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ABSTRAKT, KLUCOVE SLOVA

ABSTRAKT

Tato bakalarska praca sa zaobera zhrnutim poznatkov o vypoctovom modelovani dynamiky
prevodovych ustrojenstiev. Modelovanie dynamiky mé rozdielne stupne zlozitosti. Od mo-
dalnej, harmonickej analyzy rieSenej v MKP az po vytvaranie virtualneho prototypu v MBS
prostredi. V tivode su uvedené zaklady analytickej dynamiky a mechanického kmitania, ktoré
su zakladom jednotlivych analyz. Popisané su aj zdroje vibracii v prevodovych ustrojen-
stvach.

KrUCoVE SLOVA
Vypoctovy model, dynamika, vibracie, metdda konecnych prvkov, multi-body pristup, ozu-
benie, prevodové Ustrojenstva, analyza

ABSTRACT

This bachelor thesis deals with a summary of knowledge about the computational models of
transmission dynamics. Dynamics modelling has different levels of complexity. From the
modal, harmonic analysis solved in the FEM, up to creating a virtual prototype in the MBS
softwares. In the introduction, there are presented the basics of analytical dynamics and me-
chanical oscillation which are the basis of individual analysis. Vibration sources in transmis-
sion are described as well.

KEYWORDS

Computational model, dynamics, vibration, finite element method, multi-body system, gear,
transmission, analysis
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UvoD

Uvob

Prevodové ustrojenstvo je jednou z najddlezitejSich Casti motorovych vozidiel. Jednotlivé
komponenty ustrojenstva su znacne namahané pri relativne vysokych otackach, co moze spo-
sobit’ neziaduce vibracie a dosiahnutie rezonancného stavu. Vibracie, spdsobujuce hluk, sa
mozu prie€nym vinenim preniest’ aj na iné Casti vozidla. Rezonancia nie je spojena iba s hluc-
nym chodom, ale mé taktiez negativny vplyv na funk¢nost’ ustrojenstva.

Tomuto neziaducemu stavu sa snazime predist pouzitim vypoctovych modelov v MKP
a MBS softwaroch, ktoré vychadzaju z analytickej dynamiky. Jednotlivé vypoctové modely,
ako aj analyticka dynamika, budu reSer§nou formou blizsie popisané v nasledujucich kapito-
lach tejto prace.

BRNO 2018 9



1 ZAKLADY ANALYTICKEJ DYNAMIKY

1 ZAKLADY ANALYTICKEJ DYNAMIKY

Analytickej dynamike predchadzala dynamika vektorova, ktorej zéklady polozil Isaac Newton
(1643 — 1727). Na zaklade jeho zakonov sa rieSia problémy dynamiky v technickej praxi.
Tvoria jednu z metod zostavenia pohybovych rovnic sustavy, ktoré vyjadruju suvislost’ medzi
vektorovymi veliCinami. [2]

V d’alSom obdobi vznikaju nové metody rieSenia problémov dynamiky (J. L. Lagrange,
1788), ktoré pracuju s energiami - skalarnymi veli¢inami, a su sucastou analytickej dynami-
ky. Tieto metody maju univerzalnu platnost’ a uspesne sa pouzivaju pri rieSeni konkrétnych
problémov. Princip vybranych metod bude vysvetleny v nasledujucich podkapitolach. [2]

1.1 KLASIFIKACIA VAZIEB

Na jednoznacné urCenie polohy telesa je potrebné poznat v kazdom Casovom okamihu Sest’
nezavislych parametrov (tri pravouhlé stradnice taziska a tri Eulerove uhly). Z hl'adiska uni-
verzalneho pouzitia sa v analytickej mechanika pouziva pojem zovSeobecnené sturadnice. Je
to mnozina l'ubovol'nych nezavislych parametrov, ktoré jednozna¢ne urcuju okamziti polohu
telesa resp. sustavy telies. Oznacuja sa symbolom g; ich pocet sa rovna poctu stupiiov vol'nos-
ti n telesa resp. sustavy telies, tedai = 1,2, ..., n.

Obmedzenim moznosti pohybu telesa znizime pocet stupfiov vol'nosti. Kinematické veli€iny
charakterizujuce pohyb telesa musia potom spliiat isté podmienky — vizobné podmienky.
Vo vSeobecnosti st tieto podmienky funkcie obsahujuce suradnice, rychlosti a Cas. Vézby sa
delia na:

e Holonémne — su uplne zakonité vizby v tvare f(x,y,z) =0

e Neholonémne — su vizby v tvare f(x,y,z) < 0 alebo f(x,y,z) =0
e Rheondémne — vizby zavislé od Casu (nestacionarne)

e Skleronomne — vizby naopak nezéavislé od Casu (stacionarne) [1], [2]

1.2 DRUHY POSUNUTI

Sustava N hmotnych bodov s v holonomnymi vdzbami ma pocet stuptiov vol'nosti n = 3N — v,
teda na jednozna¢né urCenie okamzitej polohy sustavy je potrebné poznat n zovSeobecnenych
suradnic g;, g2, ..., gn. Pohyb sustavy pod ucinkom hnacich sil pri danych vazbach sa nazyva
skutocny pohyb. Je jednoznacne urceny hnacimi silami, vdzbovymi a poc¢iatocnymi podmien-
kami. [2]

Za predpokladu, ze v urcitej okamzitej polohe sustavy nepOsobia povodné hnacie sily a, ze
vézby v ststave sa s Casom nemenia, potom vSetky pohyby, ktoré moze sustava pri danych
vézbach vykonat' sa nazyvaju virtualne pohyby. V pripade stacionarnych vézieb je skutocny
pohyb sustavy jednym z virtudlnych pohybov. Pri nestacionarnych vazbach skutocny pohyb
sustavy nezodpoveda ziadnemu z virtualnych pohybov. [2]
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1 ZAKLADY ANALYTICKEJ DYNAMIKY

Elementarne posunutie hmotného bodu za Cas dt pri jeho skutocnom pohybe sa nazyva sku-
tocné posunutie hmotného bodu. Ked r je polohovy vektor a v okamzita rychlost hmotného
bodu, tak jeho skuto¢né posunutie, ako je uvedené v [2], je

dr = vdt. (1)

Elementarne posunutie hmotného bodu za Cas dr pri jeho virtudlnom pohybe sa nazyva virtu-
alne posunutie hmotného bodu. Virtudlne posunutia sa povazuju za mozné posunutia, ale ne-
predpoklada sa, ze by museli nutne nastat. V podstate sa jedna o myslené posunutia pri pre-
chode hmotného bodu zjedného stavu do druhého. Z matematického hl'adiska je virtualne
posunutie variaciou jeho polohového vektora a oznacuje sa or. [2]

Ked poloha sustavy N hmotnych bodov s n stupfiami vol'nosti je urena pravouhlymi stradni-
cami x;, yi, z jednotlivych hmotnych bodov, ktoré spliiaju vizbové podmienky uréené holo-
ndémne-nestacionarnymi vdzbami

fr (%1, Y1, Z1) s XN YN0 Zh, ) =0, 7 =1,2, ..., v, 2)

potom velkosti zloziek dxj, dyj, dzj skutonych posunuti jednotlivych hmotnych bodov musia
splfiat’ rovnice

3)

N
of, of. of. of i

j=1
ktoré su uplnym diferencialom véazbovych rovnic (2). [2]

Pri virtualnom pohybe vazby nezéavisia od Casu, preto vel'kosti zloziek ox;, dy;, 6z; virtualnych
posunuti hmotnych bodov vyhovuju rovniciam

iafr(s +afr6 +afr6 =0 =12 @
: ax] x] ay] y] aZ] Zj = r=14..,0.

j=1

Ked'ze Jr je variaciou polohového vektora r, pri rieSeni problémov mechaniky zalozenych na
virtualnych posunutiach sa pouziva variacny pocet. Vo variaCnom pocte platia rovnaké pra-
vidla ako v diferencidlnom pocte, ale Cas je konStantna veli¢ina. [2]

1.3 ZOVSEOBECNENA SILA

Podobne ako zovSeobecnené suradnice sa v analytickej dynamike uvazuji zovseobecnené
sily. Kazdej zovSeobecnenej suradnici g; odpoveda zov§eobecnena sila Q; (kdej =1, 2, ..., n),
ktora sa urci z elementarnej prace pracovnych sil na virtualnych posuvoch

BRNO 2018 11



1 ZAKLADY ANALYTICKEJ DYNAMIKY

Sily, ktoré posobia na modelové telesa je vhodné rozdelit na:
Viazbové sily vr — nepracovné zlozky reakcii vazieb
Pracovné sily pr — vSetky ostatné sily (akcné, trecie zlozky reakcii vazieb). [1]

Pri idealnych viézbach, ktoré su bez pasivaych odporov, su vézbové sily totozné
s normalovymi vazbovymi silami a sily akéné su totozné s pracovnymi silami. [1], [2]

URGENIE ZOVSEOBECNENYCH SiL

Virtualna praca pre viazanu sustavu N hmotnych bodov s n stupfiami vol'nosti (n < N) je

N
6= Py, o1, ©)
j=1
kde virtualne posunutia su rovné
6-—n6” 5 7
=1
Dosadenim (7) do (6)
N n n N n
j or;
Z ZO_ 5Qi=zzpp,-'a—'5Qi=ZQi'5Qi- @®)
. e £ 4qi .
j=1 i=1 i=1j=1 =1
Zovseobecnena sila je definovana vztahom
Z ar] 9
Pr;° 34, 6ql )

kdei=1,2, .. n[1],[2]

Pre sily, ktoré maju potencial (v pripade konzervativnej modelovej sustavy) plati

§A = — 9E,, (10)
0E 11)
Qi = —a—P» (
qi

kdei=1,2, .. n[1],[2]
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1 ZAKLADY ANALYTICKEJ DYNAMIKY

Rozmer zovseobecnene;j sily zavisi od rozmeru zov§eobecnenej stradnice. Pre dlzkovua surad-
nicu ma rozmer sily, pre uhlovu suradnicu rozmer momentu sily atd’. Ddlezité je aby sucin
zovSeobecnenej sily a zovSeobecnenej stradnice mal vzdy rozmer prace. [1], [2]

1.4 D ALEMBERTOV PRINCIP

D’ Alembertov princip zavadza novu silu do silového zat'azenia — fiktivnu zotrvacnu silu, kto-
ra mozno definovat pre kazdé j-te bodové teleso sustavy nasledovne

Sp]. = —m]a] (12)

Dalej mozno napisat’ rovnice pre rovnovahu vsetkych sil takto

N N N N
ZPFJ+22pJ"+ZSFf:0’ (13)

j=1 Jj=1k=1 j=1
s ohl'adom na podmienku
N
Z Pr; +SF =0. (14)
j=1

Aby boli sily posobiace na sistavu bodovych telies v rovnovéahe, musi sa tiez sucet prac vSet-
kych akénych (pracovnych) sil pri virtualnych posunutiach rovnat nule, a teda platit’

N
Z (ppj + sF o1 =

Mz

m]a]) -6r; = 0. (15)

Uvedena rovnica sa nazyva v§eobecnou rovnicou dynamiky pre stustavu bodovych telies alebo
d”Alembertouvou-Ljapunovou rovnicou. [1]

1.5 LAGRANGEOVE ROVNICE |l. DRUHU

Lagrangeove rovnice II. predstavuju jednu z najpouzivanejSich metod analytickej mechaniky
pri zostavovani pohybovych rovnic pre modelové telesa a predovSetkym pre modelové susta-
vy telies. Vyhodou je, ze postup pri zostavovani pohybovych rovnic je nezavisli na volbe
stradnicového systému. DalSou vyhodou je, Ze sa nepracuje s vektorovymi veli¢inami, ale
staci vyjadrit kineticku a potencialnu energie sustavy.

Odvodenie vychadza zo vSeobecnej rovnice dynamiky (15), ktorej prvy ¢len na l'avej strane sa
upravi pomocou rovnice (7) do tvaru

BRNO 2018 13



1 ZAKLADY ANALYTICKEJ DYNAMIKY

n N

N 61" N
) o S
Z 61"] z pF aql QL - z z pF]- aqi 6% ; Ql 6%- (16)

i=1 \ j=1

Druhy Clen l'avej strany (15) sa upravi nasledovne

N N n n N
- - 1 0q; | & 0q;
j=1 j=1 i=1 i=1 \j=1

Vyraz v zatvorke na pravej strane predchadzajucej rovnice (17) sa d’alej upravi
arj d dr] ar] . d ar] 18
M ae @\ ae aq) ™" a@\aq, ) (18)
Pre rychlost j-teho bodového telesa plati

dr; 0r; O0r;
y = “rj oy~

_ 1
1= = ot Tag, I (19

Dalej je znama relacia

aqi aql aql

Dosadenim rovnice (19) do (18) a s vyuzitim (20)

Orj d Ov]- Ovj _ d 6 mjvjz 6 mjvjz 71
M G T @\ 3, ) T ™Y Ge, T at|aa \ 2 aq\ "z ) GV

predstavu]e kineticka energiu Ex, d’alej sa moze povodna rovnica (15)

Kedze Vyraz

S pr1h11adnut1m na (16) prepisat’ do tvaru

Z Qi0q; = Z Z ldt 94 (m]v] ) N aiqi (m]Tv]z> ‘Sqil

i=1 j= (22)

Sl 40+ s

Zovseobecnené suradnice su na sebe nezavislé, preto plati

d (aEk) aEk _ 0, 23)

dt a2q; aql

kdei=1,2, .. n[1]
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1 ZAKLADY ANALYTICKEJ DYNAMIKY

Rovnica (23) predstavuje obvykly tvar Langrangeovych rovnic II. druhu pre zovSeobecnené
suradnice, ktory je platny pre sustavu bodovych telies s holonomnymi vdzbami a s n stupiiami
volnosti. Vypoctovym modelom je ststava n diferencialnych rovnic druhého radu, ktoré mo-
zu byt’ nelineérne.

Ak su vsetky pracovné sily konzervativne (potencialne), plati Q; = —%, (i=1,2,..,n),
potom (23) prejde do tvaru
d (aEk) 0E, OEp
— =) + =0, (24)
at\oq;/ 09q; 0g;

kdei=1,2, .. n[1]

V pripade, ked’ na sustavu pdsobia aj nekonzervativne sily (sily, ktoré nemaju potencial), pri-
budne na pravej strane Langrangeovych rovnic II. druhu zov§eobecnena sila Q;

d (aEk) 0E, N OEp o, ] 25)
dt\agq;/) dq; 9q;
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2 MECHANICKE KMITANIE

2 MECHANICKE KMITANIE

Mechanické kmitanie, skratene kmitanie, je v technickej praxi vel'mi dolezity jav. Ide o pohyb
telesa okolo rovnovaznej polohy. Vo vicsine pripadov je kmitanie a s nim spojené vibracie
neziaduce. Vynimkou su stroje vyuzivajice kmitavy pohyb ako napriklad vibra¢né dopravnik,
vibra¢né triedi¢e a. i. V prevodovych ustrojenstvach je obzvlast neziaduce. Moze spdsobit
nepokojny chod, hlu¢nost’, znizovanie zivotnosti a preniest’ sa cez jednotlivé komponenty do
celého vozidla. Preto je velka snaha o jeho eliminéciu, k tomu je vSak nutné najprv pochopit’
jeho podstatu, spdsob modelovania a samotny vypocet, ktoré budu d’alej popisané v tejto ka-
pitole. [1], [2]

2.1 ROZDELENIE KMITANIA

Analytické rieSenia jednotlivych pripadov kmitania sa odliSuju, preto je vhodné mechanické
kmitanie rozdelit’ podl'a roznych hladisk. Podla charakteru rieSenej sustavy a pozadovanych
vysledkov sa vytvaraju mechanické modely so sustrednymi (diskrétnymi) parametrami — mo-
dely, ktoré maju koneCny pocet stuptiov vol'nosti; a modely so spojite rozlozenymi paramet-
rami (kontinuum) — maju nekonecny pocet stupiiov volnosti. Pre prvy menovany model je
priznacné, Ze jednotlivé telesa st povazované za dokonale tuhé. V druhom pripade je domi-
nantnym javom deformécia telesa. [2]

Podl'a vzniku sa rozoznava kmitanie vol'né, budené a samobudené. Podla vlastnosti disipova-
nej (rozptylenej) energie sa deli na ttmené a netlmené. Podl'a druhu matematického modelu na
linearne a nelinearne. Jednotlivé delenia mozno d’alej sprestiovat’. Nasledujuca schéma zobra-
zuje delenie kmitania so sustrednymi parametrami, konkrétne linedrneho. Pre nelinearne kmi-
tanie mozno zaviest podobné delenie, ako je uvedené v [2]. Rozdelenie kmitania je znazorne-
né na obr. 1.

‘ Kmitanie sstav so ststrednymi parametrami ‘

Lineame Nelinearne

Bez tlmenia

S tlmenim

Volné

Silove budenie | Kinematické budenie ‘

‘ Deterministické budenie ‘ Nahodné budenie
[
\ |
Harmonické Periodické Neperiodicke
budenie budenie budenie

Vynutené

(A

i
|

Obr. 1 Rozdelenie kmitania sustav so sustrednymi parametrami [2]
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2 MECHANICKE KMITANIE

2.2 KMITANIE S JEDNYM STUPNOM VOL'NOSTI

Model s jednym stupiiom volnosti je najjednoduchsi diskrétny model. Casto sa pouziva ako
hrubé priblizenie zlozitejsSich mechanickych sustav, kedy sa zist'uje najnizsia vlastna frekven-
cia sustavy. NavySe je zakladom k pochopeniu rieSenia zlozitejSich sustav s viac stupiiami
volnosti.

2.2.1 VOLNE KMITANIE BEZ TLMENIA

V technickej praxi sa nevyskytuju cCisté pripady netlmeného kmitania, avsak je potrebné zacat
prave touto analyzou, aby mohlo byt d’alej vysvetlené timené a vynatené kmitanie. Navyse
z vol'ného kmitania bez timenia vychddza modalna analyza (kap. 4.1).

Najjednoduchsi mechanicky model popisujuci vol'né netlmené kmitanie s jednym stupiiom
vol'nosti je na obr. 2.

/)

— AN m

/
Obr. 2 Model volného netimeného kmitania [2]

Model sa sklada z telesa hmotnosti m, ktoré sa pohybuje po vodorovnej, dokonale hladke;j
podlozke aje uchytené k nehmotnej pruzine, v ktorej vznika sila linearne zavisla na jej de-
formécii. Druhy koniec pruziny je pripevneny k nepohyblivému ramu.

Pociatok suradnic je zvoleny v mieste stabilnej rovnovaznej polohy, teda v mieste najnizsej
potencialnej energie, ktora je dana deformacnou energiou pruziny

E, = k2, (26)

T2
kde k [N/m] je tuhost’ pruziny a x je deformacia pruziny.

Je zrejmé, ze minimum potencialnej energie je pre x = 0, v tom pripade je to v polohe bodo-
vého telesa, pri ktorej je pruzina nedeformovana. Suradnica x je nezavisla a jednoznacne defi-
nuje polohu bodového telesa — je zovSeobecnenou siradnicou g = x. Sila v pruzine je dana
linearnou zavislost'ou

F=kq 27)

a posobi vzdy proti deformacii pruziny. [1], [2]
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Pohybové rovnica ma tvar

—kq =mg !, (28)
kde g je zovSeobecnené zrychlenie.
Po uprave
k
j+—q =0, (29)
q+-4
Nahradenim podielu konstantou
2= %, (30)
m
prejde pohybova rovnica do tvaru
G +0y%q =0. (31)

Rovnica (31) je homogénna diferencialna rovnica druhého radu s konstantnymi koeficientami,
ktorej rieSenie sa predpoklada v tvare

q = Ce’. (32)
Dals§imi Gpravami a pouzitim Eulerovej zavislosti prejde rov. (32) do pouzivaného tvaru
q = Acos )yt + Bsin (), (33)
alebo
q = Csin(2y + ¢p). (34)
Parameter C predstavuje z fyzikalneho hl'adiska amplitudu vychylky kmitania. Fazovy uhol
¢o vyjadruje fazové posunutie kmitavého pohybu na zaciatku pohybu (¢ = 0). Obidva paramet-
re su konstanty zavislé od pociatoénych podmienok. Aby nastalo voI'né kmitanie, aspori jedna

pociatocna podmienka (vychylka alebo rychlost’) musi byt nenulova. [1], [2]

V rovnici (34) sa vyskytuje harmonicka funkcia sinus, to znamena, ze ide o periodicky pohyb,
ktory sa opakuje s istou periodou. Tato peridoda, oznaCovana ako 7, sa urci z podmienky

2T m 36)
7=2=om | (
0, Nk

'K rovnakej rovnici sa mozno dopracovat’ aj s vyuzitim Lagrangeovej rovnice II. druhu, ktora bola odvodena v
prvej kapitole tejto prace

Po vyjadreni periody
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Perioda kmitania T je Cas potrebny na vykonanie jedného kmitu (pohyb z rovnovaznej polohy
do pravej krajnej polohy, potom do druhej krajnej polohy a naspat’ do rovnovaznej polohy).

Dalsim délezitym parametrom je vlastna frekvencia fy, ktora vyjadruje po¢et kmitov za jed-
notku ¢asu [s]. V podstate ide o prevrateni hodnotu periody. Jednotkou je 1 hertz [Hz].

foi B 1k (37)
T 2m 2m.m

Vztah (30) vyjadruje vlastna uhlovu frekvenciu 2, [s™]. V podstate je to pocet kmitov za ¢as
27 [s]. Zavisi iba od veli¢in k a m, ktoré charakterizuja dynamické vlastnosti sustavy. [1], [2]

2.2.2 VOUNE KMITANIE S TLMENIM

Pri netlmenom kmitani sa periodicky pohyb opakoval nekone¢ne dlho s konstantnou ampli-
tadou. V skutoc¢nosti sa vSak amplituda kmitavého pohybu zmensuje az zanikne. Spdsobuje to
rozptyl energie vplyvom pdsobiacich odporov. Dalej budi uvedené vztahy iba pre timenie
s odporom iimernym rychlosti.

q q q

NN\ \\IQ

7

Obr. 3 Model volného timeného kmitania [1]
Pohybova rovnica na obr. 3 mechanického modelu ma tvar
mg + bq + kq = 0. (38)

Pribudol ¢len reprezentujuci hydraulicky tlmic, paralelne pripojeny k pruzine, ktorého odpor
je linearnou funkciou rychlosti, kde b je timenie.

Zavedenim konstanty doznievania § = - [s'], prejde rovnica (38) do tvaru
G +28q+ 02y%q = 0. (39)

Upravou na charakteristicku rovnicu a jej vyrieSenim dostaneme korene urcené vztahom

Mp=—6+ /62 — 0% (40)
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Korene v rovnici (40) zavisia na hodnotach & a (2. Je nimi ur€eny charakter vzniknutého po-
hybu, ktory zavisi na vzajomnom pomere tychto hodnot. Preto bol zavedeny tzv. pomerny
utlm, definovany je bezrozmernym vztahom

b, = —. 1)

Podl'a jeho velkosti vzhl'adom k hodnote jedna sa rozliSuju tri pripady pohybu — podkritické,
kritické a nadkritické timenie. Periodicky pohyb nastava iba pri podkritickom tlmeni. [1]

2.2.3 VYNUTENE KMITANIE S TLMENIM

V doterajsich pripadoch bol kmitavy pohyb zavisla iba na parametroch mechanickej sustavy
(hmotnost’ telesa, tuhost’ pruziny, sucinitel tlmenia, pociatocné podmienky). V technickej
praxi sa Casto vyskytuju pripady, kedy na sistavu pdsobi eSte sila zavisla na Case — budiaca
sila. NajcastejSie ma tato sila harmonicky priebeh. Z tohto typu kmitania, pri harmonickom
priebehu budiacej sily, vychadza harmonicka analyza (kap. 4.2).

q q q

AN | Qo

Obr. 4 Model vynuiteného timeného kmitania [1]
Model sustavy znazornenej na obr. 4 popisuje pohybova rovnica
mg + bg + kq = Q(¢t), (42)
kde Q(t) je budiaca sila ako funkciou Casu.

Pouzitim sucinitel'a doznievania & a vlastnej uhlovej frekvencie netlmenych kmitov 2, moz-
no rovnicu (42) napisat’ v tvare

G +28q+ 0%q = % (43)

Pohybova rovnica je nehomogénna diferencialna rovnica 2. radu s konstantnymi koeficienta-
mi. VSeobecné rieSenie tejto rovnice sa sklada z rieSenia homogénnej rovnice (kap. 2.2.2)

a partikularneho rieSenia. O danej problematike existuje vel'ké mnozstvo publikacii, napr. [1],
[2], z ktorych bolo Cerpané v tejto (kap. 2) a predoslej (kap. 1) kapitole.
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3 ZDROJE VIBRACIi A HLUKU PREVODOVYCH USTROJEN-
STIEV

Prevodovka obsahuje radu komponentov, ktoré mézu byt samé zdrojom hluku a vibracii ale-
bo ich aspon vybudia, prip. prenasaju a zosiliiuju. Prvotnym a dominantnym zdrojom hluku
v prevodovych ustrojenstvach su vibracie od zaberu ozubenych kolies posobenim vnutornych
a vonkajsich dynamickych sil. Je nutné si vSak uvedomit’, ze prevodovka je akusticky uzavre-
ty systém a hluk, ktory v nej vznikne sa z vacSej Casti zatlmi vo vnutri. Vibracie ozubenych
kolies sa prenesu cez hriadele a loziské4 az na povrch skrine prevodovky a vznika hluk, ktory
sa $iri do okolia. [6], [9], [20]

3.1 ZABER OZUBENIA

Vibracie od zaberu ozubenych kolies prenasané na skrifiu prevodovky su najvyznamnejsim
zdrojom hluku prevodovych ustrojenstiev. Pri¢inou vibrécii z fyzikalneho hladiska je dyna-
micka sila, ktord meni svoju amplitidu, smer alebo pdsobisko. Najvyznamnejsia pri evolvent-
nom ozubeni, ktoré sa pouziva v prevodovkach, je zmena amplitady sily. Jej hlavnou pri¢inou
je premenliva tuhost’ a razy pri vstupe zubov do zaberu vplyvom deformécii, odchylok rozteci
a profilu zuba od teoretickych. [9]

PREMENLIVA TUHOST

Premenliva tuhost’ je sposobena striedanim sa poctu zubov v zabere, inak povedané — po jed-
no-parovom zabere nasleduje zaber dvoj-parovy, potom sa cely proces opakuje. Jedna sa o
periodicky dej spdsobujuci vibracie, ktoré sa §iria prostrednictvom hriadel'ov k loziskam. V
loziskach tak vznikaju reakéné sily, ktoré nie st harmonické (ked’ze ide o realne, nezidealizo-
vané budenie), mozu sa vyskytnut’ aj razy. Tieto sily spdsobia rozkmitanie domcov lozisk a
roz§irenie vibracii na cely povrch skrine. Potom je mozné v akomkol'vek mieste skrine odci-
tat odozvu (vychylku, normélovu rychlost, zrychlenie povrchu).

Ako kvantitativna charakteristika pri ¢elnom sukoli s priamymi zubami sa zavadza sucinitel’
zdberu profilu g,, ktory vyjadruje priemerny pocet zubov v zabere. Nizke hodnoty sucinitel'a
zaberu profilu zvySuju moznost’ vzniku rdzov medzi zubami a hlu¢nost’ sukolia. [5]
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Obr. 5 Premenlivd tuhost zaberu ozubenia pre Celné siikolie s priamymi zubmi. [17]

Trvanie zaberu kolies so Sikmymi zubami je vzdy dlhsi ako s priamymi zubami. Draha zaberu
sa predlzuje o krok Sikmych zubov, ktorému odpoveda sucinitel’ zaberu kroku ep. Stucinitel
zaberu (celkovy) je dany vztahom

& = &4 + &, (44)

kde ¢4 je sucinitel’ zaberu profilu v Celnej rovine. Sucinitel’ zaberu vyjadruje priemerny pocet
parov zubov nachadzajucich sa sucasne v zabere, obvykle nadobuda hodnoty €, > 2. Priebeh
premenlivej tuhosti v ¢ase (v zavislosti na natoeni kolies voéi sebe) sa z obdiznikového
(obr. 5) zmeni na lichobeznikovy (v idealnom pripade). Vyssie hodnoty v porovnani s celnym
sukolim s priamymi zubami maju za nasledok pokojnejsi a tich$i chod. Ukazuje sa, ze mini-
mum vybudenych vibracii sa dosiahne pri celociselnej hodnote sucinitel'a zaberu kroku — obr.
6. [5]
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Al

Hiux 4o

Obr. 6 Zavislost hladiny hluku ozubenia na suciniteloch zaberu kroku a zaberu profilu [14]

RAzy

Dal§im zdrojom hluku je vznik razov vplyvom axialnej a boénej (zubovej) vole volnych ozu-
benych kolies so Sikmymi zubami. Vznika napr. pri vol'nobeznych otackach spalovacieho
motora, teda pri malom zatazeni ozubenych kolies. Vnikat moze taktiez naopak pri velmi
vysokom zatazeni a nizkych otadCkach. Prispieva k tomu nepravidelny chod hnacieho ustro-
jenstva, pri ktorom dochéadza k torznému kmitaniu — zmena uhlového zrychlenia v priebehu
jednej otacky. Tento hluk sa oznacuje ako rinCanie alebo klepanie. K znizeniu tohto prejavu
sa v modernych automobiloch pouzivaji dvojhmotové zotrvacniky. Na obr. 7 je zobrazeny
vznik razov vplyvom bocnej vole. [9]
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Obr. 7 Vznik rdzov vplyvom bocnej vole [20]

INE ZDROJE

Medzi d’alSie javy, ktoré sposobuju vibracie a hluk, mozno zaradit’ tzv. Lubricant Entrianment
(prebytocné mazivo vplyvom malych vAli nie je vytlacené zo zdberu a namaha ozubenie dy-
namickymi silami, ktoré spdsobuju narast vibracii) a tzv. Air Pocketing (mé suvis so vzdu-
chovymi vackami v mazive). [9]

3.2 CHYBA PREVODU

Nemenej vyznamnym zdrojom vibracii v prevodovych ustrojenstvach je chyba prevodu (angl.
Transmission error, TE). Definuje sa ako rozdiel medzi skuto¢nou a teoretickou poziciou
hnaného ozubeného kolesa. Rozdiel méze byt vyjadreny v dizkovych jednotkach (mikromet-
re) ako pohyb v smere doty¢nice ku roztecnej alebo zakladnej kruznici, alebo ako natoCenie
v uhlovych jednotkach (sekundy). Takéto chyby, nepresnosti su velmi malé,
v automobilovych prevodovkach sa jedna o jednotky mikrometrov. Rotacnd zlozka chyby
prevodu je na obr. 8. [6], [9]

BRNO 2018 24



3 ZDROJE VIBRACIi A HLUKU PREVODOVYCH USTROJENSTIEV
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Obr. 8 Rotacnd zloZka chyby prevodu [20]

V pripade dokonale tuhych a geometricky presnych ozubeni prenasaju kolesa rotaény pohyb
bez chyby, to znamend, ze konStantna rychlost’ na vstupnom hriadeli vedie ku konStantne;j
rychlosti na vystupnom hriadeli. Za predpokladu nulového trenia je mozné to isté tvrdit’ aj
o to¢ivom momente. Za tychto okolnosti by nedochadzalo k zmenam posobiacich sil v zabere
ozubenia, a teda nevznikali by ziadne vibracie ani hluk. [7]

V skuto€nosti vSak toto nemdze nastat’. Realne ozubené kolesa nie si dokonalé. Nepresnosti
vo vyrobe, deformécia zubov pri zatazeni, vychylenie (priechyb) hriadel'ov z idealne polohy
vplyvom zatazenia a korekcie kolies maju za nasledok, ze ozubenie nie je presne evolventné.
Takze ked sa hnacie koleso otaca konstantnou uhlovou rychlost'ou, u hnaného tomu tak nie
je, ako je znazornené aj na obr. 9. [19]

Rychlost’ Hnacie Rychlost Hnacie

A NI NS

Hnané Hnané

Cas Cas

a) Idealne ozubené koleso  b) Realne ozubené koleso

Obr. 9 Zavislost uhlovej rychlosti hnacieho a hnaného a) idecdlneho, b) redlneho kolesa na
case [19]
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Chybu prevodu mozno rozdelit’ na staticku a dynamicku. Pri statickej sa uvazuju iba statické
sily a je dana predovsetkym striedanim poctu zubov v zabere a spominanymi nepresnostami
vyroby (chyba rozstupu, chyba profilu, opotrebenie a i.). Dynamicka chyba prevodu vznika
pri zatazeni za rotacie vplyvom dynamickych sil (ohyb zubov, priehyb hriadel'ov). Jednotlivé
chyby (staticka, dynamicka) sa navzajom scitavaju. [9]

3.3 LozIskKA

Valivé loziska v prevodovke su nie len vyznamnym prvkom v prenosovej ceste, ale na druhej
strane aj samé o sebe produkuju vibracie a hluk. Vibracie vznikaju odvalovanim valivych
elementov loziska po vnutornej a vonkajsej drahe (kruzku). Frekvencia vibracii zavisi na ne-
rovnomernosti povrchu (pittnig) alebo nepravidelnosti funkénych pldch, ktoré vznikaji opo-
trebenim a pri vyrobe. [9]

Vlastné frekvencie valivého loziska byvaju zvycajne v pasme priblizne od 500 do 2000 Hz.
Ak sa v lozisku vyskytuje porucha, su tieto vlastné frekvencie vybudené periodickymi néraz-
mi valivych prvkov na poruchy valivych drdh a mozno ich detegovat’. Pri zhorSovani opotre-
benia sa okolo tychto rezonancnych frekvencii objavia postranné pasma s odstupom
o otackovu frekvenciu alebo maju odstup rovny frekvencii loziskovej poruchy. [8]

Pri detekcii Specifickych portch vo valivych loziskach méze byt napomocnych mnoho vzor-
cov, ktoré boli odvodené v priebehu rokov. Tieto vzorce su zalozené na geometrii loziska, na
pocte valivych elementov a na otackovej frekvencii loziska. [8]

Na valivom lozisku sa rozliSuju §tyri typy porach podl'a miesta, kde sa porucha vyskytuje.
Kazdej z tychto poruch odpoveda tzv. frekvencia loziskovej poruchy, ktort je mozno spocitat
na zaklade parametrov loziska a otackovej frekvencie. [8]

BPFI — porucha na vnatornom kruzku

N By
BPFI = —(1 + —"cos (p) ‘n [Hz] (45)
2 P,

BPFO — porucha na vonkajsom krazku

N By
BPFOZE(l—P—'COS(p)'nZN'FTF [Hz] (46)
d

BSF — porucha na valivom teliesku

Pa B4 2
- —[—=- . 4
BSF 2B, <1 (Pd COS(p) ) n [Hz] 47)

FTF — porucha na klietke

1 B
FTF:—(l——d'COS(p)'Tl [Hz] 48)
2 Py
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kde jednotlivé symboly maji vyznam:
n — otacky rotora [Hz]

N — pocet valivych elementov [-]

Bg — priemer valivého elementu [mm]
P4 —rozte¢ny priemer [mm]

¢ — kontaktny uhol [°]

Vztahy platia pre stojaci vonkajsi kruzok. V pripade rotujiiceho vonkajSieho krazku sa zame-
ni znamienko pri vypocte, okrem vzorca pre valivé telieska. [8]
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4 VYPOCTOVE MODELY

Hlavnou ¢ast'ou tejto prace je popisanie jednotlivych typov analyz a vypoctovych modelov
prevodovych ustrojenstiev. Vypoctovy model je v podstate jednou z moznosti prevedenia
danej analyzy. Nie vzdy je k dispozicii redlny (fyzicky) model, na ktorom by bolo mozné us-
kutocnit’ experiment. Preto existuju aj tzv. vypoctové modely, teda modely, ktoré su vytvore-
né a rieSené v MKP a MBS softwaroch. Na tychto modeloch sa skimaju dynamické vlastnosti
daného systému, v tomto pripade prevodovych ustrojenstiev. V nasledujucich podkapitolach
budu blizsie vysvetlené jednotlivé typy analyz a vypoctovych modelov od jednoduchsich po
zlozitejSie.

4.1 MODALNA ANALYZA

Modalna analyza je oblast dynamiky, ktora ma velky vyznam v technickej diagnostike. Vd'a-
ka tejto metode, ktorou sa urcia vysledné modalne vlastnosti systému je mozné ziskat' zaklad-
ny dynamicky popis prevodovych ustrojenstiev alebo vo vSeobecnosti akejkol'vek mechanic-
kej sustavy ¢i konstrukcie. Vibracie a nadmerny hluk su vo vécSine pripadov spdsobené
vlastnostami samotného systému, ktoré sa nazyvaju modalne vlastnosti. K vyslednym para-
metrom modalne] analyzy patria vlastné frekvencie sustavy, vlastné tvary kmitov a timenie.
[10]

Pri strojnych sucastiach by nemalo dochadzat k ich prevadzkovaniu v rezime, kedy je frek-
vencia budenia totozna (alebo blizka) s vlastnou frekvenciou stroja. Rovnako je tomu tak aj
pri prevodovych ustrojenstvach. V technickej praxi je vSak velmi narocné sa tymto stavom
vyhnat. Pomocou modalnych analyz sa m6zu konstrukcie upravit tak, aby bol tento jav aspori
Ciasto¢ne zmierneny. [20]

Pri rieSeni modalnej analyzy nie je budenie priamo definované, ale je nutné mat’ o fiom aspoi
zékladné informacie. Pomocou tejto metddy je mozné zistit v konstrukeii kritické miesta
a porovnanim s budiacimi frekvenciami oznacit’ tie, ktoré mozu byt najnebezpecnejsie. [20]

Existuju dva druhy modalnej analyzy — vypoctova a experimentalna. Vypoctova sa riesi bud’
pomocou analytickych vypoctov alebo numericky — zostavenim vypoctového modelu v MKP.
Experimentalna spoCiva v praktickom merani realnej §truktary. Hodnoty vypoctové sa ¢asto
porovnavaju s experimentalne nameranymi hodnotami, avSak v technickej praxi nedéavaju
uplne rovnaké vysledky. [10]

4.1.1 ANALYTICKY PRISTUP

Analyticka analyza sa zvyCajne pouziva pre telesa s jednoduchym tvarom (napr. rovna tyc,
rovna doska). Nemodze vSak poskytnut’ modalne vlastnosti pre telesa vSeobecného (komplex-
ného) tvaru. [15]

Pri vypoctovom, ateda aj analytickom pristupe je pre stanovenie modalnych vlastnosti po-
trebné poznat materialové data.
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Analytickd modalna analyza vychadza z volného netlmeného kmitania (kap. 2.2.1). Pri ma-
tematickom modelovani tohto kmitavého chovania je pohybova rovnica pre sustavu
v maticovom tvare zapisana nasledujicim sposobom

Miy+Kq=0 (49)

pri danych pociato¢nych podmienkach. Kde M je matica hmotnosti a K matica tuhosti sustavy
(obe matice su symetrické). Matice maju rozmer n X n, pricom n je pocet stupiiov volnosti
danej sustavy.

Vysledné vlastnosti modalne analyzy st napocCitané pouzitim tzv. modalnej transformacie.
Tato transformécia spociva v nadhrade sustavy vzdjomne viazanych homogénnych diferencial-
nych rovnic sustavou nezavislych, izolovane riesitelnych diferencialnych rovnic. Jedna sa
o najdenie vlastnych Cisel a vlastnych vektorov sustavy diferencialnych rovnic. [12], [21]

4.1.2 NUMERICKY PRiSTUP - MKP

Druhym, Castej§im a pouzivanejSim pristupom je metoda konecnych prvkoch — MKP (angl.
finite element method — FEM). Pre numerické simuldcie sa najCastejSie pouziva software
ANSYS, NASTRAN, prip. iné. Oproti analytickej] metdde umoziuje rieSit’ zlozitejSie tvary
telies pomocou vypoctovej techniky pri neporovnatel'ne mensich vypoctovych ¢asoch.

Samotny vypocet modalnych parametrov pomocou MKP nie je postacujuci na to, aby bolo
mozné prehlasit’, ze ziskané modalne parametre su zhodné so skuto¢nymi. Preto je vo vacSine
pripadov potrebné overit’ vysledky aj experimentalnou modalnou analyzou. [21]

4.2 HARMONICKA ANALYZA

Harmonicka analyza vyuziva ako vstup vystup z modalnej analyzy. Jedna sa o vynutené tlme-
né kmitanie, je nutné teda poznat’ budenie. V prevodovke je realny charakter budenia od zabe-
ru zubov, ktory mé priblizne lichobeznikovy tvar. Pri harmonickej analyze sa tento realny
signal budiacej sily zjednoduSuje na harmonicky — sinusovy. Vysledky tvoria podmnozinu
vystupov modalnej analyzy. Obdrzime zakladné informécie o odozve na budiaci signal, zahr-
nutim tlmenia mozno navySe uvazovat aj realnu velkost amplitidy kmitania a kvantitativne
porovnavat medzi sebou, o pri modalnej analyze nebolo mozné.

4.2.1 ANALYTICKY PRISTUP

Harmonicka analyza sa 1i§i v pojati Lagrangeovej pohybovej rovnice. VoI'né netlmené kmita-
nie, z ktorého vychadzala modalna analyza, je nahradené vynatenym tlmenym kmitanim
(kap. 2.2.3). Pohybové rovnice obsahuju vSetky ¢leny aich rieSenie primarne prebieha vo
frekven¢ne; doméne. Matematicky zapis je v tvare

M{+Bq+Kq=F. (50)

Oproti modalnej analyze pribudla matica tlmenia B a budiaca sila F. Tlmenie je mozno rozde-
lit podl'a matematického popisu na niekol'ko typov: Coulombovo timenie, viskdzne timenie,
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hysterézne tlmenie, proporcionalne (Rayleighovo) tlmenie a timenie zadané pomernym su-
¢initel'om. Pri harmonickej analyze je dolezité zvolit vhodny pristup ku stanoveniu koeficien-
tov tlmenia. [20]

4.2.2 NUMERICKY PRiSTUP - MKP

Numericky pristup k harmonickej analyze je veI'mi podobny ako pri modalnej analyze. Navy-
Se sa musi definovat’ miesto, smer, amplitida a frekvencia budiacej sily. Taktiez sa musi na-
definovat’ tlmenie. Ako vstup slizia vystupné modalne vlastnosti z modalnej analyzy.

Harmonickou analyzou mozno stanovit odozvu (chovanie) Struktiry ma presne definované
budenie. Umoziuje to presnejSie kvantifikovat’ rozdiely medzi jednotlivymi konStrukénymi
variantami. Vystupom st zékladné informacie na budiaci signal.

4.3 VYPOCTOVE MODELOVANIE POMOCOU MKP

Pri rieSeni modalnej analyzy metddou konecnych prvkov sa postupuje nasledovne:

1. Vytvori sa geometria analyzovanej Struktary — obr. 10.

s

Obr. 10 Vytvorenie 3D modelu — skutocny (vlavo), zjednoduSeny (vpravo) [13]

2. Zadefinuju sa materidlové vlastnosti modelu (hustota, Poissonove cCislo, Youngov mo-
dul pruznosti).

3. Zadefinuju sa okrajové podmienky potrebné pre vytvorenie vypoctového modelu —
zohl'adnenie mechanickych vizieb vo vypocte.

4. Vytvori sa kone¢no-prvkova siet’, ktord je tvorena vhodne zvolenym koneCnym prv-
kom a jeho velkostou — obr. 11. Cim je siet jemnejsia, tym je vypodet presnejsi aviak

casovo naroc¢nejsi, je vhodné previest’ analyzu citlivosti z hl'adiska vel'kosti prvkov.
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Obr. 11 Tvorba siete [13]

5. Nastavi sa riesitel’, ktory obsahuje vhodny vypoctovy algoritmus, zvoli sa frekvencny
rozsah a pocet hl'adanych vlastnych tvarov kmitov mechanickej struktury.
6. Exportuju sa hladané modalne parametre analyzovanej mechanickej Struktury —

obr. 12. [21]

Obr. 12 Viastné tvary kmitov [22]

Vyhodou numerického pristupu pomocou MKP, ktory je uz dnes bezne pouzivany, je jeho
rychlost’ rieSenia zlozitych a rozsiahlych geometrickych modelov. Nevyhodou je potreba zna-
losti materialovych dat a geometrie, ktora su nevyhnutné pre dosiahnutie presnych vysledkov.
[21]

4.4 MBS PRIiSTUP

Multi-body system, v skratke MBS, je pojem, ktory v preklade znamena systém sustavy te-
lies. Mdze sa jednat’ o sustavu tuhych (rigid) alebo pruznych (flexible) telies. Medzi jednotli-
vymi telesami sa definuji kinematické vazby a analyzuju sa silové resp. dynamické ucinky.
[11]
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MBS programy su teda urcené pre vySetrovanie kinematickych veli¢in a dynamického chova-
nia priestorovo viazanych mechanickych systémov tvorenych sustavou telies, ktoré su navza-
jom spojené kinematickymi vazbami a pruzne tlmiacimi ¢lenmi. Vd'aka tomuto systému sa
telesa mozu vol'ne pohybovat’ v priestore. Vazby spolocne s vonkaj§im zat'azenim, ¢i uz silo-
vym alebo momentovym, su realizované v bodoch, ktoré sa vytvaraja priamo na kazdom tele-
se. [13]

Na Ustave automobilového a dopravného inzinierstva na VUT v Brne sa pouziva jeden
z najrozsirenejSich MBS softwarov, ato MSC ADAMS (Automatic Dynamic Analysis of
Mechanical Systems). Program umoziiuje modelovat’, analyzovat’ a optimalizovat’ virtualne
prototypy buducich vyrobkov a skimat ich vlastnosti eSte pred realizaciou realneho prototy-
pu. [23]

Hlavnou vyhodou MBS modelov je moznost rieit’ dané tlohy v casovej doméne. Odvodenie
pohybovych rovnic je zalozené na zaklade Euler-Lagrangeho pristupu. Systém je popisany
sustavou diferencialnych rovnic, ktoré umoziiuju do modelu zahrnat velké mnozstvo real-
nych problémov (aj nelinearneho charakteru). Tieto rovnice st rieSené pomocou pokrocilych
numerickych metod, ktoré s sucast'ou kazdého MBS softwaru. [20]

STAVBA MODELU

V MBS softwaroch mozno vytvarat modely roznej trovne zlozitosti. Od pouzitych typov
telies a ich matematickej definicie sa odvija komplexnost’ modelu. Jednoduchsie modely su
napriklad tvorené niekol'kymi hmotnymi bodmi, naopak za zlozitejsi model mozno povazovat
tuhé telesa, ktoré st ur¢ené hmotnostami a momentami zotrvacnosti. Pouzitim pruznych telies
vnika eSte komplexnejsi model. Pruzné telesa su v podstate tuhé telesa doplnené o modalne
vlastnosti, ktoré boli vystupom modalnej analyzy. Tuhé telesa su idealne objekty s nekonec¢ne
vel'kou tuhost'ou, preto u nich nemo6ze dojst’ ku kmitaniu. Pouzivaju sa v pripade, ked” kmita-
nie suciastky nema velky vplyv na vysledky. V opacnom pripade sa musia zaviezt pruzné
(modalne redukované) telesa. Modalna redukcia pruznych telies bude popisana d’alSom texte.
[20]

Medzi typické sucasti, pri ktorych sa predpoklada vyrazny vplyv kmitania (a teda aj vyzaro-
vanie hluku) od budiacich sil v prevodovych ustrojenstvach patri skrifia prevodovky. Z tohto
dovodu sa modeluje ako pruzné teleso. Jednotlivé telesa st vzajomne medzi sebou prepojené
véazbami (kinematické a dynamické), ktoré slizia pre prenos silovych uc¢inkov. Silové pdso-
benia mozu byt pouzité aj formou okrajovych podmienok. Z objemovych 3D modelov mozno
ziskat” geometriu a data (hmotnost’, momenty zotrvacnosti), aby mohli byt definované tuhé
telesa. Pruzné telesa st importované prostrednictvom modalne redukovanych telies. [20]

MBS programy na rozdiel od MKP riesia tlohy v ¢asovej doméne. Umoziuji zadat mecha-
nizmy vzniku redlneho budenia a tym padom sprestiuju model.

Z predchadzajuceho textu je zrejmé, ze existuje viacero variant ako zostavit’ vypoctovy mo-
del, ktoré sa lisia naroénostou a presnostou. Dalej sa bude blizie pojednavat iba o tuhych
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telesach, kde su kontakty medzi nimi reprezentované kombinaciou linearnej tuhosti a timenia.
Na miere komplexnosti vypoctového modelu zavisi pocet stupriov vol'nosti. Najjednoduchsi
model zubového kontaktu je model, kde kazdé ozubené koleso v zabere mé jeden stuperi vol-
nosti — rotaciu okolo jeho osi symetrie, ako je znadzornené na obr. 13. [18]

Hnacie

Obr. 13 Modelovanie zubového kontaktu (pruzina o tuhosti k) [ 18]

Zvysnych pét stupniov vol'nosti je pevnych. Tieto modely sa taktiez nazyvaja ako Cisto torzné
multi-body modely. Ako vstup pre tuhé telesa su potrebné iba jednotlivé momenty zotrvac-
nosti. K spresneniu modelu sa moze k pruzine paralelne vlozit' timi¢ — obr. 14. [18]

6,
D N

Obr. 14 Modelovanie zubového kontaktu (pruzina, timic) [16]
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Dalsim délezitym komponentom v prevodovych ustrojenstvach su loZiska. Mbzu byt samé
zdrojom vysokofrekvenénych vibracii, ale vo vypoctovych modeloch plnia predovsetkym
funkciu prenosového Clenu vibracii od hriadelov. Detailné modelovanie valivych lozisk sa
vacsinou nevykonava, kedze je vypoCtovo naro¢né. Modelovanie tychto sucasti sa v MBS
uskutociiuje pomocou linearnej pruziny a tlmica (paralelne zapojenie) pre jeden axialny a dva
radidlne smery. Pre stanovenie potrebnych parametrov tuhosti sa pouziva vypocet s realnou
geometriou v MKP. Priklad modelu loziska je na obr. 15. [4], [20]

Obr. 15 Modelovanie loZiskovych viizieb [20]

Ovela komplexnej$im a zlozitej§Sim modelom, oproti doposial’ uvedenym, mdze byt napriklad
nelinearny model dvojstupriového prevodu na obr. 16. Do uvahy sa berie deformacia zubov
a strata kontaktu zubov pocas zaberu. Ozubené kolesa si okrem ich zubov modelované ako
tuhé. Loziskéa st modelované linearnou pruzinou. Hriadele sa uvazuju ako pruzné so zanedba-
nymi hmotnostami. [17]
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Obr. 16 Model dvojstupiiového prevodu [17]

Z predchéadzajucich prikladov je zrejmé, ze pri vytvarani vypoctovych modelov dochéadza
vzdy k istému zjednoduSeniu. Priblizovanim sa k realnemu stavu narastd mnozstvo nelinearit,
ktoré rapidne navysuju vypoctovy Cas. Nutné je zvazit do akej miery st jednotlivymi zjedno-
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dusSeniami ovplyvnené vysledky, aci sa blizia k skutoCnosti (napriklad porovnanim
s experimentom).

METODA REDUKCIE PRUZNYCH TELIES

Ako uz bolo spomenuté vysSie, ak chceme, aby mal model vysSiu urovent komplexnosti je
nutné vykonat modalnu redukciu. Tento termin znamena Gpravu Standardnych MKP modelov
obsahujucich vel'ké mnozstvo uzlov (a teda aj stupniov volnosti) do formy, kedy budu tieto
modely vykazovat' podobné modalne vlastnosti (dynamické chovanie). Zaroven sa tym znizi
vypoctova naro¢nost pri ich rieSeni v MBS v Casovej doméne. Prikladom, kedy je toto nutné
uskutoCnit’ je opat’ spominana prevodova skrina alebo aj blok motora. Tieto ulohy je mozné
rieSit aj pomocou MKP, avSak vypocet bude vel'mi rozsiahli, ¢o vedie k neimerne dlhym
vypoctovym Casom. Preto sa na vypocet dynamiky v ¢asovej doméne pouzivaji MBS systé-
my. [20]

Modaélna redukcia vyuziva znamu metodu Craig-Bampton (CB). Vo vacsine MKP progra-
moch je zapracované jej prevedenie. Na druhej strane MBS softwary umoziiuji importovanie
tychto redukovanych telies. [20]

TYPY VYSLEDKOV

Simulacia na zaklade virtualnych prototypov v MBS prostredi nam moze poskytnut rozne
typy vysledkov. Popri parametroch vibracii povrchu jednotlivych stcasti prototypu mozno
ziskat' vel'a d’alSich potrebnych priebehov veli¢in, ako napriklad osovéa vzdialenost' ozube-
nych kolies, priebeh kratiacich momentov, deformacny posuv v loziskach, reakcné sily
v loziskach alebo reakcné sily v miestach uchytov prevodovky. VSetky tieto informacie sa
vykresl'uju v redlnom Case a pre urcité okrajové podmienky. [20]
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Tato bakalarska praca popisuje najcastejSie pristupy vytvarania vypoctovych modelov dyna-
miky prevodovych ustrojenstiev pomocou dostupnych MKP a MBS softwarov a prepaja ich
s analytickymi metodami, z ktorych vychadzaju.

Najprv st uvedené dovody rieSenia dynamiky prevodovych ustrojenstiev, kde na vibracie
prevodovej skrine a nasledné akustické prejavy ma dominantny vplyv budenie od zdberu ozu-
benych kolies. Vibracie mozu byt nebezpecné, ak ich amplitidy dosahuju velkych hodnét.
Dovodom je prienik vlastnych frekvencii jednotlivych sucasti s frekvenciami budiacimi —
nastava rezonancia. Tento neziaduci jav je nutné o najviac potlacit’ a rieSit’ uz v §tadiu navr-
hu konstrukcie pri zistovani modalnych vlastnosti jednotlivych komponentov pomocou mo-
dalnej analyzy. K tomu dopomahaju simulacie na virtualnych prototypoch. Vypoctové mode-
ly mézu mat’ r6znu uroven komplexnosti. Jednotlivé pristupy su zoradené postupne od jedno-
duchsich ku komplexnej$im a ¢asovo naro¢nejsim.

Zakladnou metddou je zistovanie modalnych vlastnosti telesa v MKP softwaroch (ANSYS)
pomocou modalnej analyzy. Vystup z modalnej analyzy je mnohokrat nepostacujiici a ma iba
informativny charakter, ktory d’alej poslizi ako vstup pri harmonickej analyze. Spomenuté
analyzy su rieSené vo frekvencnej doméne a nezohl'adriuji skuto¢né podmienky (priebeh bu-
diacej sily). Ak st potrebné este presnejSie vysledky, treba pouzit’ o Groven zlozitejsi pristup,
a to simulaciu v MBS prostredi (ADAMS). Ako vstupné parametre slizia vysledky modalne;
analyzy. PresnejSie vysledky st dosiahnuté vd’aka moznosti zadania mechanizmov vzniku
realneho budenia v Casovej doméne.

Vysledky z vypoctovych simulacii sa mézu d’alej porovnat s experimentalnymi. Experimen-
talne vysledky sa mozu pozit k spresneniu vypoctového modelu.

Cielom prace bolo oboznamit’ Citatel'a o problematike vypoctového modelovania prevodo-
vych astrojenstiev a poskytnut’ zékladny prehl'ad pouzivanych metdd.

BRNO 2018 36



POUZITE INFORMACNI ZDROJE

POUZITE INFORMACNE ZDROJE

[1] KRATOCHVfL, Ctirad a Jaromir SLAVIK. Mechanika téles: dynamika. Vyd. 4., V
Akademickém nakl. CERM 2. vyd. Brno: Akademické nakladatelstvi CERM, 2007.
ISBN 978-80-214-3446-2.

[2] MEDVEC, Andrej. Mechanika I11: dvnamika : celoStatna vysokoskolskd ucebnica pre
strojnické fakulty vysokych $kol. Bratislava: Alfa, 1988. Edicia matematicko-fyzikalne;
literatary.

[3] MORAVEC, Vladimir. Konstrukce stroju a zarizeni I1.: celni ozubend kola : teorie,
vypocet, konstrukce, vyroba, kontrola. Ostrava: Montanex, 2001. ISBN 80-722-5051-
5.

[4] PALERMO, Antonio, Domenico MUNDO, Antonino LENTINI, Rabah HADJIT, Pe-
ter MAS a Wim DESMET. Gear noise evaluation through multibody TE-based simu-
lations. In: Proceedings of ISMA 2010. Leuven, 2010, s. 3033-3046.

[5] SHIGLEY, Joseph Edward, Charles R. MISCHKE a Richard Gordon BUDY-
NAS. Konstruovdni strojnich soucdsti. Brno: Vysoké uceni technické v Brng, 2010.
Preklady vysokoskolskych u¢ebnic. ISBN 978-80-214-2629-0.

[6] SMITH, Derek J. Gear noise and vibration. 2nd edition. New York: Marcel Dekker,
2003, 297 s. ISBN 824741293.

[7] AKERBLOM, Mats. GEAR NOISE AND VIBRATION — A LITERATURE SUR-
VEY [online]. [cit. 2018-05-24]. Dostupné z:
http://www.divaportal.org/smash/get/diva2:139878/FULLTEXTO1.pdf

[8] BILOS, Jan a Alena BILOSOVA. dplikovany mechanik jako soucdst tymu konstrukté-
rii a vyvojari: ¢ast Vibracni diagnostika [online]. [cit. 2018-05-24]. Dostupné z:
http://projekty.fs.vsb.cz/147/ucebniopory/978-80-248-2755-1.pdf

[9] DOCKAL, Ales. Konstrukcni optimalizace ozubené prevodovky s ohledem na snizo-
vani hlukové emise: Design optimization of gearbox considering reduction of noise
emission. V Brn&: Vysoké uGeni technické, Fakulta strojniho inzenyrstvi, Ustav kon-
struovani, 2003. Védecké spisy Vysokého uceni technického v Brné. ISBN isbn80-
214-2439-7.

[10] DVORAK, Vitézslav. EXPERIMENTALNI MODALNI ANALYZA [online]. [cit. 2018-
05-24]. Dostupné z:
https://www.old.fst.zcu.cz/_files_web_FST/_SP_FST(SVOC)/_2009/_sbornik/Papers
Pap/Ing/Dvorak_Vitezslav.pdf

[11] GULAS, T. Dynamicky vypoget rozvodu estivalcového motoru s 24 ventily. Brno:
Vysoké uceni technické v Brn¢€, Fakulta strojniho inzenyrstvi, 2013. 111 s. Vedouci
diplomové prace Ing. Radim Dundalek, Ph.D..

BRNO 2018 37


http://www.divaportal.Org/smash/get/diva2:139878/FULLTEXT01.pdf
http://projekty.fs.vsb.cz/147/ucebniopory/978-80-248-2755-l.pdf
https://www.old.fst.zcu.cz/_files_web_FST/_SP_FST(SVOC)/_2009/_sbornik/Papers

POUZITE INFORMACNI ZDROJE

[12] HLAVAC, Zdengk. Moddlni analyza a volné kmitdni slabé tlumenych linedrnich kmi-
tavych soustav [online]. [cit. 2018-05-24]. Dostupné z:
https://www.kme.zcu.cz/download/predmety/273-fst5.pdf

[13] KRAL,J. Simulace vibraci prevodové skiin€. Brno: Vysoké uceni technické v Brné,
Fakulta strojniho inzenyrstvi, 2014. 88 s. Vedouci diplomové prace doc. Ing. Pavel
Novotny, Ph.D.

[14] MORAVEC, Vladimir. Konstrukce stroju a zafizeni I1.: ¢elni ozubena kola: teorie,
vypocet, konstrukce, vyroba, kontrola. Ostrava: Montanex, 2001. ISBN 80-722-5051-
5.

[15] NAKASONE, Y., T. A. STOLARSKI a S. YOSHIMOTO. Engineering analysis with
ANSYS software. Burlington, MA: Butterworth-Heinemann, 2006.

[16] NON-LINEAR DYNAMIC RESPONSE OF A SPUR GEAR PAIR: MODELLING AND
EXPERIMENTAL COMPARISONS [online]. [cit. 2018-05-25]. Dostupné z:
https://www.sciencedirect.com/science/article/pii/S0022460X 00930670

[17] Nonlinear dynamics of a two-stage gear system with mesh stiffness fluctuation, bea-
ring flexibility and backlash [online]. [cit. 2018-05-25]. Dostupné z: https://ac.els-
cdn.com/S0094114X08001080/1-s2.0-S0094114X08001080-
main.pdf?_tid=db49f4e8-a875-4d38-ac6f-
86163d9ff3ad&acdnat=1527275865_6358e0f032962b9afec234b851707802

[18] PEETERS, Joris. SIMULATION OF DYNAMIC DRIVE TRAIN LOADS IN A WIND
TURBINE [online]. [cit. 2018-05-24]. Dostupné z:
https://lirias.kuleuven.be/bitstream/1979/344/2/PhD_dissertation_jpeeters.pdf

[19] PLATTEN, Michael F. Troubleshooting Gear Noise [online]. [cit. 2018-05-24]. Do-
stupné z: http://gearsolutions.com/features/troubleshooting-gear-noise/

[20] PROKOP, A. Modelovani vibraci pohonnych jednotek aplikaci virtualnich prototypu.
Brno: Vysoké uceni technické v Brnég, Fakulta strojniho inzenyrstvi, 2016. 160 s. Ve-
doucti dizerta¢ni prace doc. Ing. Pavel Novotny, Ph.D.

[21]  VYUZITIE MODALNEJ ANALYZY PRI DIAGNOSTIKE VIBRACII STROJ-
NYCH ZARIADENI [online]. [cit. 2018-05-24]. Dostupné z:
https://www.sjf.tuke.sk/transferinovacii/pages/archiv/transfer/19-2011/pdf/178-
184.pdf

[22] [online]. [cit. 2018-05-25]. Dostupné z:
https://www.youtube.com/watch?v=uxlL8qgV6MVQ

[23]  Simulacny balik MSC.ADAMS [online]. [cit. 2018-05-24]. Dostupné z:
http://atc.sjf.stuba.sk/msc_adams.html

BRNO 2018 38


https://www.kme.zcu.cz/download/predmety/273-fst5.pdf
https://www.sciencedirect.com/science/article/pii/S0022460X00930670
https://ac.els-
http://cdn.com/S00941
https://lirias.kuleuven.be/bitstream/1979/344/2/PhD_dissertationJpeeters.pdf
http://gearsolutions.com/features/troubleshooting-gear-noise/
https://www.youtube.com/watch?v=uxlL8qV6MVQ

ZOZNAM POUZITYCH SKRATIEK A SYMBOLOV

ZOZNAM POUZITYCH SKRATIEK A SYMBOLOV

BPFI
BPFO
BSF
CB
FEM
MBS
MKP
UADI

DEZTIRI RT> T

Q & . & a R
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Finite element method

Multi-body system
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hmotnost

matica hmotnosti

otacky rotora

pocet valivych elementov
roztecny priemer

pracovng sily

zovSeobecnena suradnica
vektor zovSeobecnenych stradnic
vektor zovSeobecnenych rychlosti

zovSeobecnené zrychlenie

vektor zovseobecneného zrychlenia

zovseobecnena sila

BRNO 2018

39



ZOZNAM POUZITYCH SKRATIEK A SYMBOLOV

S0

-
]

-

SF

[N], [Nm]

[°]
[rad]
[rad s™']

budiaca zov§eobecnena sila
zovSeobecnené pracovné sily
polohovy vektor

vektor rychlosti

vektor zrychlenia

zotrvacna sila

cas

perioda

konstanta doznievania

virtualna praca

virtualne posunutie

virtualne posunutie (vektorovy zapis)
sucinitel’ zaberu profilu
sucinitel zaberu kroku

celkovy sucinitel zaberu
korene charakteristickej rovnice
rychlost’

vektor rychlosti

vazbové sily

kontaktny uhol

tazovy uhol

vlastna uhlova frekvencia netimenych kmitov
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