za sekundu.

Ak je potrebné zvacsit’ vzdialenost medzi osou hnacieho ozubeného kolesa a osou hnaného
ozuben¢ho kolesa, potom sa medzi tieto ozubené kolesa umiestni koleso, ktord nemeni
prevodovy pomer a frekvenciu uzamykania zubov. Smer otac¢ania hnacieho a hnaného
ozubeného kolesa je rovnaky [7].
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Vsetky zékladné zlozky spektra sa zvycajne rozdel'uju na kombinaciu nasledujtcich efektov
[14]:

e Nizke harmonické otacky hriadel’a.

o Harmonické frekvencie zakladnej frekvencie zubového hriadela a ich postranné pasma.
e Subharmonické zlozky.

o Komponenty frekvencie loviacich zubov.

e Prizra¢né (alebo zvlastne) zlozky.

e Periodicita v signdloch meranych na planétovej prevodovke.

e Hrkotanie ozubenych kolies.

o Komponenty pochadzajuce z poruch valivych lozisk.

1.8.1 NizKE HARMONICKE OTACKY HRIADELA

Nizke harmonické otacky hriadel'a pochadzaju z nevyvazenosti, nesuososti, ohnutého hriadel’a
a maju za nasledok nizkofrekvenéné vibracie [7], teda bez vplyvu na uroven hluku prevodovky
vd’aka frekvencnému vazeniu typu A. Tyka sa to zariadeni, ktoré su pripojené k prevodovke
prostrednictvom spojok, ako je motor alebo zariadenie pohanané prostrednictvom prevodovky.
Ak zlozka otaCok dominuje vo frekvenénom spektre vibracii, potom sa zaoberdme problémom
nevyvazenosti rotujicich hmot. Skupina nizkych harmonickych frekvencii otacania poukazuje
na paralelné a uhlové nestiosovosti dvoch hriadel'ov, ktoré st navzajom spojené. Prevodovka
je druh prevodového systému, ktory pouziva tekutinu (obvykle olej) na prenos vykonu medzi
roznymi komponentami systému.

1.8.2 HARMONICKE FREKVENCIE ZAKLADNEJ ZUBOVEJ FREKVENCIE A ICH VEDLAJSIE
PASMA

Casovy priebeh dynamickych sil pdsobiacich medzi zubami ozubenych kolies nie je sinusovou
funkciou Casu, ale v idedlnom pripade len periodickou funkciou. Z tohto dovodu sa frekvencné
spektrum hluku a vibracii produkovanych ozubenymi kolesami obsahuje niekol’ko
harmonickych zloziek zékladného frekvencii ktoré su zretelne pocutelné, pretoze zubové
ozubenie a jeho harmonické zlozky spadaji do rozsahu l'udského sluchu. Na ucely analyzy je
obvyklé zvolit’ frekvenény rozsah merania, ktory zachytava az pat’ [7] harmonickych frekvencii
zakladnej frekvencie ozubenia spojenej s prevodovym sukolesim.

Prevadzkové podmienky prevodovky nie st ustdlené. Kratiaci moment prendSany ozubenymi
kolesami a otaCky sa pocas otaCania meni, Co sposobuje moduldciu harmonickych zloziek
frekvencného spektra. Vysledkom modulécie st stiipajuce zlozky postranného pasma spojené
s tzv. stredovymi zlozkami, v naSom pripade harmonickymi zlozkami frekvencie ozubenych
kolies. Zmena prenaSaného krutiaceho momentu pocas celej otacky sposobuje amplitidova
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moduléciu sinusového Sumu alebo vibracného signdlu, zatial ¢o zmena uhlovej rychlosti
otacania sposobuje fazovli moduldciu. Zmena kratiaceho momentu spdsobuje proporcionalne
zmeny dynamickych sil posobiacich medzi zubami v zabere, a teda vibracie na povrchu
konstrukcie skrine prevodovky, a tym aj vyzarovany hluk. Amplitidova a fazova modulacia
pdsobia sticasne. Ak ma niekol’ko ozubenych kolies v zabere s roznymi frekvenciami otacania
rovnaku frekvenciu zaberu, potom obe postranné pasma patriace k frekvencii zaberu obsahuju
rovnaky pocet sad rovnako vzdialenych zloziek, ako je pocet roznych frekvencii otacania [7].
Frekvencia stredovej zlozky sa mdze rovnat’ 'ubovolnej harmonickej frekvencii frekvencie
otaCania zubov.

1.8.3 SUBHARMONICKE ZLOZKY

Cast’ zakladnej frekvencie (frekvencia otadania) sa nazyva subharmonicka frekvencia. Existuja
nelinearne modely dynamiky kontaktov zubov [7], ktoré predpokladaju, Ze nelinearita tuhosti
zubu je funkciou deformécie, ktord dokazuje budenie polovice rezonanc¢nej frekvencie zubov.
Toto nema vplyv na prevodovky nakladnych vozidiel [7]. V pripade prevodoviek automobilov
moze byt tato zlozka budena pri takej vysokej rychlosti otdcania, Ze hluk motora prekryje hluk
prevodovky [7].

Dalsie subharmonické frekvencie vznikaju z rychlosti, akou sa tie isté dva zuby ozubeného
kolesa dostani do zébere. Tento druh frekvencie zdberu zubov sa nazyva frekvencia HTF
(Hunting tooth frequency) furr [7]:

ged(nyny) )

fHTF = f GMF ™

kde gcd(nq,n,) je najvacsi spoloény delitel’ oboch ¢&isel ny a n, zubov [15]. Ak su ¢islang a
n, prvodisla, potom gcd(ny,n,) = 1. Dizka opakovania (loviaceho zubu) medzi kontaktmi
rovnakych zubov je recipro¢ne zavisla od frekvencie loviaceho zubu. V spektre hluku
prevodovky to ma zanedbatel'ny vplyv. Tato frekvencia je vhodna na riadenie synchronneho
priemerovania hluku a vibraénych signalov v ¢asovom rozsahu. Pri zaznamenavani dizky
signalov hluku a vibracii v ustalenom sa odporGéa [7], aby sa pouzival viacnasobok dizky
periddy loviaceho zuba.

Ak je stroj vybaveny klznymi loZiskami, potom mozZe spektrum vibracii za urc¢itych podmienok
obsahovat’ subharmonicku zlozku s frekvenciou 0,42 az 0,48 nasobku rychlosti otdcania
rotora [7]. Nastup nestability rotora sa zacina, ked’ otacky prekrocia urcitu hranicu v zavislosti
od radidlnej vole a viskozity oleja. Tento jav je znamy ako nestabilita spdsobena olejovym
filmom alebo nestabilita vyvolana kvapalinou, beZzne oznacovana ako olejovy vir.

1.8.4 ZVLASTNE KOMPONENTY

Frekvencia zvlaStnych (alebo ghost) zloZiek je celoCiselnym nasobkom rychlosti ota€ania ako
frekvencia ozubenia, ale ozubené koleso s tymto poc¢tom zubov sa v prevodovke nenachéadza,
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odtial’ pochadza jeho nazov. Ghost zlozka frekven¢ného spektra vzniké v dosledku chyb zubov
indexového kolesa ozubenia rezacieho stroja, najma brusnych strojov na ozubené kolesa [7],
ktoré pouzivaju metédu brusenia s plynulym posunom. Je zname, Ze hodnota uvedeného
celoCiselného néasobku sa rovnd poctu zubov indexového kolesa tohto obrabacieho stroja.
Kedze pocet zubov obrabacieho kolesa je velky, ghost zlozka zodpoveda ¢istému tonu s
vysokou frekvenciou.

Pocet zubov indexového kolesa brusky sa moze rovnat’ 200 alebo 144 [7]. Je tazké dokazat,
ze frekvencia ghost zlozky je takymto vysokym celoc¢iselnym nasobkom otaCok. Ghost zlozka
je obklopena bo¢nymi zlozkami pasma, ktoré mézu byt nesymetrické. Dobrou metédou na
zistenie nasobku je pouzitie rddovej analyzy.

1.8.5 PERIODICITA SIGNALOV MERANYCH NA PLANETOVEJ

Epicyklicka [7] alebo planétova prevodovka je prevodovy systém s planétovymi ozubenymi
kolesami otac¢ajicimi sa okolo centralneho ozubeného kolesa, o znamend, ze osi planét sa
otaaju okolo pevnej osi centrdlneho ozubeného kolesa. Preto su planétové prevody
namontované na unasaca, ktory sa sdm moze otacat’ vzhl'adom na centralny koleso. Pri vypocte
frekvencii ozubenia sa berie do uvahy jednoduchy planétovy prevod (znazornena na obr.5), v
ktorom su satelity v zdbere s centralnym kolesom a s vonkaj$§im korunovym kolom alebo
prstencom, ktoré st vybavené vnutornymi zubami. Predpoklada sa tiez, Ze prevodovka znizi
otacky vstupného hriadel’a, na ktorom je namontovany centralne koleso, a vystupny hriadel’
prevodovky sa otaca rovnakou rychlost'ou ako nosi¢, zatial’ ¢o vonkajsi prstenec sa neotaca,
pretoze je pripevneny ku skrini prevodovky. Pocty zubov vonkajSieho kruzku, centralneho
ozubeného kolesa a satelitov st ny, n, a n3 v uvedenom poradi. Pocet ozubenych kolies
satelitov sa oznacuje n. Frekvencie otacania rotujuicich Casti prevodovky st nasledovné:

e frekvencia otdcania centralneho kolesa vzhl'adom na skriiiu prevodovky f,
e frekvencia otdcania nosného kolesa vzhl'adom na skrifiu prevodovky f7,
e frekvencia otdCania planétového ozubeného kolesa vzhladom na nosic f,.

n=3_.. pocetplanétovych kolies
] |

(23] Satelit

Unasac
Vstupy Vystup

54

fo i
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koleso .~

Z)
— Kormunové koleso

Obr. 5 Jednoducha planétova prevodovka [7].
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1.8.6 HRKOTANIE PREVODOVKY

Vyssie opisané zlozky spektra mozno identifikovat’ vo vSetkych prevadzkovych podmienkach
prevodovky, okrem pripadov, ked’ nie st prevodové pary zat'azené a vibruji v rdmci svojho
rozsahu voli. Prevody bez zataZzenia pri volnobeznych otackach spdsobuji chvenie
prevodovky. Je zname, Ze uhlové vibracie su mierne tlmené. Ak st na hnacom ozubenom kolese
prevodovky vynutené uhlové vibracie a hnacie ozubené koleso je spojené s odl'ahenym
zotrva¢nikom, potom dochddza k chaotickému uhlovému kmitaniu hnaného ozubeného kolesa
[7]. Rovnaké podmienky vznikaj, ak existuju uhlové vibracie hnaného prevodu a tazky
zotrvacnik je pohanany prostrednictvom prevodového sukolesia.

1.8.7 KOMPONENTY SPEKTRA POCHADZAJUCE Z PORUCH VALIVYCH

Pri analyze spektra vibréacii alebo hluku prevodoviek sa stretdvame aj s ucinkami poruchy
valivych lozisk. Ozubené kolesa generuju parametrické vibracie [7] ako dosledok zmeny
tuhosti kontaktu zubov v zdbere pocas kazdého cyklu zaberu. Za predpokladu, ze pracovné
plochy valivych lozisk su idedlne rovné bez akychkol'vek defektov, nie je dovod na vzbudenie
vibrécii a hluku. Novovyrobené valivé loziska na rozdiel od ozubenych kolies prevodovky
pracuju hladko bez vibracii sposobenych defektmi alebo nedokonalostou obeznych dréh a
valivych telies. Valivy prvok sa odval'uje po vnttornych a vonkaj$ich drdhach s vel'mi malym
valivym odporom a takmer bez preklzu.

Charakter vibréacii a hluku valivych loZisk je bud’ tonovy, alebo Sirokopasmovy. Poruchy
valivych lozisk m6zu vzniknat' v dosledku tinavy materidlu pocas prevadzky na vnatornych a
vonkajsich obeznych drahach a na samotnom valivom prvku. Unava je dosledkom strihovych
napdti, ktoré sa periodicky objavuji pod povrchom obeZnej dréhy, ktory je vystaveny zat’azeniu
[7]. Po ur¢itom obdobi prevadzky loziska tieto napdtia sposobuju trhliny, ktoré sa postupne
roz8iruju az na povrch. Pri prechode valivych telies cez trhliny sa niektoré kusky materialu
odlomia. Tento jav je znamy ako odlamovanie alebo odlupovanie. Odlamovanie sa postupne
zvacsuje a spdsobuje nefunkénost’ loziska.

Hluk a vibracie novych a zdravych valivych lozisk st sposobené nedokonalostami vo
vyrobnom procese. Vnutorné a vonkajsie krizky nie s také tuhé, ako by mali byt a preto sa v
dosledku upnutia pri bruseni mierne deformuji. Namiesto kruhového tvaru obrobku je
vysledkom brusenia to, ze kruzky a obeZné drahy po uvol'neni upnutia ziskaju ovalny tvar s
tromi lalokmi [7]. Toto budenie méze byt’ zosilnené konstrukénou rezonanciou, a preto sa vo
frekvenénom spektre hluku a vibracii objavuji harmonické zlozky zékladnej frekvencie, ktoré
zodpovedaju jednej poruche na obeznej drahe alebo valivom prvku. V pripade nekruhovitosti,
ktora sa sklada z troch lalokov, je tato frekvencia celo¢iselnym nasobkom troch vzh'adom na
zakladnu frekvenciu. Pri navrhu tichej prevodovky sa musia brat’ do tvahy loziska ako zdroj
hluku.

1.9 VPLYV KONSTRUKCIE SKRINE NA AKUSTIKU

Skrina prevodovky, ako nosny a ochranny prvok, zohrava klI'a€ovua ulohu pri prenose a timeni
vibracii. Na jej akustické vlastnosti vplyva najmd pouzity material (napr. liatina, hlinik) a
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presnost’ vyrobného procesu. Tvar, hribka stien, rebrovanie a tuhost’ konsStrukcie mézu vyrazne
ovplyvnit’ vznik a Sirenie hluku.

1.9.1 MATERIAL

Material, z ktorého je vyrobena skrinia prevodovky, zohrava rozhodujicu ulohu v tom, ako
efektivne tlmi alebo prenasa vibracie a hluk. Materialy s r6znymi mechanickymi vlastnostami,
ako je tuhost’, pruznost’ a schopnost’ absorbovat’ vibracie, mézu ovplyvnit’ akustické vlastnosti
prevodovky. Aby sa splnili ciele tykajice sa hmotnosti a nadkladov, skrine prevodoviek su
navrhnuté na kone¢nu Zivotnost’ [5].

Hlinikové skriiové konStrukcie st 'ahSie a majt lepSie vlastnosti pri tlmeni vibrécii v porovnani
s ocel'ou. Hlinik ma niz8iu hustotu, ¢o znamen4, Ze je menej nachylny na rezonanciu a moze
znizovat’ prenos hluku do karosérie vozidla. AvSak, pri znizenej hmotnosti je potrebné brat’ do
uvahy, ze materidl moze byt menej odolny voci vysokym zatazeniam v porovnani s ocelou.

Liatina je d’al$i material, ktory sa pouziva pri vyrobe skriniek prevodovky. Mé vel'mi dobré
vlastnosti timenia vibracii, pretoZe jej $truktura a hustota umoziuji absorpciu zvukovych vin.
Skrina prevodovky z liatiny mdze vyznamne znizit’ prenos hluku a vibracii do interiéru vozidla.
Ale zaroven je tazsi v porovnani s hlinikom, o mdze zvySovat’ celkova hmotnost’ vozidla. To
modze mat’ negativny vplyv na spotrebu paliva a jazdné vlastnosti vozidla. Okrem toho je liatina
nachylnej$ia na praskanie pri extrémnych zat'aZeniach alebo narazoch.

V poslednych rokoch sa na vyrobu skriniek prevodovky Coraz viac vyuZivaji kompozitné
materialy (napriklad sklolaminat alebo uhlikové vlakna). Tieto materialy st vel'mi 'ahké a maju
vynikajuce tlmiace vlastnosti, ktoré dokazu u¢inne znizovat’ hluk a vibracie prenasané zo skrine
prevodovky do ostatnych cCasti vozidla. Kompozity mézu byt Specificky navrhnuté tak, aby
pohlcovali urcité frekvencie, ¢im sa minimalizuje rezonancia a zvySuje celkovy komfort.

1.9.2 VYROBNY PROCES

Sériovo vyrabané skrine sa vicSinou vyrabaju pomocou zariadenia na tlakové liatie alebo
vysokotlakové liatie. Tekuté hlinikové zliatiny sa v priebehu milisekind vstrekuju piestom do
nastroja na tlakové liatie. Vo vnutri nastroja tekuty hlinik tuhne. Cely proces tlakového liatia
vytvara rdzne chyby odliatku, ktoré sa nedaji uplne odstranit’. Vlastnosti materidlu st od tychto
nepravidelnosti vel'mi zavislé [5]. Cielom je minimalizovat’ chyby odlievania; umiestnit’ tieto
vady do konStrukéne nekritickych miest odliatku; a riadit’ proces tlakového liatia tak, aby
vplyvy prostredia, Zivotnost nastroja a odchylky v toleran¢nom péasme zlozenia zliatiny
nezhorSovali pevnost’ a trvanlivost’ skrine.

Chyby odliatkov ovplyviiuji mechanické vlastnosti. KonStrukcia skrine, umiestnenie
vtokového systému (napajanie nastrojov na tlakové liatie tekutym materidlom), odvzdusnovaci
systém (vystup pre plyny vytlacané tekutym hlinikom) a silové chladenie nastroja na tlakové
liatie st opatrenia na ovplyvnenie a minimaliziciu defektov odlievania [5]. Tie mozu byt
porovitost’ spdsobend zmr§t'ovanim, porovitost’ spdsobend zachytenymi plynmi, pradenim za
studena, uzavretymi oxidmi atd’.

28 BRNO 2025



PREVODOVE USTROJE

V procese navrhu nastroja na tlakové liatie sa vykonavaju simulacie tlakového liatia. Modeluje
sa geometria surového dielu (vratane branok a otvorov), ako aj nastroj na tlakové liatie.
Okrajové a zatazovacie podmienky musia zohladilovat’ teplotu zliatiny, ako aj chladenie
nastroja na tlakové liatie. Pri simuléciach sa musia nastavit’ strojové parametre zariadenia, ako
su objemy, Casy cyklov atd’. Na zdklade metéd CFD sa simuluje plnenie nastroja na tlakové
liatie, chladnutie a tuhnutie. Teplotné profily pocas ochladzovania poskytujui idaje o miestach,
kde sa moézu vyskytnut chyby tlakového odliatku [5]. Mozno predpovedat’ rozloZenie
porovitosti a zony studeného pradenia.

Odlievané prevodové skrine st zvycajne ovela tichSie ako prislusné zvarence. Nie je to preto,
ako sa zvyCajne predpokladd, ze liatina mé vacSie tlmenie ako ocel’, pretoze obe maju v
absolitnom vyjadreni vel'mi malé tlmenie [6]. Hlavnymi dovodmi tohto rozdielu je, Ze
zakrivené liate povrchy su ovel’a tuhSie ako rovné povrchy a ked’ze liatinové odliatky sa platia
podl'a hmotnosti, st zvyCajne ovela hrubsie ako zodpovedajtce zvarence. Ked'ze tuhost’ plechu
v ohybe je timerné kubickej hrubke, poskytuje to vyrazné zvysenie tuhosti napriek nizSiemu
modulu pruznosti.

Je tiez pravdepodobné, Ze sa zvysi tuhost’ rohov a ucinne sa znizi rozpon v désledku radiusov
spojenych s odlievacim procesom. V beznej prevodovej skrini su napétia zanedbatel'né, pretoze
vysoké napétia by sposobili nepatrné pohyby, takze nie je potrebné mat’ vysoku pevnost’ vo
zvaroch [6]. To znamena, Ze v ramci danych nakladov je z konstrukéného a hlukového hladiska
Casto ovela lepSie mat’ hrubé panely len s (nepokrytymi) kitovymi zvarmi ako tensie panely s
(drahymi) plnohodnotnymi hibkovymi zvarmi.

1.10 STRUKTURA VEELIEHO PLASTU

Priroda je skvelym a UspeSnym laboratoriom s databazou plnou ucinnych rieSeni mnohych
vedeckych a technickych problémov. Néapady z prirody inSpirovali T'udstvo sériou novych
navrhov vysoko vykonnych materidlov a systémov, ktoré funguji od makrorozmerov az po
nanorozmery. Bunkovl S$truktiru vcelieho plastu, ktord ma pdvod v prirodnom vcéel'om
hniezde, tvoria rovnomerne rozlozené dvojvrstvové Sestuholnikové bunky. Materidlmi na
stavbu bunkovych stien podl’a prace Zhanga a spol. [16] st v€eli vosk a propolis (druh rastlinne;
Zivice).

Vostinové Struktiry st prirodné alebo umelé Struktury, ktoré maji geometriu vcelieho plastu,
¢o umoziiuje minimalizovat mnozstvo pouZzitého materidlu, aby sa dosiahla minimdalna
hmotnost’ a minimalne naklady na materidl. Geometria voStinovych Struktir sa moze znacne
lisit, ale spoloénym znakom vsetkych takychto Struktur je sustava dutych buniek vytvorenych
medzi tenkymi vertikilnymi stenami. Bunky maju &asto stipovity a Sestuholnikovy tvar.

Praca Wahla a spol. [17] konStatuje, ze Struktira v tvare vcelieho plastu poskytuje material s
minimalnou hustotou a relativne vysokymi vlastnost’ami v tlaku mimo roviny a v Smyku mimo
roviny.
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Obr. 6 Struktira véelieho plastu v prirode [19].

Vostinové materialy sa Siroko pouzivaji tam, kde st potrebné rovné alebo mierne zakrivené
povrchy a kde je cennd ich vysoka Specificka pevnost. Z tohto dovodu sa vo velkej miere
pouzivaju v leteckom a kozmickom priemysle. Vostinové materialy z hlinika, sklenych vlakien
a modernych kompozitnych materidlov sa v lietadlach a raketdch pouzivaju od 50. rokov 20.
storo¢ia [19]. Mozno ich n4jst’ aj v mnohych inych oblastiach, od obalovych materidlov vo
forme vostinovej lepenky na baze papiera az po Sportové potreby, ako st lyze a snowboardy.

Obr. 7 Hlinikova vostina od firmy ARGOSY série 5000 - 'ahké
vostinové jadro s pravidelnou $est’stennou $truktarou [20].
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Podl'a vyskumov L. K. Nguyen a spol. [21] sa ukézalo, ze vostinové Struktiry mézu vyznamne
znizit’ spotrebu materiadlov pri zachovani alebo dokonca zlepSeni mechanickych vlastnosti, ¢o
z nich robi vybornu vol'bu pre udrzatel'né inzinierske aplikacie. Okrem toho, praca J. W. Parka
a spol. [22] konstatovala Ze nové technologické pristupy umoziuju eSte preciznejsie riadenie
geometrie tychto materidlov, ¢o vedie k dalSiemu zvySeniu ich ucinnosti a rozSireniu ich
vyuzitia.

Na zdaklade tisicro¢ného skimania a poslednych sto rokov vyvoja v strojarstve sa vostiny vo
vel'kej miere vyuzivaju v réznych tradicnych technickych oblastiach (stavebnictvo, doprava,
strojarstvo, chemické inzinierstvo atd’.), pretoZe maji mnohostranné vlastnosti vratane I'ahke;j
konstrukcie, tepelnej izolacie a absorpcie energie. Podl'a Zhang a spol. [16] praktické aplikacie
umelych vostin sa zameriavaji predovsetkym na:

o ultral'ahku konStrukciu spojent s vysokou pevnostou a nizkou hustotou, ako st 'ahké
komponenty pouzivané v architektonickych, automobilovych a leteckych
konstrukciach,

e aplikacie s vysokou absorpciou energie narazu, ako su panciere a prilby,

e vysokll makroskopicki medzu klzu aplikovani na nepneumatické pneumatiky.

Obr. 8 Filter pevnych Castic (DPF) je navrhnuty tak, aby Géinne zachytaval
cierny dym z vyfukovych plynov vznetovych motorov a ma vostinova
Struktaru, v ktorej su susedné plynové kanaly striedavo uzavreté [23].
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2 VIBROAKUSTIKA

Vibroakustika je interdisciplinarna oblast, ktord spaja poznatky z mechaniky vibracii a
akustiky. Zaobera sa analyzou a riadenim mechanickych kmitov (vibracii) a nimi vyvolaného
Sirenia zvuku v roznych prostrediach a konstrukcidch. V technickej praxi zohréva vibroakustika
kl'ai¢ovu tlohu najma pri navrhu a optimalizacii strojov, vozidiel, budov ¢i technickych
zariadeni, kde je potrebné znizit’ hluk a neziaduci prenos vibracii.

2.1 Zvuk

Je nam zname, Ze mechanicky systém pozostavajuci zo vzajomne prepojenej hmoty a pruziny
moze ukladat’ mechanicku energiu vo forme potencialnej a kinetickej energie. Ak je systém
vzruseny vonkajSou silou, bude reagovat pohybom. Ked’ sa sila odstrani, ulozena energia
spdsobi oscilaciu systému — systém sa bude pohybovat’ periodicky. Pre spominant sustavu bude
vol'ny pohyb prebiehat’ len pri jednej frekvencii. Hovorime, ze systém rezonuje a pokial’ v
systéme nedodjde k tlmeniu, bude systém pokracovat’ v kmitani s rovnakou amplitidou navzdy.
Tlmenie sa prejavi vzdy, ked’ sa energia odstrani z oscilaéného systému. Trenie a ziarenie su
dva procesy, pomocou ktorych je mozné energiu z vibracného systému odstranit’. Trenie, tieZ
vnutorné, vedie k transformacii energie z pohybu na teplo. Vyzarovanie zvukovych vin je
dolezity spdsob, ktorym moze mechanicky systém stratit’ energiu. Kleiner v svojom praci ale
zmienuje [9], ze energiu vSak moze stratit’ aj mechanicky systém generujuci pohyb vzduchu v
tesnej blizkosti systému, ak existuji tlmiace mechanizmy, ktoré ovplyviiuji pohyb vzduchu.

2.2 HLuUK

Vyraz ,,hluk* v hovorovom jazyku znamena hlasny, neprijemny, neziaduci alebo rusivy zvuk.
V akustike je pouzitie tohto vyrazu obmedzenejSie. Zatial' co mnohi pouzivajl tento vyraz na
opis zvuku pozdiz dialnice, letiska alebo od suseda, pouzitie tohto slova by sa malo skutoéne
obmedzit’ na signaly [9], ktoré nemaji vyznam. Mnoho generatorov zvuku produkuje skor Sum
ako cisté tony. Jacobsen a spol. piSu ale [24], Ze zatial’ Co Cisté tony a d’alSie periodické signély
su deterministické, Sum je stochasticky alebo ndhodny jav. Staciondrny Sum je stochasticky
signal so Statistickymi vlastnostami, ktoré sa casom nemenia.

2.3 UGINKY HLUKU NA GLOVEKA

Pocit sluchu pre ¢loveka podl'a Rossinga a Fletchera [25] sa pohybuje od priblizne 20 Hz do
priblizne 20 kHz , aj ked’ citlivost’ pri frekvenciach pod priblizne 100 Hz alebo nad 10 kHz
podstatne klesa. Tato frekvencnd charakteristika je pochopite'ne dobre prispésobena l'udskej
reCi, ktorej vicsSina energie lezi medzi 100 Hz a 10 kHz.

Nadmerné vystavenie hluku sposobuje trvalé poskodenie sluchu [26] zni¢enim buniek
sluchového senzora. Hluk ma vyznamny vplyv na psychiku jednotlivca [27] a mnohych
pripadoch spdsobuje unavu, depresiu, agresivitu, nechut’, nevolu, zhorSenie pamiti, stratu
pozornosti a celkové zniZenie vykonu.
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Obr. 9 Hranice pocutelnosti zvuku ¢loveka [28].

Dlhodobé vystavenie hluku, obzvlast v pracovnom alebo mestskom prostredi, méze mat’
zavazné dosledky. Okrem zhorSenia sluchu méze hluk narusit’ aj kvalitu spanku. Vyskumy
svetovej zdravotnickej organizacie (WHO) [29] ukazuju, ze osoby, ktoré su pravidelne
vystavené hluénému prostrediu, mézu mat’ problémy so zaspavanim alebo Castym prebiidzanim
sa v noci. Nedostatok kvalitného spanku nasledne zvySuje riziko réznych zdravotnych
problémov, ako st kardiovaskularne choroby, zvySeny krvny tlak a stres.

Okrem fyzickych désledkov ma hluk aj vyrazny psychologicky vplyv. Stidia Stansfelda a
Mathesona [30] naznacuju, Ze nadmerny hluk méze zhorsit” schopnost’ koncentracie, ¢o vedie
k znizeniu produktivity v praci alebo v Skole. Ludia vystaveni chronickému hluku casto
pocituji vyssiu mieru uzkosti a stresu, ¢o sa moze prejavit’ aj v ich spravani a medzil'udskych
vzt'ahoch. Niekedy sa to moéze vyvinit' az do vaznejSich psychickych problémov, ako st
depresia alebo r6zne poruchy nalady.

V niektorych pripadoch méze hluk spdsobit’ aj zhorSenie kognitivnych schopnosti, najméa u deti
a starSich osob. U deti moze nadmerny hluk negativne ovplyvnit ich schopnost’ udit’ sa,
zapamadtat’ si informacie a spravne sa sustredit’. U starSich os6b moZe chronicky hluk urychlit
kognitivny pokles, co je spojené so zvySenym rizikom demencie. Zabezpe€enie primeranej
ochrany pred hlukom je teda kI'i¢ové na zachovanie zdravia sluchu a psychiky.

2.4 VIBRACIA

Najjednoduchsim druhom periodického pohybu je pohyb bodového telesa pohybujice sa po
priamke so zrychlenim smerujucim k pevnej a imernej vzdialenosti od tohto bodu. Tento jav
sa nazyva jednoduchy harmonicky pohyb a mozno ho opisat’ sinusovou funkciou casu
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t:x(t) = Asin 2rft, kde amplitida A opisuje maximalny rozsah a frekvencia f hovori, ako
Casto sa pohyb opakuje. Peridda pohybu je dand vzt'ahom:

1

T=:. (10)

To znamena, ze kazdu T sekund sa pohyb opakuje.

Pruzina l 1 | Tlmic

kS c,

Hmota

Posun x(t)

Budiaca sila F(t)

Obr. 10 Oscilator s jednym stupniom volnosti [31].

Predpokladame, Zze velkost’ natiahnutia x je imerna obnovovacej sile F (Co plati vo vacSine
pruzin, ak nie su prili§ natiahnuté [25]) a Ze hmotnost’ sa voI'ne postiva bez straty energie.
Pohybova rovnicu lahko ziskame kombinaciou Hookovho zakona, F = —kx, s druhym
Newtonovym zakonom, F = ma = mX. Teda,

mi = —kx, (11)
po uprave rovnice dostaneme rovnicu

mi + kx = 0, (12)

kde zrychlenie mézeme popsat’, ako

7= Lx (13)

T oae?
Konstanta k sa nazyva konStanta pruziny alebo tuhost’ pruZiny (vyjadrend v newtonoch na

meter). Definujeme konStantu w, = /k/ m. takZe pohybova rovnica ma tvar:
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Tato znama rovnica ma tieto rieSenia;

x = Acos(wyt + @) (15)
alebo
X = Bcoswyt + C sinwyt, (16)

z ktorého pozname w, ako vlastna uhlovu frekvenciu systému.

VysSie sme si rozobrali systém s jednym stupiiom volnosti, po anglicky SDOF (Single Degree
of Freedom). Napriek tomu, ze existuje len ve'mi malo praktickych Struktur, ktoré sa da realne
modelovat’ systémom s jednym stupiiom volnosti, poznanie vlastnosti takéhoto systému st
vel'mi dolezité, pretoze vlastnosti zlozitejSieho systému s viacerymi stupfiami vol'nosti (MDOF
— Multiple Degree of Freedom) mozno vzdy vyjadrit’ ako linedrnu superpoziciu mnohych
vlastnosti SDOF [32]. V zakladnom modeli syst¢ému SDOF je f(t) vSeobecna c¢asovo
premennad sila a x(t) je vychylka ako premenna odozvy.

Predpokladané riesenie rovnice 12 je:

x(t) = X e'@t, (17)
Pri analyze frekvencnej odozvy uvazujeme budenie v tvare:

f(&) =F el (18)
a predpokladame rieSenie v tvare

x(t) = X e'®t (19)
kde X a F st komplexné, aby zahfiali amplitidu aj fazu.
Ako uz bolo spomenuté, realne Struktury maji vela stupiiov vol'nosti a na ich analyzu je
potrebnych viac rovnic, z tohoto dévodu je na opis systému s viacerymi stupfiami volnosti
ideél_ny maticovy zapis [32], ktory umoziuje zapisat’ mnozstvo rovnic do jednej maticovej
rovnice.

Pri predpokladu netlmeného systému s viacerymi stupfiami vol'nosti (MDOF) s N stupfiami
vol'nosti ma vlastna pohybova rovnica v maticovom tvare tvar:

Mi + Kx = 0, (20)

kde M a K st matice hmotnosti a tuhosti radu N x N, a x a X s vektory vychylky a zrychlenia
radu N.

Na urc¢enie modalnych vlastnosti systému najprv uvazujeme o rieSeni volného kmitania, a to
polozenim
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f()=0. (21)
V tomto pripade mézeme predpokladat’ rieSenie v tvare
x(t) = X e'®t,
(22)
a
i(t) = —w?X e'®t, (23)

kde X je vektor N ¢asovo nezavislych amplitid a predpoklada, ze cely systém je schopny
kmitat’ s jedinou frekvenciou w.

Dosadenim rieSenia do pohybovej rovnice dostaneme:

(K — w?’M)X = 0. (24)
Jediné netrividlne rieSenie je:

det|K — w?*M| = 0. (25)
Zavedieme w? = A, a tim dostaneme charakteristicka rovnicu systému:

det|K — AM| = 0. (26)
Obdrzant charakteristickl rovnicu mozno rozlozit’ do tvaru:

dyAN +dy_ AN+ -+ dy = 0, (27)

a rieSenim tejto rovnice mozno uréit' N hodndt 4;, ktoré su tzv. vlastné ¢isla, a z ktorych sa da
urc¢it’ netlmené vlastné frekvencie. Tie sa ziskaju ako:

Dosadenim l'ubovol'nej z nich do rovnice (24) ziskame prislusnii mnozinu relativnych hodnét
X, teda ¥,, tzv. vlastny tvar zodpovedajici prislusnej vlastnej frekvencii. Uplné riesenie je
mozné vyjadrit dvoma maticami N x N . Bud’ spektrdlnou maticou vlastnych hodnot
(diagonalnou maticou) £23,., alebo maticou vlastnych tvarov (modalnou maticou) ¥, ktora ma
tvar:

[P, ¥ o ¥ - Wyl (29)

03, znadi r-té vlastné ¢islo alebo kvadrat vlastnej frekvencie a ¥, je -ty vlastny vektor, ktory
charakterizuje prisluSny vlastny tvar. Spektradlna matica je jedinecnd, ale matica vlastnych
modov nie je, a to z dovodu, Ze vlastné frekvencie skladaji z nemennych hodndt [32]. Vlastné
tvary podliehaju neurcitému Skalovaciemu faktoru, ktory neovplyviiuje tvar vibraéného modu,
iba jeho amplitudu. Preto definujeme vlastny tvar ako pomer medzi amplitidami kmitov v
kazdom bode konstrukcie, ked’ je konstrukcia budena na svojej vlastnej frekvencii [32].
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Skuto¢né amplitidy kmitov zavisia od pociato¢nych okrajovych podmienok a miestach
poOsobenia a amplitad budiacich sil.

2.5 AKUSTIKA

Akustika je fyzikélna a technicka oblast, ktord sa komplexne zaobera zvukom a jeho
formovanim suvisiace s vibraciami [27], Sirenim v plynoch, kvapalinach a pevnych latkach a
I'udskym vnimanim. Z jeho poddisciplin existuje roznych, napr. hudobna akustika, ktora skima
fyzikalne zaklady hudby a hudobnych nastrojov, stavebna akustika, ktora zvukové javy a
suvislosti v uzavretom priestore [28], budovach a stavbach, priestorova akustika Sirenie zvuku
vo vSeobecnom priestore, fyziologicka akustika vznikom zvuku v hlasovom orgéane ¢loveka
atd’.

2.5.1 AKUSTICKE VELICINY

Akustické veli¢iny predstavuju zakladné fyzikédlne parametre, ktorymi sa popisuje vznik,
Sirenie a vnimanie zvuku. Tieto veli¢iny umoziuji kvantitativne analyzovat’ zvukové javy v
réznych prostrediach — od vol'ného priestoru az po technické zariadenia a uzavreté objekty.
Medzi najdolezitejSie akustické veli¢iny patria akusticky tlak, intenzita zvuku, hladina
akustického vykonu, frekvencia a rychlost’ Sirenia zvuku.

Spravne pochopenie a meranie tychto veli¢in je nevyhnutné pri rieSeni problémov suvisiacich
s hlukom, vibraciami a ich vplyvom na l'udské zdravie ¢i technické systémy. V technickej praxi
sa akustické veli¢iny vyuZivaji pri navrhu tichSich a efektivnejSich produktov, hodnoteni
akustického komfortu v interiéroch alebo pri plneni legislativnych noriem tykajtcich sa hluku.

2.5.2 AKUSTICKY TLAK

Osoba so zdravym sluchom vnima ako zvuk akékol'vek vibracie bubienka v pocutelnom
frekvenénom rozsahu, ktoré¢ su vysledkom postupnej zmeny tlaku vzduchu v uchu. Zékladnou
jednotkou akustického tlaku je pascal (Pa). Jeden pascal (Pa) sa rovna 1 newtonu na meter
Stvorcovy (N/m?) alebo 10 dynom na centimeter Stvorcovy (dyn/cm?) [33].

Pretoze sluchovy mechanizmus reaguje na zvukovy tlak, je jednym z dvoch veli€iny, ktoré sa
zvyCajne meraju v technickej akustike. Ucho priemern¢ho cloveka je najcitlivej$i na
frekvenciach 2000 az 5000 Hz a mlady ¢lovek moze detegovat’ tlaky len asi 20 uPa [33], ¢o je
v porovnani s normalom atmosféricky tlak (101,3 X 103 Pa), okolo ktorého sa meni, je
zlomkovy varidcia 2 x 10719 [33].

Pre lepSie pochopenie uvedenych informacii su v tabulke 1 zobrazené konkrétne priklady
akustického tlaku, ktoré ilustrujii jeho hodnoty v r6znych podmienkach.
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Tab. 1 Vplyv decibelov na I'udsky sluch [34].

Akusticky tlak Lp (dBa) Hiluk Subjektivne hlasitost’
0 - Prah pocutelnosti
20 Tikot hodiniek Extrémne slabé zvuky
40 Hucanie chladnicky Vel'mi slabé zvuky
60 Bezné konverzacia Stredne hlasné zvuky
80 Jazda autom Vel'mi hlasné zvuky
100 Symfonicky orchester Extrémne silné zvuky
120 Startujuce lietadlo Prah bolestivosti

2.5.3 CISTY TON

Cisty ton je zvukova vina, ktor( je mozné vyjadrit’ rovnicou [33]:

p(t) = po sin sin(2rf) t, (30)

kde p(t) je okamzity, prirastkovy, akusticky tlak (nad a pod atmosférickym tlakom), p, je
maximalna amplitida okamzitého akustického tlaku a f je frekvencia, to znamena pocet cyklov
za sekundu, vyjadreny v hertz. Cas t je v sekundach.

2.5.4 AKUSTICKA INTENZITA

Dal$ou veli¢inou, ktora sa bezne meria v technickej akustike, je akusticka intenzita, definovana
ako nepretrzity tok energie prenaSany zvukovou vlnou cez prirastkovo mala oblast’ v bode v
priestore [33]. Jednotky akustickej intenzity st watt na meter §tvorcovy (W/m?). Toto mnozstvo
je dolezité z dvoch dovodov. Jednak, v bode voI'ného priestoru, stvisi s celkovym vykonom
vyzarovanym do vzduchu zdrojom zvuku, a po druhé, v tomto bode méa pevny vztah k
akustickému tlaku [33]. Akusticka intenzita v bode je smerova (vektor) v tom zmysle, Ze poloha
roviny prirastkovo malej oblasti sa m6ze menit’ od kolmej na smer, v ktorom sa vina pohybuje,
po rovnobeznost’ s tymto smerom. M4 svoju maximalnu hodnotu I,,,,,, ked’ je jej rovina kolméa
na smer pohyu. Pri rovnobeZnosti je intenzita zvuku nulova. Medzi tym sa zloZka I,,,,, meni
ako kosinus uhla tvoreného smerom pohybu a priamky kolmej na prirastkovi oblast. V
prostredi, kde neexistuju odrazajuce povrchy, suvisi akusticky tlak v ktoromkol'vek bode
I'ubovolného typu vol'ne sa pohybujticej viny (rovinnej, valcovej, sférickej atd’.) s maximalnou
intenzitou I,,4, O

Prms = Imax " P Cvzas (31)
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Kde P, je stredna kvadratickd hodnota akustického tlaku v Pascaloch (N/m?), p je hustota
vzduchu v kg/m3, c,,,4 je rychlost zvuku vo vzduchu v m/s a N je sila v Newtonoch.

2.5.5 AKUSTICKY VYKON

Zdroj zvuku vyzaruje do okolitého vzduchu ur€ité merate'né mnozstvo energie, ktoré sa nazyva
akusticky vykon, a zdkladnou jednotkou je watt [W]. Ak je zdroj nesmerovy, hovori sa, Ze je
to sféricky zdroj zvuku. Pre takyto zdroj zvuku st namerané (maximalne) intenzity zvuku vo
vsetkych bodoch na pomyselnej gul'ovej ploche so stredom v akustickom strede zdroja rovnaké
[33]. Matematicky

Ps = Ismax " S = Ismax (4 T r2)1 (32)

kde Ignq, je maximalna intenzita zvuku pri polomere r na povrchu imaginarnej gule
obklopujucej zdroj vo W /m?, Ps je celkovy zvukovy vykon vyzarovany zdrojom vo wattoch,
W (Nm/s) ar je vzdialenost’ od akustického stredu zdroja k povrchu imaginarnej gule.

Podobne mozno tvrdit' aj o ¢iarovom zdroji, t.j. Ze maximalne intenzity zvuku vo vsetkych
bodoch na pomyselnej valcovej ploche okolo valcového zdroja zvuku I su rovnaké [33]:

Prms max P " Cvzd: (33)
kde P, je celkovy akusticky vykon vyzarovany valcom dizky I [m] vo wattoch a r je
vzdialenost’ od akustickej osi valcového zdroja k pomyselnej valcovej ploche obklopujuce;j
zdroj.

2.5.6 HLADINA AKUSTICKYCH VELICIN

Akusticky tlak, vykon a intenzita sa beZzne vyjadruju v decibelovych trovniach. To nam
umoznuje pouzivat skor logaritmicku ako linearnu stupnicu. Poskytuje vyrazni vyhodu
spocivajlicu v umoziovani presnych vypoctov pomocou malych ¢iselnych hodndt a pri
prisposobovani Sirokého rozsahu ¢iselnych hodnét [26].

2.5.7 HLADINA AKUSTICKEHO TLAKU

Hladina akustického tlaku sa vyjadruje v decibeloch (dB). Ide o logaritmicku veli¢inu, ktora
opisuje uroven zvukového tlaku v porovnani s referencnou hodnotou, a tym aj intenzitu zvuku
v danom bode priestoru. Hladina akustického tlaku, L,, je definované ako [26]

L, =10log log (:—;e) = 20 log log (i), (34)

kde p oznacuje prislusnu stredni kvadratick hodnota (RMS) prislusny tlak Pa alebo N/m? a
Pre = 20 X 107¢ Pa = 0.0002 ubar. Ako referencia bol zvoleny tlak 20 X 107° Pa, pretoze
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sa zistilo, Ze priemerny mlady dospely ¢lovek dokaZe pri tomto tlaku vnimat’ ton 103 Hz [26].
Tento odkaz sa ¢asto nazyva prahova hodnota sluchu pri 103 Hz [26].

Ako ilustracia, obrazok 11 zobrazuje Barkhausenove krivky rovnych hlasitosti, ktoré su
vyznamnym nastrojom pri analyze zvukovych vin a ich vnimania v rdznych akustickych
prostrediach. Tieto krivky ukazuju, ako sa vnimand hlasitost’ zvuku meni v zdvislosti od
frekvencie pri réznych hodnotach akustického tlaku.

Hladina hlasitosti [Ph]
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Obr. 11 Barkhausenove krivky rovnych hlasitosti [28].

2.5.8 HLADINA AKUSTICKEHO VYKONU

Hladina akustického vykonu predstavuje logaritmické vyjadrenie mnozstva akustickej energie,
ktora vyzaruje dany zdroj zvuku do priestoru. Tato veli¢ina charakterizuje samotny zdroj hluku,
nezavisle od prostredia, v ktorom sa nachddza (napr. odrazivosti miestnosti, vzdialenosti
mikrofonu a pod.). Hladina akustického vykonu sa vztahuje k medzindrodne dohodnute;j
referenénej hodnote akustického vykonu P, = 10712 W. Tato hodnota zodpoveda priblizne
prahu pocutelnosti pre 'udské ucho pri frekvencii 1 kHz. Hladina akustického vykonu, Ly, je
definovana ako [26]

P
Ly =104, (35)

kde P oznacuje prislusny akusticky vykon a Pyreferenént hodnotu.
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2.5.9 HLADINA AKUSTICKE INTENZITY

Rovnako ako akusticky vykon, aj akustickl intenzitu je mozné vyjadrit’ pomocou logaritmicke;j
veli¢iny nazyvanej hladina akustickej intenzity. Tato veli¢ina vyjadruje pomer medzi danou
hodnotou akustickej intenzity a medzinarodne stanovenou referencnou hodnotou, a umoziuje
porovnavanie intenzity zvuku réznych zdrojov nezavisle od ich absolutnej velkosti. Urovei
intenzity zvuku, L;, je definované ako [31]

Ly =10+, (36)
0
kde I, je medzinarodne akceptovana hodnota. To je [31]

Lh=10"2Wm2=1pWm™—2. (37)
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3 PRISTUPY K RIESENIU NVH PARAMETROV

Na analyzu parametrov NVH skiimanej prevodovky je potrebné najprv preskumat’ dostupné
metody a nasledne vybrat’ najvhodnejsie pristupy, ktoré umoznia ¢o najpresnejsie simulovat
prevadzkové podmienky. Tento krok je klIicovy pre ziskanie presnych a realistickych
vysledkov, ktoré odrazaji realne spravanie prevodovky v rdznych prevadzkovych
podmienkach. Okrem toho je dolezité zabezpecit, aby simuladcie zohladiovali vSetky
relevantné faktory, ako su napriklad zat'azenia a dynamické vplyvy, ktoré moézu ovplyvnit
hlu¢nost’ prevodovky v redlnom svete.

Analyza NVH skrine prevodovky sa zameriava na hluk prenaSany vzduchom v priestore motora
aj na hluk prenasany konstrukciou do priestoru pre cestujucich. V prevadzke posobia na skriniu
prevodovky rdézne vzruchy s roznymi frekvenciami. Ich zdrojom st vnuatorné ucCinky
prevodovky aj vonkajsie vplyvy, najmi motor (nevyvazené hmotnosti, plynové sily, kmitanie
kratiaceho momentu motora). Najma v dosledku budenia motora sa budia ohybové a torzné
rezimy. Hlavne v oblasti niz$ich frekvencii sa méze vyskytnut’ znatel'ny hluk a vibracie. Tieto
stt dominantnymi zdrojmi vnimania NVH v priestore pre cestujucich [5].

3.1 MODALNA ANALYZA

Je prvy a v niektorych pripadoch jediny typ analyzy, ktory sa pre kons$trukciu vyzaduje [34].
Modalna analyza sa pouziva na ur¢enie vnutornych dynamickych charakteristik systému vo
forme vlastnych frekvencii, tlmenia a tvarov médov a na ich pouzitie pri formulovani
matematického modelu dynamického spravania systému [21]. Hovorime o vel'mi dolezitej
oblasti dynamiky, ktora je v sucasnosti vyznamnou stcastou vyvoja novych konstrukcii.
Komplexny oscilacny proces sa regresiou rozklada na ¢iastkové, tzv. modalne prispevky. Tieto
prispevky su: modalna (vlastnd) frekvencia a modalny (vlastny) tvar.

Informacie sa ziskavaji numerickou analyzou dynamickej odozvy konstrukcie odvodenej zo
ststavy rovnic a zo znalosti rozloZenia hmotnosti a tuhosti [22]. Tieto metddy boli d’alej
zdokonalené v recentnych studidach Hinesa [37], ktoré poukazuji na vyznam spravnej
parametrizacie hmotnostného a tuhostného rozloZenia v numerickych modeloch, ako to uviedli
napriklad Smith a spol. v roku 2018 [38], ktori pouzili experimentalne metoédy na verifikaciu
numerickych modelov modalnych analyz pre mostné konStrukcie. Mozno ich ziskat' aj z
experimentalnych merani odozvy konStrukcie na budenie. Numerickda modélna analyza
pozostava z rozkladu ststavy diferencidlnych rovnic, ktord je pomocou modalnej transformacie
spojena so sustavou nezavislych, samostatne rieSite'nych diferencidlnych rovnic.

Existuje viacero dovodov na pouzitie modalnej analyzy. Na sledovanie dynamickych vlastnosti
konkrétnej konStrukcie alebo zariadenia a ur€enie, €i sa vlastnosti konStrukcie predCasne
zhorsSuju, ¢i zariadeniu hrozi porucha. Taktiez sa pouziva na Gpravu hmotnosti alebo tuhosti
konstrukcie s cielom posunut’ hodnoty vlastnej frekvencie a zabranit’ vel'kym amplitidam v
rezonanc¢nom case, ktoré by viedli k inave materialu a pripadnému zlyhaniu zariadenia pocas
pouzivania. Tieto aspekty boli podrobne preskimané v $tadii od Johnsona a Davisovej (2020)
[39], ktori sa zamerali na analyzu rezonancii a ich vplyv na Gnavu materialu v ocelovych
mostoch.
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Dalej moze byt modalna analyza vyuZita na ziskanie animacii tvarov réznych vlastnych modov
konstrukcie s cielom pochopit’ spravanie kritickych oblasti konstrukcie a nasledne prakticky
vyriesit’ tieto oblasti. Vyuzitie vizualizacnych nastrojov na simuldciu dynamického spravania
konstrukcii ukazali ich u€innost’ pri optimalizacii konstrukénych prvkov a prevencii moznych
problémov, ako to uviedli Liu a spol. v $tudii zameranej na simuldcie mostov pri réznych
dynamickych zatazeniach [40]. Tymto spdsobom je mozné prakticky vyriesit’ kritické oblasti
konstrukcie a predchadzat’ moznym poruchdm spdsobenym nepozornostou pri navrhu alebo
pri neoptimalnych materialovych vlastnostiach.

Podrla prace Milacka [36] sa tieto technické problémy daji vyriesit’ pouzitim modalnej analyzy:

- Urcenie vlastnych frekvencii systému, ktoré pri zhode s budiacimi frekvenciami vedu k
nadmernému kmitaniu alebo tzv. rezonancii. Vysledkom je zniZzena spol'ahlivost’ a Zivotnost’
zariadenia az po jeho pripadné poskodenie. Sprievodnym nepriaznivym javom je aj zvysSeny
hluk.

- Urcenie vlastnych moédov a ich porovnanie s ¢inkami budenia, ¢o sluZi na posudenie vyskytu
rezonanc¢nych javov.

- Kontrola vhodnosti a presnosti zjednoduSenych vypoctovych modelov prostrednictvom
porovnania s experimentalnymi vysledkami.

- Generovanie modélnych modelov meranych systémov na simuléciu rezonancii v skimanom
frekven¢nom rozsahu.

- Modifikacia komponentov s cielom modalne preladit’ z negativnych rezonanénych pasiem.
Pocitacové simuldcie sa mo6Zzu pouzit' na vzajomné vyhodnotenie velkého poctu variantov
modifikacie v kratkom case.

- Mapovanie a zistovanie pricin Skodlivych nadmernych vibracii zariadenia pocas prevadzky
pomocou tzv. Strukturdlneho stroboskopického mapovania.

- Identifikacia miest a priebehov budenia z nameranych prevadzkovych odoziev (vhodné najméa
pri jednoduchych konstrukcii).

Existuje niekol'ko spdsobov, ako vykonat' modélnu analyzu. Mdéze to byt analyticky pristup,
numericky pristup pomocou metddy koneénych prvkov alebo inZiniersky experiment v
laboratorii.

3.1.1 NUMERICKY PRISTUP

Jednou z metdd modalnej analyzy je numericky pristup, ktory sa vykonava vo vybranom
simulacnom programe, naj¢astejSie na zaklade metody konecnych prvkov alebo MKP. V praxi
byva pouzitie analytickych vypoctov s pozadovanou presnostou obmedzené na jednoduchsie
pripady alebo na pomerne hruby odhad rieSenia. V tejto praci boli vSetky numerické vypocty
vykonané v softvéri ANSYS, ale medzi dalSie pouzivané programy patria NASTRAN,
ABAQUS, SolidWorks a d’alsie.
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Hlavnymi vyhodami pouzitia numerického pristupu s metodou kone¢nych prvkov st relativne
rychly vypoctovy €as a moznost’ riesit’ zlozit¢ modely s velkou velkostou a tvarom. Na
dosiahnutie ¢o najpresnejsich vysledkov je potrebna znalost’ geometrie a vlastnosti materialov.
Podl'a Frankovského [41] mozno postup vyvoja vypoctového modelu a rieSenia modalnej
analyzy formulovat’ v nasledujucich krokoch:

- Vygenerovanie a nasledny import geometrie stciastky v CAD do prostredia softvéru FEA.

- Urcenie pozadovanych materidlovych vlastnosti (napr. Poissonova konstanta v, Youngov
modul pruznosti v tahu E, hustota materidlu p).

- Vytvorenie siete konecnych prvkov. Je potrebné urcit’ vhodny typ a velkost’ prvku. Zvolena
vel'kost’ prvku ma zésadny vplyv na Cas vypoctu a ziskané vysledky. Jemnejsia siet’ poskytuje
presnejsie vysledky, ale za cenu dlhSieho ¢asu vypoctu. Na zaklade ziskanych vysledkov sa
odporutca siet’ d’alej optimalizovat’, aby sa ziskali o najreédlnejSie vysledky.

- Zadefinovanie a aplikovanie okrajovych podmienok - podla skuto¢ného modelu.

- Vyber riesitel'a a urcenie frekvencného rozsahu alebo poctu vlastnych modov, ktoré sa maju
skumat’.

- Zobrazenie a vyhodnotenie vyslednych modov.

Vo vicsine pripadov sa skrine prevodoviek skladaju z viacerych vzajomne sa dotykajucich
komponentov, ktoré su najcastejSie spojené skrutkovymi spojmi. V praci sa predpoklada, ze
spoj je idedlne tuhy a suciastky st teda v oblasti kontaktu pevne spojené. V skuto¢nosti to
samozrejme nie je celkom pravda, ale je to relativne rychle a jednoduché z hl'adiska casu
vypoctu a ¢asu pouzivatel'a. V skuto¢nosti moéze byt spoj pevny len v blizkosti skrutiek [42], v
zavislosti od tuhosti lepenych dielov. Vypocitané vlastné frekvencie mozu byt vyrazne vyssie
ako skuto¢né hodnoty, pretoze vysledny vypoctovy model mdze byt vyrazne tuhsi. V prostredi
softvéru Ansys Workbench sa tento typ kontaktu nazyva "bonded".

Vo vicsine pripadov je vychodiskovym bodom modalna analyza vol'ného telesa, ¢o znamena,
7e na teleso sa neuplatituji Ziadne obmedzenia stupnia volnosti. V dosledku toho bude mat’
rieSenie prvych 6 vlastnych modov nulovu alebo takmer nulovu frekvenciu, ¢o zodpoveda len
6 stupniom vol'nosti telesa, t.j. 3 posuvy a 3 nato¢enia. Nasledne aplikujeme pevna vizby, a tym
sa modalne vlastnosti zmenia v dosledku aplikovanych okrajovych podmienok a zamedzenia
vys$ie uvedenych nulovych frekvencii. Vysledkom buda bud’ d’alSie vlastné mody, alebo sa
ur¢ité mody zachovajii a zmenia sa ich frekvencie. To vedie k zaveru, Ze okrem analyzy
vol'ného telesa je vhodné analyzovat’ aj viazané teleso v realnych prevadzkovych podmienkach
[42].

3.2 HARMONICKA ANALYZA

Najjednoduchsiu formu periodickych signalov mozno zvyc€ajne vytvorit ako kombinaciu
harmonickych funkcii. Harmonicka analyza je matematicky postup na opis a analyzu
periodicky sa opakujucich javov. Mnohé fyzikdlne javy, napriklad zvukové viny, striedavé
elektrické prady, priliv a odliv, pohyb a vibracie strojov, mozu byt periodické. Takéto pohyby
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mozno merat’ pri viacerych po sebe iducich hodnotach nezéavislej premennej, zvycajne ¢asu, a
tieto udaje alebo z nich zostrojena krivka budu predstavovat’ funkciu nezavislej premennej.

Tu uz je pohybova rovnica Uplna, t.j. obsahuje vSetky Cleny a opisuje vynutené, tlmené
kmitanie. Jej matematicky zapis pre systém s viacerymi stupiiami vol'nosti (MDOF) je v tvare

[34]:
Mi + Bx + Kx = F. (38)
Kde B je matica tlmenia systému, x je vektor rychlosti a F je vektor aplikovaného zat'aZenia.

Harmonickd analyza nadvizuje na modélnu analyzu, ktora poskytuje informécie o modalnych
vlastnostiach. Zatial ¢o modélna analyza sa vyznacuje volnymi, netlmenymi vibraciami,
harmonicka analyza pridava vonkajsie zatazenie a parametre tlmenia, a preto sa povazuje za
pokrocilejsi vypoctovy pristup. Umoziuje simulovat’ ustdlené odozvy systému na sinusové
budenie a skiima, ako konstrukcia reaguje v roéznych frekvenénych pasmach. Analyza teda
nezahfiia tzv. prechodné stavy, ktoré sa vyskytuji na zaciatku budenia konStrukcie. PouZziva sa
najmé na konstrukcie vystavené periodickému zat’azeniu.

Prakticky sa harmonickd analyza pouziva pri ndvrhu a overovani konstrukcii vystavenych
periodickému zatazeniu — napriklad v komponentoch spalovacich motorov, turbinach,
Cerpadlach, reproduktoroch alebo prevodovkach, kde sa ocakdva dlhodobé pdsobenie
harmonického budenia. Ako aj Hibbeler a Fan uvadzaju [43], harmonickd analyza je
nevyhnutnd pri optimalizacii komponentov pracujucich v prostredi s vysokym cyklickym
namahanim, kde moze dojst’ k unave materialu v dosledku rezonancie.

V poslednych rokoch sa harmonicka analyza stale CastejSie vyuziva v kombindcii s metddou
kone¢nych prvkov (FEM), ¢o umoznuje presnu predikciu kritickych frekvenénych péasiem a
amplitdd odozvy. Napriklad Stadia Zhang a kol. z roku 2021 [44] aplikovala harmonicku
analyzu na modelovanie rotorovych systémov v leteckom priemysle, kde sa odhalili kritické
frekvencie veduce k narastu vibracii.

Ked'Ze je harmonické analyza zlozitejSia, nie je tak Siroko pouzivand, ako analyticky pristup.
Najprv sa vykona experimentalny pristup, ktory sa potom overi numerickym pristupom. Pri
modalnej analyze je postup obrateny.

3.2.1 NUMERICKY PRiSTUP

Pri zostaveni vypoctového modelu mozno najst podobnosti s modalnou analyzou. Postup
predchadzajtci vypoctu harmonickej analyzy mozno opisat’ v nasledujticich krokoch:

- Implementacia okrajovych podmienok - urcenie sil pdsobiacich na dané miesto konStrukcie.
KaZzdé zat'azenie ma harmonicky priebeh a rovnaku frekvenciu, ale m6Ze mat’ voci sebe fazovy
posun. Na danom mieste sa mozZe uplatnit’ viacero ucinkov.

- Urcenie tlmenia materialu konstrukcie, pricom spdsob opisu zavisi od vyberu typu pristupu
vypoctovej analyzy.
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- Urcenie frekven¢ného rozsahu (na zaklade vysledkov modalnej analyzy).
- Urcenie meracich bodov konstrukcie, v ktorych sa meria odozva, a vyber meranej veliCiny.

- Vyber metédy na rieSenie numerickej analyzy a na jej zaklade vyhodnotenie odozvy
konstrukcie.

Na zaklade informacii poskytnutych spolo¢nostou ANSYS [45] mozno numericky model
harmonickej analyzy riesit’ v ich systéme dvoma sposobmi:

- Jednym z nich je metéda modélnej superpozicie (MSUP) zalozend na numerickom modeli
modalnej analyzy.

- Druhym sp6sobom je tzv. iplna metoda, ktora sa riesi nezavisle od modalnej analyzy.

3.2.2 METODA MODALNEJ SUPERPOZICIE

Metoda modalnej superpozicie nadviazuje na numericky vypocet modalnej analyzy. Z toho
vyplyva, ze metdda vyuziva vlastné mody a frekvencie pre presné rieSenia, a ziskané hodnoty
uz klastruje, pricom ciel'om je "zoskupit™ frekvencné body v blizkosti vlastnych frekvencii, pri
ktorych sa zistuje odozva [45]. V metdéde modalnej superpozicie sa odozva systému uréuje
superpoziciou vlastnych modov v ramci daného frekvencného spektra, ziskaného z riesenia
predchadzajicej modalnej analyzy. Prvy krok nastavenia a numerického vypoctu modalnej
analyzy teda zaberie urCity Cas, ale nasledné urenie odozvy pomocou harmonickej analyzy je
casovo ovel'a menej narocné ako rieSenie plnej metddy. To umoziiuje relativne rychle rieSenie
v §irSom frekvenénom pasme [46]. Utlm je tu proporcionalny, rieSenie opit’ prinasa amplitady
vychyliek, ich fazové posuny a amplitidy napiti. V metode modalnej superpozicie sa vSetky
vypocty vykonavaji v dvoch krokoch [47]. V programovom prostredi Ansys Workbench je tieZ
zvolena ako predvolené nastavenie [45].

Dalsou vyhodou metody je moznost’ pouzit vysledky jednej modélnej analyzy na rieSenie
viacerych harmonickych analyz s pouZzitim roznych sil [46]. Bohuzial’, tito metdéda neumoziuje
pouzitie 'ubovol'nych posuvov, pretoze tie musia byt nulové [45].

3.2.3 PLNA METODA

Metdda plnej analyzy riesi harmonicku rovnicu priamo v uzlovych bodoch. Odozva systému sa
uréuje priamym vypoctom pohybovej rovnice pre kazdu frekvenciu zvlast’ a tieto body st
rovnomerne rozlozené v uvazovanom frekvenénom rozsahu [46]. Toto rieSenie trva ale
podstatne dlhSie v porovnani s metodou modalnej superpozicie. Na rozdiel od vyssie uvedene;j
metddy sa touto metddou zist'uje odozva vo vsetkych bodoch konstrukcie, ¢o moéze byt v
urcitych pripadoch vyhodou. Ak je vSak cielom experimentalne overenie vypoctového modelu,
kde sa vystupny signal zvycajne zistuje v obmedzenom pocte bodov, je tdto vyhoda v zasade
zanedbatel'na.

Pri rieseni plnou metdédou sa musi pre kazdu frekvenciu definovat’ matica tuhosti K [45], Co je
hlavnou pri¢inou vypoctovej zlozitosti metddy. Ked'Ze tito metdda nie je zaloZena na
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numerickej modalnej analyze, t. j. nezavisi od vlastnych moédov a frekvencii, mozno pouzit
I'ubovol'né harmonické zat'azenie alebo posunutie a navyse ziskané hodnoty nie si zoskupené,
ale rovnomerne rozlozené [45]. Utlm v tejto metdde je umerny a vysledkom rieSenia su
amplitddy deformadcii, amplitidy napéiti a fazové posuny. V metdde uplnej analyzy sa vsetky
vypocty vykonavaju v jednom kroku [47], na rozdiel od metody modalnej superpozicie.

3.3 MULTIBODY SYSTEMY

Analyza NVH pomocou multibody systémov (MBS) je vel'mi u¢inny pristup na simulaciu a
analyzu mechanickych systémov, ako je prevodovka, ktoré sa skladaji z viacerych vzajomne
prepojenych casti. Multibody dynamika umoznuje simulovat’ interakcie medzi réznymi
komponentmi a ich pohyb v réznych prevadzkovych podmienkach. Tento pristup je obzvlast
uzitoény pri analyze NVH, pretoze umoznuje detailne modelovat interakcie medzi
pohyblivymi ¢ast’ami, ktoré¢ si zodpovedné za generovanie vibracii a hluku. Ako uvadza Zhang
a spol. [48], MBS poskytuje robustné nastroje na predpovedanie a optimalizaciu mechanickych
vlastnosti systémov v réznych dynamickych podmienkach, ¢o vyrazne zlepSuje schopnost’
modelovat’ komplexné spravanie prevodoviek.

Analyza NVH pomocou multibody systémov pontka niekol’ko vyhod, medzi ktoré patri
napriklad:

e Detailné modelovanie interakcii komponentov - Multibody simulacie umoziuju
presne modelovat’ mechanické interakcie medzi roznymi ¢astami prevodovky, ako s
ozubené kolesd, loziska, hriadele a d’alSie stciastky. Tieto interakcie su kI'ic¢ové pre
pochopenie, ako sa generuju vibracie a ako tieto vibracie pradia cez systém. Ako uvadza
Miiller a spol. [49], interakcie medzi ozubenymi kolesami a loziskami mézu zasadne
ovplyvnit’ rozdelenie vibracii, ktoré nasledne ovplyviiuji akustické vlastnosti systému.

Modelovanie tychto interakcii umoznuje presnejSie analyzy a identifikaciu zdrojov
hluku.

e Simulicia roznych prevadzkovych podmienok - MBS umoziuje simulovat’ r6zne
prevadzkové stavy, ako su rozne zat'azenia, otdcky motora, zmeny momentu a
dynamické vplyvy, ktoré sa mézu vyskytnat pri redlnom chode prevodovky. Tento typ
analyzy je vel'mi dolezity, pretoZze NVH je silne zavislé od prevadzkovych podmienok.
Yang a spol. v ich stadii [50] ukazujt, ze simulacia ro6znych prevadzkovych podmienok
umoziuje optimalizovat’ dizajn prevodovky a znizit’ vznik neziaduceho hluku a vibracii
pocas prevadzky.

e Predpovedanie a analyza frekvencnych charakteristik - Pomocou MBS je mozné
analyzovat frekvencné charakteristiky systému a urcit, ktoré frekvencie budu
dominantné pri generovani hluku a vibracii. To je obzvlast dolezité pri identifikécii a
potlacani problémov v oblasti NVH, ako su rezonancie alebo neZiaduce frekvencie,
ktoré mo6Zu spdsobit’ neprijemny hluk a vibracie. Liu a spol. [51] v tejto suvislosti
ukazali, Ze MBS moZze byt kl'icovy pri identifikacii frekvenénych pasiem, ktoré
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prispievaju k neziaducej akustickej emisii prevodoviek.

e Zohladnenie pruznych a torznych rezZimov - Multibody dynamika umoziiuje
modelovat’ aj pruzné a torzné rezimy komponentov. Pri prevodovkach sa casto
vyskytuju torzné kmitania, ktoré mézu mat’ vyrazny vplyv na NVH. Pomocou MBS je
mozné simulovat’, ako tieto kmitania ovplyviiuju celkovy spravanie systému. He a spol.
[52] ukazuju, ze torzné rezimy v systémoch prevodovky mozu viest k neZziaducim
rezonanciam, ktoré zvysuju vibrécie a hluk poc¢as prevadzky .

e Kombinovana analyza mechanickych a akustickych vplyvov - MBS mozZno
kombinovat’ s akustickymi simuldciami, ¢o umoznuje analyzovat, ako mechanické
vibracie prenikaju do prostredia a sposobuju hluk, ktory sa prendsa vzduchom alebo
konStrukciou. Tymto spésobom je mozné ziskat’ realisticku simulaciu NVH v redlnych
podmienkach.

Na zéklade vysledkov simulédcii mozno upravit’ geometrické vlastnosti prevodovky (napr. tvar
ozubenych kolies, tvar skriniek, umiestnenie lozisk) alebo vybrat’ vhodné materialy, ktoré
minimalizuji vibracie a hlu¢nost. Zhou a spol. vo svojej stadii [53] ukazujt, Ze zmeny v
geometrii ozubenych kolies mdézu vyznamne ovplyvnit' generovanie hluku a vibracii v
prevodovkach, ¢o umoznuje optimalizovat’ ich akustické vlastnosti. Multibody simulécia
umoznuje identifikovat’ rezonancie v réznych castiach prevodovky, ktoré by mohli viest' k
zvySenému hluku a vibracidm. Tieto rezonancie mdézu byt nésledne eliminované upravou
dizajnu, napriklad zmenou frekvencii rezonancie, zosilnenim urcitych casti alebo
optimalizaciou nastavenia komponentov. Liu a spol. [51] v tejto stivislosti uvadzaju, Ze analyza
rezonancii pomocou MBS je kI'icova pre minimalizaciu hlucnosti a vibracii, ktoré mozu
vzniknat pocas prevadzky prevodovky. MBS modZe pomdct’ pri simuldcii prevadzkovych
podmienok, ktoré by mohli spdsobit’ neziaduce vibracie a hluk. Uprava tychto podmienok,
napriklad uprava momentu, zat'azenia alebo rychlosti otd€ania, moZze znizit NVH. Miiller a
spol. [49] ukazuji, Ze prediktivne modelovanie réznych prevadzkovych podmienok
prevodovky umoziiuje minimalizovat vyskyt neziaducich dynamickych ucinkov, ktoré
prispievaju k nadmernému hluku.
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4 ZHRNUTIE NADOBUDNUTYCH POZNATKOV

Prevodovky, alebo prevodové mechanizmy, st nevyhnutnym prvkom mechanickych systémov,
ktoré¢ umoznuju efektivne riadenie otaCok a kratiaceho momentu medzi hriadelmi, ¢im
optimalizuji vykon pohonnych jednotiek, zlepSuji uUcinnost’ a zabezpecuju pozadovanu
rychlost’ otdCania. Zakladnym principom ich fungovania je vyuzitie ozubenych kolies r6znych
velkosti, ktoré vzadjomne prenasaju silu a prispdsobuju vystupné otacky motoru podl'a potrieb
konkrétneho mechanizmu. Prevodovky st dblezité v Sirokom spektre aplikacii, od motorovych
vozidiel cez priemyselné stroje az po Specifické technické zariadenia. Rozne typy prevodoviek,
ako manualne, automatické, DSG, CVT, hydrostatické ¢i elektrické prevody, sa liSia svojimi
vyhodami a nevyhodami, ktoré ovplyviiuju komfort, spotrebu paliva, efektivnost’ jazdy alebo
naklady na udrzbu. Napriklad manualne prevodovky su energeticky efektivne, ale naro¢né na
ovladanie v mestskom prostredi, zatial' ¢o automatické prevody ponukaju komfort, ale mozu
viest’ k vyS§Sej spotrebe paliva. Prevodovky DSG kombinuju rychlost” manualnych prevodov s
pohodlnost'ou automatickych systémov, zatial ¢o CVT prevodovky zarucuju plynuly prenos
vykonu, ¢o zlepSuje palivovu efektivnost. V budicnosti sa oakava d’al§i vyvoj v oblasti
prevodoviek, ktory bude zamerany na znizovanie energetickych strat, zvySovanie spol'ahlivosti
a prisposobenie elektromobilite a autondémnym vozidlam, priCom vyuzitie pokrocilych
materialov a loT technoldgii bude kl'icové pre zlepSenie ich vykonu a Zivotnosti.

Pri vozidlach je jednym zo zdrojov prevodovka, ktorej hluk sa stdva Coraz dolezitejSim
problémom pri vyvoji automobilov s neustdlym znizovanim hlu¢nosti spalovacich motorov,
pouzivanim hybridizacie a elektromotorov. Prispevok hluku prevodoviek je k celkovému hluku
vozidla nizky v porovnani s podielom hluku spalovacieho motora a s ostatnymi hlukmi vozidla,
ale mozu byt v ohrani¢enych prevadzkovych stavoch ve'mi dominantné a neprijatel'né.

Ak je systém budeny vonkajSou silou, bude reagovat’ periodickym pohybom. Trenie vedie k
transformacii energie z pohybu bud’ na teplo, alebo vyzarovanim zvukovych vin. Tento zvuk
ale mozZe byt neprijemny, neziaduci alebo rusivy, takZe nasim cielom je minimalizovat’ jeho
tvorbu. Na vznik hluku je hlavnou pri¢inou sila, ktord vytvara vibracie v komponentoch, ktoré
sa potom sa prendsaju na okolitl konStrukciu. Az ked’ vibracie rozruSia vonkajSie panely,
vznikd hluk prenaSany vzduchom. Vo vnutri beZnej uzavretej prevodovky su vysoké hladiny
hluku, ale to zvy€ajne nevadi, pretoze kolisanie tlaku vzduchu nie je dostato¢ne silné na to, aby
rozru$ilo prevodovu skrifiu vyrazne.

Pri opise hlavnych zdrojov hluku prevodoviek je predpoklad, ze zuby st v zabere. Vstup do
zaberu moze sposobit’ maly mechanicky ndraz, ktory vyvola Strukturdlnu vibraciu, pretoze sa
vyskytnu chyby na obeznej drahe valivych lozisk. Tieto vibracie sa prenaSaju konstrukciou
prevodovky, z ¢oho vyplyva, Ze samotna skrina prevodovky tiez mdze byt dominantnym
zdrojom hluku. Hoci v tomto pripade st ovplyviiujacimi faktormi aj spdsob vyroby skrine a
material. Mechanicky ndraz nie je sprevadzany timenymi kmitmi ako v pripade portich valivych
lozisk. Z toho vyplyva, Ze jedna z najbeznejSim zdrojom je chyba medzi zubami prevodovky
(chyba prevodu). Relativny posun, ktory je pri¢inou zmeny sily, a teda vibracii, je nezvycajna,
pretoze tradi¢ne budime vonkajSou silou, v pripade nerovnovéahy alebo rozkmitanou nosnou
zemou, aby sme vyvolali vibracie. Pri ozubenych prevodoch mame relativny posun (chyba
prevodu) medzi zapadajicimi ozubenymi kolesami, ktoré vytvaraju sily medzi zubami a
nasledné vibracie v systéme. Tento posun vznika pdsobenim rovnakych a opacnych vibracnych
sil na povrchy zubov oboch ozubenych kolies, ktoré ich od seba vzd’aluji a vychylia na
dostato¢nu vzdialenost’, aby sa prispdsobili chybe prenosu.
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Vsetky zakladné zlozky spektra hluku prevodoviek sa zvycajne rozdel'uji na kombinaciu
nasledujucich efektov: nizke harmonické otacky hriadel’a, harmonické frekvencie zakladnej
frekvencie zubového hriadela a ich postranné pasma, subharmonické zlozky, komponenty
frekvencie loviacich zubov, prizracné zlozky, periodicita v signaloch meranych na planétovej
prevodovke, hrkotanie ozubenych kolies, komponenty pochadzajice z portch valivych lozisk.

Pre vyrieSenie parametrov NVH prevodovky potrebné preskimat’ a potom vybrat” vhodné
pristupy, aby sa o najpresnejsie simulovali prevadzkové podmienky na ziskanie realistickych
vysledkov.

Jedna z metdéd moze byt modalna analyza, ktory je prvy (v niektorych pripadoch jediny typ
analyzy), ktory sa pre konstrukciu vyzaduje, a ktora sa pouziva na urCenie vnutornych
dynamickych charakteristik systému vo forme vlastnych frekvencii, tlmiacich faktorov a tvarov
moédov a na ich pouzitie na formulovanie matematického modelu dynamického spravania
systému. Existuje viacero dovodov na pouzitie modalnej analyzy: sledovanie dynamickych
vlastnosti konkrétnej konstrukcie alebo zariadenia a urcenie, ¢i sa vlastnosti konStrukcie
pred¢asne nezhorSuju, ¢i zariadeniu nehrozi porucha; uprava hmotnosti alebo tuhosti
konStrukcie s cielom posunut’ hodnoty vlastnych frekvencii a zabranit’ vel'kym amplitidam v
rezonanc¢nom case, ktoré by mohli viest’ k inave materialu a pripadnému zlyhaniu zariadenia
pocas prevadzky; alebo ziskanie animdcii tvarov roznych rezimov ¢innosti konstrukcie s cielom
pochopit’ spravanie kritickych oblasti a navrhnit’ vhodné technické rieSenia. Existuje niekol'ko
sposobov, ako vykonat’ modalnu analyzu. Mo6zZe to byt analyticky pristup, numericky pristup
pomocou metody konecnych prvkov alebo inziniersky experiment v laboratorii.

Nasledujuca je harmonické analyza, ktory je matematicky postup na opis a analyzu periodicky
sa opakujucich javov (najjednoduchs$iu formu periodickych signalov mozno zvycajne vytvorit
ako kombinaciu harmonickych funkcii). Harmonick4 analyza nadvézuje na modélnu analyzu,
ktoréa poskytuje informacie o modalnych vlastnostiach. Zatial’ co modalna analyza sa vyznacuje
vol'nymi, netlmenymi vibraciami, harmonické analyza priddva vonkajSie zat'azenie a parametre
tlmenia, a preto sa povazuje za pokrocilejsi vypoctovy pristup. Zameriava sa na skiimanie
ustalenych odoziev na harmonické alebo sinusové budenia, najméd vo frekvencnej oblasti.
Analyza teda nezahffla tzv. prechodné stavy, ktoré sa vyskytujii na zaciatku budenia
kons$trukcie. Pouziva sa najméd na konStrukcie vystavené periodickému zat'azeniu ( napr.:
spalovacie motory, turbiny - cerpadla, reproduktory alebo prevodovky). Ked’Ze je harmonicka
analyza zlozitejSia, nie je tak Siroko pouzivand, ako analyticky pristup. Najprv sa vykona
experimentalny pristup, ktory sa potom overi numerickym pristupom. Pri modalnej analyze je
postup obrateny.

Analyza NVH pomocou multibody systémov (MBS) je u¢inny nastroj na simulaciu a analyzu
komplexnych mechanickych systémov, ako st prevodovky, ktoré sa skladaju z viacerych
vzajomne prepojenych komponentov. MBS umoziuje detailné modelovanie interakcii medzi
pohyblivymi Cast’ami, ako st ozubené kolesa, loziské a hriadele, o je kI'i¢ové pre pochopenie
generovania vibracii a hluku, ktory ovplyviiuje akustické vlastnosti systému. Simulécie roznych
prevadzkovych podmienok, ako s zataZenia, ota€ky motora a dynamické vplyvy, umoziuji
optimalizovat’ dizajn prevodovky, ¢im sa minimalizuju neziaduce vibracie a hluk. Okrem toho,
MBS poskytuje nastroje na predpovedanie frekvencnych charakteristik systému a identifikaciu
dominantnych frekvencii, ktoré vedi k rezonanciam a neprijemnym zvukovym emisiam.
Modelovanie pruznych a torznych rezimov komponentov umoziuje simulovat’ vplyv torznych
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kmitani na celkovy vykon systému, ¢o je dblezité¢ pre analyzu NVH. MBS tiez umoziuje
kombinovanii analyzu mechanickych a akustickych vplyvov, ¢im poskytuje realisticka
simuldciu §irenia vibracii do prostredia. Tento pristup tak umoziuje optimalizovat’ geometrické
vlastnosti prevodoviek, zvolit' vhodné materialy a upravit’ dizajn, aby sa znizili vibracie a
hluénost’. Vysledky simulécii mézu byt pouzité na identifikaciu rezonancii v r6znych Castiach
systému, ktoré¢ sa nasledne eliminuju pravami dizajnu, ¢o prispieva k minimalizacii hlu¢nosti
a vibracii pocas prevadzky.

BRNO 2025 51



SKUMANA PREVODOVKA

5 SKUMANA PREVODOVKA

Na analyzu bola vybrana prevodovka Getrag 233 (V160). Dévodom vyberu tejto konkrétne;j
prevodovky bolo to, Ze jej takmer kompletny model bol k dispozicii online vo vhodnom 3D
formate pevného telesa, hoci strednu Cast’” musela byt namodelovana. Okrem toho d’alSim
kritériom bolo, aby bola ¢o najaktualnejSia a aby bolo mozné ziskat’ ¢o najviac informacii o
konkrétnej prevodovke.

5.1 PREDSTAVENIE PREVODOVKY

Prevodovka je 6-stupiiova, manualna a pozdizne orientovana. Konitrukéne vyuziva trojdielny
hlinikovy odliatok (Cast’ spojky, medzikus a zadn4 cast’). Je plne synchronizovana a vybavena
trojitymi  kuzelovymi synchronizatormi na prvom a druhom prevodovom stupni,
dvojkuZzelovymi synchronizatormi na trefom a Stvrtom stupni a jednokuzelovymi
synchronizatormi na piatom, Siestom a spitnom prevodovom stupni. Hmotnost’ prevodovky je
51,0 kg [54]. V160 ma objem maziva 1,8 litra [55]. Podl'a vyrobcu je $pecifikacia oleja pre
prevodovku Toyota V160 Gearbox fluid [55]. Tato kvapalina je certifikovana spolo¢nost'ou
Getrag a je najlepSou vol'bou pre prevodovku. Alternativne mozete namiesto nej zvolit’ aj olej
Castrol Transmax Z [55].

Obr. 12 3D CAD model prevodovky - kompletna zostava [56].

Prevodovka bola vyrdbana spolo¢nostou Getrag, ktord bola vyznamnym dodavatelom
prevodovych systémov pre osobné a uzitkové vozidla. Spolocnost’ zalozil v roku 1935 v
nemeckom Ludwigsburgu Hermann Hagenmeyer [57] ako Getriebe und Zahnradfabrik
Hermann Hagenmeyer GmbH & Cie KG [57].
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Obr. 13 Skuto¢na prevodovka Toyota Supra V160 Getrag [58].

Prevodovka bola pouzita vo vozoch Toyota Supra Twin Turbo a Nissan Skyline GT-R (R34).
Stvrtd generacia modelu Supra bola vybavena novou $est’stupiiovou manualnou prevodovkou
Getrag/Toyota V160 v modeloch s turboduchadlom, zatial ¢o verzie s atmosférickym
nasavanim vyuzivali patstupnovii manudlnu prevodovku W58 [59]. Kazdy model bol
ponukany so $tvorstupiiovou automatickou prevodovkou s manualnym rezimom radenia [59].

Sériova vyroba model A80 sa zacala v aprili 1993, bol vybaveny dvoma novymi motormi:
prirodzene nasavanym motorom Toyota 2JZ-GE , dvojito prepliiovanym motorom Toyota 2JZ-
GTE. Pre exportny model (americké/eurépske trhy) Toyota vylepsila motor Supra turbo
(inStalaciou mensich turboduchadiel s ocelovymi kolesami a vac¢sich vstrekovacov paliva atd’.)
Tym sa zvysil vykon na 243 kW a kratiaci moment na 441 Nm pri 4 000 ot/min [60] pre
eurdpske trhy. Vyroba bola ukonéena v roku 2002.

Obr. 14 1993 Toyota Supra Twin Turbo MK4 Sport
Roof (A80) [61].
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Modely GF-BNR34 (R34) Skyline GT-R, GT-R V-Spec a GT-R V-Spec N1 boli predstavené
v januari 1999 [62]. Model R34 GT-R bol v porovnani s predchodcom kratsi a predny previs
bol zmenseny, bol dvojdverovym kupé s motorom vpredu a pohonom vsetkych kolies.

Vo februari 2002 spolo¢nost’ Nissan uviedla na trh posledny sériovy model R34 GT-R s ndzvom
Skyline GT-R V-Spec II Niir [63] a Skyline GT-R M-Spec Niir, ktoré vychadzali z modelu V-
Spec II N1. Model Niir bol vybaveny vylepSenym motorom RB26DETT, ktory vychadzal z
pretekarskeho motora N1. Spolo¢nost’ Nismo pdévodne navrhla koncept Z-tune, prvy bol
postaveny v roku 2003 s pouzitim pouzitého modelu Skyline GT-R V-Spec Il z roku 2002 [62].
Bol postaveny s koncepénym motorom RB26DETT "Z1". Rovnako ako v pripade
pretekarskych vozidiel bol pouzity zosilneny blok motora. S novym zdvihovym objemom 2,8 |
a modernizovanymi turbodtiichadlami mal motor Z1 vykon 368 kW pri 6800 ot/min a krutiaci
moment 540 Nm pri 5200 ot/min [64] [65]. Vyroba modelu R34 sa skoncila v roku 2002.

Obr. 15 Nissan Skyline GT-R BNR34 M-Spec Niir, v
galérii Nissan Ginza [62].

5.2 PARAMETRE PREVODOVKY

Ako to uz bolo spomenuté, samotna prevodovka je 6-stupiiovd, manualna, pozdizne
orientovand, vyuziva trojdielny hlinikovy odliatok. Je plne synchronizovand a je vybavena
trojitymi  kuzelovymi synchronizatormi na prvom a druhom prevodovom stupni,
dvojkuzel'ovymi synchronizatormi na tretom a Stvrtom prevodovom stupni a jednokuzel'ovymi
synchronizatormi na piatom, Siestom a spitnom prevodovom stupni. Prevodovka m4 hmotnost’
51,0 kg [54]. M4 objem maziva 1,8 litra [55].
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Obr. 16 Kinematicka schéma prevodovky.

5.2.1 PARAMETRE OZUBENYCH KOLIES

Ozubené kolesa patria medzi zékladné prvky mechanickych prevodovych systémov a sltizia na
prenos rotaéného pohybu a momentu medzi hriadel'mi. Pre ich spravnu funkciu a efektivny
prenos energie je nevyhnutné presne definovat’ ich geometrické a funkéné parametre. Tieto
parametre urcuji nielen rozmery ozubenia, ale aj jeho mechanické vlastnosti, U€innost,
hlu¢nost’ a Zivotnost'.

Tab. 2 Parametre ozubenych kolies podl'a
dostupného modelu.

Normalny modul m, = 2,75 mm
Normalny uhol ziberu a, =10°
Uhol sklonu zuba B =20°
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Tab. 3 Pocet zubov ozubenych

kolies.

Pocet zubov
Z1 in 19 | zzouw | 50
Z2 in 21 | z2out| 36
Z3 in 31 | zz3out| 38
Z4 in 39 | zaout | 37
Zk_in 45 | Zkout | 26
Z6_in 44 Z6_out 28
ZR in 22 |zrout| 43

Ozubenie je Sikmé, so stipanim vsSetkych ozubenych kolies orientovanym l'avotocivo. Tato
geometricka konfiguracia sposobuje vznik nielen radidlnych, ale aj axialnych sil posobiacich
pozdlZ osi hriadel’a. Preto bude pri naslednych vypoctoch potrebné zohl'adnit’ aj tieto axidlne

zat'azenia.

Prevodové pomery sa teda da vypocitat’ nasledovne; staly prevod:

. _ Zkout __
g = Pk 1,38, (39)
potom prevodové pomery jednotlivych prevodovych stupiioch:
i =2 =382 40
1 Z1 in S ! ! ( )
i, = 204t =236, (41)
Z2 in
iy = 208t =169, (42)
Z3 in
i, = 2out.; =130, (43)
Za in
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_ Ze_out , :

g = om 8T 0,79, (44)
ip = S0 i = 3,28, (45)

V pripade piateho prevodového stupiia sa vstupny a vystupny hriadel’ spoja, o znamena, ze
otacky budu v pomere 1:1, t.j. prevodovy pomer is = 1. Tento pomer naznacuje, ze pri tomto
stupni dochadza k priamemu prendsaniu ota¢ok medzi motorom a hnacim hriadelom, pricom
otacky motora sa rovnako prenasaju na kolesa. Hoci model ani ozubené kolesa neboli pristupné
na detailné zhodnotenie, podl'a dostupnych zdrojov [66], finalny prevodovy pomer vozidla v
tomto pripade dosahuje hodnotu iy = 3,266. Tento finalny prevodovy pomer je kl'ucovy pre
ur¢enie dynamiky vozidla a ovplyviiuje, ako sa to¢ivy moment motora prenaSa na kolesa pri
vyssich rychlostiach alebo pri prechode na vyssi prevodovy stupeni
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6 STANOVENIE NVH PARAMETROV PREVODOVKY

Tato cCast’ prace sa zameriava na modalnu a harmonicki akusticki analyzu vybranej
prevodovky. Opisané budil numerické vypocty, vykonané v softvéri ANSYS, ktory je zalozeny
na metode konecnych prvkov (MKP).

Cielom analyzy je predovSetkym urcit’ pdsobiace dynamické sily, kritické miesta z hl'adiska
vibrécii a pripadne deformacie v jednotlivych konstrukénych prvkoch. V tomto pripade bola
harmonicka analyza pouzitd najmd na identifikaciu oblasti s najvac¢§imi amplitGdami
zrychlenia.

Prevodova skrila, zndzornend na obr. 17, sa skladd z troch hlavnych konStrukénych
komponentov: Casti spojky, medzikusu a zadnej Casti. Tieto komponenty spolu vytvaraju tuhu,
avSak zloZito namahanu zostavu, ktorej primarnou funkciou je mechanické4 ochrana a ulozZenie
hnacich a hnanych sucasti prevodového mechanizmu, ako st ozubené kolesa, loziska a hriadele.

Obr. 17 3D model skrine prevodovky programe Creo Parametric.

Z pohl'adu konstrukéného a pevnostného navrhu zohravaju Cast’ spojky a zadna cast’ kl'icovu
ulohu. Ide o najrozsiahlejSie a zaroven najviac zatazované segmenty celej skrine. Ich vel'ké
plosné rozmery, najmé v oblasti bocnic a stien, spésobuji zvySenu citlivost’ na ohybové a
membranové deformacie, najma pri dynamickych a excentrickych zat’azeniach pdsobiacich od
rotujucich Casti prevodovky.

Tieto komponenty vykazuji nizsiu lokalnu tuhost’, ¢o sa prejavuje vac¢Sou pravdepodobnost'ou
vyskytu lokdlnych prehnuti, rezonancii alebo koncentracii napéti. V oblastiach s vyraznym
zoslabenim priecneho prierezu — napr. v okoli montaznych otvorov, rebier alebo spojovacich
ploch — méze dochddzat’ ku koncentrovanym napitiam a potencidlnemu vzniku tnavovych
trhlin poc¢as dlhodobej prevadzky.
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Zadna cast’ skrine, ktora typicky nesie ulozenie vystupného hriadela, musi zaroven zabezpecit’
presné ustavenie lozisk a dostato¢ntl tuhost’ proti vychyleniu, pretoze aj drobné odchylky mézu
ovplyvnit’ spravnu funkciu ozubenia a zvysit’ opotrebovanie.

Cast’ spojky, ako predna &ast skrine, plni podobnu ulohu, aviak jej geometria je Easto
komplikovana kvdli napojeniu na motor alebo iny hnaci prvok. To si vyzaduje Specificku
geometrickl adaptabilitu a zaroven mechanicka robustnost’, ¢o moze viest' k kompromisom Vv
hrubke stien alebo vystuzeni, ¢im sa opat’ zvySuje riziko deformacii.

Z uvedenych dovodov je potrebné venovat osobitnii pozornost’ optimalizacii hrubky stien,
rozmiestneniu vystuzovacich rebier, ako aj vyberu materidlu s ohl'adom na pomer medzi
hustotou, tuhostou a tinavovou pevnost'ou. Vysledky Strukturalnej analyzy sa preto kIi¢ové
pre posudenie, &i dana geometria a konstrukéné riesenie spiia pozadované kritéria pevnosti,
tuhosti a vibracnej stability pocas celej Zivotnosti prevodovej skrine.

6.1 VYPOCET ZUBOVEJ FREKVENCIE PRI MAXIMALNEHO TOCIVEHO MOMENTU

Presné urcenie frekvencie prechodu zubov predstavuje ddlezity krok v procese dynamicke;j
analyzy mechanickych systémov obsahujucich ozubené prevody. Tato frekvencia uzko suvisi s
rota¢nou rychlostou a poctom zubov na ozubenom kolese, pricom zohrava vyznamnu tlohu pri
identifikacii potencidlnych rezonanénych stavov. Ak sa frekvencia prechodu zubov zhoduje
alebo priblizuje niektorej z vlastnych frekvencii ststavy, méze dojst’ k vyraznému ndrastu
amplitady vibracii — teda k rezonancii, ktora negativne ovplyviiuje zivotnost’ a spolahlivost’
konStrukcie.

Z tohto dovodu je vypocet tejto frekvencie nevyhnutny pre ndvrh konstrukénych opatreni, ktoré
umoznia vyhnuat sa kritickym frekvenénym pasmam pocas prevadzky. Identifikacia a analyza
frekvencie prechodu zubov teda priamo prispieva k optimalizacii ndvrhu z hl'adiska dynamicke;j
stability a vibra¢nej odolnosti.

Na urcenie najvyssej urovne dynamického budenia v systéme je potrebné vypocitat’ maximalne
budiace sily podsobiace na jednotlivé loziskd. Hoci podrobnd analyza tychto sil patri
predovSetkym do ramca harmonickej analyzy, uz v tejto faze je dolezité identifikovat
maximalne hodnoty to€ivého momentu motora, ktoré mozno preniest' na hnacie kolesd bez
straty adhézie — teda predtym, nez d6jde k preklzu kolies.

Ked’ze pre samotnii modalnu analyzu nie su konkrétne silové ucinky potrebné, tieto udaje sa
zistuju primarne s cielom ur¢it’ maximalne vstupné otacky motora, pri ktorych eSte mozno
preniest maximalny to€ivy moment na kolesa v danom prevodovom stupni. Prave v tomto
prevadzkovom stave dochadza k najvicsiemu silovému budeniu konstrukcie.

Tieto hodnoty slizia na ohrani¢enie skimaného frekvencného spektra, v ktorom sa analyzuju
vlastné frekvencie a mody konsStrukcie. To vSak neznamena, Ze k rezonancii nemdze dojst’ aj
pri vySSich otackach motora, kedy je sice prenaSany nizs$i toCivy moment, ale stile moZzu
vzniknut’ budenia, ktoré moézu sposobit’ rezonanciu.

Na zéklade tejto analyzy je mozné ur€it’ aj zodpovedajuce otdcky motora, z ktorych nésledne
vyplyvaji zubové frekvencie pre jednotlivé zaradené prevodové stupne. Tieto frekvencie sluzia
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ako vstupny tdaj pre analyzu budenia a jeho suladu s vlastnymi frekvenciami systému, vd’aka
c¢omu mozno ucinne predchadzat’ rezonancii. Aj ked’ je zndme, Ze motor dosahuje maximalny
to¢ivy moment pri 5200 otackach za mintitu, neznamena to, ze tito hodnotu mozno efektivne
vyuzit' pri kazdom zaradenom prevodovom stupni. Prenosite'ny to¢ivy moment je vyrazne
ovplyvneny trakénymi podmienkami — najmé sucinitelom trenia medzi pneumatikou a
vozovkou — a dalej zavisi od hmotnosti vozidla, rozlozenia zataZenia a charakteristik
prevodového ustrojenstva. Z toho dovodu je nutné uvazovat' Specifické limity pre kazdy
prevodovy stupenl, ¢o umozni presnejSiu predikciu realnych budiacich sil a ich frekvencného
spektra.

Je dana hodnota maximalnych otadok Ny max = 5200 min~* = 86,67 s~! [62], hmotnost’
vozidla m = 1560 kg [64], dynamicky polomer kolies r; = 320 mm [64]. Prenositelny
to¢ivy moment je vyrazne ovplyvneny trakénymi podmienkami — najmi sucinitel'om trenia
medzi pneumatikou a vozovkou — a d’alej zavisi od hmotnosti vozidla, rozloZenia zat'azenia a
charakteristik prevodového ustrojenstva. V danom pripade ide o pohon vsetkych kolies (AWD)
[64], priCom kritiaci moment je rozdeleny rovnomerne medzi predni a zadnu napravu v
pomere 50 % — 50 %. Této konfiguracia zabezpecuje lepSiu trakciu a stabilitu vozidla, avSak
pri analyze prenosu sil a mozného preklzu kolies je potrebné zohl'adnit’ rozdelenie zat'azenia
na jednotlivé népravy a pripadné rozdiely v st€initel'och trenia prednych a zadnych pneumatik.
Gravita¢né zrychlenie sa berie ako g = 9,981 m/s je Standardnd hodnota na povrchu Zeme.
Utinnost’ hnaciecho ustrojenstva je priblizne n = 0,85 [67], ¢o znamend, Ze 85 % energie
generovanej motorom je efektivne prenesenych na kolesa, zatial’ o zvySok sa straca vo forme
tepla, vibrécii a inych mechanickych stratach v systéme. Sucinitel trenia, p, ktory udava odpor
medzi pneumatikou a vozovkou pri idealnych podmienkach (suchd vozovka, optimalny tlak
pneumatik a bez poskodenia), sa zvycajne predpoklada ako p = 1 [68] v pripade maximalnej
trakcie.

Maximalna t'azna sila pred poSmyknutim je:

Fimax =1-m-g-05 = 7649,19 N. (46)

Maximalne kratiace momenty motora, pred poSmyknutim kolies pri jednotlivych prevodovych
pomeroch budu teda:

Mo a3 = L2550 = 230,85 Nim, (7)
Mo imax 2 = 25 = 374,06 Nim, (48)
M¢ max 3 = Ft;;nl;lfxnrd = 523,13 Nm, (49)
M; max 4 = % = 675,91 Nm, (50)
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My max 5 = "2 = 881,72 Nim, (51)
M; max 6 ="2450 = 1109,86 Nm, (52)
Mo max_p = 22508 = 268,43 Nm. (53)

Z vysledkov vyplyva, Ze pri prevodovych stupiioch 1, 2, 3 a spiatnom prevodovom stupni (R)
nebudeme schopni dosiahnut’ maximalny dosiahnutel'ny to¢ivy moment motora pred zaciatkom
preklzovania kolies. Tento fakt naznacuje, Ze pri tychto prevodovych stupnoch nebude mozné
efektivne preniest maximalny to¢ivy moment motora na kolesd, a to z dévodu obmedzenych
trakénych podmienok alebo nadmerného zat'azenia.

Preto je nevyhnutné vypocitat’ otdcky motora pri maximalnych dosiahnute'nych to¢ivych
momentoch, ktoré je mozné preniest’ na kolesa bez preklzovania.

Ked’ze otackova charakteristika motora nebola pristupnd, predpokladame linearnu zavislost’
medzi to¢ivym momentom a otackami motora. Tento predpoklad umoznuje zjednodusSenie
vypo¢tov a analyzy, hoci v redlnych motoroch tato zavislost nebyva Cisto linedrna. V
skuto¢nosti vacsina realnych motorov vykazuje nelinearnu charakteristiku, kde to¢ivy moment
najcastejSie narasta do urcitého bodu, po ktorom zacina klesat’ v désledku obmedzeni vykonu
motora pri vysokych otackach.

Rezonancia moZe nastat’ aj pri vySSich otackach motora, aj ked’ v tychto podmienkach je
prendSany nizsi to€ivy moment. Napriek tomu, Ze tocivy moment je niZsi, stale mozu vzniknit’
urcité oscilacie alebo vibracie, ktoré vyvolavaji budiace frekvencie v mechanickom systéme.
Tieto vibrdcie moZzu sposobit’ vznik rezonancie, ktord zosilni vibracie na konkrétnych
frekvenciach, ¢im sa zvySuje riziko poSkodenia suciastok. Aj pri nizSom to¢ivom momente, ak
sa tieto budiace frekvencie zhoduju s prirodzenymi rezonan¢nymi frekvenciami komponentov
motora, moéZe dojst’ k neZiaducej rezonancii. Preto je doleZité aj pri vysSich otackach motora
dokladne sledovat’ mozné frekvencné interakcie, ktoré by mohli viest k rezonancii a
poskodeniu zariadenia.

Tato praca sa v§ak bude zaoberat’ vyluc¢ne vibraciami, ktoré vznikaja v dosledku maximalnych
moznych sil prenaSanych pri jednotlivych prevodovych stupioch. Analyza sa ststredi na
vibracie generované v okamihu, ked’ prevodovka dosahuje svoje maximalne zataZenie, ¢o moze
viest' k vyraznym oscilaciam a potencidlnym problémom v systéme. Ciel'om bude identifikovat’
a pochopit’ spravanie vibracii pri tychto extrémnych podmienkach a ich vplyv na mechanické
komponenty, ktoré st pod tlakom tychto maximalnych sil.

Otacky pri maximalne dosiahnutel'nych to€ivych momentoch pre jednotlivé stupne:
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Nyt max i = MMt max * M;/I_;?::X_ia (54)
dosadenim:

Nyt max 1 = NMt_max M'tm—r:; = 2223,00 min~1, (55)
Mt max 2 = Nue_max Mfi“T = 3602,08 min~1, (56)
Mt max 3 = MMt max Mzn—r::’ = 5037,50 min~1, (57)
Mate max R = Mt max Mtj‘—mR = 2584,88 min~'. (58)

Na zaklade uz ziskanych udajov mozeme pristipit’ k d’alSiemu kroku, ktorym je vypocet
teoretickej zubovej frekvencie. Tento vypocet sa uskuto¢ni pri maximalnych otackach motora
a bude sa vykonavat osobitne pre kazdy jednotlivy prevodovy stupe.

Vypocet teoretickej zubovej frekvencie pri 1. rychlostnom stupni;

Otéacky vstupného hriadel’a:
Ny 1 = Mg max 1 = 2223,00 min~* = 37,05 s~! = 37,05 Hz, (59)

a otacky predlohového hriadel’a:

S

Ny 1 = nll’l = 26,95 s71 = 26,95 Hz. (60)

Po ziskani potrebnych udajov zubova frekvencia staleho prevodu:
fasa = Ziin "N1q = 1186 Hz, (61)

a zubova frekvencia zaberu kolies prvého prevodového stupna:
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fn_l = Zl_in ' n2_1 = 4‘85 Hz.
Vypocet teoretickej zubovej frekvencie pri 2. rychlostnom stupni;
Otacky vstupného hriadela:

Ny 2 = Nye max 2 = 3602,08 min™! = 60,03 s~ = 60,03 Hz,

a otacky predlohového hriadela:

Ny, = ni1_z = 43,66 s~! = 43,66 Hz.

S

Po ziskani potrebnych tidajov zubova frekvencia staleho prevodu:
frs2 = Zkin "2 = 1921 Hz,

a zubova frekvencia zéberu kolies druhého prevodového stupna:
faz2 =Z2in "N22 =917 Hz.

Vypocet teoretickej zubovej frekvencie pri 3. rychlostnom stupni;

Otéacky vstupného hriadela:
Ny 3 = Nye max 3 = 9037,05 min~! = 83,96 s™! = 83,96 Hz,

a otacky predlohového hriadel’a:

Ny 3 = nilj =61,06 s~1 = 61,06 Hz.

S

Po ziskani potrebnych udajov zubova frekvencia staleho prevodu:

fn_s_3 =Zkin ‘N1 3 = 2687 Hz,

(62)

(63)

(64)

(65)

(66)

(67)

(68)

(69)
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a zubova frekvencia zaberu kolies tretieho prevodového stupna:

f‘l’l_3 = Zl_il’l - n2_3 = 1893 HZ. (70)
Vypocet teoretickej zubovej frekvencie pri spiato¢nom rychlostnom stupni;
Otacky vstupného hriadel’a:

My g = Mye max R = 2584,88 min~! = 43,08 s~ = 43,08 Hz, (71)

a otacky predlohového hriaderla:

Ny g = nil'R =31,33 s7! = 31,33 Hz. (72)

S

Po ziskani potrebnych udajov zubova frekvencia staleho prevodu:

fos.r = Zxin “Mar = 1379 Hz, (73)
a zubova frekvencia zaberu kolies spiato¢ného prevodového stupna:

far = Zrin "Mz r = 564 Hz. (74)

Vzhl'adom na to, Ze maximalny to¢ivy moment je pre zostavajice prevodové stupne rovnaky,
vypocet teoretickej zubovej frekvencie pre 4., 5. a 6. rychlostny stupeni prebieha rovnakym
spdsobom a je uvedeny nasledovne;

Otéacky vstupného hriadel’a:
Ny = Ny max = 5200 min~t = 86,67 s~! = 86,67 Hz, (75)
a otacky predlohového hriadel’a:

n, =+ =63,03s"! =63,03Hz. (76)

ls

Po ziskani potrebnych udajov zubova frekvencia staleho prevodu:
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fos = Zxin "Ny = 2774 Hz, (77)

a zubova frekvencia zaberu kolies Stvrtého prevodového stupna:

fn_4 = Z4__in " nz = 24‘58 HZ. (78)

Ked’ze piaty prevodovy stupen vyuziva priamy zaber, frekvencia zdberu zubov v tomto stupni
bude totoznd so zubovou frekvenciou staleho prevodu. Zubova frekvencia zdberu kolies
Siesteho prevodového stupna bude:

fne = Zein *Np = 2836 Hz. (79)

6.2 MODALNA ANALYZA POVODNEJ PREVODOVEJ SKRINE

V tejto Casti prace je vykonand modalna analyza povodnej konstrukcie prevodovej skrine s
cielom identifikovat’ jej vlastné frekvencie a zodpovedajice tvary kmitania. Vysledky analyzy
sluzia ako zdklad pre posudenie rizika rezonancii pocas prevadzky a zaroven poskytuji
vychodisko pre ndvrh konstrukénych uprav s cielom zlepSenia dynamického spravania sustavy.

6.2.1 NASTAVENIE MATERIALOVEHO MODELU

Prevodovka sa sklada z troch odliatkov vyrobenych z hlinikovej zliatiny, pre ktoré vSak neboli
k dispozicii presné materidlové charakteristiky. Z dovodu absencie detailnej dokumentacie k
chemickému zloZeniu a mechanickym vlastnostiam pouZzitych materidlov bolo potrebné zvolit’
nahradny reprezentativny material na G€ely numerickej simulacie. V prostredi softvéru ANSYS
Workbench, ktoré obsahuje rozsiahlu kniZznicu preddefinovanych inZinierskych materialov,
bola ako najvhodnejsia ndhrada zvolena zliatina AIS110Mg.

Ide o beZne pouZivanu zliatinu na tlakové liatie, ktord sa vyznacuje vyvazenym pomerom medzi
mechanickou pevnostou, tuhostou a technologickou spracovatel'nostou, najmid v oblasti
liatosti a rozmerovej stability. Zliatina AISi10Mg, ktora patri medzi eutektické zliatiny systému
Al-Si, obsahuje priblizne 10 % kremika a malé mnozstvo hor¢ika, ¢o jej poskytuje dobra
odolnost’ voc¢i kordzii, zlepSenu pevnost’ po tepelnom spracovani a vynikajuce odlievacie
vlastnosti. Tieto vlastnosti st vysledkom jemnozrnnej mikroStruktiry a tvorby kremikovych
eutektickych faz, ktoré zaroven zabezpeCuji dobré tlmenie vibracii a odolnost’ proti
opotrebeniu [69].

Vzhl'adom na svoj nizky merny objem (~2 670 kg/m?) [69] a schopnost’ vytvarat presné a
detailné odliatky s malou pridavkou na obrabanie je zliatina AISi10Mg Siroko vyuzivana pri
vyrobe tenkostennych a zloZito tvarovanych konsStrukénych komponentov. Typickymi
aplikaciami su teld prevodoviek, skrine elektromotorov, chladiace telesa, konzoly, drziaky a
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Strukturalne Casti karosérii v automobilovom, leteckom, energetickom a strojarskom priemysle.
V oblasti automobilového priemyslu sa vyuziva najmd v manudlnych a automatickych
prevodovkach, diferencidloch a skriniach mechatronickych systémov, kde sa kladie doraz na
hmotnostna optimalizaciu bez negativneho dopadu na mechanickt spolahlivost’ a tuhost’.

Vdaka svojim vlastnostiam je zliatina AlSi10Mg kompatibilna aj s technoloégiami aditivne;j
vyroby (napr. selektivne laserové tavenie — SLM) [69], ¢o rozSiruje moznosti jej aplikacie aj v
oblastiach s poziadavkami na funkénu integraciu alebo optimalizované topologie
komponentov.

Po aplikovani vhodnych parametrickych nastaveni a definovani materidlového modelu, ktory

zohl'adnuje rozdelenie hustoty, ako aj vypoctové zatazenia, bola hmotnost’ skrine prevodovky
stanovena na 13,868 kg.

Tab. 4 Specifikacia materidlového odliatku skrine prevodovky.

Parameter Hodnota
Hustota p=2670kg.m™3
Poissonov pomer v=20,33
Youngov modul pruznosti E=7-10' Pa

6.2.2 DISKRETIZACIA MODELU

Na diskretizaciu geometrického modelu odliatkov boli aplikované trojrozmerné tetraedrické
prvky, ktoré sa vyznacuju vysokou flexibilitou pri pokryvani komplexnych a geometricky
nepravidelnych oblasti. Tieto prvky zaroven umoziuju efektivnu aproximaciu krivolakych
povrchov bez potreby nadmerného zhustovania siete, o je vyhodné najmé pri numerickych
simulaciach, kde je dolezité zachovat rozumnll rovnovéhu medzi presnostou a vypoctovou
narocnostou.

Néavrh velkosti prvkov bol realizovany s dorazom na optimalizaciu siete z hl'adiska vypoctovej
efektivity a numerickej stability rieSenia. Pri tomto procese sa prihliadalo na kompromis medzi
dostato€nou jemnostou siete, nevyhnutnou pre zachytenie lokalnych napitovych a
deformacnych koncentracii, a minimalizaciou celkového poctu prvkov, ktory priamo
ovplyviiuje dizku simulacie. Zaroveir bolo zabezpetené, aby hribka stenovych oblasti
obsahovala viacero prvkov v priereze, o vyznamne prispelo k zvySeniu presnosti vypoctov
najmé v oblastiach s tenkostennou geometriou.

V ramci citlivostnej analyzy bola skimand zavislost’ kvality siete a presnosti vysledkov na
velkosti prvkov. Vysledky ukazali, Ze velkost 3 mm predstavuje optimalny kompromis —
dosiahnutd kvalita siete bola dostatocnd na zabezpecenie numerickej presnosti, pricom
vypoctovy Cas zostal v akceptovatelnych medziach. Pri mensej vel'kosti prvkov, konkrétne 2

66 BRNO 2025



STANOVENIE NVH PARAMETROV PREVODOVKY

mm, sa zaznamenalo zlepSenie kvalitativnych parametrov siete o priblizne 5 %, avsak rozdiel
vo vysledkoch simulacii (napr. vo vlastnych frekvenciach) nepresiahol 1-2 %. Z tohto dévodu
nebolo efektivne aplikovat’ jemnejsiu siet’, ktora by znamenala vyrazné prediZenie vypodtového
¢asu (az na dvojnasobok az trojnasobok).

Simulacie zaroven preukazali, ze aj pri velkosti prvkov do 7 mm zostavaju vysledky analyz
dostatoéne presné, s odchylkami len na Grovni 2—-3 % v porovnani s jemnejSou sietou. To
naznacuje, ze model je voci zhrubnutiu siete relativne robustny.

Na objektivne vyhodnotenie kvality siete boli v softvérovom prostredi ANSYS Mechanical
vyuzité Standardné metriky: Element Quality, Skewness, Aspect Ratio a Jacobian Ratio (Corner
Nodes). Tieto ukazovatele poskytuju komplexny obraz o geometrickej pravidelnosti a
numerickej vhodnosti prvkov na ucely kone¢noprvkovej analyzy.

Na zaklade vysledkov analyzy bola zvolena diferencovana velkost’ prvkov podl'a mechanickej
funkcie jednotlivych Casti stistavy. V oblasti spojky a zadnej Casti kons$trukcie bola aplikovana
jemnejsia siet’ s velkostou prvkov 3 mm, vzhl'adom na pritomnost’ rozmernejSich ploch s
potencialne vys$Sou mierou deforméacie sposobenou dynamickym zatazenim. Naopak, pre
oblast’ medzikusu bola zvolena hrubsia siet’ s velkostou prvkov 5 mm, ked’ze tato Cast’
konstrukcie vykazovala vyssSiu tuhost’ v dosledku mensich rozmerov a dodato¢ného vystuzenia
rebrovanim.

Po findlnom vygenerovani siete dosiahol celkovy pocet prvkov priblizne 2,7 milidona. Tato
konfiguracia zabezpecila dostato¢nli rovnovdhu medzi presnostou simulécii a vypoctovou
efektivitou. Pre ilustraciu je na obr. 18 znazorneny pohlad na vygenerovanu siet. Vnuatorné
komponenty boli vynechané.

Obr. 18 Zdiskretizovany model povodnej geometrie.
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6.2.3 NUMERICKA MODALNA ANALYZA PREVODOVKY

Nasledujicim krokom je vypocet modalnej analyzy vol'ného telesa. V tejto Casti je uvedené
postup rieSenia vypoctu modalnej analyzy konstrukcii vybranej prevodovky.

Na spojenie jednotlivych Casti sa pouzil ,,bonded” (pevny) kontakt. Tento typ kontaktu bol
zvoleny s cielom skratit’ celkovy ¢as vypoctu. Na uchytenie skrine prevodovky v oblasti
spojkového puzdra a na jej zadnej Casti boli aplikované okrajové podmienky typu displacement
constraint, ktoré uplne eliminuju translaciu vo vSetkych troch priestorovych osiach (X, Y, Z).
Tieto vizby sluzia na zabezpecenie mechanickej stability modelu poc€as vypoctu a simuluju
pevné uchytenie skrine k nosnej konstrukcii vozidla. Presné miesta aplikacie tychto okrajovych
podmienok su graficky znadzornené na obr. 19. V dosledku toho sa cely problém sprava ako
linedrny. Znamena to, Ze modalna analyza prebieha ako plne linearna uloha, pricom vsetky
pripadné nelinearity st pocas vypoctu vhodne linearizované.

Obr. 19 Miesta uchytenia skrine prevodovky povodnej konstrukcie.

Stcastou definovanych okrajovych podmienok bolo pevné uchytenie spojkovej strany skrine
prevodovky. VzhI'adom na tuto konfiguraciu iSlo o modalnu analyzu viazaného telesa, ktorej
hlavnym ciel'om bolo urcit’ vlastné frekvencie a zodpovedajtce vlastné tvary v rozsahu od 0 do
3000 Hz. Prvych Sest’ vlastnych frekvencii nadobuda nenulové hodnoty, ¢o je ddosledkom
aplikovaného mechanického viazania. Zvoleny frekvencny rozsah bol navrhnuty tak, aby
pokryval celé spektrum potencidlnej rezonancie, vratane vSetkych relevantnych zubovych
frekvencii z predchddzajucich analyz.

Vysledkom vypoctu bolo identifikovanie 36 vlastnych modov — teda suborov vlastnych
frekvencii a im prislichajucich tvarov deformécii. Tieto hodnoty st prehladne uvedené v
tabul’ke 5.
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Tab. 5 Vlastné frekvencie skrine.

— frZIL?/setrl:;a i fr‘elllz\llsetrlllczzlia i fr:z]li?/s;:;a
1 738 Hz 13 1732 Hz 25 2439 Hz
2 771 Hz 14 1873 Hz 26 2496 Hz
3 956 Hz 15 1892 Hz 27 2555 Hz
4 1033 Hz 16 1957 Hz 28 2567 Hz
5 1139 Hz 17 2020 Hz 29 2694 Hz
6 1364 Hz 18 2025 Hz 30 2697 Hz
7 1408 Hz 19 2095 Hz 31 2771 Hz
8 1474 Hz 20 2116 Hz 32 2798 Hz
9 1549 Hz 21 2172 Hz 33 2827 Hz
10 1556 Hz 22 2235 Hz 34 2846 Hz
11 1651 Hz 23 2374 Hz 35 2888 Hz
12 1704 Hz 24 2413 Hz 36 2919 Hz

6.3 HARMONICKA ANALYZA POVODNEJ KONSTRUKCIE

Harmonicka analyza prevodovych mechanizmov predstavuje ddlezity krok pri hodnoteni
dynamického spravania konStrukcie, najma z hl'adiska vibracii a ich vplyvu na spolahlivost’ a
zivotnost’ suciastok. Vibracie vznikajlice pri prenose kratiaceho momentu mézu viest’ k tinave
materialu, zvySenému opotrebovaniu komponentov a vzniku rezonancii, ktoré moézu negativne
ovplyvnit’ stabilitu systému. Z tohto dovodu je nevyhnutné detailne analyzovat silové pomery
v prevodovom ustrojenstve, ¢o umoziuje presnejSie predikovat dynamickt odozvu celej
konstrukcie.

6.3.1 VYPOCET SILY V OZUBENi A REAKCNE SILY V LOZISKACH

Vypocet silového zataZenia je nevyhnutnym predpokladom pre vykonanie naslednej
harmonickej analyzy, pretoZe prave harmonické vibracie v konStrukeii st priamo vyvolavané
dynamickymi silami posobiacimi na loziska pocas prenosu kritiaceho momentu cez jednotlivé
prevodové stupne. Tieto sily vznikaji v dosledku kontaktu ozubenia pocas zaberu kolies a
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nasledne sa prenasaju do nosnych casti prevodovky, kde mézu spdsobovat’ neziaduci hluk a
vibracie.

Na vypocet velkosti sil, ktoré vznikaji v jednotlivych ozubenych paroch, bola pouzita
akademicka verzia softvéru PTC Mathcad Prime 7.0.0.0, ktord umoziiuje presné numerické
spracovanie vypoctovych vzorcov vratane parametrickych simulacii. Vstupom do tychto
vypoctov s maximalne hodnoty kratiaceho momentu, ktoré boli stanovené v predchadzajucich
fazach vypoctu. Tieto hodnoty reprezentuji zatazové stavy na vstupe od pohonného agregatu
(motora) a sluzia ako zéklad pre urcenie reakénych sil v ozubeniach pri roznych jazdnych
rezimoch.

Nizsie je uvedeny modelovy priklad rozdelenia silového pdsobenia pri zaradeni prvého
prevodového stupna, kde dochadza k najvySSiemu nésobeniu kritiaceho momentu a zaroven k
najvysSiemu zatazeniu ozubenia. Po tomto priklade nasledujii prehladné tabulky, ktoré
sumarizuju silové posobenia v ozubeniach vSetkych prevodovych stupiiov vratane velkosti
prenasanych sil, ktoré sluzia ako podklad pre d’alSie dynamické a vibraéné vypocty.

Sily v ozubeniach kola staleho prevodu:

Firin= % = 6091,88 N, (80)
Frxin=Firsm- tc"‘:—s"‘; = 23,59,56 N, (81)
Forin=Ftrim-tanp = 2217,26 N, (82)
Fo o in = —2dn_ — 6898,89 N, (83)

CcoS ap-cos fB

Podobnym spdsobom sa vypocitali sily v ozubeni pastorku prvého prevodového stupia:

Fiviim= % = 14891,25 N, (84)
Friimn="Fiiin t::—s"‘; = 5767,81 N, (85)
Fovin=Fi s tanf =5419,97 N, (86)
Fpiim = —Lm_ — 16863,96 N. (87)

cosan-cosf
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Tab. 6 Velkosti sil posobiacich v ozubeniach staleho prevodu.

Sily v ozubeniach
Prevodovy stupen Staly prevod
Fi g in Fi k.in Fo i in Fy k.in
6 091,88 N 2 359,56 N 2217,26 N 6 898,89 N
9871,03N 3823,34 N 3592,76 N 11 178,69 N
13 804,82 N 5347,01 N 502454 N 15 633,60 N
14 250,00 N 5519,44 N 5186,58 N 16 137,76 N
14 250,00 N 5519,44 N 5186,58 N 16 137,76 N
14 250,00 N 5519,44 N 5186,58 N 16 137,76 N
7 083,57 N 2 743,67 N 2578,21 N 8 021,96 N

Tab. 7 Velkosti ur¢enych sil pdsobiacich v ozubeniach kolies i-teho prevodového stupna.

Sily v ozubeniach
Prevodovy stupefi i-ty prevodovy stuperi
Fiiin Friin Foiin Foiin
14891,25N | 576781 N | 541997 N | 16863,96 N
20682,15N | 8010,80N | 7527,69N | 23422,01N
1959394N | 7589,30N | 713161 N | 22189,63N
16 076,92 N | 622706 N | 585152 N | 18206,70 N
13933,33N | 5396,78N | 5071,32N | 15779,14 N
1731539N | 6706,75N | 630229 N | 19609,24 N
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Kedze pri piatom prevodovom stupni ide o priamy prenos kratiaceho momentu, nevyuziva sa
samostatny par ozubenych kolies. Z tohto dovodu tu dochadza k silovému pdsobeniu len na
zuboch kolies staleho prevodu.

Na vypocet hodndt sil v loziskach bol pouzity modul Static Structural v softvéri ANSYS
Workbench. Prvym krokom bolo vytvorenie geometrie ozubenych kolies a pastorkov, na
ktorych sa tieto sily pocitali. Modelovanie prebehlo v softvéri Creo Parametric, kde boli
ozubené kolesd a hriadele vytvorené ako jedna spojend geometria. Tento pristup umoznil
jednoduchsie spracovanie modelu a zaroven zabezpecil vhodnu aproximaciu pre potreby
vypoctu. Takto pripraveny model bol nasledne importovany do ANSYS, kde sa vykonala
staticka analyza s cielom ziskat’ reakcné sily v loziskach pri réznych prevodovych stupnioch..

Obr. 20 Ukazka modelu vstupného hriadela vytvoreného v softvéri Ansys.

Ako materidl pre hriadele a ozubené kolesa bola zvolend 16MnCr5, legovana ocel’ urend na
cementovanie. Tento vyber bol zvoleny vzhl'adom na to, Ze konkrétne materidlové vlastnosti
pouzitych stciastok neboli zndme, a preto bolo potrebné zvolit’ material, ktory poskytuje dobre
definované mechanické vlastnosti a umoznuje tepelné spracovanie pre dosiahnutie poziadanej
tvrdosti povrchu [70]. 16MnCr5 je ocel’ s pridavkom manganu (Mn) a chréomu (Cr), ktoré
zlepSuji mechanické vlastnosti materidlu.

Po aplikacii cementovania je povrch tejto ocele schopny dosiahnut vysoku tvrdost’, ktora
zarucuje vysoku odolnost’ proti opotrebeniu a uinavovym javom, pricom jadro materidlu zostava
huzevnaté, ¢im sa predchadza krehkosti. Tento materidl je idealny pre vyrobu ozubenych kolies,
prevodoviek, hriadelov a d’alSich komponentov, ktoré su vystavené velkym mechanickym
zatazeniam a poziadavkam na dlhu zivotnost'.

16MnCr5 ma vysoku hustotu (7 850 kg/m?) [70], o zabezpecCuje dobru stabilitu materialu pri
vystaveni vysokym mechanickym zataZeniam. Youngov modul pruZnosti (210 GPa) je
dostatocne vysoky na to, aby materidl odoldval deforméaciam pri mechanickych zatazeniach.
Poissonovo ¢islo (0,3) [70] naznacuje, ze material ma miernu schopnost’ deformacie v smere
kolmom na posobenie sily, ¢o je v sulade s poziadavkami na aplikacie ako ozubené kolesa a
hriadele.
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Pre potreby diskretizacie modelu bola pouzita velkost’ prvkov siete 3 mm. Vyber tejto hodnoty
bol kompromisom medzi dostatocnou presnostou vypoctov a c¢asovou efektivitou simulacie.
Jemnejsia siet’ by sice mohla priniest’ eSte presnejSie vysledky, avSak za cenu vyrazne dlhsieho
vypoctového Casu. Naopak, vicsie prvky by sice vypocet urychlili, ale mohli by viest’ k stratam
detailu a presnosti v miestach so zvysSenou koncentraciou napétia. Cielom bolo dosiahnut
spol'ahlivé vysledky pre silové pdsobenia v loziskach a zaroven zachovat’ rozumnt vypoctova
naroc¢nost, najmi pri opakovanych analyzach pre r6zne prevodové stupne..

Obr. 21 Ukazka siet'ovania predlohového hriadel’a.

Po vytvoreni modelu ozubenych kolies a hriadel'ov sa nastavil vypocet, v ktorom bola na
miestach lozisk aplikovana védzba typu "displacement". V zavislosti od typu loziska bol
obmedzeny pohyb bud’ len v radidlnom, alebo aj v axidlnom smere. Tieto miesta boli nastavené
na zobrazenie vyvolanych sil. Nasledne bola aplikovana normalna sila na vybrany zub
ozubeného kolesa, ktora simuluje redlny kontakt medzi zubami.

Obr. 22 Ukazka zavezenia vystupného hriadela s aplikovanou silou.
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Na zaklade vykonanych vypoctov boli v kazdom lozisku urcené reakéné sily, ktoré vznikaji v
dosledku prevadzkového zatazenia hriadela a prenosu kritiaceho momentu. Tieto sily su
rozlozené do troch smerovych zloziek — v osiach X, Y a Z. Kazda zlozka predstavuje silu
posobiacu v prislusSnom smere, ¢o umoziiuje podrobne analyzovat vplyv zataZenia na
jednotlivé loziskd. Smer osy a vymedzenie lozisk st znazornené na obr. 23 , kde st zobrazené
prislusné orientacie a polohy lozisk v rdmci konStrukcie. VSetky ziskané hodnoty reakénych sil
st uvedené v nasledujucich tabul'kach, kde su prehl'adne zobrazené v sulade s jednotlivymi
smermi a prevadzkovymi podmienkami.

Obr. 23 Smer jednotlivych osi a vymedzenie lozisk.

Tab. 8 Velkosti uréenych sil posobiacich v jednotlivych loziskach pri zaradenom 1. . s.

Lofisko Velkost’sily - 1. 1. s.

v smere X v smere Y Vv smere Z
A 2363 N 2696 N -2422N
B -934 N 2134 N -5617 N
C ON -1279N 91N
D 4235N 619 N 14 183 N
E -1713N -764 N 4479 N
F -3418 N -6 978 N 9597 N
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Tab. 9 Velkosti uréenych sil pdsobiacich v jednotlivych loziskach pri zaradenom 2. r. s.

.. Velkost’sily - 2. 1. s.
Lozisko

v smere X v smere Y vV smere Z
A 3829 N 4206 N -3924N
B 339N 3349N -9991N
C ON -2238N 10072 N
D 3748 N 1231 N 11 663 N
E -4182N -4670N 12 092 N
F -2945N -6082N 7458 N

Tab. 10 Velkosti uréenych sil posobiacich v jednotlivych loziskach pri zaradenom 3. 1. S.

LoFisko Velkost’ sily - 3. r. s.

v smere X vV smere Y Vv smere Z
A 5365N 5894 N -5498 N
B -600 N 4609 N -13321N
C ON -2665N 12 229 N
D 2891 N 1214 N 7490 N
E -4273N -6436 N 14 569 N
F -2478 N -3751N 3953 N

Tab. 11 Velkosti uréenych sil pdsobiacich v jednotlivych loziskach pri zaradenom 4. r. s,

LoFisko Velkost’ sily -4.r. s.

v smere X v smere Y Vv smere Z
A 5527 N 6072 N -5665N
B -829 N 4502 N -12453 N
C ON -2118N 13797 N
D 1685N 816 N 844 N
E -5097 N -8056 N 15064 N
F -443 N -302N 133 N
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Tab. 12 Velkosti ur¢enych sil posobiacich v jednotlivych loziskach pri zaradenom 5. r. s.

Lofisko Vel’kost’ sily - 5. 1. s.

vV smere X Vv smere Y vV smere Z
A 6 033 N -1112N -24760 N
B -4 274N 4817 N -12 148N
C ON -1842N -2966 N
D -756 N 12 N 74 N
E 36 N 42 N - 287N
F 1N ON 3N

Tab. 13 Velkosti ur¢enych sil posobiacich v jednotlivych loZiskach pri zaradenom 6. r. S.

LoFisko Velkost’ sily - 6. 1. s.

vV smere X v smere Y vV smere Z
A 5527 N 6072 N -5665N
B -326 N 2792N -8667 N
C ON 312N 8576 N
D 397N 66 N -18N
E -4644 N -7241N 13223 N
F -157 N -3N -53N

Tab. 14 Velkosti ur¢enych sil posobiacich v jednotlivych loziskach pri zaradenom R. r. s.

LoFisko Velkost’sily R. I. s.

vV smere X v smere Y vV smere Z

A 2748 N 3018 N -2816N

B -986 N 2487 N -6 564 N

C ON -1535N 1316 N

D 4 824 N 762 N 16 327 N

E -1537N 1291 N -2411N

F -4 474 N -2636 N -16 206 N
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6.3.2 NUMERICKA HARMONICKA ANALYZA PREVODOVKY

Po vykonani modalnej analyzy nasledovala numericka simulacia a konstrukcia harmonického
modelu. Najskor bolo potrebné prepojit’ vypocty z modalnej analyzy s harmonickou analyzou,
ked’Ze softvérove prostredie ANSYS Workbench je Standardne nastavené na metodu modalnej
superpozicie (MSUP), pri ktorej je odozva vysledného systému urcend superpoziciou vlastnych
modov ziskanych z rieSenia predchédzajicej modalnej analyzy.

Pre Gcely harmonickej analyzy boli na konstrukcii vybrané bodové miesta, v ktorych sa na
zaklade vlastnych tvarov kmitania predpokladajii najvyraznejSie vychylky. Celkovo bolo
rozmiestnenych desat’ meracich bodov, ozna¢enych ako M1 az M10. Ich presna poloha je
znazornena na obrazkoch 24 a 25.

Cielom harmonickej analyzy v tomto Stddiu vypoctu je uréit’ vlastné frekvencie pre kazdy
konkrétny prevodovy stupeii, ktoré pri zvySovani otdcok vyvolavaju najvyraznejsie dynamické
deformacie na konstrukcii. Tato analyza umoznuje sledovat’ odozvu systému na harmonické
budenie v réznych frekven¢nych pasmach, ¢o je kl'icové pre pochopenie jeho vibraéného
spravania v realnych prevadzkovych podmienkach.

Identifikécia tychto frekvencii je mimoriadne uZzitocnd z hladiska navrhu a optimalizicie,
pretoze umoznuje odhalit’ potencialne kritické miesta, ktoré st najviac nachylné na unava alebo
poruchy v dosledku vibrécii. Tieto poznatky sluzia ako podklad pre cielené konstrukéné pravy
—napriklad zosilnenie urcitych oblasti, zmenu geometrie alebo upravu materidlovych vlastnosti
— s ciel'om zlepsit’ celkovi dynamicku odolnost” a spol’ahlivost’ mechanizmu.

Obr. 24 Rozmiestnenie meracich miest M1, M3, M4, M5, M8 a M9 na pévodnej geometrii.
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Obr. 25 Rozmiestnenie meracich miest M2, M6, M7 a M10 na povodnej geometrii.

Riesi¢ harmonickej analyzy bol nastaveny tak, aby pokryval frekvenény rozsah zahfnajuci
vlastné frekvencie relevantné pre kazdy jednotlivy prevodovy stupeni. Ako dolnd hranica bola
zvolend hodnota 700 Hz, ¢im bola zabezpecena analyza aj najnizSej vlastnej frekvencie
systému, ktord dosahuje hodnotu 738 Hz. Hornd hranica frekvenéného pasma bola v kazdom
pripade definovana ako aktudlna maximalna zubova frekvencia pre konkrétny prevodovy
stupeni, ¢im bola zabezpecena Uiplnost’ vypoctu v rdmci redlne ocakavaného spektra vibracii.

Zvoleny frekvencny interval bol nésledne rozdeleny na 20 rovnomernych krokov. Velkost
kroku bola vzdy prisposobena konkrétnemu rozsahu analyzovaného pasma, ¢im sa dosiahlo
dostatocné rozliSenie vysledkov bez zbyto¢ného zvySovania vypoctovej naro¢nosti. Takto
nastaveny postup umoznil efektivne a presne identifikovat’ odozvy systému na harmonické
budenie v ramci kritickych frekvenénych oblasti.

Budiace sily boli aplikované v miestach loZisk na zaklade vyssie stanovenych zat'azovacich sil
v loziskach. Analyzované boli odchylky tychto Casti v smere Y globalneho koordina¢ného
systému v pripadoch M2-M3 a M5-MS, a v smere Z globalneho koordina¢ného systému v
pripadoch M1, M4 a M9-M10.

Urcenie timenia konstrukcie vSak nebolo také zrejmé. Amplitidy frekvencnej odozvy su zavislé
a navyse pomerne citlivé na pomer tlmenia. Z toho vyplyva, Ze aj mald zmena koeficientu
tlmenia v hl'adanych amplitidach méze viest’ k vyraznej zmene. Tlmenie konStrukcie sa teda
urcilo pomocou pomerného sucinitel'a timenia. Uvedend analyza je zalozend na metéde MSUP,
ktora toto urcenie podporuje. Povodne bola zvolend hodnota pomerného tatlmu 2 % [71], avSak
tato hodnota viedla k nedostato¢ne kvalitnym vysledkom. Na zaklade d’alSich iteracii a
testovani sa preto rozhodlo zvysit’ hodnotu pomerného Gtlmu na 4 %.
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Na nasledujicich grafoch je zndzornena frekvencnd odozva systému pri jednotlivych
prevodovych stupiioch, ktord ilustruje spravanie sa konstrukcie v zavislosti od harmonického
budenia v prislusSnom frekven¢nom pasme.

Vysledky numerickej simuléacie ukazuju, ze najvyraznejSie deformécie sa vyskytuju najmé v
oblastiach zodpovedajucich vlastnym frekvenciam €. 4 (1033 Hz), ¢. 11 (1651 Hz), ¢. 20 (2116
Hz) a €. 26 (2496) . Tieto frekvencie boli identifikované na zaklade vystupov z harmonickej
analyzy a zaroven boli overené vysledkami predchadzajiicej modalnej analyzy, ktord poskytla
spektrum vlastnych frekvencii a prislusnych vlastnych tvarov (modov) kmitania systému.

Najvicsie amplitady vibrécii pri tychto frekvenciach naznacuju rezonanciu, ktord méze byt
kriticka z hl'adiska prevadzkovych podmienok. Prave tieto mody predstavuji najzranitelnejsie
oblasti konstrukcie z pohl'adu dynamickej odozvy a mali by byt predmetom d’alSej analyzy
alebo optimalizacie navrhu.

Aj ked’ by jemnejsie frekvencné rozliSenie v harmonickej analyze (napriklad mensi krok medzi
frekvenénymi bodmi) mohlo priniest detailnejSie a presnejSie vysledky, aj na zaklade
aktudlneho vypoctu bolo mozné stanovit’ jednoznacné zavery o dynamickom spravani systému.
Uvedené vlastné frekvencie spolu s prislusSnymi vlastnymi médmi deformacie st sumarizované
v tabul’kach 15 a 16.
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Obr. 26 Frekven¢na odozva pévodnej konstrukcie — 1. r.S.
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Obr. 27 Frekvenéna odozva povodnej konstrukcie — 2. 1.S.
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Obr. 28 Frekven¢na odozva pévodnej konstrukcie — 3. 1.8,
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Obr. 29 Frekvenéna odozva povodnej konstrukcie — 4. r.s.
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Obr. 30 Frekvenéna odozva povodnej konstrukcie — 5. r.s.
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Obr. 31 Frekven¢na odozva povodnej konstrukcie — 6. r.S.
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Obr. 32 Frekven¢na odozva povodnej konstrukcie — R. 1.S.
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Tab. 15 Vlastné tvary ¢. 4 a ¢. 11 skrine prevodovky.

Vlastny tvar

Mod ¢.4
1033 Hz

Mod ¢.11
1651 Hz
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Tab. 16 Vlastné tvary ¢. 20 a ¢. 26 skrine prevodovky.

Vlastny tvar

Mod ¢.20
2116 Hz

Mod ¢.26
2496 Hz
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Aj ked sa miesta s najvacSimi zrychleniami liSili v zavislosti od konkrétnej vlastnej frekvencie
a prislusSného maddu, najcastejSie dochadzalo k zvySenym zrychleniam v oblastiach meracich
bodov M3, M4, M9 a M10. Naopak, najmensSie zrychlenia boli vo vsetkych pripadoch
zaznamenané v bode M1, ¢o je vzhl'adom na jeho blizkost’ k uchyteniu skrine prevodovky
o¢akavané. Vo vicsine pripadov sa maximalne amplitudy zrychleni pohybovali okolo 100 000
m/s2, avSak v urCitych frekvencnych pasmach — najmi v rozsahu zodpovedajucom chodu
Stvrtého prevodového stupiia — boli zaznamenané zrychlenia presahujtice 120 000 m/s?, pricom
lokalne dosahovali az takmer 160 000 m/s?. Tento narast poukazuje na zvy$ené dynamické
namahanie v danom rezime, ktoré moéze predstavovat potencidlne riziko pre zivotnost a
spol'ahlivost’ komponentu.

Ziskané informdcie o lokalizacii najviac namahanych oblasti, napriklad na zaklade vlastnych
tvarov pri rezonan¢nych frekvenciach, predstavuju klIacovy vystup pre dalsi navrh a
optimalizaciu skrine prevodovky. Analyza tychto oblasti umoznuje identifikovat’ miesta, kde
dochadza k najvyssiemu dynamickému naméhaniu.

Zohladnenim tychto vysledkov v procese navrhu je mozné tieto kritické oblasti cielene zosilnit’
— napriklad upravou geometrie, zvda¢Senim hrubky stien alebo pridanim rebrovania. Tym sa
zvysi tuhost” a stabilita konStrukcie, ¢im sa vyrazne znizi citlivost’ na vibracie a negativne
dynamické javy.
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7 VLASTNA KONSTRUKCIA

Tato kapitola sa zameriava na konstrukéné Upravy skrine prevodovky. Je dolezité zdoraznit', ze
pri tychto zmenéch sa neberie do ivahy cena vyroby, ale skor ich vplyv na tuhost” konstrukcie,
ktora bude nasledne overena prostrednictvom numerickej modalnej analyzy. Vysledky tychto
uprav budi porovnané s povodnym navrhom, a na zaklade toho sa vyhodnoti ucinnost
implementovanych zmien.

7.1 NOVY MODEL SKRINE

Na zdklade poznatkov ziskanych z doterajSej analyzy by sa dalo navrhnut niekol'ko
konstrukénych tprav na zlepSenie parametrov NVH zakladnej skrine prevodovky pri réznych
vlastnych moddoch. Boli teda navrhnuté Gpravy na znizenie hmotnosti, a tym aj mnozstva
pouzitého materidlu, ako aj na zniZenie rezonan¢nych javov.

Skrina bola kompletne premodelovand pomocou softvéru Creo Parametric. Z pdvodného
modelu boli prevzaté polohy lozisk (a tym aj vzdjomnd poloha hriadelov), poloha pak
riadiaceho mechanizmu (a tym aj vzajomna poloha hriadelov a pék), vzdialenost’ tchytu
skrinky od motoru a tchyt skrine prevodovky vratane radiacej paky. Okrem toho sa zohl'adnil
aj obrys ozubenych kolies a vyssie uvedenych komponentov, aby sa zabranilo kontaktu medzi
stenou skrine a tymito komponentmi (najmd ozubenymi kolesami). Okrem toho sa na bocnych
stenach skrine vyrezali otvory a diery na montaz veka a roznych meracich pristrojov.

7.2 KONSTRUKCNE UPRAVY

Skrina prevodovky sa vyznamne podiela na celkovej hmotnosti prevodovky. Cielom je
optimalizovat’ tvar a hrubku stien vzhladom na zataZenie a mnoZstvo materidlu. Cahké
konStrukcie sa vyzaduji nielen kvoli cielom uUspory paliva, ale aj z ddvodu zniZenia emisii a
zlepSenia dynamiky vozidla. Optimalizacia sa musi zacat’ uz na zaciatku vyvojového procesu,
aby sa dosiahli ¢o najlepsie vysledky.

Optimalizacia rozlozenia hmotnosti a tuhosti umoziuje posunut’ kritické mody kmitania
smerom k necitlivym frekvenénym oblastiam. Tlmiace charakteristiky mozu konStruktéri len
tazko ovplyvnit, pretoze si to vyzaduje zmenu materialu alebo upravy komponentov [5]. To je
Casto v rozpore s inymi inZinierskymi ciel'mi. ZlepSenia v konsStrukcii skrine sa daju aplikovat’
ovela jednoduchsie, napriklad pridanim rebier na zvySenie lokalnej tuhosti a potlacenie
kmitania lokalnych povrchovych oblasti.

Nasledné tpravy boli navrhnuté s cielom zniZenia hmotnosti skrine a na zvySenie jej tuhosti, a
tym znizenia vibracii a ndsledne aj vydavaného hluku.
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7.2.1 ZMENA HRUBKY STENY

Minimalna hrubka steny bola znizena z povodnych 3,5 mm na 3 mm vSade tam, kde to
technologicky a konsStrukéne umoznoval navrh dielu. Tato hodnota predstavuje v sti€asnosti
hranicu, pod ktort uz nie je bezpecné ist’ pri odlievani dielov zo zliatiny hlinika bezne
pouzivanymi metédami, ako je napriklad tlakové liatie. Vyskumna praca Zhanga a Yanga [72]
z roku 2020 uvadza, ze hrubka 3 mm je povazovand za minimalnu hodnotu, ktora stéle
umoznuje spol'ahlivé vyplnenie formy roztavenym kovom bez rizika vzniku technologickych
defektov.

Pri stenach tenSich ako 3 mm dochadza k vel'mi rychlemu ochladzovaniu a pred¢asnému
tuhnutiu kovu pocas jeho pradenia formou. To mdze mat’ za ndsledok netplné vyplnenie dutiny
formy alebo vznik réznych defektov, ako su dutiny, pory, studené¢ spoje a oblasti s
nedostatocnou pevnost'ou. Z tychto dovodov mdze ddjst’ k oslabeniu mechanickych vlastnosti
celého dielu, ¢o je z hl'adiska funkénosti a bezpe€nosti nepripustné, najmé ak ide o suciastky
namahané v prevadzke.

Znizenie hribky steny prinasa viacero dolezitych vyhod — umoziuje usporu materialu, znizuje
celkovi hmotnost’ vyrobku, skracuje €as chladenia a zefektiviiuje vyrobny cyklus, o priaznivo
ovplyvnuje celkovu efektivitu a ekonomiku vyroby. Niz§ia hmotnost’ je obzvIlast’ prinosna v
automobilovom a strojarskom sektore, kde aj malé hmotnostné uspory vplyvaju na spotrebu
energie, vykon a ndklady. Tato skutocnost’ zohrala vyznamnu ulohu pri rozhodnuti o
prepracovani celej konstrukcie.

7.2.2 PRIDANIE REBIER

Z technického hl'adiska centralne rebro obmedzuje pohyb panelov tak, ze umoziuje ich vibraciu
len v protifaze, podobne ako dipdl. To znamend, ze dve polovice panelov vibruji v opacnom
smere, ¢o vedie k tomu, ze zvukové viny vysielané z tychto panelov (180 stupfiov mimo fazy)
sa vzajomne vyruSuju. Tento proces vyruSovania pomaha minimalizovat’ §irenie zvuku na
viacsiu vzdialenost’ od panelu. Aby bolo rebro t¢inné pri plochych krytoch, musi byt” dostato¢ne
hlboké. V pripade odliatku alebo zvaru je obzvlast vyhodné, ak sa vnltorné rebro prenasa aj
cez roh na susedny panel, ¢o zabezpe¢i eSte vySSiu stabilitu a pomdha vyrazne zvysit
rezonan¢nt frekvenciu celého panelu [6].

Na viacerych miestach panelu boli nasledne aplikované d’alSie rebra na zvySenie tuhosti a
minimalizovanie deformacii. Pri ndvrhu rebier doslo k znizeniu ich hrubky z pévodnych 3,6
mm na 3 mm. Tento krok bol vykonany s ohl'adom na podobné technické zasady, ktoré sa
aplikuja pri urCovani minimalnej hrubky steny, ¢im sa zohladnili potreby optimalizacie
mechanickych vlastnosti panelu pri zachovani minimalnej hmotnosti. Cielom bolo zredukovat’
pocet rebier na najniz§i mozny pocet a pouzit’ ich len v tych miestach, kde je to absolutne
nevyhnutné, aby sa minimalizoval prirastok hmotnosti a zaroven zachovala poziadavka na
zvysenu tuhost’.

Na zaklade vysledkov analyz povodnej konstrukcie boli na vonkajsiu stranu spojkovej Casti v
pozdiznom smere pridané vystuzné rebra. Spoéiatku sa testovalo riesenie so siedmimi rebrami
rovnomerne rozmiestnenymi po celom obvode so stdlou vySkou 5 mm. Toto usporiadanie vSak
neposkytlo dostatocné zvySenie tuhosti.
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Po iterativnom optimalizacnom procese, ktory zahtiial zviac¢Senie vysky a hrubky rebra, sa
dospelo k efektivnejSiemu rieSeniu so Styrmi rebrami (znazornené na obr. 33). Tieto rebra su
umiestnené len v okoli otvorov, pricom ich vyska sa plynulo znizuje z 14 mm na 10 mm. Takéto
usporiadanie bolo navrhnuté¢ s cielom potlacit’ kritick¢é vibracie identifikované v
predchadzajtcich analyzach.

Ostatné rebra po obvode boli odstranené, ked'Zze neprinaSali vyrazné zvySenie tuhosti
konstrukcie — len priblizne o 1 % v miestach ich aplikacie — a zaroven zvySovali celkova
hmotnost’ dielu.

Obr. 33 Rebra v pozdiznom smere na vonkajsej strane
spojkovej Casti.

Na vonkajSej strane spojkovej Casti boli nasledne v radialnom smere (znazornena na obr. 34)
pridané malé rebrd medzi otvormi a vys$Sie spomenutymi axidlnymi rebrami. Povodne sa
uvazovalo o troch rebrach s konStantnou vyskou 5 mm, avSak ich pocet bol postupne zniZeny
na jedno, ked’ze v danom mieste uz dochadzalo k dostatoénému zvySeniu tuhosti potrebnému
na potlacenie rezonan¢nych vibracii.

Ako optimalne rieSenie sa ukazalo umiestnenie rebierka bliz§ie k bodu uchytenia spojkovej
Casti. Tuhost’ v oblasti otvoru v smere uchytenia spojkovej Casti ku medzikusu bola totiz
zabezpeCend z vnutornej strany pomocou vystuznych rebier — rovnako ako v povodnej
konstrukcii, kde sa nezmenila ich poloha, ale iba hrtibka, ktora bola znizené z 3,6 mm na 3 mm,
ako uz bolo uvedené vyssie.

Uvazovalo sa aj o aplikacii radidlnych rebier po celom obvode, avSak vzhl'adom na ich blizkost’
k bodom uchytenia k motoru neprindsali vyznamny prinos z hl'adiska tuhosti a zaroven
zvySovali hmotnost’ konstrukcie o niekol'ko desiatok gramov.
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Obr. 34 Rebra v radialnom smere na vonkajsej
strane spojkovej Casti.

Z pohladu optimalizécie tuhosti a znizenia deforméacii pri dynamickom zatazeni boli na
vnutornej strane spojkovej Casti testované viaceré varianty rozmiestnenia a poctu vystuznych
rebier. Cielom tychto Uprav bolo dosiahnut' rovnomernejSie rozlozenie napiti, obmedzit
lokalne oslabené oblasti a zlepsit’ globalne dynamické vlastnosti suciastky.

Vysledky numerickych analyz vSak ukdazali, ze ako najefektivnejSie sa javi rieSenie
vychadzajuce z povodného konstrukéného usporiadania, pri ktorom boli existujuce rebra na
oboch stranach (znazornené na obr. 35) posunuté o 5° nizsie a zdroven bola ich hribka zvacsena
z 3 mm na 5 mm. Tento krok viedol k vyraznému zvySeniu lokélnej tuhosti v kritickych
oblastiach a k zlepSeniu odozvy komponentu na budenie v pasme vlastnych frekvencii. Vyska
rebier zostala nezmenend, nakol'ko akékol'vek zvacSenie v tomto smere by mohlo viest’ ku
kolizii so spojkovym mechanizmom, ¢o by bolo neziaduce z hl'adiska montaze aj funkénosti.

Nakoniec bol zvyseny pocet rebier na hornej vonkajsej strane zadnej Casti skrine prevodovky.
Pri Gpravach sa povodné dve rebra nahradili roznymi variantmi s po¢tom od 3 do 10. Kone¢né
rieSenie (zndzornené na obr. 36) vychadzalo z principov vostinovej Struktary, ktord bola
aplikovana aj na bo¢né steny zadnej Casti. Po analyzach bolo zvolené optimalne usporiadanie s
piatimi rebrami. Rebra umiestnené blizsie k uchyteniu ku medzikusu preukazali vyrazne vyssiu
efektivitu z hladiska tuhosti. Naopak, rebrd umiestnené d’alej od tohto bodu neprinéasali
dostatocny prinos a zvySovali hmotnost’ konstrukcie, preto boli z ndvrhu vyradené.

Dalej bola testovana optimalna vyska rebier. Simulacie preukézali, Ze pri postupnom zvy$ovani
vysky az do 15 mm réstla aj lokalna tuhost, a to priblizne linearne. Nad touto hodnotou sa vSak
narast tuhosti vyrazne spomalil. Z tohto dovodu bola ako kompromis zvolena vyska 12 mm,
ktora zabezpecila dostatocné spevnenie v kombinacii s isporou materialu.

Hruabka rebier bola pévodne zvicSend z 2 mm na 5 mm. Tento nérast v§ak nepreukdzal taky
vyznamny vplyv na tuhost’ ako zvéacésenie vysky. Preto bola napokon zvolena hrubka 3 mm,
ktora predstavuje vyvazené rieSenie z hl'adiska tuhosti, hmotnosti a estetickej kompatibility s
vostinovou Struktirou, ktora bude podrobnejsie rozobrana v nasledujucej Casti.
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Obr. 35 Rebra na vnutornej strane spojkovej Casti.

Obr. 36 Rebra na vonkajsej hornej strane
zadnej Casti skrine prevodovky.

90 BRNO 2025



VLASTNA KONSTRUKCIA

7.2.3 VOSTINOVA STRUKTURA

Pre aplikaciu v konStrukcii pouzitej v tejto praci boli starostlivo zvolené rozmery vostinového
jadra, zndzornené na obr. 37. Dimenzie boli navrhnuté s ohl'adom na rozmery dostupnych
konstrukénych ploch, kde mala byt Struktara implementovana, ako aj s cielom udrzat
vypoctovy ¢as numerickych simuldcii v rozumnych medziach pri zachovani pozadovanej
presnosti. Zvolena geometria vostinového jadra predstavovala kompromis medzi mechanickou
ucinnostou vystuze a vypoctovou efektivitou. Pociato¢ny névrh bol d’alej optimalizovany
iterativnym spdsobom, pricom sa sledovali vysledky modalnej analyzy pre viacero variantov.
Hlavnym cielom tejto optimalizacie bolo dosiahnutie ¢o najvyssich vlastnych frekvencii a
priaznivého rozlozenia modalnych tvarov, a to bez vyrazného narastu hmotnosti a vypoctovych
narokov.

Testovali sa vel'kosti stran buniek od 5 mm do 25 mm. Z analyz vyplynulo, ze zmenSovanie
rozmerov buniek sice viedlo k miernemu zlepseniu dynamickych vlastnosti (napr. vyssie
vlastné frekvencie a lepsie tlmenie), aviak spdsobovalo neumerné predizenie vypodtového
¢asu. Vysledny narast presnosti neospravedliioval casovu a vypoctovll narocnost’, a preto bola
zvolend hodnota 11 mm, ktora predstavovala vhodny kompromis medzi mechanickymi a
numerickymi poziadavkami.

Simulédciami sa overovali vysky v rozsahu 5 az 20 mm. Zistilo sa, ze vysky pod 10 mm mali
len minimalny vplyv na tuhost’ a redukciu vibracii. Naopak, nad touto hodnotou dochéadzalo k
vyraznému zlepSeniu mechanickej odozvy. Vyska 15 mm sa ukazala ako optimalna —
zabezpecovala pozadované spevnenie bez nadmerného prirastku hmotnosti a vypoctovej
zataze. Kazdé zvySenie vySky o 5 mm znamenalo priblizne 100 g prirastku hmotnosti, ¢o bolo
zohl'adnené pri rozhodovani.

Hrubka stien vostinovej Struktury sa testovala v rozsahu od 3 do 7 mm. Podobne ako pri
axialnych a radialnych rebréach sa preukdzalo, Ze zvySenie hribky nema taky vyznamny vplyv
na tuhost’ ako zvySenie vysky prvkov. Tento zaver podporili vysledky viacSiny iteracnych
analyz, ktoré¢ boli sti¢astou procesu vyberu optimélnej geometrie vystuznych prvkov. Na
zaklade toho bola ako najvyhodnejSia zvolend hrubka 3 mm, ktord umozZnila minimalizaciu
hmotnosti pri zachovani poZadovanej pevnostnej funkcie.

t=3mm —
7900

11 mm

Obr. 37 Rozmery prvku vostinove;j siete.
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Obr. 38 Vostinova Struktara aplikovana na konstrukciu

7.2.4 \/YSLEDNY TVAR

Okrem vys$sie uvedenych uprav boli oproti povodnej geometrii realizované aj dalSie
konStrukéné zmeny, ktorych cielom bolo znizenie celkovej hmotnosti, optimalizacia
vyrobnych procesov a zmensenie celkového objemu skrine. Tieto zdsahy zaroven reflektovali
priestorové poziadavky, pricom doraz sa kladdol na to, aby nedochadzalo ku kolizidm s
vnutornymi komponentmi mechanizmu.

Geometria skrine bola navrhnuta tak, aby vSetky vnitorné Casti presne zapadli do dostupného
priestoru bez vzajomnych interferencii a aby bola zachovana ich funk¢na integrita. Zvlastnu
pozornost’ si vyZiadalo rieSenie moznych neZiaducich vplyvov mechanickych vibracii. Z tohto
dovodu bola medzi vnutornymi komponentmi a stenou skrine ponechand bezpecnostna
medzera, ktord sa v zavislosti od konkrétnej polohy pohybovala v rozsahu 3 az 3,5 mm. Tato
vzdialenost’ zabezpecCila dostato¢ny odstup pre tlmenie vibracii a znizenie rizika priameho
kontaktu poc¢as dynamickej prevadzky.

Findlna podoba optimalizovanej konStrukcie, ktord zohladiiuje vSetky uvedené zéasady, je
znéazornena na obr. 39.
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Obr. 39 Vysledna geometria vlastnej konstrukcie skrine prevodovky.
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8 STANOVENIE NVH PARAMETROV VLASTNEJ KONCEPCIE

Tato Cast’ prace, podobne ako pri analyze povodnej konstrukcie, sa zameriava na modalnu a
harmonicku analyzu upravenej geometrie prevodovky. Realizované boli numerické simulacie
v prostredi softvéru ANSYS, ktory vyuziva metédu konecnych prvkov (MKP) na rieSenie
problémov mechaniky kontinua.

Hlavnym ciel'om analyzy je identifikacia dynamickych ucinkov — predovSetkym stanovenie
vlastnych frekvencii, modéalnych tvarov, ako aj lokalizacia kritickych miest so zvySenou
amplitidou vibracii alebo pravdepodobnost'ou deformacii. V tomto kontexte bola harmonicka
analyza vyuzitd najmé na urCenie oblasti s maximalnym dynamickym zrychlenim pri rdznych
budiacich frekvenciach.

Ziskané vysledky su kIi¢ové pre celkové posudenie vhodnosti navrhu z hladiska tuhosti,
pevnosti a vibracnej stability. Pomahaju preverit, ¢i navrhnutd geometria zabezpecuje bezpecnt
a spol'ahlivi prevadzku pocas celej zivotnosti prevodovej skrine, a zaroven poskytuju podklad
pre d’alSiu optimalizdciu kons$trukénych prvkov.

8.1 MODALNA ANALYZA VLASTNEJ KONCEPCII SKRINE

V tejto Casti prace je realizovand modalna analyza upravenej konstrukcie prevodovej skrine s
cielom urcit’ jej vlastné frekvencie a zodpovedajice modalne tvary kmitania. Ziskané vysledky
predstavuju doélezity podklad pre vyhodnotenie ucinnosti vykonanych konstrukénych tprav,
najmi z hl'adiska zlepSenia vibra¢nej odozvy a zvySenia dynamickej stability celej zostavy.

8.1.1 NASTAVENIE MATERIALOVEHO MODELU

Podobne ako pri povodnej konstrukcii, aj tato pozostdva z troch odliatkov vyrobenych z
hlinikovej zliatiny. Na zabezpecenie prehl'adného porovnania s origindlnym rieSenim bola
zvolena zliatina AlSi10Mg, ktord je Casto pouzivana pri odlievanych konStrukciach vd’aka
vhodnému pomeru medzi pevnostou a hmotnost'ou.

Po aplikovani vhodnych parametrickych nastaveni a definovani materidlového modelu —
vratane rozlozenia hustoty a vypoctovych zatazeni — bola celkova hmotnost’ skrine prevodovky
stanovena na 13,245 kg.

8.1.2 DISKRETIZACIA MODELU VLASTNEJ KONCEPCIE

Diskretizacia geometrického modelu vlastne; konS$trukcie bola realizovand rovnakym
sposobom ako pri pdvodnej verzii. Pouzité boli trojrozmerné tetraedrické prvky, ktoré
poskytuju vysoku flexibilitu pri sietovani geometricky zlozitych a nepravidelnych oblasti.

Navrh velkosti prvkov bol zamerany na optimalizaciu medzi vypoctovou néaro¢nostou a
presnost'ou vysledkov. Doraz sa kladol na kompromis medzi dostato¢nou jemnostou siete na
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cvwr

ovplyviujicim dizku simulacie. Zaroven bola zabezpeena dostatoénd hrubka prvkov v
stenovych oblastiach, aby sa zvysila presnost’ analyzy v tenkostennych Castiach.

Na zaklade poznatkov z citlivostnych analyz povodného modelu a néslednych kontrol vlastnej
geometrie bola pouzita diferencidcia vel'kosti prvkov podl'a mechanickej funkcie jednotlivych
Casti. Pre Casti spojky a zadnej steny, kde sa predpokladala vyssia deformovatelnost’, bola
pouzitd jemnejsia siet’ s vel'kostou prvkov 4 mm. Naopak, v oblasti medzikusu sa vd’aka mensej
komplexnosti geometrie a vys$sej tuhosti vyuzila hrubsia siet’ s vel’kostou 6 mm.

Tieto apravy viedli k vyraznému znizeniu celkového poc¢tu prvkov na priblizne 1,5 miliona, ¢o
je o 1,2 milibna menej nez pri pdvodnej konstrukcii. Vysledkom bolo vyznamné skratenie
vypoctového Casu bez straty potrebnej presnosti. [lustracia vyslednej siete je uvedena na obr.
40.

Obr. 40 Zdiskretizovany model vlastnej geometrie.
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8.1.3 NUMERICKA MODALNA ANALYZA VLASTNEJ KONCEPCII SKRINE PREVODOVKY

Nasledujicim krokom bolo vykonanie modalnej analyzy viazaného telesa. Tato Cast’ popisuje
postup rieSenia vypoctu vlastnych frekvencii a prislusnych tvarov kmitania pre konstrukciu
vybranej prevodovky.

Na spojenie jednotlivych Casti zostavy bol pouzity kontakt typu bonded (pevné spojenie), ktory
bol zvoleny najmé kvdli znizeniu vypoctovej naroc¢nosti. Uchytenie prevodovej skrine bolo
simulované pomocou okrajovych podmienok typu displacement constraint — aplikovanych na
oblast’ spojkového puzdra a zadnej Casti skrine. Tieto podmienky tplne eliminovali translaciu
v osiach X, Y a Z, ¢im zabezpecili mechanicku stabilitu zostavy a simulovali pevné uchytenie
ku konstrukcii vozidla. Miesta aplikécie tychto vézieb st zndzornené na obr. 41. V désledku
uveden¢ho uchytenia bola modalna analyza rieSend ako linedrna uloha, pricom pripadné
geometrické a kontaktné nelinearity boli zanedbané, resp. vhodne linearizované.

Obr. 41 Miesta uchytenia skrine prevodovky vlastnej konstrukcie.

Ciel'om tejto analyzy bolo identifikovat’ vlastné frekvencie a modalne tvary v rozsahu od 0 do
3000 Hz. Prvych Sest’ vlastnych médov nadobuda nenulové hodnoty, ¢o je priamym ddsledkom
aplikovaného mechanického viazania — teda neSlo o analyzu volného telesa. Zvoleny
frekvenény rozsah bol nastaveny tak, aby pokryval spektrum vSetkych potencidlnych
rezonan¢nych javov, vratane relevantnych zubovych frekvencii identifikovanych v
predchadzajucich vypoctoch. Vysledkom vypoctu bolo identifikovanie 47 vlastnych modov —
t. j. parov vlastnych frekvencii a im zodpovedajucich tvarov kmitania. Ich prehlad je uvedeny
v tabul’ke 17.
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Tab. 17 Vlastné frekvencie skrine vlastnej koncepcii.

— frZIL?/setrl:;a i fr‘elllz\llsetrlllczziia i fr:z]li?/s;:;a
1 735 Hz 17 2084 Hz 33 2642 Hz
2 802 Hz 18 2118 Hz 34 2648 Hz
3 1042 Hz 19 2189 Hz 35 2653 Hz
4 1095 Hz 20 2202 Hz 36 2682 Hz
5 1302 Hz 21 2269 Hz 37 2692 Hz
6 1336 Hz 22 2316 Hz 38 2719 Hz
7 1600 Hz 23 2325 Hz 39 2749 Hz
8 1632 Hz 24 2400 Hz 40 2767 Hz
9 1747 Hz 25 2427 Hz 41 2816 Hz
10 1821 Hz 26 2443 Hz 42 2861 Hz
11 1867 Hz 27 2480 Hz 43 2879 Hz
12 1901 Hz 28 2536 Hz 44 2913 Hz
13 1937 Hz 29 2552 Hz 45 2925 Hz
14 2001 Hz 30 2594 Hz 46 2953 Hz
15 2011 Hz 31 2608 Hz 47 2969 Hz
16 2064 Hz 32 2611 Hz - -

8.2 HARMONICKA ANALYZA VLASTNEJ KONCEPCIE

Po ukonceni modalnej analyzy nasledovala numerickd simuldcia a zostavenie harmonického
modelu. Harmonicka analyza je klI'icovym nastrojom na hodnotenie dynamickej odozvy
prevodového mechanizmu, predovSetkym z hladiska vibracii, ktoré moédzu ovplyvnit
spolahlivost’ a zivotnost’ jednotlivych suciastok. Preto je nevyhnutné detailne analyzovat
rozloZenie sil v ramci celého ustrojenstva, ¢o umoziiuje presnejSiu predikciu spravania
konstrukcie pri redlnom zat'azeni.
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Prepojenie vysledkov modélnej a harmonickej analyzy bolo realizované prostrednictvom
metddy modalnej superpozicie (MSUP), ktort vyuziva softvér ANSYS Workbench. Této
metdda urcuje odozvu systému ako kombindciu vlastnych modov ziskanych z predchadzajuce;j
modalnej analyzy.

Kedze zubové frekvencie a silové ucinky na loziskéach ostavajii nezmenené, boli tieto hodnoty
prevzaté z predchadzajtcich vypoctov a pouzité ako vstupné data pre harmonickl analyzu.

Na zaklade tychto vypoctov boli pre kazdé lozisko urcené reakéné sily vznikajice v dosledku
zat'azenia hriadela a prenosu kratiaceho momentu. Sily boli rozdelené do troch smerovych
zloziek — podl'a osi X, Y a Z — ¢o umoznuje detailne vyhodnotit’ zat'aZenie lozisk v kazdom
smere.

Orientécia suradnicového systému a umiestnenie lozisk st znazornen¢ na obrazku 42. Ziskané
hodnoty reakénych sil st nasledne prehl'adne spracované v tabulkach, usporiadané podla
jednotlivych smerov a prevadzkovych stavov.

Obr. 42 Miesta aplikacie silovych zatazeni v loziskach.

Pre ucely harmonickej analyzy a porovnanie s povodnou konstrukciou bolo na vlastnom
modeli definovanych desat’ meracich bodov (M1 az M10), umiestnenych v geometricky
obdobnych oblastiach. Ich presné rozmiestnenie je znazornené na obrazkoch 43 a 44.
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Obr. 43 Rozmiestnenie meracich miest M1-M3 a M5-M8 na vlastnej geometrii.

Obr. 44 Rozmiestnenie meracich miest M4 a M9-M10 na vlastnej geometrii.
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Cielom analyzy bolo posudit’ dynamicki odozvu konstrukcie pri jednotlivych prevodovych
stupnoch. Harmonicka analyza umoznuje sledovat’ spravanie systému pri harmonickom buzeni
v roznych frekvenénych pasmach, ¢o je kIi¢ové pre hodnotenie uUCinnosti vykonanych
kons$trukénych uprav.

Riesi¢ harmonickej analyzy bol nastaveny tak, aby pokryval cely relevantny frekvencny rozsah.
Hz). Horna hranica bola vzdy uréena maximalnou zubovou frekvenciou daného prevodového
stupna, aby bolo pokryté celé spektrum ocakavanych vibracii.

Frekvencny interval bol rozdeleny na 20 rovnomernych krokov, pricom vel'kost kroku bola
prisposobena konkrétnemu pasmu, aby sa zabezpecilo optimalne rozliSenie vysledkov bez
neprimeraného prediZzenia vypoétového ¢asu. Hodnota tlmenia bola nastavena na 4 %, rovnako
ako pri pdvodnej analyze, pre zabezpecenie porovnatelnosti vysledkov.

Budiace sily boli aplikované v miestach ulozenia lozisk, vychadzajuc z predchadzajucich
vypoétov reakénych sil. Odchylky konstrukcie sa analyzovali v smere osi Y (body M3-M4 a
M7-M10) a v smere osi Z (body M1-M2 a M5-M6) globalneho suradnicového systému.

Vysledky harmonickej analyzy su zobrazené v nasledovnych grafoch, kde je znazornena
frekvencna odozva systému pre kazdy prevodovy stupen. Grafy poskytuji prehl'ad o spravani
konStrukcie v rdznych frekvenénych pasmach a poukazuji na oblasti moznych rezonancii.
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Obr. 45 Frekvencna odozva vlastnej konstrukcie — 1. r.s.
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Obr. 46 Frekven¢na odozva vlastnej konstrukcie — 2. r.S.

/ N
—M1 —M2 M3 M4 e M5 e M6 M7 M8 M9 M10
1800000
1500000

%, 1200000
S~
£
%}
"= 900000
=
=
\Q
£* 600000
N
300000
A :/\ X /'.
0 | S ™ e e N & —_—
795 984 1173 1362 1552 1741 1930 2119 2309 2498 2687
Frekvencia [Hz]
o 4
Obr. 47 Frekven¢na odozva vlastnej konstrukcie — 3. r.s.
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Obr. 48 Frekven¢na odozva vlastnej konstrukcie — 4. r.s.
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Obr. 49 Frekven¢na odozva vlastnej konstrukcie — 5. r.s.
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Obr. 50 Frekven¢na odozva vlastnej konstrukcie — 6. r.S.
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Obr. 51 Frekven¢na odozva vlastnej konstrukcie — R. r.S.
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9 VYHODNOTENIE VYSLEDKOV

V porovnani s povodnym konstrukénym rieSenim, ktorého hmotnost’ bola 13,868 kg, ma
novonavrhnutéd konstrukcia hmotnost’ 13,245 kg, €o predstavuje usporu 0,623 kg (priblizne 4,7
%). Tato redukcia bola dosiahnutd predovsetkym zniZzenim hrubky stien v celej konstrukeii.
Hoci sa vo vécsine pripadov jednalo o znizenie len o 0,5 az 0,6 mm, vzhl'adom na rozsah
konstrukcie, konkrétne pri prevodovke s objemom priblizne 1,1 kg, doSlo k vyznamnej
materialovej uspore, ktora sa prejavila aj na celkovej hmotnosti. Tato ispora bola ¢iastocne
kompenzovana pridanim vystuznych rebier a najmé zavedenim vostinovej Struktary. Napriek
tomu takéto znizenie hmotnosti prispieva nielen k znizeniu celkovej hmotnosti vozidla, ale aj k
zlepseniu jeho dynamickych vlastnosti, o je obzvlast’ vyznamné pri Sportovych vozidlach. Z
dlhodobého hl'adiska moze niz§ia hmotnost’ pozitivne ovplyvnit’ aj spotrebu paliva a emisie.

Vysledky numerickej simulacie nového navrhu ukazuja, ze najvyssie hodnoty zrychlenia, ktoré
sa vyskytuju pri jednotlivych prevodovych stuptioch, su pri tejto verzii konStrukcie
identifikovate'né jednoznacnejSie, s ostrejSimi rezonanénymi pasmami. KonStrukcia tak
vykazuje zretelné frekvencné charakteristiky, ktoré mozno d’alej vyuzit pri optimalizacii
geometrie z hl'adiska NVH parametrov.

Na zéklade vykonanej analyzy mozno konstatovat’, Ze len pri niektorych rychlostnych stupiioch
sa podarilo eliminovat’ rezonancie, ktoré sa vyskytovali pri vlastnych frekvencidch pdvodne;j
konstrukcie (1033 Hz, 1651 Hz, 2116 Hz a 2496 Hz). Pri prvom a druhom rychlostnom stupni
sa sice podarilo posunut’ rezonancné frekvencie priblizne o 40 Hz, avSak zaroven doslo k
trojndsobnému narastu hodnoét zrychlenia, ¢o naznacuje zvysenu dynamicktl odozvu systému.
Stvrty a piaty prevodovy stupeii sice vykazali zmenu rezonanénej frekvencie, ale tieto sa
presunuli spat’ do blizkosti kritickych hodnot 1033 Hz a 2496 Hz, ¢o viedlo k vyraznému
narastu vibracii — v niektorych pripadoch az pét- az desatnasobnému. Naopak, pri Siestom
rychlostnom stupni sa dosiahli najlepSie vysledky: rezonancné frekvencia sa posunula o viac
nez 200 Hz (z povodnych 1651 Hz), pricom narast zrychlenia bol relativne nizky — priblizne
1,5-nésobny. V pripade spiatocky sa vSak preukazala vyrazni zmena k hor§iemu — rezonancné
frekvencie poklesli a hodnoty zrychlenia v meranych bodoch vzrastli az na patnasobok
povodnych hodnot. Z uvedenych vysledkov vyplyva, Ze konStruk¢éné Upravy sice priniesli
Ciastoné zlepSenie pri niektorych prevodovych stuptioch, avSak z hladiska celkového
dynamického spravania systému neboli plne tuspe$né. Pre dosiahnutie komplexnej
optimalizacie by bolo vhodné realizovat’ d’alSie modéalne a harmonické analyzy v kombinécii s
topologickou optimalizaciou.

Z hl'adiska jednotlivych konStrukénych uprav sa ako najpriaznivejSia z hl'adiska dynamickych
vlastnosti preukazala aplikacia vystuznych rebier na vonkajSej hornej Casti zadného segmentu
skrine prevodovky. Tato uprava mala najvyraznejsi pozitivny vplyv na dynamické spravanie
konStrukcie, a to najmé v oblasti redukcie rezonancii a zvySenia lokéalnej tuhosti.

Je vSak potrebné konstatovat’, Ze merania vykonané v blizkosti jednotlivych Uprav preukazali
skoro vo vsetkych pripadoch zhorSené hodnoty povrchového zrychlenia v porovnani s
povodnou konstrukciou. Tento jav moze byt spdsobeny lokalnym koncentrovanim modélnych
deformadcii, ktoré sa Casto objavuji v miestach dodato¢nych vystuzi, ak nie su dostatocne
integrované do celkovej konstrukénej topologie.
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Najmenej efektivnou sa ukazala byt’ vostinova Struktura aplikovand na bo¢né strany zadnej Casti
skrine. Tato Uprava nevykazovala pozitivny uc¢inok na redukciu vibracii — v niektorych
pripadoch doslo dokonca k viac ako patnasobnému zhorSeniu nameranych hodnét. Jej i¢innost’
by mohla byt’ zlepSena zvic¢senim vysky Struktary, ako sa ukézalo pocas iterativneho procesu
navrhu, kde zvySenie vysky rebier a samotnej vostinovej Struktary do urcitej miery prispelo k
zvyseniu lokalnych tuhosti. V tomto pripade vSak treba zohladnit kompromis medzi
mechanickym vykonom a isporou materialu — zvysenie tuhosti ¢asto vedie k ndrastu hmotnosti,
¢im sa Giastoéne negujii povodné zamery hmotnostnej optimalizacie. Dalsou moZnostou
zvySenia ucinnosti vostinovej Struktiry moze byt jej lepsia integracia do okolitych prvkov, ¢im
by sa zamedzilo vzniku ostrych prechodov tuhosti, ktoré mézu sposobovat’ neziaduce modalne
spravanie.

Ostatné Upravy — ako umiestnenie rebier v blizkosti otvorov na vonkajsej spojkovej Casti ¢i
zmena konfigurdcie vnutornych vystuznych rebier v tejto oblasti — mali stredne vyrazny vplyv
na dynamickt odozvu konstrukcie.

Zaroven mozno konstatovat, ze celoplo$né znizenie hrubky stien vo vSetkych moznych
oblastiach — vo vécsine pripadov z pévodnych 3,6 mm na 3 mm (&o predstavuje priblizne 17 %
znizenie) — pravdepodobne vyrazne prispelo k zvySeniu hlu¢nosti. ZmenSenie hrabky znizuje
ohybovu tuhost’ a tym zvySuje amplitadu vibracii pri rovnakych budiacich frekvenciach.

Dalej je potrebné konstatovat, Ze v tejto praci bola analyzovana frekvenéna odozva geometrie
pri frekvenciach, kde silové budiace U€inky boli odvodené z maximalne dosiahnutel'ného
to¢ivého momentu pri jednotlivych prevodovych stupnioch. Vlastné frekvencie boli skimané
vo frekvenénych pédsmach urcenych tzv. zubovymi frekvenciami ozubenych kolies, ktoré
prislachaji konkrétnym prevodovym stupfiom. Z toho vyplyva, ze ziskané vysledky st platné
vyhradne pre tieto Specifické podmienky a zat'aZenia.

Frekven¢na odozva konstrukcie sa vSak moze vyrazne liSit pri odliSnych budiacich €¢inkoch —
napriklad pri nizSom toivom momente generovanom motorom, pri r6znych prevadzkovych
rezimoch, alebo pri zohl'adneni inych zdrojov vibracii, ako st frekvencie otacania hriadel'ov ¢i
harmonické zlozky od loZisk a spojovacich mechanizmov. Rovnako, ak by sa skumané
frekvenéné pasmo rozSirilo alebo posunulo mimo pasiem definovanych zubovymi
frekvenciami, mohli by sa objavit’ d’alSie rezonan¢né javy a nové modalne spravanie, ktoré v
tejto analyze neboli zachytené.

Z toho dovodu mozZno odporudit realiziciu d’alSich Stadii s rozSirenymi analytickymi
podmienkami — vratane viacnasobnych prevadzkovych rezimov, réznych typov budenia
(harmonické, ndhodné, impulzné) a SirSieho frekvenéného rozsahu. Tieto analyzy by mohli
poskytnut’ komplexnejsi pohlad na dynamické spravanie konstrukcie a prispiet k jej
optimalizacii z hladiska NVH parametrov aj v SirSom spektre redlnych prevadzkovych
podmienok.

Celkovo moZno zhrnit, Ze nova koncepcia prevodovej skrine spolu s aplikovanymi
konStrukénymi modifikaciami bola uspeSnd predovSetkym z hladiska Uspory materidlu a
zniZzenia celkove] hmotnosti. Z pohl'adu akusticko-vibracnych vlastnosti vSak prevodovka
vykazuje vysSSiu mieru hlucnosti v porovnani s pdvodnym rieSenim, ¢o poukazuje na potrebu
d’al$ej optimalizacie geometrie a usporiadania vystuznych prvkov v buducich navrhoch.
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Na analyzu v tejto praci bola vybrana 6-stupiiova manualna pozdizne orientovana prevodovka
Getrag 233 (V160), ktora konsStrukéne vyuziva trojdielny hlinikovy odliatok (Cast’ spojky,
medzikus a zadna cast’) a bola pouzitd vo vozidlach Toyota Supra Twin Turbo a Nissan Skyline
GT-R (R34).

Pri ndvrhu vlastnej koncepcie skrine prevodovky bol primarnym cielom znizit' celkovu
hmotnost’” kons$trukcie pri stic¢asnom zvyseni jej tuhosti. Moderné rieSenia preto vyuzivaju
topologickil optimalizéciu, rebrovanie a vostinové Struktary, ktoré zvySuju tuhost’ bez
vyrazného narastu hmotnosti. KIi€ové je pritom spravne nastavit’ parametre, ako vysku, Sirku
rebier a hustotu vostin, aby sa dosiahol optimalny pomer tuhosti a hmotnosti.

Redukcia hmotnosti bola dosiahnut4 optimalizaciou hribky stien a rebier, zatial’ co zvySenie
tuhosti zabezpecili cielene aplikované vystuzné rebra a zavedenie vostinovej mriezkovej
Struktury v strategickych oblastiach. Efekt tychto opatreni v§ak do zna¢nej miery zdvisi od ich
presného umiestnenia, preto je klicové identifikovat’ kritické miesta, kde maju vystuhy
najvyssi ucinok. Tym sa zaroveinl predchadza neefektivnemu narastu hmotnosti a zbytoénému
prepracovaniu geometrie. V tomto procese zohrali vyznamnu tlohu numerické simulécie, ktoré
umoznili detailne analyzovat’ mechanicki odozvu, vibracné spravanie a frekvencnu
charakteristiku navrhovanej skrine. Vysledky povodnej konstrukcie sluzili ako referenény

zéklad pre porovnanie nového navrhu.

Z porovnania vyplynulo, ze nova koncepcia vyrazne prispela k znizeniu hmotnosti a
materidlovej spotreby — hmotnost’ sa zniZila priblizne o 4,7 % oproti pdvodnym 13,868 kg.
Uspora vznikla hlavne zniZzenim hruabky stien o 0,5-0,6 mm, ¢o znamenalo priblizne 1,1 kg
menej materialu pri vel’kosti prevodovky. Tato Gsporu vSak ¢iastocne kompenzovalo pridanie
vystuznych rebier a vostinovej Struktuary.

Z hl'adiska akusticko-vibra¢nych vlastnosti v§ak nova verzia vykazovala zvySent uroven hluku.
Najvyraznejsi pozitivny vplyv na dynamické vlastnosti mala aplikdcia vystuznych rebier na
hornej zadnej Casti skrine, aj ked’ aj tam sa objavili zvySené hodnoty povrchového zrychlenia.
Vostinova Struktura na bo¢nych stranach zadnej Casti bola najmenej efektivna, v niektorych
pripadoch sposobila az patnasobny narast vibracii. ZvySenie jej vySky a lepSia integracia do
okolitych prvkov by mohli u€innost’ zlepsit, no za cenu vysSej hmotnosti. Ostatné upravy,
napriklad rebra pri spojkovej Casti, mali stredne pozitivny vplyv. Celkové znizenie hrubky stien
z 3,6 mm na 3 mm pravdepodobne zvySilo hlu¢nost’, ked’ze nizSia tuhost’ vedie k va¢sim
vibracidm pri rovnakom budiacom zataZeni, o poukazuje na potrebu d’alSej optimalizacie
geometrie a vystuzi v d’alSich fazach vyvoja.

V tejto praci bola analyzovana frekvenéna odozva prevodovej skrine pri frekvenciach
vyplyvajicich z maximalneho to¢ivého momentu pre jednotlivé prevodové stupne, pricom sa
skamali vlastné frekvencie v pasmach urenych zubovymi frekvenciami ozubenych kolies.
Preto st vysledky platné len pre tieto konkrétne podmienky. Frekvencna odozva sa vS§ak mdze
1i8it" pri nizSom to¢ivom momente, inom rezime prevadzky alebo pri inych zdrojoch vibrécii,
ako st frekvencie otacania hriadelov ¢i lozisk. RozSirenie alebo posun skumaného
frekvencného pasma mimo zubovych frekvencii by mohlo odhalit’ d’alSie rezonancie a modélne
javy, ktoré tato analyza nezachytila.
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CAD
CFD
CO:

CVT

Cv
Cvzd
DCT
DPF
DSG

F()
fo
FEA
fomr

frr

[m.s?]
[m]

[-]
[N.s.m?]
[N.s.m?]
[N.m™]
[-]

[-]

[-]

[-]

zrychlenie

amplitida harmonického pohybu

All-wheel drive - Pohon vsetkych kolies

tImenie kontaktu zubov

matica tlmenia ststavy

tuhost’ kontaktu zubov

Computer-aided design - Projektovanie pomocou pocitaca
Computational fluid dynamics - Vypoctova dynamika tekutin
oxid uhli¢ity

Continuously variable transmission - Kontinualna variabilna
prevodovka

timenie sustavy

rychlost’ zvuku vo vzduchu

Dual-clutch transmission - Dvojspojkova prevodovka
Diesel particulate filter - Filter pevnych castic

Direct shift gearbox - Dvojspojkova prevodovka
Youngov modul pruznosti

frekvencia harmonického pohybu

zubova frekvencia

budiaca sila

vektor aplikovaného zat'aZzenia

okamzita sila v ¢ase t

frekvencia otdCania ozubeného kolesa

Finite element method - Metoda kone¢nych prvkov
Gear meshing fregency - Frekvencia ozubenia
Hunting tooth frequency - Frekvencia loviacich zubov
sila posobiaca v mieste opory hriadel’a

sila posobiaca pozdiZ osi pésobenia

gravitacné zrychlenie

greatest common divisor — najvacsi spolo¢ny delitel’
Prevodovy pomer

referencné hodnota akustickej intenzity
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Imax [W.m?] maximalna akusticka intenzita
loT [-] Internet of Things - Internet veci
J [kg.m?] moment zotrvacnosti
K [N.m?] matica tuhosti sustavy
Ks [N.m?] tuhost’ sustavy
L [dB] hladina akustickej intenzity
Lp [dB] hladina akustického tlaku
m [ko] hmotnost’
M [ko] matica hmotnosti sustavy
M [N.m] krutiaci moment
MBS [-] Multibody system — Viactelovy systém
MDOF [-] Multiple Degree of Freedom - Viacero stupniov vol'nosti
MKP [-] Metdda konecnych prvkov
Mp [-] normalny modul ozubenia
MRED [ko] redukovana hmotnost’
MSUP [-] Modal superposition method - metéda modalnej superpozicie
N [-] pocet stupniov vol'nosti
n [-] pocet zubov ozubeného kolesa
ni [s1] otacky i-tého hriadel’a
Nmax [sY] maximaélne otacky hriadel’a
NVH [-] noise vibration harshness — vibracie a hluk
p(t) [Pa] okamzity akusticky tlak
Po [Pa] maximalna amplitida okamzitého akustického tlaku
Pre [Pa] referencna hodnota akustického tlaku
Prms [Pa] stredna kvadraticka hodnota akustického tlaku
P [Pa] stredna kvadraticka hodnota akustického tlaku
[m] polomer rozstupovej kruznice
RPM [-] Revolutions Per Minute - Pocet ota¢ok za mintitu
RMS [-] Root Mean Square — Stredna kvadratickd hodnota
SDOF [-] Single Degree of Freedom - Jeden stupen vol'nosti
t [s] ¢as harmonického pohybu
T [s] peridda
Towmr [s] gear meshing period - perioda zaberu
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WHO [-]

X [m]

x [m.s?]

X [m.s]
[m]

z [-]

an [°]

p [°]

1 [-]

A [-]

A [-]

Iz [-]

p [kg.m~]

9 []

¢ [°]

v [-]

g [-]

o [rad.s™]

2 [s1]

05 [-]

05, [-]

World health organization — Svetova zdravotnicka organizacia

vychylka

zrychlenie

vektor rychlosti

amplitada vychylky

pocet zubov ozubeného kolesa
normélny uhol zaberu

uhol sklonu zuba

ucinnost’ hnacieho ustrojenstva
vlastné Cislo

vlastné ¢islo i-tého modu
Poissonova konstanta

hustota materialu

fazovy uhol

fazovy posun

modalna matica

vlastny vektor r-tého modu
vlastna uhlova frekvencia systému
vlastna frekvencia

vlastna frekvencia i-t¢ho modu

vlastna frekvencia r-tého modu
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