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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 

 

ABSTRAKT 

Tato práce se zabývá návrhem uložení pohonné jednotky do terénního vozidla. Vznikla ve 

spolupráci s firmou Advanced Design Solution spol. s.r.o. Je prezentován postup návrhu 

specifického rámového dílu, pomocí něhož bude pohonná jednotka upevněna a zároveň 

umožní tlumení vibrací. Ve velké míře jsou využity metody konečných prvků, s jejichž 

pomocí je hodnoceno zejména statické a únavové namáhání svařované konstrukce. Práce se 

také mimo jiné věnuje výběru tlumících prvků a výrobě dílu. 

KLÍČOVÁ SLOVA 

Uložení pohonné jednotky, zatížení hnací soustavy, pomocný rám, MKP, tlumící prvek, 

terénní vozidlo 

ABSTRACT 

This thesis is concerned with designing a powertrain mounting solution for high mobility off-

road vehicle. It is created in collaboration with company Advanced Design Solution spol. 

s.r.o. The focus is to present a design process of a specific frame structure that supports the 

powertrain and isolates its vibrations. Majority of the thesis describes the use of finite element 

methods to assess static and cyclic loading of a welded structure. It also refers about selecting 

the correct vibration dumpers and covers manufacturing of the part. 

KEYWORDS 

Powertrain mounting, powertrain loading, support frame, FEM, vibration dumper, off-road 

vehicle 
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ÚVOD 

 

ÚVOD 
Tato práce konstrukčního charakteru popisuje proces návrhu specifického rámového dílu, který 

slouží k uložení agregátů pohonného ústrojí v terénním vozidle pro speciální účely. 

Smysl práce je vytvořit správně fungující řešení, které bude splňovat nároky na něj kladené a 

aplikovat teoretické poznatky v procesu návrhu reálného dílu. 

Práce byla vytvořena ve spolupráci s firmou Advanced Design Solution spol. s.r.o. a v různých 

částech využívá firemní postupy a znalosti zaměstnanců. Jedná se o první konstrukční projekt, 

který jsem měl možnost vypracovávat v celém rozsahu. Konzultace s jiným zaměstnanci firmy 

však byly na místě. Práce je strukturovaná systematicky podle činností, které byly při návrhu 

provedeny. 

Východiskem návrhu je použití vozidla v těžkém terénu. Tato skutečnost se projevuje ve výběru 

konceptu řešení, který navíc závisí na prostorových a jiných požadavcích. Provoz mimo 

zpevněné cesty je klíčový také pro určení limitního zátěžného stavu, na který bude díl 

dimenzován. Prvotní konstrukční návrh je poté ověřen a optimalizován výpočtovými metodami 

vhodnými pro svařované díly. Jedná se o statické zatěžování, ale zejména o hodnocení únavové 

životnosti, která je pro svarové spoje klíčová. Zde jsou nejprve popsány přístupy, které lze pro 

hodnocení únavy svarů použít. Z nich je vybrána nejvhodnější metoda dle daných okolností. Ze 

statického výpočtu jsou poté vyvozeny modifikace konstrukce. Práce se také věnuje 

problematice utahovacích momentů s využitím výpočtových metod. Je popsán výběr tlumících 

prvků, které mají za úkol minimalizovat přenášené vibrace do zbytku vozidla. Stejně tak je 

zvolen způsob výroby a vypracována potřebná technická dokumentace pro výrobu a následnou 

montáž dílů. 

Při návrhu bylo bráno v potaz, že se nejedná o spotřební výrobek a pro zatím se u něj 

nepředpokládá masová produkce. Není konstruován na určitou životnost a nejnižší výrobní 

náklady zde nejsou prioritní. Smyslem je co nejlépe splnit kladené požadavky a zajistit 

maximální funkčnost a spolehlivost. 

Prezentované řešení a vozidlo samotné jsou ve fázi prototypu. Výsledek tedy nemusí být finální 

a může sloužit jako odrazový můstek pro další vývoj. 

 



BRNO 2020 

 

 

10 
 

CHARAKTERISTIKA A ÚČEL VOZIDLA 

 

1 CHARAKTERISTIKA A ÚČEL VOZIDLA 
Za účelem lepšího porozumění dalšího obsahu a schémat ve výpočtové části následuje stručný 

popis hlavních komponent hnacího traktu vozidla. To je postaveno na žebřinovém rámu a dvou 

nezávisle zavěšených lichoběžníkových nápravách s označením AX60 (Obr. 1). Jsou portálové 

konstrukce s převodem v každé kolové jednotce. Jejich určení je zejména pro vozidla, jejichž 

hmotnost rozložená na počet náprav nepřesahuje 6 000 kg. Pocházejí z produktové řady firmy 

Advanced Design Solution s.r.o, která se specializuje na vývoj a výrobou hnacích systému 

převážně pro terénní vozidla. 

Pohon zajišťuje dieselový 7,2 litrový šestiválcový motor Mercedes-Benz OM 926 LA s řadovým 

uspořádání válců. Má výkon 240 𝑘𝑊 a kroutící moment 1300 𝑁𝑚 při 1300 𝑜𝑡./𝑚𝑖𝑛. [1] 

Motor je spojen s šestistupňovou automatickou převodovkou Allison řady 4000 

s hydrodynamickým měničem kroutícího momentu. 

Poslední v sérii hnacích agregátů je redukční převodovka s označením TC1600 vyráběná 

rovněž firmou Advanced Design Solution s.r.o. Poskytuje možnost navýšení převodových 

poměrů při pohybu například v těžkém terénu. To je realizováno zařazením redukovaného 

převodu. Pomocí adaptéru a spojovacího hřídele se přímo napojuje na automatickou 

převodovku. Zastává také funkci mezinápravového diferenciálu s rozdělením točivého 

momentu 50:50 mezi přední a zadní nápravu. [3] 

Obr. 1 Náprava AX60 s nezávislým zavěšení použitá ve vozidle [2] 

Obr. 2 Použité hnací agregáty – zleva pohonná jednotka [1], převodovka [4], přídavná převodovka [3] 
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Vozidlo je navrženo s konfigurací náprav 4x4. Předpokládaná celková hmotnost má hodnotu 

11 tun. Rozložení hmotnosti mezi přední a zadní nápravu je ve fázi prototypu uvažováno jako 

50:50. Zejména díky portálové konstrukci náprav bude mít prototyp světlou výšku 

v nejnižším bodě pod středovým diferenciálem okolo 430 mm. Nejen tato vlastnost mu bude 

propůjčovat vysokou mobilitu a dobrou průchodnost i velmi náročným terénem. Vozidlo bude 

s největší pravděpodobností využíváno pro armádní a policejní účely, kde se tyto vlastnosti 

dobře uplatní. Konkrétní podoba v době vypracování není známá, každopádně typově může 

být vozidlo blízké modelu Ural od firmy Otokar na obrázku níže. 

Výše jmenované těžejní paramentry budou využity pro výpočetní část v kapitole 3.1 

 

Obr. 3 Otokar Ural, typově podobný příklad vyvíjeného 

vozidla 
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2 KONCEPT ŘEŠENÍ 
Soustava motoru, převodovky a přídavné převodovky bude do vozidla montována jako jeden 

celek. Ten bude dále nazýván jako power-pack (Obr. 4).  

Dle informací firmy je častým způsobem uložení převodovky příčný nosník, který ji podpírá ze 

spodní strany, nebo naopak nese ze strany horní. 

Toto řešení ale nebylo možné zejména z prostorových důvodů. Spodní nosník by bylo 

komplikované zabudovat z důvodu dílů řízení a nápravy daném místě. Horní nosník by zase 

ovlivňoval prostor v kabině vozu. Také by bylo problematické napojení na kontaktní plochy 

motoru a přídavné převodovky, které jsou po stranách agregátů. 

  

Obr. 4 Power-pack 

Obr. 5 Uložení převodovky pomocí spodního příčníku [7],[8] 
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Proto byla zvolena dvojice asymetrických pomocných rámů, každý na jedné straně  

power-packu (Obr. 6). 

Toto řešení je výhodné zejména z důvodu jednoduššího napojení na kontaktní plochy, které 

jsou v případě přídavné převodovky pootočené o 7°, jak znázorňuje Obr. 7. 

Způsob řešení by měl také umožnit jednoduché vložení a vyjmutí power-packu, například při 

servisu agregátů, což je ve vojenských podmínkách důležitá vlastnost. To však záleží i na okolní 

zástavbě a způsobu řešení kabiny a motorového prostoru. Tyto informace ještě nebyly v době 

návrhu známy. Obzvláště snadná by měla být prvotní instalace do ještě nezkompletovaného 

vozu, neboť pomocný rám a power-pack budou ležet přímo na hlavním žebřinovém rámu. 

  

Obr. 6 Zvolené řešení v podobě dvojice pomocných rámů 

Obr. 7 Natočení kontaktních ploch přídavné převodovky 
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Jako hlavní nosná struktura je zvolený tažený obdélníkový profil, který se pomocí konzol 

přichytí na kontaktní plochy motoru a přídavné převodovky. Konzoly budou svařeny 

z řezaných plechů, které umožňují atypický tvar. Mohou se tak svým tvarem přizpůsobit 

natočené kontaktní ploše. Velikostí konzol lze také jednoduše nastavit výšku uložení. Ta by 

měla být co nejnižší jednak z důvodu polohy těžiště vozidla, a také za účelem co největšího 

prostoru v kabině. Výška také ovlivňuje úhly hnacích hřídelí od přídavné převodovky k přední 

a zadní nápravě, které nesmí překročit danou mez. Pro připojení tlumících prvků je použita 

centrální konzola svařená opět z řezaných plechových dílů. Samotné tlumící prvky se nachází 

mezi touto konzolou a hlavním rámem. Izolují tím zbytek vozu od vibrací pohonné jednotky. 

Automatická převodovka Allison bude tímto způsobem „prověšená“ mezi motorem a přídavnou 

převodovkou. To si vyžaduje kontrolu ohybového momentu na obou jejích přírubách, což bude 

popsáno ve výpočtové části. 

Celé řešení pohonného ústrojí včetně pomocných rámů je na Obr. 8. 

 

Dvojice pomocných rámů 

Obr. 8 Řešení hnacího ústrojí vozidla 
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3 KONSTRUKČNÍ VÝPOČTY 
V návaznosti na kapitolu 1 můžeme předpokládat pohyb vozidla v těžkém terénu. Často může 

také přepravovat hmotnost na limitu své kapacity. Právě použití vozidla je rozhodující faktor 

při dimenzování komponent nejen pohonného ústrojí a je potřeba k němu specificky 

přistupovat. Pomocný rám bude většinu provozního času přenášet zátěž, která jej bude namáhat 

jen minimálně. Může však nastat i limitní situace, která je popsána v následující kapitole. 

3.1 LIMITNÍ ZATĚŽOVACÍ STAV 

Terénní vozidlo se může mimo zpevněné cesty pohybovat po různých typech povrchů. Pro 

výpočet zatížení je stěžejní adheze, kterou lze při konkrétních podmínkách dosáhnout. Ta také 

velmi závisí na hmotnosti vozidla, proto bude maximální zátěžný stav uvažován pro plnou 

hmotnost 11 tun. Adheze ve výsledku tvoří reakci pro kroutící moment a výkon motoru. Pokud 

není dostatečná, dojde k prokluzu a přenosu pouze zlomku výkonu na podklad, což znamená 

malé zatížení komponent celého hnacího ústrojí. Podstatné jsou tedy jak výkonové parametry 

vozu, tak jeho trakční podmínky. 

Vozidlo je koncipováno na maximální stoupavost 60 %. Při tomto stoupání dojde k silové 

rovnováze mezi tíhovými silami a silami pohonného ústrojí. Vozidlo tak může udržovat svoji 

rychlost, ale už není schopno akcelerace. Při zastavení a pokusu o rozjezd se tedy kroutící 

moment motoru nevyužívá na změnu rychlosti, ale na teplo a deformaci (deformační energii) 

komponent. To však za předpokladu, že kola mají dostatečnou přilnavost a neprotáčí se. 

Podobná situace může nastat také při prudkém rozjezdu. Setrvačnost vozu a trakční podmínky 

poskytují motoru v první chvíli velkou reakci a může tak být využitý celý jeho výkonový 

potenciál. To způsobuje vysoké namáhání hnacích komponent zejména v prvním okamžiku 

zrychlení. 

Okrajově může nastat situace, kdy je vliv trakce zcela odstraněn. Jedná se o případ, kdy jsou 

kola zablokovaná nějakým vnějším vlivem, například brzdami. Situace nastává, když řidič 

zároveň stojí na brzdovém pedálu a přidává plyn. V některých případech takovémuto stavu 

může zamezit řídící jednotka vozu, nebo alespoň omezit výkon motoru. Dochází totiž 

k nepatřičnému namáhání a opotřebování komponent. Tento stav však nelze zcela vyloučit. 

Výše jmenované stavy lze zahrnout do jednoho výpočtu zatížení pohonné jednotky, který je 

popsaný ve zbytku této kapitoly. 

Jako první je uvedena část výpočtu týkající se tíhových sil. 
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Poznámka: V následujících podkapitolách jsou využity informace poskytnuté firmou Advanced 

Design Solution s.r.o. 

Poznámka 2: Rovnice v následujících kapitolách 3.1.1 a 3.1.2 obsahují symboly „přibližně 

rovno ≈“. Je to z toho důvodu, že výpočet je původně proveden v programu MS Excel, který 

pracuje s přesnými čísly a řetězí jen velmi malé chyby. Číselné výsledky na pravých stranách 

rovnic jsou vždy použity z originálního výpočtu a jsou tedy přesné. Může se stát, že ne vždy 

zcela odpovídají levé straně rovnice, která nepracuje s přesnými daty Excelu. Rozdíl je nicméně 

velmi malý. Tento postup byl zvolen z důvodu, aby průběžné výsledky stále odpovídaly použitým 

schématům, které využívají data z MS Excel. 

3.1.1 VÝPOČET ZATÍŽENÍ OD TÍHOVÝCH SIL 

Prvním předpokladem je znalost polohy těžišť všech agregátů v podélné ose x a jejich 

pohotovostních hmotnosti. Na základě toho lze vytvořit schéma rozměrů, tíhových sil a jejich 

reakcí (Obr. 9). Souřadný systém leží na předělu mezi motorem a automatickou převodovkou. 

Toto místo je vhodné hlavně z hlediska jednoduchého měření zbylých rozměrů v CAD modelu. 

Veličiny ve schématu jsou podrobněji popsány v seznamu zkratek a symbolů. Důležitá je 

zejména Rm, což je reakce tíhové síly v předním úchytu pohonné jednotky a Rpc, tedy reakce 

tíhových sil na centrální konzole. 

Vzdálenostní poměry jsou uvedeny v Tab. 1 

  

Obr. 9 Schéma rozměrů, působišť tíhových sil a jejich reakcí 
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Tab. 1 Hodnoty rozměrů ve schématu na Obr. 9 

Veličina Vzdálenost [m] Veličina Vzdálenost [m] 

Im 0,5531 IR2 0,46 

Ip 0,2926 a -0,0486 

Ipp 0,9235 b 0,8832 

IR1 1,0081 c 0,5932 

 

Pro pozdější kroky bude nutné znát i polohu společného těžiště převodovky a přídavné 

převodovky Ipc. Pro zjištění této veličiny využijeme vzorec pro výpočet těžiště s využitím 

hmotností z Tab. 2. 

Tab. 2 Hmotnosti agregátů 

Veličina Popis Hodnota [kg] 

Mm Hmotnost motoru 512 

Mp Hmotnost převodovky 248 

Mpp Hmotnost přídavné převodovky 374 

𝐼𝑝𝑐 =
∑𝑚𝑖𝑥𝑖

∑𝑚𝑖
=

𝑀𝑝 ∗ 𝐼𝑝 + 𝑀𝑝𝑝 ∗ 𝐼𝑝𝑝

𝑀𝑝 + 𝑀𝑝𝑝
 (1) [5] 

𝐼𝑝𝑐 =
248 ∗ 0,293 + 374 ∗ 0,924

248 + 374
≐ 0,67 𝑚 (2)  

Následuje zjištění tíhové síly 𝐹𝐺𝑖  daného agregátu podle Druhého Newtonova pohybového 

zákona. Jejich přehled je uveden v Tab. 3 

𝐹𝐺𝑖 = 𝑚𝑖 ∗ 𝑔; 𝑔 ≐ 9,81𝑚 𝑠2⁄  (3)  

Tab. 3 Tíhové síly agregátů 

Veličina Popis Hodnota [N] 

Gm Tíhová síla motoru 5 023 

Gp Tíhová síla převodovky 2 436 

Gpp Tíhová síla přídavné převodovky 3 669 
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Soustava jako celek je k hlavnímu rámu vozidla připojena na třech místech. Místo první je 

přední úchyt motoru značené reakční silou Rm. Zbylé dvě místa jsou body spojení pomocného 

rámu s hlavní rámem vozu značené společně silou Rpc (zatím není bráno v potaz rozdělení mezi 

dvě podpory). Získáme je pomocí rovnic statické rovnováhy. Úloha je staticky určitá díky 

dvěma použitelným podmínkám (momentová a silová v ose y) a dvěma neznámým 

parametrům. Pro vyjádření Rm použijeme rovnici silové rovnováhy v ose y: 

Σ𝐹𝑦 = 0 (4)  

𝑅𝑚 − 𝐺𝑚 − 𝐺𝑝 + 𝑅𝑝𝑐 − 𝐺𝑝𝑝 = 0 (5)  

𝑅𝑚 = 𝐺𝑚 + 𝐺𝑝 − 𝑅𝑝𝑐 + 𝐺𝑝𝑝 (6)  

Druhou neznámou Rpc vyjádříme z momentové rovnice. 

Σ𝑀𝑧 = 0 (7)  

−𝑅𝑚 ∗ 𝐼𝑅1 + 𝐺𝑚 ∗ 𝐼𝑚 − 𝐺𝑝 ∗ 𝐼𝑝 + 𝑅𝑝𝑐 ∗ 𝐼𝑅2 − 𝐺𝑝𝑝 ∗ 𝐼𝑝𝑝 = 0 (8)  

Dosazením za Rm do momentové rovnice a následných úpravách získáme konečný tvar pro 

veličinu Rpc. Zpětným dosazením Rpc do silové rovnice a vyčíslením obou získáme výsledné 

reakce.  

Pro zjednodušení není u těchto veličin uvedeno dosazení, celkový přehled výsledků je v 

Tab. 4. 

Další část se týká výpočtu hodnot RA a RB. Jsou to reakční síly na kontraktních plochách mezi 

pomocným rámem a motorem (RA), respektive pomocným rámem a přídavnou převodovkou 

(RB). Jedná se o rozdělení síly Rpc. Tyto hodnoty budou figurovat při určení utahovacích 

momentů šroubů, které spojují pomocný rám s konkrétním agregátem. Také slouží ke zjištění 

a minimalizování ohybových momentů na přírubách mezi agregáty motor-převodovka, 

převodovka-přídavní převodovka. Dvě neznámé a dvě použitelné statické podmínky dělají tuto 

úlohu staticky určitou. Vychází se opět ze silové rovnováhy v ose y. 

Σ𝐹𝑦 = 0 (9)  

−𝑅𝐴 + 𝑅𝑝𝑐 − 𝑅𝐵 = 0 (10)  

Z ní je vyjádřená proměnná RB, která je dosazená do momentové rovnováhy. 

Σ𝑀𝑧 = 0 (11)  

𝑅𝑝𝑐 ∗ 𝐼𝑅2 + 𝑅𝐵 ∗ 𝑏 = 0 (12)  

𝑅𝑝𝑐 ∗ 𝐼𝑅2 + (𝑅𝑝𝑐 − 𝑅𝐴) ∗ 𝑏 = 0 (13)  

Vyjádřením proměnné RA, zpětným dosazením do silové rovnováhy a vyčíslením jsou zjištěny 

hodnoty uvedené v tabulce výsledků níže (Tab. 4). 
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Nyní je možné rozhodnout o vzdálenosti IR2, tedy umístění centrální podpory pomocného 

rámu. Jeden z úkolů při tomto návrhu bylo minimalizovat ohybový moment Mz1 na přírubě 

mezi motorem a převodovkou, a zároveň Mz2 na přírubě převodovka-přídavná převodovka. 

Jejich předpisy jsou uvedeny níže. 

𝑀𝑧1 = −𝐺𝑝𝑝 ∗ 𝐼𝑝𝑝 + 𝑅𝐵 ∗ 𝑏 − 𝐺𝑝 ∗ 𝐼𝑝 (14)  

𝑀𝑧2 = −𝐺𝑝𝑝 ∗ (𝑝𝑝 − 𝑐) + 𝑅𝐵 ∗ (𝑏 − 𝑐) (15)  

Výrobce automatické převodovky Allison specifikuje maximální hodnotu ohybového momentu 

𝑀𝑧1𝑚𝑎𝑥 = 1 356 𝑁𝑚 . Maximální velikost ohybového momentu na přírubě převodovka-

přídavná převodovka, označen v schématu jako Mz2, specifikován není. Pro porovnání může 

orientačně sloužit také hodnota 𝑀𝑧1𝑚𝑎𝑥. 

Rozměr IR2 přímo ovlivňuje hodnoty ohybových momentů na přírubách a zároveň je jediný, 

který není daný vnějšími okolnostmi. Z tohoto důvodu byl zvolen tak, aby byly momenty 

minimalizovány. To bylo provedeno zpětným hledáním řešení v dokumentu Excel, kdy byla 

hodnota Mz1 nastavena jako nulová a proměnná byla zvolena IR2. Malá nenulová hodnota Mz1 

vznikla díky zaokrouhlení rozměru IR2 na celé číslo. 

Tab. 4 Přehled výsledků výpočtu tíhového zatížení 

Veličina Hodnota [N] 

Rm 2 586 𝑁 

Rpc 8 542 𝑁 

RA 3 880 𝑁 

RB 4 663 𝑁 

Mz1 𝟏𝟕 𝑵𝒎 

Mz2 𝟏𝟒𝟎 𝑵𝒎 

𝑴𝒛𝟏𝒎𝒂𝒙 𝟏 𝟑𝟓𝟔 𝑵𝒎 

 

Závěrem pro tuto část výpočtu lze konstatovat, že vhodným zvolením rozměru IR2 je 

minimalizován ohybový moment Mz1. Zdaleka tak nedosahuje maximální povolené hodnoty. 

Zároveň se i moment Mz2 pohybuje v bezpečných mezích v porovnání s 𝑀𝑧1𝑚𝑎𝑥. 
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3.1.2 VÝPOČET ZATÍŽENÍ OD HNACÍHO ÚSTROJÍ 

Dalším krokem je výpočet zátěže blíže popsané v odstavci 3.1 této kapitoly, tedy ve zkratce od 

točivého momentu pohonné jednotky při dostatečné trakci. Pro tento krok je třeba předpokládat, 

že soustava power-packu se chová jako ideálně tuhé těleso a při namáhání se jako celek 

nedeformuje. 

Jako vstupem pro tento výpočet bude sloužit kroutící moment pohonné jednotky 

𝑀𝑘 = 1 300 𝑁𝑚. Ten bude průchodem všemi reduktory postupně růst úměrně převodovým 

poměrům. Tento proces je znázorněn v následujícím schématu červenými šipkami (Obr. 10) a 

bude popsán na následujících stranách. 

Největšího točivého momentu dosáhneme soukolím s největším převodovým poměrem, proto 

bude celý výpočet uvažován pro první rychlostní stupeň automatické převodovky a redukovaný 

převod přídavné převodovky. Vyšší stupně budou vždy způsobovat menší zátěž na pomocný 

rám. První rychlostní stupeň automatické převodovky Allison, stejně tak jako převodové 

poměry všech ostatních agregátů a účinnosti pro pozdější výpočty jsou uvedeny ve schématech 

a v seznamu zkratek a symbolů. 

Výstupní moment z automatické převodovky 𝑀𝑃 pak získáme z kroutícího momentu motoru, 

převodového poměru prvního rychlostního stupně 𝑖𝑝 = 3,49  a převodu hydrodynamického 

měniče točivého momentu 𝑖ℎ = 1,36 . Díky jeho konstrukci se převodový poměr 𝑖ℎ  mění 

s otáčkami motoru. Hodnota je zjištěna z firemního měření a platí pro otáčky, kdy má motor 

maximální kroutící moment 1300 Nm. 

𝑀𝑃 = 𝑀𝐾 ∗ 𝑖𝑝 ∗ 𝑖ℎ (16)  

𝑀𝑃 = 1300 ∗ 3,49 ∗ 1,36 ≈ 6 177 𝑁𝑚 (17)  

Obr. 10 Schéma prostupu točivého momentu od motoru soustavou 
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Tato hodnota je následně zvětšena v přídavné převodovce, která ji také rozdělí v poměru 50:50 

mezi přední (𝑀𝑝𝑝1) a zadní ( 𝑀𝑝𝑝2) nápravu. Výsledek je poté vynásoben účinností ozubení 

(𝜂𝑝𝑝 = 0,96). Opět je uvažován větší převodový poměr, tedy zařazený redukovaný převod 

𝑖𝐿𝑜𝑤 = 2,27. 

𝑀𝑝𝑝1 = 𝑀𝑝𝑝2 =
𝑀𝑃 ∗ 𝑖𝐿𝑜𝑤 ∗ 𝜂𝑝𝑝

2
 (18)  

𝑀𝑝𝑝1 = 𝑀𝑝𝑝2 =
6177 ∗ 2,27 ∗ 0,96

2
≈ 6 731 𝑁𝑚 (19)  

Jako další je zaveden teoretický moment přicházející od kol v důsledku jejich kontaktu 

s podkladem, tedy moment adhezní. Tento proces je popsán zelenými šipkami na Obr. 11. Jedná 

se o reakci, kterou jsou kola schopna poskytnout motoru. Z důvodu opačného směru jsou nyní 

přehozené hnané a hnací části, než tomu bylo u předchozího schématu. Jako hnací jsou nyní 

uvažovány kola. 

Začátek „momentového toku“ je tedy nyní na straně každého kola. Vychází se z jeho zatížení 

𝑚𝑘 = 2 750 𝑘𝑔 (hmotnost vozu 11 000 kg rozložená na 4 kola), poloměru použité pneumatiky 

𝑟𝑝 = 0,529 𝑚 (rozměr 365/80 R20), koeficientu statického tření 𝜇𝑠 = 1 a převodového poměru 

kolové redukce 𝑖𝑘 = 2,875. 

Nejprve je vyhodnocena maximální třecí síla na každém kole 𝐹𝑡𝑖. 

𝐹𝑡𝑖 = 𝑚𝐾 ∗ 𝑔 ∗ 𝜇𝑆;  𝑘𝑑𝑒 𝑔 ≐ 9,81 𝑚/𝑠2 (20)  

𝐹𝑡𝑖 = 2750 ∗ 9,81 ∗ 1 ≈ 26 967 𝑁 (21)  

Obr. 11 Schéma prostupu teoretického reakčního momentu od kol soustavou 
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Následuje moment 𝑀𝑟𝑖 vycházející z třecí síly a upravený dle převodového poměru 𝑖𝑘 = 2,875 

v každé kolové redukci. 

𝑀𝑟𝑖 =
𝐹𝑡𝑖 ∗ 𝑟𝑝

𝑖𝑘
 (22)  

𝑀𝑟𝑖 =
26967 ∗ 0,529

2,875
≈ 4 962 𝑁𝑚 (23)  

Tento moment přichází od obou kol a vstupuje do diferenciálu. Z něj vystupuje moment 𝑀𝑑 

upravený úměrně převodovému poměru soukolí diferenciálu (𝑖𝑑 = 1,69). Tento děj je stejný u 

přední (𝑀𝑑1) i zadní (𝑀𝑑2) nápravy. 

𝑀𝑑1 = 𝑀𝑑2 =
2 ∗ 𝑀𝑟𝑖

𝑖𝑑
 (24)  

𝑀𝑑1 = 𝑀𝑑2 =
2 ∗ 4962

1,69
≈ 5 865 𝑁𝑚 (25)  

V této fázi jsou oba „momentové toky“ v místě, které je ve schématech označené červenou, 

respektive zelenou tečkou (Obr. 12). 

Pro konkrétní výpočty týkající se pohonného ústrojí jsou stěžejní hodnoty v různých bodech. 

V tomto případě se jedná právě o místo za přídavnou převodovkou ve směru červeného toku, 

respektive za diferenciálem ve směru zeleného toku. Hodnotu momentu způsobující zatížení od 

přední (𝑀𝑐1) a zadní (𝑀𝑐2) nápravy lze získat aritmetickým průměrem hodnot červeného a 

zeleného toku v tomto místě (Obr. 13). Důvod zprůměrovaní je vysvětlen v kapitole 3.2. 

𝑀𝑐1 = 𝑀𝑐2 =
𝑀𝑝𝑝1 + 𝑀𝑑1

2
=

𝑀𝑝𝑝2 + 𝑀𝑑2

2
 (26)  

𝑀𝑐1 = 𝑀𝑐2 =
6731 + 5865

2
≈ 6 298 𝑁𝑚 (27)  

Obr. 12 Znázornění momentu od motoru a teoretického momentu od kol v místě zájmu 
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Tím, že se hřídele z přídavné převodovky točí stejným směrem, působí tak i momenty 𝑀𝑐1 a 

𝑀𝑐2. Namáhají tedy pomocný rám společně a je možné je sečíst. Výsledkem je konečná hodnota 

momentu od pohonného ústrojí 𝑀𝑐 zatěžující pomocný rám (Obr. 14). 

𝑀𝑐 = 𝑀𝑐1 + 𝑀𝑐2 (28)  

𝑀𝑐 = 2 ∗ 6298 ≈ 12 596 𝑁𝑚 (29)  

Obr. 13 Složení momentů v místě zájmu 

Obr. 14 Celkový moment zatěžující power-pack 
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Celkové silové zatížení 𝐹𝑐1 a 𝐹𝑐2, znázorněné na Obr. 15, se skládá ze dvou složek. První 

vychází z momentu 𝑀𝑐 a vznikne jeho rozložením na silovou dvojici. Vzdálenost mezi 

silovou dvojicí 𝑠𝑧 = 0,76 𝑚 je šířka žebřinového rámu vozidla, na kterém bude pomocný rám 

spočívat. Druhá složka je polovina tíhového zatížení 𝑅𝑝𝑐 a to díky dvěma podporám 

pomocného rámu. 

𝐹𝑐1 = 𝐹𝑐2 =
𝑀𝑐

𝑠𝑧
+

𝑅𝑝𝑐

2
 (30)  

𝐹𝑐1 = 𝐹𝑐2 =
12596

0,76
+

8542

2
≈ 20 844 𝑁 (31)  

  

Obr. 15 Silové zatížení pomocného rámu 
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3.2 VYHODNOCENÍ ZÁTĚŽNÝCH STAVŮ 

Výše popsaný limitní zátěžný stav nemusí být jediný. Pokud zhodnotíme způsoby použití vozu, 

tak je možné, že se vozidlo při rychlé jízdě na nerovném povrchu dostane do vzduchu. Při 

následném dopadu vzniká zrychlení a úměrně s ním se zvyšuje tíhová síla komponent. Tím 

roste i silová reakce do pomocného rámu. Zrychlení však nebude nikterak velké i z důvodu, že 

se pomocný rám nachází v odpružené části vozu. Zavěšení kol zde výrazně zmírní přetížení při 

dopadu. Jako příklad můžeme uvažovat zrychlení 3G. Zatížení pomocného rámu získáme 

trojnásobným zvětšením reakce na tíhovou sílu 𝑅𝑝𝑐 a rozdělením mezi dvě podpory. 

𝐹𝑐1 = 𝐹𝑐2 =
3 ∗ 𝑅𝑝𝑐

2
 (32)  

𝐹𝑐1 = 𝐹𝑐2 =
3 ∗ 8542

2
≐ 12813 𝑁 (33)  

Když porovnáme výsledek limitního zatěžovacího stavu (20844 N) s výsledkem výše, lze 

konstatovat, že první zmíněný zatěžuje pomocný zhruba 1,6krát více. Přetížení při dopadu by 

muselo dosahovat nereálných hodnot, aby limitní stav převýšilo. Zároveň stav limitní a výše 

zmíněný nemohou existovat společně. 

Při dalším zkoumání nebyly nalezeny jiné zátěžné stavy, které by se silovým účinkem přiblížily 

stavu limitnímu. Lze tedy říct, že reprezentuje krajní namáhání, kterému může být pomocný 

rám vystaven. 

Zároveň lze konstatovat, že výpočet je konzervativní, neboť v některých jeho částech byl 

uvažován z hlediska namáhání nepříznivý scénář. Díky tomu již není potřeba zavést návrhový 

součinitel, a to zejména z následujících tří důvodů: 

1. V rovnici (27) je vyjádřen moment 𝑀𝑐 jako aritmetický průměr momentů 𝑀𝑑 a 𝑀𝑝𝑝. 

Pokud bychom se měli přiblížit běžnému provozu vozidla, stačilo by jako hodnotu 𝑀𝑐 

brát pouze moment 𝑀𝑑. Ten závisí na trakci vozidla a stává se tak limitujícím faktorem 

zatížení pomocného rámu. Naopak nezahrnout vliv trakce (𝑀𝑐=𝑀𝑝𝑝 ) by způsobilo 

přílišné naddimenzování. Může však nastat krátkodobá situace zmíněná v odstavci 3.1, 

kdy jsou kola nuceně brzděná a zároveň je dodáván kroutící moment motoru. Tím se 

odstraní vliv trakce. Brzdy však také mohou vytvořit pouze omezený reakční moment 

v závislosti na jejich třecí síle. Tento fakt je zahrnutý právě použitím průměru hodnot 

𝑀𝑝𝑝 a 𝑀𝑑. 

2. V rovnici (21) je použitý koeficient statického tření 𝜇𝑠 = 1, který je i za ideálních 

trakčních podmínek téměř nedosažitelný. 

3. Uložení power-packu bude realizováno ještě třetím úchytným místem pod pohonnou 

jednotkou. Zde se také pojme určitá část zátěže od pohonného ústrojí. V době návrhu 

ale není způsob uložení známý a ve výpočtu tedy není zahrnut. 
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3.3 VÝPOČET PŘEDPĚTÍ ŠROUBŮ 

Tato část se zabývá výpočtem předpětí a utahovacích momentů šroubů, použitých k montáži 

pomocného rámu. Jsou použity závity M12x25 na místě kontaktu s motorem a M14x35 na místě 

kontaktu s přídavnou převodovkou. Závity a jejich délky jsou dány agregáty, ke kterým bude 

pomocný rám připojen. 

Pro zjištění předpětí potřebujeme znát zatížení v místě kontaktních ploch mezi agregátem a 

pomocným rámem, které se poté rozloží na příslušné šrouby. Šroubové spojení kontaktních 

ploch májí charakter vetknutí, jejich uvolnění ukazuje Obr. 16. [6] 

Jedná se o prostorovou úlohu, která má 6 neznámých veličin (Obr. 16) a 3 použitelné podmínky 

(momentové v osách y a z, silová v ose x). Je tedy 3x staticky neurčitá. To znamená, že silového 

působení na šrouby není možné zjistit jednoduše analyticky, jak například uvádí publikace 

Konstruování strojních součástí v příkladu 8-7, str. 480 [6]. Z tohoto důvodu je zatížení šroubů 

zjištěno výpočtovou simulací v programu Ansys Workbench. 

Okrajové podmínky jsou určeny tak, že válcové plochy děr pro šrouby jsou vetknuty a na spodní 

plochu centrální konzoly je aplikována síla 𝐹𝑐1 (Obr. 17). 

  

Obr. 16 Uvolnění pomocného rámu 

Obr. 17 Okrajové podmínky výpočtu silového zatížení šroubů 
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Poté došlo k vytvoření základní sítě s tetragonálními elementy o rozměru 4 mm. Žádné další 

zjemňování nebylo použito. To je v tomto případě dostačující, neboť kvalita sítě zde nemá vliv. 

Následně je použita funkce Force Reaction Probe, která určí reakční sílu na pomocný rám 

v místě jednotlivých vetknutí, kterou ukazuje horní část Obr. 18. Síla, která namáhá samotný 

šroub má poté opačný směr, jak ukazuje spodní část Obr. 18. Takto bylo vyšetřeno všech osm 

šroubů. 

Pro kontaktní plochu přídavné převodovky vyplynul jako nezatíženější šroub označený vazbou 

„D“ na Obr. 17. Vyhodnocení proběhlo v dokumentu MS Excel s použitím numerických 

výsledků simulace. Následuje výpočet utahovacího momentu tohoto šroubu, který poté bude 

aplikován také na zbývající šrouby čtveřice. 

Jeden ze vstupů pro výpočet je síla v rovině XZ (𝐹𝑋𝑍), která vznikla vektorovým součtem 

numericky zjištěných sil 𝐹𝑋 = 920,7 𝑁  a 𝐹𝑍 = −9026,6 𝑁  pro šroub „D“ (za účelem 

zjednodušení zde zanedbáme naklonění kontaktní plochy na přídavné převodovce o 7°). Tuto 

sílu je třeba pokrýt třecí silou 𝐹𝑡, kterou vytváří šroubový spoj. 

𝐹𝑋𝑍 = 𝐹𝑡 = |𝐹𝑋
⃗⃗⃗⃗ + 𝐹𝑍

⃗⃗⃗⃗ | (34)  

𝐹𝑋𝑍 = 𝐹𝑡 = √920,72 + 9026,62 ≐ 9 073,4 𝑁 (35)  

Síla předpětí 𝐹𝑖 svírá spoj a vytváří tak třecí sílu. Předpětí je vyjádřeno s pomocí součinitele 

tření na kontaktních plochách dle literatury Konstruování strojních součástí (𝑓𝑘 = 0,15) [6]. 

Zahrnuto je 10% navýšení z důvodu bezpečnosti ve formě návrhového součinitele.  

Obr. 18 Silová reakce v místě vetknutí D (nahoře), Silové zatížení šroubu D (dole) 
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Jako další zde figuruje numericky zjištěná síla ve směru Y (𝐹𝑌 = 11687 𝑁). U tohoto šroubu 

působí v kladném směru osy Y, tedy proti účinku předpětí. Síla předpětí proto musí být o tuto 

hodnotu navýšena. 

𝐹𝑖 =
𝐹𝑡

𝑓𝑘
∗ 1,1 + 𝐹𝑌 (36)  

𝐹𝑖 =
9073,4

0,15
∗ 1,1 + 11687 ≐ 78 226 𝑁 (37)  

Síla předpětí je vytvořena utahovacím momentem 𝑀. Ten se skládá ze složky potřebné pro 

překonání tření v závitech 𝑀𝑍 a ze složky pro překonání tření pod hlavou šroubu 𝑀𝑂. 

Koeficienty tření 𝑓 a 𝑓0 jsou zvoleny podle stavu závitů (nemazané) a materiálu dosedacích 

ploch (ocel-ocel). Tyto a další použité veličiny ve vzorci níže jsou k nalezení v seznamu 

použitých zkratek a jsou zvoleny podle závitů M14 s využitím publikace Konstruování 

strojních součástí. [6] 

𝑀 = 𝑀𝑍 + 𝑀𝑂 =
𝐹𝑖𝑑2

2
[
𝑃ℎ + 𝜋𝑓𝑑2sec (𝛼/2)

𝜋𝑑2 − 𝑓𝑃ℎsec (𝛼/2)
] +

𝐹𝑖𝑓0(𝑠 + 𝑑ℎ)

4
 (38) [6] 

𝑀 = 𝑀𝑍 + 𝑀𝑂 =
78226 ∗ 0,0127

2
[

0,002 + 𝜋 ∗ 0,0127 ∗ sec (60°/2)

𝜋 ∗ 0,0127 − 0,2 ∗ 0,002 ∗ sec (60°/2)
]

+
78226 ∗ 0,15 ∗ (0,021 + 0,0155)

4
≐ 248 𝑁𝑚 

(39)  

Dále je určeno napětí ve šroubu, díky kterému poté zvolíme jeho pevnostní třídu. Šroub je 

namáhán normálovým napětím od síly předpětí 𝜎𝑖 a smykovým napětím 𝜏𝑖 od utahovacího 

momentu. [6] 

𝜎𝑖 =
𝐹𝑖

𝐴𝑆
 (40) [6] 

𝜎𝑖 =
78225

115
≐ 680 𝑀𝑃𝑎 (41)  

𝜏𝑖 =
16𝑀

𝜋𝑑3
3  (42) [6] 

𝜏𝑖 =
16 ∗ 248 ∗ 103

𝜋 ∗ 11,63
≐ 811 𝑀𝑃𝑎 (43)  

Redukované napětí 𝜎𝑟𝑒𝑑 je zjištěno dle podmínky plasticity HMH. 

𝜎𝑟𝑒𝑑 = √𝜎𝑖
2 + 3𝜏𝑖

2 (44)  

𝜎𝑟𝑒𝑑 = √6802 + 3 ∗ 8112 ≐ 1 560 𝑀𝑃𝑎 (45)  
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Nejvyšší běžně dostupná třída pevnosti šroubů je 12.9. Zkušební napětí této třídy, ke kterému 

literatura doporučuje šrouby dimenzovat je 𝑆𝑝 = 970 𝑀𝑃𝑎. [6] Zjištěné redukované napětí 

toto zkušební napětí téměř dvakrát převyšuje, což by pravděpodobně znamenalo plastickou 

deformaci šroubu při utahování. Je tedy nutné výpočet upravit i za cenu změny funkčnosti 

šroubového spoje. 

Ve výpočtu realizovaném pomocí MS Excel lze k tomuto účelu využít funkci zpětného řešení. 

Jako fixní je zvoleno redukované napětí o hodnotě napětí zkušebního (𝜎𝑟𝑒𝑑 = 970 𝑀𝑃𝑎), 

jako proměnná je zvolena třecí síla 𝐹𝑡. Tím se celý výpočet zpětně vyhodnotí tak, aby vyhověl 

zkušebnímu napětí za cenu snížení vytvářené třecí síly. Stěžejní výsledky zpětného výpočtu 

jsou uvedeny v následující tabulce. 

Tab. 5 Výsledek zpětného výpočtu na kontaktní ploše přídavné převodovky 

Veličina [Jednotka] Hodnota Popis 

𝐹𝑡𝑧 [𝑁] 5 038 Třecí síla vyvíjená šroubem 

𝐹𝑖𝑧 [𝑁] 48 633 Síla předpětí 

𝜎𝑧 [𝑀𝑃𝑎] 423 Normálové napětí od síly předpětí 

𝑴𝒛 [𝑵𝒎] 154 Utahovací moment 

 

To znamená pokles na 62 % z původně zjištěných hodnot. Důsledkem poklesu síly předpětí 

může být změna funkčnosti šroubového spoje. Je možné, že při limitním zátěžném stavu 

přesáhne zatížení třecí sílu, kterou spoj vyvíjí. V tom případě se vymezí vůle mezi dříkem 

šroubu a průchozím otvorem, vzniká střih a s ním smykové napětí 𝜏𝑠. Zároveň ale již nebude 

ve šroubu přítomno smykové napětí od utahovacího momentu. Pro hrubou kontrolu 

smykového napětí od střihu lze použít vzorec pro výpočet nýtů. Vystupuje v něm střihová síla 

𝐹𝑠, kterou můžeme přibližně určit rozdílem původní třecí síly 𝐹𝑡 (tedy maximální zatížení, 

které šroub pokryje) a zpětně zjištěné třecí síly 𝐹𝑡𝑧. 

𝐹𝑠 = 𝐹𝑡 − 𝐹𝑡𝑧 (46)  

𝐹𝑠 = 9073 − 5038 = 4 035 𝑁 (47)  

𝜏𝑠 =
4𝐹𝑠

𝜋𝑑3
2 (48) [6] 

𝜏𝑠 =
4 ∗ 4035

𝜋 ∗ 11,62
≐ 38 𝑀𝑃𝑎 (49)  
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Jako kontrolu lze opět využít redukované napětí dle HMH. Smyková složka napětí je nyní 

pouze od střihu, normálová od zpětně zjištěné síly předpětí. 

𝜎𝑟𝑒𝑑 𝑘 = √𝜎𝑧
2 + 3𝜏𝑠

2 (50)  

𝜎𝑟𝑒𝑑 𝑘 = √4232 + 3 ∗ 382 ≐ 428 𝑀𝑃𝑎 (51)  

𝑘 =
𝑆𝑝

𝜎𝑟𝑒𝑑 𝑘
 (52)  

𝑘 =
970

428
≐ 2,45 (53)  

Kde k je bezpečnost ke zkušebnímu napětí. Bezpečnost při utahování je 𝑘𝑢 = 1,1 (zavedeno 

jako návrhový součinitel u výpočtu síly předpětí). Zkušební napětí je dle publikace 

Konstruování strojních součástí [6] bráno jako konzervativní a stejně tak lze hodnotit i 

výpočet. 

Hodnoty 𝑀𝑧 = 154 𝑁𝑚 a 𝐹𝑖𝑧 = 48633 𝑁 jsou tedy konečné a budou použity v technické 

dokumentaci a výpočtové analýze pomocného rámu. 

Stejný postup včetně zpětného řešení je proveden i pro druhou čtveřici šroubů M12x35, které 

připojují pomocný rám k pohonné jednotce. V následující tabulce jsou uvedeny stěžejní 

výsledky. 

Tab. 6 Výsledek zpětného výpočtu na kontaktní ploše pohonné jednotky 

Veličina [Jednotka] Hodnota Popis 

𝐹𝑖𝑧 [𝑁] 49 747 Síla předpětí 

𝑀𝑧 [𝑁𝑚] 136 Utahovací moment 

𝑘 [-] 1,6 Bezpečnost ke zkušebnímu napětí 

𝑘𝑢 [-] 1,1 Bezpečnost při utahování 

 

S přihlédnutím na hodnoty bezpečnosti lze i v tomto případě použít hodnoty 𝑀𝑧 a 𝐹𝑖𝑧 pro 

výpočtovou simulaci i technickou dokumentaci. 
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4 VÝPOČETNÍ SIMULACE STATICKÉHO ZATÍŽENÍ 

4.1 ÚČEL 

V následujících kapitolách je popsána výpočtová simulace statického zatěžovaní prvního 

návrhu pomocného rámu. Je provedená metodou konečných prvků v programu Ansys 

Workbench R2 s využitím modulu Static Structural. Smyslem této simulace je zejména 

lokalizace kritických míst z hlediska napětí a získání celkového přehledu o namáhání dílu. Na 

základě těchto informací poté zvolit vhodný materiál a případně optimalizovat prvotní 

konstrukční návrh. 

4.2 NASTAVENÍ VÝPOČTU 

V programu Siemens I-Deas byly nejprve vytvořeny všechny 3D modely jednotlivých částí 

prvotního návrhu pomocného rámu. Ty byly poté importovány do programu Siemens SolidEdge 

a zde sloučeny v jedno celistvé těleso, které reprezentuje svařenec. Program SolidEdge byl 

vybrán, protože k tomuto účelu poskytuje lepší nástroje. Následně byly vytvořeny zaoblení 

vnitřních hran v místech předpokládaných svarů (Obr. 19). 

Zaoblení však nejsou dobrou interpretací svarových spojů a slouží pouze k minimalizování 

vrubů, které by jinak vytvářely místa singularit a zkreslovaly by tak výsledek výpočtu 

(obzvláště grafické mapy napětí). Tento výpočet tedy vlivy svarů nezahrnuje, těm se věnuje 

kapitola 5. Zaoblení však stále mohou ukázat místa, kde budou svary nejvíce namáhány. 

Deformační okrajové podmínky byly určeny nepřímo přes pomocné modely šroubů, které 

obsahují pouze dřík a hlavu šroubu. Ty jsou vsazené (zašroubované) do bloků reprezentující 

agregáty, ke kterým bude pomocný rám připojen. Bloky samotné mají vetknutou zadní stěnu 

(Obr. 22). Povrch šroubu je s povrchem díry spojen kontaktem typu Bonded (pevné spojení 

reprezentující zašroubování). Mezi hlavou šroubu a pomocným rámem je definován nelineární 

kontakt typu Frictional (třecí) s koeficientem tření 0,2, což je doporučená hodnota pro styk 

dvou ocelových částí (Obr. 20). Nastavení ploch Target a Contact není v tomto případě 

směrodatné, protože kontaktní tlak není předmětem výpočtu. 

Obr. 19 Příklad zaoblení vnitřních hran interpretující svary 
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Na každý šroub je aplikováno předpětí pomocí funkce Bolt Pretension dle výsledků z kapitoly 

3.3 (Obr. 21). 

Obr. 20 Třecí kontakt mezi hlavou šroubu a rámem (vlevo), pevné spojení šroubu se základním blokem 

(uprostřed) a třecí kontakt mezi rámem a základovým blokem (vpravo) 

Obr. 21 Předpětí šroubů zavedené ve výpočtu 
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Smyslem tohoto postupu je alespoň částečně zahrnout vliv pružnosti šroubů a také agregátů, na 

které bude pomocný rám připojen. Důsledkem by mělo být určité snížení napětí v porovnání 

s pevným vetknutím kontaktních ploch. Je to z toho důvodu, že se mají možnost deformovat i 

šrouby a bloky, které pojmou určitou část deformační energie. Jedná se tak o realističtější 

přístup. 

Pro prvotní optimalizování návrhu však byly zvoleny jednodušší okrajové podmínky pomocí 

zmíněného vetknutím za kontaktní plochy s pohonnou jednotkou a přídavnou převodovkou 

(ukázáno v následující kapitole na Obr. 32). Důvod je ten, že bylo vždy porovnáváno jedno 

konkrétní místo a není tak třeba zavádět co nejreálnější podmínky výpočtu. 

Silová okrajová podmínka o velikosti 𝐹𝑐 = 20 844 𝑁 je definována na spodní straně centrální 

konzoly (Obr. 22). 

Geometrie modelu je z hlediska tvorby sítě relativně jednoduchá (rovný nosník, konstantní 

průřez, hodně rovnoběžných ploch), bylo by tedy účelné použít síť s hexagonálními prvky, 

které jsou výpočtově výhodnější a vhodnější pro méně složité modely. Při postupném 

zpřesňování sítě však řešič již nebyl schopen hexagonální síť vytvořit. Důvod byl 

pravděpodobně v přítomnosti zaoblení, kde bylo potřeba zpřesňovat nejvíce. Z porovnání 

výpočtu na hrubém modelu vyplynul zanedbatelný rozdíl ve výsledku napětí při použití 

hexagonálních a tetragonálních prvků. Byly tedy zvoleny druhé jmenované o základní velikosti 

3 mm. Zejména v místech zaoblení však došlo ke značnému zjemnění sítě v závislosti na 

průběžných výsledcích napětí. V nejexponovanějších místech mají prvky rozměr 0,5 mm 

(Obr. 23). Celkově síť obsahuje 534 tisíc prvků a 1,1 milionu uzlových bodů. 

Obr. 22 Okrajové podmínky statického výpočtu 
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4.3 ZHODNOCENÍ 

Pro všechny následující výsledky bylo použito redukované napětí dle HMH. Ze statického 

výpočtu prvního návrhu (tentokrát ještě bez předepnutých šroubů) je znatelná výrazná napěťová 

špička v místě svaru konzoly u pohonné jednotky (Obr. 24). 

  

Obr. 23 Detail sítě v místě zaoblení reprezentující svar 

Obr. 24 Místo maximálního namáhání na prvotním návrhu 
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Proto byla konstrukce konzoly rozšířena a některé řezané plechové díly byly změněny. Docílilo 

se tak lepší opory pro nosník (Obr. 25). 

Úprava zafungovala efektivně, lokální maximum bylo odstraněno a došlo k rovnoměrnějšímu 

rozložení napětí (levá strana Obr. 26). 

Při použití modelu s předepjatými šrouby se napětí v tomto místě ještě více zredukovalo (okolo 

190 MPa), což ukazuje přínos modelu s předepjatými šrouby. Maximum se tak přesunulo na 

svar u druhé konzoly (horní polovina Obr. 27). 

Samotné hodnoty napětí však nejsou směrodatné, neboť, jak již bylo zmíněno, zaoblení není 

dobrou reprezentací svaru. Jsou tímto však lokalizovány kritická místa, na které je třeba se 

zaměřit později při únavovém výpočtu. 

Obr. 26 Napětí v kritických místech modifikované konzoly 

Obr. 25 Původní (vlevo) a modifikovaný (vpravo) tvar konzoly v blízkosti pohonné jednotky 
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Rozhodující je však hodnota 293 MPa uvnitř profilu nosníku v blízkosti konzoly přídavné 

převodovky (spodní polovina Obr. 27). Ta již není ovlivněná koncentrátorem napětí v místě 

svaru. Podobné místo se nachází také v blízkosti druhé konzoly (pravá strana Obr. 26). Ve 

zbylém objemu nosníku bylo napětí o poznání nižší s maximální hodnotou 150 MPa. Oceli pro 

běžně dostupné tažené profily mají mez kluzu 235 nebo 355 MPa. Na základě výsledku 293 

MPa je tedy potřebné zvolit materiál s vyšší hodnotou. 

V místech řezaných plechových dílů bylo namáhání v porovnání s nosníkem o poznání nižší. 

Maximum pro oblasti mimo koncentrátory napětí má hodnotu 180 MPa a nachází se v místě 

žebra konzoly u přídavné převodovky (horní polovina Obr. 27). Pro tyto díly tedy dostačuje 

materiál s mezí kluzu 235 MPa. 

Minimální bezpečnost celého dílu k meznímu stavu pružnosti mimo svarové spoje je poté 1,2 

a to právě v místě maxima uvnitř taženého profilu. 

Obr. 27 Místa největšího namáhání svaru (nahoře) a místo maximálního napětí dílu (dole) 
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5 VÝPOČETNÍ SIMULACE ÚNAVOVÉ ŽIVOTNOSTI SVARŮ 

5.1 VÝBĚR METODY 

Obecně lze říct, že hodnocení únavy svarových spojů je poměrně složitou záležitostí. To 

zejména díky velkému množství faktorů, které životnost ovlivňují a nejsou dobře definovatelné. 

Jako hlavní lze jmenovat proměnlivou geometrii paty a kořene svaru, a tedy různou koncentraci 

napětí v těchto místech, zbytkové napětí po ochlazení svařence nebo díky plastické deformaci, 

změna struktury kovu v tepelně ovlivněné oblasti svaru vedoucí ke změnám tažnosti, pevnosti, 

tvrdosti a další. [12] 

Svary jsou však velmi často používanou technologií, a tak bylo zavedeno několik způsobů 

hodnocení únavového poškození, které využívají metody konečných prvků. Vizuálně jsou 

znázorněny na Obr. 28. [12] [13] [17] 

• Metoda nominálního napětí – k hodnocení únavového poškození využívá nominální 

napětí, které je zjištěno mimo koncentraci napětí v blízkosti svaru. Využívá jednoduché 

objemové nebo skořepinové modely a pruty. 

• Metoda tvarového napětí – k nominálnímu napětí navíc přidává vliv jiných napětí 

(například ohybových), které vznikají v důsledku svaru, ale bez vlivu vrubu u paty a 

kořene svaru. 

• Metoda extrapolovaných napětí Hot Spot – k hodnocení únavy využívá extrapolované 

napětí z referenčních bodů do místa vrubu. Nelineární nárůst v místě vrubu však zahrnut 

není. 

• Metoda vrubového napětí – hodnotí únavového poškození přímo v místě paty a kořene 

svaru, zahrnuje nárůst napětí v důsledku těchto koncentrátorů. Využívá detailní 

objemové modely. 

• Lomová mechanika – vyhodnocení únavy na základě známé trhliny a faktoru intenzity 

napětí. 

  

Obr. 28 Metody posuzovaní napětí ve svarových spojích [18](Přeloženo) 
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Ke každé metodě jsou poté doporučené S-N křivky, na jejichž základě se stanoví počet cyklů 

do porušení. Přístupů k určení únavového poškození je několik v závislosti na použití 

svařovaného dílu, materiálu, předpokládaném počtu cyklů apod. Pro strojní konstrukce, které 

nevyžadují speciální zacházení (např. slané prostředí) je často používaná metodika IIW 

(International Institute of Welding). Ta bude využita i zde. Z důvodu detailního objemového 

modelu, který již nebude vyžadovat mnoho úprav, je zvolena metoda vrubového napětí. Jedná 

se o nejpřesnější metodu, která je však výpočtově nejnáročnější a vyžaduje speciální přípravu 

modelu. [14] [16] 

5.2 NASTAVENÍ VÝPOČTU 

Metodika IIW přesně stanovuje parametry výpočtu tak, aby spočítané napětí v místě svaru 

mohlo být porovnáno s příslušnými S-N křivkami, počínaje interpretací svarového spoje v 

modelu. Je stanoveno fiktivní zaoblení 𝑟𝑟𝑒𝑓 = 1 𝑚𝑚 v místě paty a kořene svaru pro tloušťky 

materiálů větší jak 5 mm (Obr. 29). Zahrnuje se také vliv neúplného provaření přidáním 

kruhového výřezu o poloměru 𝑟𝑟𝑒𝑓 a spáry mezi svařovanými díly o tloušťce 0,1 mm (Obr. 

29).[14] 

Je doporučeno použít hexagonální kvadratické prvky s maximální velikostí 0,25 mm v místě 

paty a kořene. Prvky by se měly postupně zvětšovat směrem od koncentrátoru napětí, a to jak 

po povrchu, tak do hloubky materiálu (Obr. 29). [14] [16] 

Obr. 29 Místa fiktivního zaoblení a výřezu reprezentující neúplné provaření svaru (vlevo), Detail sítě 

v místě zaoblení (vpravo) [14] 
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Dále jsou jmenovány obecné zásady pro výpočtové modelování, zejména plynulý přechod 

napětí přes vícero prvků. Do výpočtu lze zahrnout i vlivy jako, nepřesná poloha svařovaných 

dílů či další korekční parametry, které však nebyly vždy známy a nejsou tedy ve výpočtu 

zahrnuty. Výpočet však již v základu počítá s celou řadou důležitých parametrů svarových 

spojů. K modelování geometrie došlo pouze v místech, které byly ze statického výpočtu 

vyhodnoceny jako kritické. Pouze zde také došlo ke zjemnění sítě. U zbylých svarových spojů 

bylo ponecháno zaoblení. Modelovat tímto způsobem veškeré svary by bylo velmi výpočetně 

náročné bez většího smyslu. Síť bylo tentokrát možné vytvořit z hexagonálních prvků (zřejmě 

díky hrubší síti v místě ostatních zaoblení) a bylo tak splněno doporučení IIW. Celkem bylo 

použito 244 tisíc elementů a 864 tisíc uzlových bodů. Vymodelovaný detail svaru a jeho sítě 

v kritickém místě je zobrazen na Obr. 30. [14] [16] 

Při definování okrajových podmínek byl vynechán postup přes pomocné modely šroubů a jejich 

předpětí. Tento způsob by výpočet komplikoval bez většího pozitivního efektu. Jako 

deformační okrajové podmínky byly použity vetknutí na kontaktních plochách pomocného 

rámu (Obr. 32). 

  

Obr. 30 Detail geometrie a sítě svaru s vnitřním výřezem 
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Síla 𝐹𝑐1 působí identicky jako u ostatních výpočtů na spodní stranu centrální konzoly. Není 

však konstantní v čase, ale cyklická se sinusovým průběhem (Obr. 31). Minimální síla 

cyklického zatěžování ( 𝐹𝑚𝑖𝑛)  je rovna tíhové síle power-packu (Rpc) rozdělené na dvě 

podpory, neboť minimálně tíha agregátů bude vždy přítomna. 

𝐹𝑚𝑖𝑛 =
𝑅𝑝𝑐

2
 (54)  

𝐹𝑚𝑖𝑛 =
8542

2
= 4 271 𝑁 (55)  

Maximum je pak síla 𝐹𝑚𝑎𝑥 = 𝐹𝑐1 = 20 844 𝑁 odpovídající limitnímu zátěžnému stavu. 

 

IIW doporučuje pro metodu vrubového napětí a dané parametry použít S-N křivku značenou 

jako FAT225, která je určená pro oceli. Ta je sestrojena experimentálně a již zahrnuje 

problematické faktory při hodnocení svarů zmíněné v úvodu kapitoly (nepravidelná geometrie, 

zbytkové napětí, nedokonalosti svaru apod.). Její spolehlivost je 97,7 %. Ačkoliv jsou S-N 

křivky často použitelné pouze pro souměrné střídavé zatížení, křivky FAT jsou aplikovatelné i 

na zátěžné cykly s nenulovým středním napětím. 

Obr. 31 Průběh dynamického zatížení pomocného rámu 

Obr. 32 Okrajové podmínky výpočtu životnosti svarů 
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Důvod je ten, že vycházejí z experimentálního měření, ve kterých bylo použito více typů svarů 

i jejich zatížení. To je viditelné i na průsečíku křivky s osou y na Obr. 33. Průběh nezačíná 

na obvyklé mezi pevnosti materiálu, ale na jakési fiktivní hodnotě přibližně 30 000 MPa. [14] 

[15] [16] 

IIW doporučuje použít maximální hlavní napětí pro stanovení počtu cyklů do porušení. Aby 

byla metoda správně použitelná, napětí by mělo mít směr kolmý na osu svaru v rozmezí ±45°. 
Metodika zmiňuje i možnost použití redukovaného napětí dle HMH, pak je ale vhodné použití 

snížené S-N křivky FAT160. [14] [16] 

Vždy se však jedná o čistě fiktivní napětí, které slouží pouze pro použití ve FAT křivkách. Je 

to z důvodu uměle daného zaoblení 𝑟𝑟𝑒𝑓. Toto je však výhoda metody, protože už není třeba 

zavádět korekce pro konkrétní geometrii, neboť je jednotně určená. Maximální hlavní napětí 

poté stačí vynést do křivky FAT225 a zjistit tak životnost dílu. [14] [17] 

  

Obr. 33 S-N křivka FAT225, vytvořeno dle [15] 
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5.3 ZHODNOCENÍ 

Z výsledku výpočtové simulace lze lokalizovat místo s maximálním hlavním napětím o 

hodnotě 𝜎𝑓 = 483 𝑀𝑃𝑎 (Obr. 34). 

Průběh S-N křivky je stanoven bodem 225 𝑀𝑃𝑎  při 2 ∗ 106  cyklech a poté sklonem 

nízkocyklové (3:1) a vysokovyklové (22:1) části (názvy zde neodpovídají obvyklým mezím 

křivek). [15] [17] 

Na základě těchto údajů lze sestavit rovnice obou křivek ve tvaru 𝜎𝑓 = 𝑎𝑁𝑏, kde 𝜎𝑓 je hodnota 

fiktivního (maximálního hlavního) napětí, 𝑁 je počet cyklů do porušení, a a b jsou konstanty: 

• Rovnice nízkocyklové přímky: 𝜎𝑓 = 28334,5𝑁−0,3333 

• Rovnice vysokocyklové přímky: 𝜎𝑓 = 434,3𝑁−0,0454 

  

Obr. 34 Místo maximálního hlavního napětí 
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Z nízkocyklové přímky je vyjádřen výsledný vztah pro počet cyklů do porušení, kde 𝜎𝑓  je 

maximální hlavní napětí dle simulace. Grafické znázornění výsledku v S-N křivce je na  Obr. 

35. 

𝑁 = √
𝜎𝑓

28334,5

−0,3333

 (56)  

𝑁 = √
483

28334,5

−0,3333

≐ 202122 𝑐𝑦𝑘𝑙ů (57)  

 

Křivka FAT225 nemá konkrétní mez únavy a ani po 2 ∗ 106 cyklech není zaručena neomezená 

životnost dílu. Ačkoliv je počet cyklů poměrně vzdálený vysokocyklové přímce, výsledek lze 

považovat za uspokojivý, obzvláště když uvážíme, že byl výpočet nastaven pro limitní zátěžný 

stav (cyklus). Ten určitě nebude přítomen při každé zátěži pomocného rámu. Většina zátěžných 

cyklů (například při akceleraci vozu) bude značně menší, což dále prodlouží životnost dílu. Ta 

také značně záleží na technologickém provedení svarů a bylo by možné ji zvýšit například 

přebroušením kritických míst. Tím by se snížil vliv vrubů a zahladily by se místa možného 

vzniku únavových trhlin. To však nebylo shledáno jako nutné.

Obr. 35 Výsledek výpočtové simulace únavového poškození svarů 
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6 VÝBĚR TLUMÍCÍCH PRVKŮ 
Důležitou součástí návrhu je izolovaní vibrací pohonné soustavy od zbytku vozidla. Tím se 

současně eliminuje hluk a pohyb pohonné jednotky. K tomuto účelu slouží tlumící prvky, které 

v tomto případě propojí centrální konzolu pomocného rámu a žebřinový rám vozidla. 

Hlavním zdrojem vibrací je pohonná jednotka Mercedes-Benz OM 926 LA. Jedná se o řadový 

šestiválcový motor, který je díky své konstrukci přirozeně vyvážený. Setrvačné síly a momenty 

prvního a druhého řádu vznikající pohybem pístů a rotací klikového mechanizmu se tak 

přirozeně ruší. Hlavním zdrojem vibrací jsou kompresní a expanzní fáze pístů. Vytvářejí se při 

nich momenty, které způsobují nerovnoměrnou rychlost otáčení klikové hřídele. Snižuje se při 

kompresní fázi daného pístu a zvyšuje se při fázi expanzní. To se projevuje rotačními vibracemi 

pohonné jednotky v podélné ose motoru (osa klikové hřídele) [19] [21] . 

Situace je však komplikovanější z toho důvodu, že se nejedná o uložení pouze motoru, ale celé 

soustavy power-packu. Firma Advanced Design Solution s.r.o. pro tento případ využívá 

poskytnutý výpočet od společnosti Cummins. Dokument je však určený pouze pro vnitřní 

použití a není možné jej citovat. Bude tedy uveden pouze výsledek. 

Základním principem výpočtu je porovnat budící frekvenci pohonné jednotky s vlastní 

frekvencí tlumícího prvku, tedy zjistit činitel naladění 𝜉 . Na základě této hodnoty je ze 

rezonanční charakteristiky určeno procento budících sil, které je přenášeno do zbytku vozidla. 

Existují mnohé typy tlumících prvků, které jsou vhodné pro rozličné použití. Pro tuto aplikaci 

bylo vybráno řešení firmy Simrit Freudenberg, konkrétně kónický silentblok se dvěma 

ocelovými kužely, které jsou odděleny gumou typu NR11 (Obr. 36). Tento typ je dle katalogu 

vhodný jak pro statické použití, tak pro pohonné jednotky a jiné struktury vozidel [22]. Hlavní 

zatížení by měl přenášet v axiálním směru, což je zde splněno. Stěžejní jsou tuhost a maximální 

zatížení (uvedeny na Obr. 37). Závislost síly na stlačení je lineární. Tlumící prvek by měl plnit 

svou funkci i při maximálním zátěžném stavu, musí tedy přenést sílu až FC1=20 844 N. 

V opačném případě by se tlumící prvek stlačil tak, že by se zcela vymezila vůle mezi kovovými 

kužely a tlumení by tak neposkytoval. Omezením při výběru byla dlouhá dodací doba některých 

konkrétních typů s vyšší možnou zátěží. S tímto bylo počítáno od začátku návrhu a byly proto 

zvoleny dva paralelní tlumící prvky, každý s tuhostí 2100 N/mm a maximálním axiální zatížení 

14 500 N. Celkově tedy 4200 N/mm a 29 000 N (Obr. 37). 

Obr. 36 Vybraný tlumící prvek [23] 
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Tlumící prvek má charakter lineárního tlumeného oscilátoru (Obr. 38) a jeho vlastní frekvence 

byla stanovena na 𝑓0 = 15,3 𝐻𝑧. 

Budící frekvence pohonné jednotky má dle výpočtu Cummins hodnotu 𝑓𝑒𝑥𝑐 = 40 𝐻𝑧. 

  

Obr. 38 Model tlumícího prvku 

Obr. 37 Hlavní parametry tlumícího prvku [22] 
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Činitel naladění 𝜉 je poté: 

𝜉 =
𝑓𝑒𝑥𝑐

𝑓0
 (58) [20] 

𝜉 =
40

15,3
≐ 2,61 (59)  

Tato hodnota dle firemního výpočtu odpovídá poměru 0,235 mezi silou přenesenou do vozidla 

a budící silou. To znamená, že my mělo být utlumeno minimálně 76,5 % budících sil a výsledek 

tímto vyhovuje doporučení. Výpočet je nastaven pro volnoběžné otáčky motoru (800 𝑜𝑡./𝑚𝑖𝑛) 

a zatížení odpovídající rozložené tíhové síle Rpc mezi dvě podpory ( 4 271 𝑁  neboli ∼
435 𝑘𝑔), což je z hlediska vibrací nejnepříznivější stav. Při zvyšování otáček motoru a zatížení 

tlumících prvků se provozní bod v rezonanční charakteristice posouvá směrem doprava (Obr. 

39) a procento tlumení se tak zvyšuje. Při maximálním zátěžném stavu (20 844 𝑁 neboli∼
2 125 𝑘𝑔)  by mělo být utlumeno až 97 % budících sil. Ilustrování výsledku v obecné 

rezonanční křivce je na Obr. 39. 

  

Obr. 39 Výsledek výpočtu tlumení Cummins v obecné rezonanční křivce dle [20] 
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Návrh uložení třetí podpory power-packu, tedy předního úchytu motoru, je v režii výrobce 

vozidla. Jedním z možných řešení je použití tlumícího prvku typu „Tapered Mount“ (Obr. 40). 

Ten je dle katalogu firmy Simrit Freudenberg vhodný právě pro pohonné jednotky užitkových 

vozidel různé hmotnostní kategorie. [22] 

 

Obr. 40 Možné řešení předního úchytu motoru pomocí prvku 

„Tapered Mount“ [22] 
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7 TECHNICKÁ DOKUMENTACE A VÝROBA 
Hlavní nosnou část pomocného rámu tvoří uzavřený dutý profil čtvercového průřezu 80x40x5. 

Na základě výsledku výpočtové simulace byl zvolen materiál S355J2 [24]. Jedná se o 

nelegovanou konstrukční ocel třídy 11 s mezí kluzu 355 MPa pro tloušťky do 16 mm. Podstatná 

vlastnost je také zaručená horní hranice obsahu uhlíku, která je 0,22 %. Ocel tedy splňuje 

podmínku pro dobré svařování. [9] [10] 

Pro řezané plechové díly je použitý materiál S235JR [24]. Typově je totožný s výše zmíněným. 

Rozdílná je mez kluzu, která je zde 235 MPa. Je použitý ve formě (za tepla) válcovaných plechů 

o tloušťkách 10 mm a 6 mm. Pro řezání byl použit CNC stroj s technologií plasmového řezání 

vybavený zdrojem Dainhen D12000. [11] 

Polotovary pocházejí z prodejny hutních výrobků Gengela s.r.o. 

Díl byl svařen metodou MAG – tavící se elektrodou v ochranném plynu. Jak vyplynulo 

z konzultace s panem Ing. Kubíčkem, jedná se o častou metodu pro svařování rámových dílů 

vozidel. Řezání plechových dílů i svaření bylo provedeno firmou Svar Technik s.r.o. Následně 

byl svařenec tryskán, očištěn, odmaštěn a povrchově ochráněn komaxitováním. 

Zadání do výroby předcházelo vytvoření technické dokumentace. Jedná se o výkresy svařence 

obou částí pomocného rámu, kde jsou specifikovány technologické a výrobní požadavky 

(označení AX 20 122 a AX 20 123). Následně výkres sestavy, kde jsou vykázány komponenty 

řešení a specifikovány utahovací momenty dle výpočtu v kapitole 3.3 (označení AX 20 121 01). 

Vše je k nalezení v příloze pod patřičným označením. 

Poznámka: Součástí firemní dokumentace jsou také výkresy dílčích polotovarů. Ty ale nemají 

velkou informační hodnotu a nejsou tak zahrnuty v této práci. 
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8 ZÁVĚR 
Cílem této práce bylo navrhnout řešení uložení pohonné jednotky v terénním vozidle pro 

speciální účely. Zvolený koncept dvou pomocných rámů minimálně omezuje prostor pro jiné 

komponenty a upevňuje power-pack co nejníže v závislosti na daných podmínkách, což 

pozitivně ovlivňuje těžiště vozu. Je tím také maximalizován prostor pro kabinu nad power-

packem. Konstrukce zároveň minimalizuje zatížení přírub agregátů a umožňuje snadné ustavení 

do vozidla i případné vyjmutí z důvodu servisu agregátů. 

Ze statického výpočtu vyplývá maximální napětí mimo svarové spoje 293 MPa. Je tedy 

potřebné zvolit materiál s nejbližší vyšší mezí kluzu o hodnotě 355 MPa (konstrukční ocel 

S355J2). Na základě bezpečnosti k meznímu stavu pružnosti 1,2 lze říct, že k plastickým 

deformacím nedojde a návrh z tohoto hlediska vyhovuje. Nutnost použití oceli s vyšší pevností 

ukazuje na poměrně vysoké namáhání i po optimalizaci konstrukce. To naznačuje také výpočet 

utahovacích momentů šroubů, jejichž třída musela být 12.9. Ani přesto neposkytují nijak velkou 

bezpečnost (1,1 při utahování a 1,6 při přenášení zátěže). 

Z tohoto lze vyvodit, že pro těžší nebo výkonnější vozidlo by bylo vhodnější použít zesílenou 

konstrukci a také realizovat připojení power-packu pomocí většího počtu šroubů a kontaktních 

míst. 

Výsledkem výpočtu únavové životnosti je hodnota mírně nad 200 000 cyklů do porušení. To je 

při pohledu na S-N křivku (Obr. 35) poměrně dobrý výsledek, zejména když uvážíme, že se 

jedná o limitní zátěžný cyklus. Nepředpokládá se, že by každé zatížení pomocného rámu mělo 

být maximální, proto lze reálnou životnost čekat vyšší. Ačkoliv je spolehlivost vybrané metody 

97,7 % [14], je potřeba brát výsledek s určitou rezervou. U svařovaných spojů je příliš mnoho 

proměnných na to, aby se dala životnost s jistotou garantovat pouze na základě simulací. Jak 

ukazuje experiment diplomové práce Fatigue Life Prediction in Welded Structures [16], pro 

jednoduchý svar funguje metoda spolehlivě. Zde může být omezení pro složitější svařenec, 

protože s rostoucím počtem svarů roste i riziko předčasného selhání. Zda se životnost potvrdí 

by odhalily únavové zkoušky, jejichž výsledek by bylo zajímavé sledovat. Pokud by se na 

prototypu objevily předčasné únavové trhliny, je možné životnost prototypu zvýšit například 

ručním přebroušením daných míst. 

Zvolenými tlumícími prvky je odizolováno nejméně 76,5 % budících sil vibrací od pohonné 

jednotky, což je dle firemního výpočtu hodnoceno jako vyhovující výsledek. Procento tlumení 

bude dále růst se zvyšováním otáček motoru a zatížení konstrukce. Možnost úpravy zde však 

stále je. Výsledné tlumení totiž závisí i na třetím prvku v přední části pohonné jednotky, jehož 

typ v době návrhu nebyl známý a volí jej výrobce vozidla. Finální výběr tak může záviset na 

zpětné vazbě od výrobce a poznatcích z testování. Vybírat lze z velkého rozsahu parametrů i 

způsobů konstrukce tlumících prvků, je zde tedy dostatečný prostor pro případnou optimalizaci. 

Vlastností návrhu je také jednoduchá úprava pro zabudovaní do obdobného vozidla. Rozměry 

jsou jednoduše nastavitelné záměnou svařovaných dílů. Také centrální konzola může být 

snadno upravena pro použití jiného tlumícího prvku. Celý proces návrhu by tak nemusel 

proběhnout znovu, některé změny lze minimálně odhadnut na základě porovnání. Například 

napětí ani životnost by se při mírných změnách tvaru a rozměrů neměly dramaticky měnit. To 

může být užitečné při prvotním návrhu pro zákazníka, kdy se teprve hledá nejlepší řešení. Práci 

lze také využit jako odrazový můstek při tvorbě zcela nového řešení uložení. 
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Prezentované řešení bylo dodáno výrobci vozidla, který provedl celkovou instalaci pohonné 

soustavy (Obr. 41). V dohledné době my měly proběhnout provozní zkoušky, které rozhodnou 

o dalších krocích. 

 

Obr. 41 Hnací soustava zabudovaná ve vozidle 
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a [m] Vzdálenost reakční síly kontaktní plochy motoru 

AS [𝑚𝑚2] Výpočtový průřez závitu 

b [m] Vzdálenost reakční síly v kontaktní plochy přídavné převodovky 

c [m] Délka automatické převodovky 

d2 [m] Střední průměr závitu 

d3 [mm] Malý průměr závitu 

dh [m] Průměr díry pro šroub 

f [-] Součinitel statického tření v závitech 

f0 [-] Součinitel statického tření pod hlavou šroubu 

f0 [Hz] Vlastní frekvence oscilátoru 

Fc1 [N] Síla zatěžující pomocný rám 

fexc [Hz] Budící frekvence pohonné jednotky 

Fi [N] Síla předpětí 

Fiz [N] Zpětně zjištěná síla předpětí 

fk [-] Součinitel statického tření na kontaktních plochách 

Fmax [N] Maximální síla cyklického zatěžování svarů 

Fmin [N] Minimální síla cyklického zatěžování svarů 

Ft [N] Třecí síla ve šroubovém spoji 

Fti [N] Třecí síla jednotlivého kola 

Ftz [N] Zpětně zjištěná třecí síla vyvíjená šroubem 

Ftz [N] Přibližná střižná síla 

FX [N] Numericky zjištěná síla v ose X 

FXZ [N] Síla v rovině XZ 

FZ [N] Numericky zjištěná síla v ose Z 

Gm [N] Tíhová síla motoru 

Gp [N] Tíhová síla převodovky 

Gpp [N] Tíhová síla přídavné převodovky 

id [-] Převodový poměr předního a zadního diferenciálu nápravy 

id [-] Převodový poměr diferenciálu 

ih [-] Střední převodový poměr hydrodynamického měniče 

iHigh [-] Převodový poměr neredukovaný 

ik [-] Převodový poměr kolové redukce 
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ik [-] Převodový poměr kolové redukce 

iLow [-] Převodový poměr redukovaný 

Im [m] Vzdálenost těžiště motoru 

Ip [m] Vzdálenost těžiště automatické převodovky 

ip [-] Převodový poměr prvního stupně automatické převodovky 

Ipc [m] Vzdálenost společného těžiště převodovek 

Ipp [m] Vzdálenost těžiště přídavné převodovky 

IR1 [m] Vzdálenost reakční síly úchytu motoru 

IR2 [m] Vzdálenost reakční síly centrální konzoly 

k [-] Bezpečnost ke zkušebnímu napětí 

km [-] Koeficient ztrát v hydrodynamickém měniči 

ku [-] Bezpečnost při utahování ke zkušebnímu napětí 

M [𝑁𝑚] Utahovací moment 

Mc [𝑁𝑚] Společný moment zatěžující pohonné ústrojí 

Mc1 [𝑁𝑚] Sloučený moment v místě zájmu 

Md1 [𝑁𝑚] Reakční moment za osovým diferenciálem 

Mk [Nm] Maximální kroutící moment motoru 

mk [kg] Zatížení jednotlivého kola 

MO [𝑁𝑚] Moment pro překonání tření pod hlavou šroubu 

Mp [Nm] Kroutící moment na výstupu z automatické převodovky 

Mpp [Nm] Kroutící moment na výstupech z přídavné převodovky 

Mri [𝑁𝑚] Reakční moment za kolovou redukcí 

MZ [𝑁𝑚] Moment pro překonání tření v závitech 

Mz [𝑁𝑚] Zpětně určený utahovací moment 

Mz1 [Nm] Ohybový moment na přírubě motor – převodovka 

Mz1max [Nm] Maximální specifikovaná hodnota Mz1 

Mz2 [Nm] Ohybový moment na přírubě převodovka – přídavná převodovka 

N [-] Počet cyklů do porušení 

Ph [m] Rozteč závitu 

RA [N] Silová reakce v místě kontaktní plochy motoru 

RB [N] Silová reakce v místě kontaktní plochy přídavné převodovky 

Rm [N] Silová reakce v místě předního úchytu motoru 

rp [m] Dynamický poloměr pneumatiky 
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Rpc [N] Silová reakce v místě centrálního úchytu pomocného rámu 

rref mm Rádius zaoblení v místě paty a kořene svaru 

s [m] Rozměr pro klíč 

SZ [𝑀𝑃𝑎] Zkušební napětí 

α [°] Úhel profilu závitu 

ηd [-] Účinnost diferenciálu 

ηpp [-] Účinnost přídavné převodovky 

μS [-] Koeficient statického tření 

ξ [-] Činitel naladění 

σf [𝑀𝑃𝑎] Maximální (fiktivní) hlavní napětí 

σi [𝑀𝑃𝑎] Normálová složka napětí 

σred [𝑀𝑃𝑎] Redukované napětí dle HMH 

σz [𝑀𝑃𝑎] Normálové napětí od síly předpětí 

τi [𝑀𝑃𝑎] Smyková složka napětí 

τs [𝑀𝑃𝑎] Smykové napětí od střihu 
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SEZNAM PŘÍLOH 
 

A) Výkres AX 20 122 - Pomocný rám power-packu levý 

B) Výkres AX 20 123 - Pomocný rám power-packu pravý 

C) Výkres AX 20 121 01 - Sestava pomocného rámu power-packu 


