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Seznam použitých značek a symbolů 

Symbol Význam Jednotka 

𝑎 Výpočtová vzdálenost [mm] 

𝑎𝑆𝐾𝐹  Součinitel teorie mazání dle SKF [-] 

𝑎´𝑤 Výpočtová pracovní osová vzdálenost [mm] 

𝑎𝑤 Pracovní osová vzdálenost [mm] 

𝑏 Výpočtová vzdálenost [mm] 

𝑏𝑂𝑍,12 Šířka ozubení prvního soukolí  [mm] 

𝑏𝑂𝑍,34 Šířka ozubení druhého soukolí  [mm] 

𝑏𝑂𝑍,12,𝑚𝑎𝑥  Maximální společná šířka ozubení prvního soukolí [mm] 

𝑏𝑂𝑍,34,𝑚𝑎𝑥  Maximální společná šířka ozubení druhého soukolí [mm] 

𝑏𝐸𝐷 Společná šířka evolventního drážkování [mm] 

𝑏´𝐸𝐷 Výpočtová společná šířka evolventního drážkování [mm] 

𝑐𝑝
∗  Jednotková hlavová vůle [-] 

𝑐𝑜𝑙  Měrná tepelná kapacita oleje [J.kg
-1

.K
-1

] 

𝑐𝑙𝑖𝑡𝑖𝑛𝑎  Měrná tepelná kapacita litiny [J.kg
-1

.K
-1

] 

𝑑 Jmenovitý průměr [mm] 

𝑑𝑚 Střední průměr ložiska  [mm] 

𝑑𝐻1𝑚𝑖𝑛 Minimální průměr vstupní hřídele [mm] 

𝑑𝐻2𝑚𝑖𝑛 Minimální průměr předlohové hřídele [mm] 

𝑑𝐻3𝑚𝑖𝑛 Minimální průměr výstupní hřídele [mm] 

𝑑𝑂𝑍  Roztečný průměr ozubených kol [mm] 

𝑑𝑓 Průměr patní kružnice ozubení  [mm] 

𝑑𝑎  Průměr hlavové kružnice ozubení [mm] 

𝑑𝑖−𝑖  Jmenovité průměry  [mm] 

𝑑𝑠,𝐸𝐷 Střední průměr evolventního drážkování [mm] 

𝑑𝑓𝐻 Patní průměr evolventního drážkování hřídele [mm] 

𝑑𝑎𝐻  Hlavový průměr evolventního drážkování hřídele [mm] 

𝑑𝐿 Vnitřní průměr ložiska [mm] 

𝑒 Výpočtový součinitel [-] 

𝑓2 Frekvence předlohové hřídele [Hz,s
-1

] 

ℎ𝐸𝐷 Společná výška evolventního drážkování [mm] 

ℎ𝑎𝑝
∗  Jednotková výška hlavy [-] 

𝑖𝑐  Celkový převodový poměr převodovky [-] 

𝑖𝑐,𝑠𝑘𝑢𝑡 Skutečný převodový poměr převodovky [-] 
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𝑘𝑠 Statická bezpečnost [-] 

𝑘𝑑  Dynamická bezpečnost v ohybu [-] 

𝑘𝑑,𝑖−𝑖  Dynamická bezpečnost v ohybu v daných průřezech [-] 

𝑘𝑠,𝑖−𝑖  Součinitel statické bezpečnosti v daných průřezech [-] 

𝑘𝑠,𝜏,𝑖−𝑖  Součinitel statické bezpečnosti v krutu v daných průřezech [-] 

𝑘𝑣,𝑖−𝑖  Výsledná bezpečnost v daných průřezech [-] 

𝑘𝑁 Součinitel přestupu tepla [W.m
-2

.K
-1

] 

𝑚𝑛,12 Normálný modul ozubení soukolí 1-2 [mm] 

𝑚𝑛,34 Normálný modul ozubení soukolí 3-4 [mm] 

𝑚𝐸𝐷 Modul evolventního drážkování [mm] 

𝑚𝐿 Hmotnost ložiska [kg] 

𝑚𝑜𝑙 Hmotnost oleje [kg] 

𝑚𝑠𝑘říň Hmotnost skříně [kg] 

𝑛1 Otáčky vstupní hřídele [min
-1

] 

𝑛2 Otáčky předlohové hřídele [min
-1

] 

𝑛3 Otáčky výstupní hřídele [min
-1

] 

𝑛𝐻Č Otáčky hřídele čerpadel [min
-1

] 

𝑛𝑚𝑒𝑧  Mezní otáčky ložiska [min
-1

] 

𝑝𝐷 Dovolený měrný tlak  [MPa] 

𝑝1 Měrný tlak v evolventním drážkování [MPa] 

𝑝 Exponent rovnice trvanlivosti pro ložiska s čárovým stykem   [-] 

𝑞 Součinitel vrubové citlivosti pro namáhání ohybem [-] 

𝑞1 Funkce poloměru vrubu a meze pevnosti [-] 

𝑞2 Funkce poloměru vrubu a poměru meze kluzu k mezi pevnosti [-] 

𝑟𝑖−𝑖  Poloměr vrubu v daném průřezu [mm] 

𝑡1 Maximální přípustná teplota převodovky [°C] 

𝑡0 Teplota okolí [°C] 

𝑡 Ustálená teplota [°C] 

𝑡𝑚𝑎𝑥 Maximální ustálená teplota  [°C] 

𝑢12 Skutečný dílčí převodový poměr prvního soukolí [-] 

𝑢34 Skutečný dílčí převodový poměr druhého soukolí [-] 

𝑢12
′  Výpočtový dílčí převodový poměr prvního soukolí [-] 

𝑢34
′  Výpočtový dílčí převodový poměr druhého soukolí [-] 

𝑣12 Obvodová rychlost prvního soukolí [ms
-1

] 

𝑣34 Obvodová rychlost druhého soukolí [ms
-1

] 

𝑤𝑂𝑍,12,𝑑𝑜𝑣 Dovolený průhyb ozubených kol prvního soukolí [mm] 
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𝑤𝑂𝑍,34,𝑑𝑜𝑣 Dovolený průhyb ozubených kol druhého soukolí [mm] 

𝑤𝑚𝑎𝑥  Maximální průhyb hřídele [mm] 

𝑤𝑚𝑎𝑥,𝑑𝑜𝑣 Dovolený maximální průhyb [mm] 

𝑥 Jednotková korekce [-] 

𝑧13 Počet zubů ozubeného kola [-] 

𝑧24 Počet zubů pastorku [-] 

𝑧13
′  Výpočtový počet zubů ozubených kol [-] 

𝑧𝐸𝐷 Počet zubů evolventního drážkování [-] 

𝐶 Základní dynamická únosnost ložiska [N] 

𝐶0 Základní statická únosnost ložiska [N] 

𝐷𝐸𝐷  Jmenovitý průměr evolventního drážkování  [mm] 

𝐷𝑎𝑁  Hlavový průměr drážkování náboje [mm] 

𝐷𝐿  Vnější průměr ložiska [mm] 

𝐹𝐴12 Axiální síla v ozubení prvního soukolí [N] 

𝐹𝐴12,𝑚𝑎𝑥 Maximální axiální síla v ozubení prvního soukolí [N] 

𝐹𝐴34 Axiální síla v ozubení druhého soukolí [N] 

𝐹𝐴34,𝑚𝑎𝑥 Maximální axiální síla v ozubení druhého soukolí [N] 

𝐹𝑅12 Radiální síla v ozubení prvního soukolí [N] 

𝐹𝑅12,𝑚𝑎𝑥 Maximální radiální síla v ozubení prvního soukolí [N] 

𝐹𝑅34 Radiální síla v ozubení druhého soukolí [N] 

𝐹𝑅34,𝑚𝑎𝑥 Maximální radiální síla v ozubení druhého soukolí [N] 

𝐹𝑇12 Obvodová síla v ozubení prvního soukolí [N] 

𝐹𝑇12,𝑚𝑎𝑥 Maximální obvodová síla v ozubení prvního soukolí [N] 

𝐹𝑇34 Obvodová síla v ozubení druhého soukolí [N] 

𝐹𝑇34,𝑚𝑎𝑥 Maximální obvodová síla v ozubení druhého soukolí [N] 

𝐹𝑟𝑚 Minimální radiální zatížení ložiska [N] 

HMH Pevnostní hypotéza podle Huber-Mises-Hencky [-] 

𝐾𝐴 Součinitel vnějších dynamických sil  [-] 

𝐾𝐴𝑆  Součinitel jednorázového přetížení [-] 

𝐿10ℎ Provozní trvanlivost ložiska [hod] 

𝐿10𝑛𝑚ℎ  Provozní trvanlivost ložiska dle SKF [hod] 

𝑀𝑜,𝑖−𝑖 Výsledný ohybový moment v daných průřezech [Nm] 

𝑀𝑜(𝑥−𝑦)𝑖−𝑖  Ohybový moment v daných průřezech v rovině x-y [Nm] 

𝑀𝑜(𝑥−𝑧)𝑖−𝑖  Ohybový moment v daných průřezech v rovině x-z [Nm] 

𝑀𝑜(𝑥−𝑦) Průběh ohybového momentu v rovině x-y [Nm] 

𝑀𝑜(𝑥−𝑧) Průběh ohybového momentu v rovině x-z [Nm] 
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PSO Pravý smysl otáčení  [-] 

𝑃1 Příkon převodovky  [W] 

𝑃2 Výkon na předlohovém hřídeli [W] 

𝑃3 Výstupní výkon z převodovky [W] 

𝑃𝑧 Ztrátový výkon [W] 

𝑃𝐴 Ekvivalentní zatížení ložiska v podpoře A [N] 

𝑃𝐵  Ekvivalentní zatížení ložiska v podpoře B [N] 

𝑃𝑢 Mezní únavové zatížení ložiska [N] 

𝑄1, 𝑄2 Průtok oleje čerpadlem [m
3
.s

-1
] 

𝑅𝐴 Radiální reakce v podpoře A  [N] 

𝑅𝐵 Radiální reakce v podpoře B [N] 

𝑅𝐴,𝑣 Výsledná radiální reakce v podpoře A [N] 

𝑅𝐵,𝑣 Výsledná radiální reakce v podpoře B [N] 

𝑅𝐴,𝑎,𝑣 Výsledná axiální reakce v podpoře A [N] 

𝑅𝐵,𝑎,𝑣 Výsledná axiální reakce v podpoře B [N] 

𝑅𝐴𝑦 Radiální reakce v podpoře A v ose y [N] 

𝑅𝐴𝑥  Axiální reakce v podpoře A v ose x [N] 

𝑅𝐴𝑧 Radiální reakce v podpoře A v ose z [N] 

𝑅𝐵𝑦 Radiální reakce v podpoře B v ose y [N] 

𝑅𝐵𝑥  Axiální reakce v podpoře B v ose x [N] 

𝑅𝐵𝑧 Radiální reakce v podpoře B v ose z [N] 

𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛  Mez kluzu materiálu [MPa] 

𝑅𝑚 Mez pevnosti materiálu [MPa] 

𝑆𝑁 Teplosměnná plocha nádrže [m
2
] 

𝑇 Časová konstanta [s] 

𝑇1 Vstupní točivý moment [Nm] 

𝑇1,𝑚𝑎𝑥 Maximální vstupní točivý moment [Nm] 

𝑇2 Točivý moment na předlohové hřídeli [Nm] 

𝑇3 Výstupní točivý moment [Nm] 

𝑇2,𝑠𝑘𝑢𝑡 Skutečný točivý moment na předlohové hřídeli [Nm] 

𝑇3,𝑠𝑘𝑢𝑡 Skutečný točivý moment na výstupní hřídeli [Nm] 

𝑉𝑜𝑙 Objem oleje  [m
3
] 

𝑉𝑔,1, 𝑉𝑔,2 Geometrický objem čerpadel [m
3
] 

𝑌  Výpočtový faktor pro axiální zatížení  [-] 

𝛼𝑝 Normálný úhel profilu [°] 

𝛼𝜎 Tvarový součinitel vrubu v ohybu  [-] 
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𝛼𝜏 Tvarový součinitel vrubu v krutu  [-] 

𝛼𝜎,𝑖−𝑖  Tvarový součinitel vrubu v ohybu v daných průřezech [-] 

𝛼𝜏,𝑖−𝑖  Tvarový součinitel vrubu v krutu v daných průřezech [-] 

𝛽12,  𝛽34 Sklon šikmého ozubení prvního a druhého soukolí [°] 

𝛽𝑉 Vrubový součinitel [-] 

𝛽𝑉,𝑖−𝑖  Vrubový součinitel v daných vrubech [-] 

𝜀𝛼 Součinitel trvání záběru profilu [-] 

𝜀𝛽 Součinitel trvání záběru krokem [-] 

𝜀𝛾 Součinitel trvání záběru celkový [-] 

𝜀𝑣 Součinitel velikosti [-] 

𝜀𝑣,𝑖−𝑖  Součinitel velikosti v daných průřezech [-] 

𝜂𝑃 Celková účinnost převodovky [-] 

𝜂𝑝 Součinitel jakosti povrchu  [-] 

𝜂𝑝,𝑖−𝑖  Součinitel jakosti povrchu v daných průřezech [-] 

𝜂𝑐 Faktor znečištění [-] 

𝜂𝐿 Účinnost valivých ložisek [-] 

𝜂𝑂𝑍 Účinnost ozubeného převodu [-] 

𝜅 Viskózní poměr [-] 

𝜈𝑉𝐺100,60 Viskozita oleje při 60°C  [mm
2
.s

-1
] 

𝜈1 Minimální viskozita oleje [mm
2
.s

-1
] 

𝜌𝑝
∗  Jednotkový poloměr zaoblení  [-] 

𝜌𝑖−𝑖  Poloměr vrubu v daných průřezech [mm] 

𝜌𝑜𝑙  Hustota oleje  [kg.m
-3

] 

𝜎𝑎 Amplituda napětí [MPa] 

𝜎𝑎,𝑖−𝑖  Amplituda napětí v daných průřezech [MPa] 

𝜎𝐶𝑜  Mez únavy hladkého vzorku v ohybu [MPa] 

𝜎𝐶𝑜
× Mez únavy součásti v ohybu [MPa] 

𝜎𝐶𝑜,𝑖−𝑖
× Mez únavy součásti v ohybu v daných průřezech  [MPa] 

𝜎𝑜 Ohybové napětí [MPa] 

𝜎𝑜,𝑖−𝑖 Ohybové napětí v daných průřezech [MPa] 

𝜎𝑟𝑒𝑑  Redukované napětí [MPa] 

𝜎𝑟𝑒𝑑,𝑖−𝑖 Redukované napětí v daných průřezech [MPa] 

𝜏𝑑𝑜𝑣  Dovolené smykové napětí [MPa] 

𝜏𝑘  Smykové napětí [MPa] 

𝜏𝑘,𝑖−𝑖  Smykové napětí v daných průřezech [MPa] 

𝜏1 Doba potřebná k dosažení maximální přípustné teploty t1 [s] 
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𝜑𝐸𝐷 Relativní funkční počet drážek [-] 

𝜑𝐿,𝑑𝑜𝑣 Dovolené natočení ložisek  [′] 

𝜑𝑂𝑍,𝑑𝑜𝑣 Dovolené natočení ozubených kol  [′] 

𝜑𝐷 Dovolené zkroucení hřídele [°.m
-1

] 

𝜑𝑚𝑎𝑥  Maximální zkroucení hřídele [°] 

𝜓𝑑,𝑚𝑎𝑥  Maximální poměr šířky ozubení k roztečnému průměru [-] 

𝜙𝐶𝐻 Tepelný výkon chladiče [W] 

𝜙𝑁 Tepelný výkon nádrže [W] 

𝜙𝑍 Ztrátový tepelný tok [W] 
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1 Úvod  

Rychloběžné převodovky jsou zařízení, která svou konstrukcí zvyšují jmenovité vstupní otáčky 

hnacího stroje na požadované otáčky pracovního stroje. Zvýšením otáček však dochází ke snížení 

vstupního točivého momentu hnacího stroje na výstupu převodovky v závislosti na převodovém 

poměru. Obecně se tento typ převodovky nazývá multiplikátor. Aplikace tohoto druhu převodovky je 

poměrně dost rozšířená v oblasti energetického průmyslu. Jsou jimi poháněny generátory při výrobě 

elektrické energie ve vodních či větrných elektrárnách. V případě větrné elektrárny jsou používány ke 

zvýšení relativně nízkých otáček vrtule na nominální otáčky generátoru.  Uplatnění však naleznou i 

v oblasti testovacích zařízení, těžebním průmyslu apod.  

 

1.1 Cíle diplomové práce  

Ke splnění zadání diplomové práce byly vytyčeny tyto dílčí cíle:  

 rešerše rychloběžných převodovek, 

 seznámení se s metodikou mazání převodů a ložisek, 

 popis navržené převodovky, 

 provedení kontrolních výpočtů strojních dílů, 

 návrh mazací soustavy a chladiče, 

 výkresová dokumentace.  
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2 Rešerše 

Mechanický převod se definuje jako mechanismus, který pomocí převodových kol přenáší točivý 

pohyb tak, že mění otáčky a tím také točivý moment. 

U přímých mechanických převodů, které zvyšují hodnotu výstupních otáček, jsou hodnoty 

maximálních převodových poměrů 1:15 až 1:2. Je to z důvodu nárůstu vibrací a hluku s rostoucími 

otáčkami. 

Možnosti použití multiplikátorů jsou rozsáhlé. Mohou se využít jako pohony generátorů při 

výrobě elektrické energie (větrné a vodní elektrárny), jako pohony turbokompresorů, pohony parních 

a plynových turbín, pohony čerpadel, petrochemický, těžební, papírenský průmysl, pohony 

testovacích zařízení apod.  

Převodovka je definována čtyřmi parametry, které jsou určeny podle vlastností hnacího a 

pracovního stroje:  

- přenášený výkon, 

- požadovaný převodový poměr, 

- otáčky, 

- uspořádání os hřídelí. 

Podle uspořádání os vstupní a výstupní hřídele rozlišujeme převodovky na rovnoběžné, souosé a 

různoběžné. Skříň převodovek bývá buď jednodílná (úprava vík pro montáž a demontáž hřídelů a 

uložení), dvojdílná (dělící rovina vodorovná nebo svislá) nebo zřídka třídílná. Podle počtu soukolí se 

převodovky dělí na jednostupňové a vícestupňové. Souosé převodovky mají výhodu shodné osy 

vstupní a výstupní hřídele.   

Existují dvě možná specifická řešení převodů souosých převodovek: 

-  běžná dvoustupňová převodovka s přímými nebo šikmými zuby (obrázek 2.1), 

-  s planetovými převody (obrázek 2.1).  

 

Obrázek 2. 1 - Běžná koaxiální převodovka (vlevo), Převodovka s planetovým převodem (vpravo) [16] 
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Tuzemská firma 

Příkladem výrobce v České republice je společnost Wikov Industry. Tato firma se zabývá návrhem 

rychloběžných převodovek, které se uplatňují primárně pro energetické, kompresorové a čerpadlové 

aplikace. Nicméně celkový rozsah možného využití je daleko větší. Příklady typů rovnoběžných 

převodovek jsou RS a RU (obrázek 2.2). Tyto převodovky jsou navrženy, aby odolávaly vzniklým sílám 

v záběru dvojitého šikmého ozubení. Nicméně nejsou navrženy, aby odolaly externímu radiálnímu 

nebo axiálnímu zatížení.  

 

Obrázek 2. 2 - Rychloběžné převodovky firmy Wikov Industry a.s. typ RS (vlevo) RU (vpravo) [17] 

Typy převodovek, které odolávají externímu radiálnímu a axiálnímu namáhání, jsou typy R1T a 

R2T (obrázek 2.3). Dané typy však nedisponují dvojitým šikmým ozubení a přenos točivého pohybu se 

děje prostřednictvím jednoduchého šikmého ozubení. 

 

Obrázek 2. 3 - Rychloběžné převodovky firmy Wikov Industry typ R1T (vlevo) R2T (vpravo) [17] 

Standardní převodovka pracuje ve vysokorychlostních aplikacích a rozsahu teplot -50/+50 °C, kde 

se při nízkých teplotách olej předehřívá a při vysokých teplotách chladí.  Účinnost převodovek je 

obvykle vyšší než 98,5%. Celková účinnost závisí na spoustě faktorů. Mezi tyto faktory patří ztráty 

v záběru, v ložiskách a ztráty vlivem větru. Ztráty vlivem větru jsou zjevné především při vysokých 

obvodových rychlostech kol.  
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3 Metody mazání a chlazení strojních dílů  

V oblasti převodů závisí volba způsobů mazání záběrů ozubení na obvodových rychlostech kol. 

Pro malé obvodové rychlosti 0-6 ms-1, kde není nutný odvod tepla, se užívá plastické mazivo. Rozstřik 

je běžné mazání pro čelní a šnekové převody a je vhodné pro rychlosti 4-15 ms-1. Pro 

vysokorychlostní aplikace nad 15 ms-1 je vhodnější nucené cirkulační (oběhové) mazání. Na obrázku 

3.1 jsou zobrazeny rozsahy obvodových rychlostí pro přímá čelní a kuželová soukolí. 

 
Obrázek 3. 1- Metody mazání pro dané rozsahy obvodový rychlostí pro přímá čelní a kuželová soukolí [21] 

Pro oběhové mazání existují tři specifické metody řešení: 

1) Kapková metoda 

Čerpadlem se nasává olej, který se přímo přivádí do záběru ozubených kol prostřednictvím 

potrubí.  

2) Vstřikovací metoda 

Čerpadlem se nasává olej, který se přímo přivádí do záběru ozubených kol prostřednictvím 

vstřikovacích trysek. Ty jsou umístěny po šířce ozubeného kola. 

3) Metoda olejové mlhy  

Olej je smíchán se stlačeným vzduchem za cílem vzniku olejové mlhy, která je rozprašována 

proti kontaktní oblasti ozubených kol. Je vhodná zejména pro vysokorychlostní převody. 

Olejové mazání se používá k mazání zubů ozubených kol a tím zabraňuje odírání, opotřebení a 

poškození povrchů zubů v důsledku vzájemného kontaktu kol. Viskozita oleje se zvyšuje s tlakem. 

Proto olej může oddělit protilehlé zuby ozubených kol i přes obrovská napětí. Dalším úkolem olejů je 

chladit povrchy zubů ozubených kol.  

 

Obrázek 3. 2 - Způsoby přivádění oleje 
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  Množství oleje přiváděné do záběru ozubených kol obecně vychází ze zkušeností a 

experimentů. Je vhodné návrh hydraulického okruhu konzultovat se specialistou v daném oboru, 

popřípadě vytvořit prototyp převodovky, na které se provedou experimentální měření a zkoušení.  

3.1 Mazání ložisek  

K mazání ložisek se používá olej, plastické mazivo nebo ve speciálních případech tuhé mazivo. 

Mazání olejem se používá v případech, kdy provozní podmínky nedovolují mazání tukem. 

 To je v případech kdy: 

- otáčky jsou tak vysoké, že domazávací intervaly pro mazání tukem jsou příliš krátké, 

- když má být prostřednictvím maziva odváděno teplo z ložiska, 

- když jiné části stroje musí být mazány olejem (např. ozubená kola v převodovce). 

Základní způsoby mazání olejem 

1. Mazání olejovou lázní 

Nejjednodušší způsob, ale vhodný jen pro nízké až 

střední otáčky. Hladina oleje sahá do výšky středu 

spodního valivého tělesa a musí být v této výšce 

udržována. Olej je unášen rotujícími částmi ložiska a 

rozptylován v ložisku. Poté se vrací zpět do olejové lázně 

(obrázek 3.3).  

 

Obrázek 3. 3 - Mazání olejovou lázní [18] 

2. Mazání rozstřikem oleje 

Olej je rozstřikován otáčejícími se strojními součástmi 

(např. ozubenými koly) na vnitřní stěny skříně a po nich 

stéká do ložisek. Vlastní ložiska při tom nejsou ponořena 

v olejové lázni. Jedná se o nejčastější použití v převodovkách 

(obrázek 3.4).  

Obrázek 3. 4 - Mazání rozstřikem oleje [12] 
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3. Oběhové mazání 

Olej je přiváděn k ložisku, prochází jím a vrací se zpět do 

nádrže. Odtud je znovu dopraven k ložisku. Oběh oleje 

zajišťuje čerpadlo, přívod a odvod oleje je proveden 

trubkami nebo hadicemi. V nádrži je olej podle potřeby 

chlazen a vždy filtrován. Tento způsob mazání se používá při 

vysokých otáčkách a velkém zatížení, kde je nutné chlazení 

ložiska, a pro provoz při vysokých provozních teplotách 

(obrázek 3.5). 
 

Obrázek 3. 5 - Oběhové mazání [18] 

4. Vstřikovací mazání  

Olej je pod tlakem vstřikován tryskami přímo do ložiska. 

Trysky mají být uspořádány tak, aby paprsek oleje zasáhl co 

nejdále do ložiska. Vstřikovací rychlost musí být dostatečně 

vysoká, aby překonala vzdušné víry vytvářené valivým 

ložiskem při vysokých otáčkách. Tento způsob mazání se 

používá pro ložiska s vysokými provozními otáčkami. Olej 

odtéká z prostoru ložiska prostřednictvím olejových kanálků 

(obrázek 3.6).   

Obrázek 3. 6 - Vstřikovací mazání [18] 

5. Mazání olejovou mlhou  

Olejová mlha je vstřikována do ložiska a zaručeně dopraví minimální množství oleje na mazaná 

místa. Na všechny kontaktní plochy v ložisku se dostává jen nejnutnější množství oleje. Třecí odpor 

maziva je proto nepatrný a provozní teplota ložiska se dá udržet velmi nízko. Tento způsob se často 

používá pro mazání vřetenových ložisek obráběcích center. 

 

Pro mazání a chlazení záběrů ozubených kol a ložisek v rychloběžné převodovce je zvolena 

metoda oběhového mazání.  
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4 Koncept řešení převodovky 

Na Obrázku 4.1 je znázorněna navržená dvoustupňová koaxiální převodovka poháněna 

asynchronním elektromotorem. Přenos točivého pohybu mezi hřídelemi je zajištěn čelními soukolími 

se šikmými zuby.  Přenos točivého momentu mezi koly a hřídelemi se děje prostřednictvím 

evolventních drážkování se středěním na boky zubů se zaoblenými dny drážek. Tento tvarový spoj je 

zvolen za účelem snížení vrubového účinku. Výška os hřídelí od spodních hran patek skříně 

převodovky je ve výšce 205 mm. Osová vzdálenost mezi hřídelemi je 110 mm.  

 

Obrázek 4. 1 - Rychloběžná dvoustupňová koaxiální převodovka s označením RP 2300 01 

Vstupní a výstupní hřídel je uložena ve skříni prostřednictvím kuželíkových ložisek od firmy SKF. 

Zde je třeba zkontrolovat u výrobce maximální provozní otáčky daných kuželíkových ložisek. 

Předlohová hřídel je uložena pomocí válečkových ložisek typu NJ dodávané firmou SKF, která dovolují 

axiální zatížení.  

 

Obrázek 4. 2 - Způsob ukládaní hřídelí v převodovce (souměrné uspořádání) [18] 
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Ložiska a záběry ozubení jsou mazána a chlazena metodou oběhu oleje. Důvodem použití této 

metody jsou vysoké hodnoty obvodových rychlostí kol. Oběh oleje obstarává dvojice zubových 

čerpadel firmy Vivoil. Rozvod oleje je zajištěn šroubeními a ohýbanými trubkami. Samotná těsnost 

spojů (šroubení-trubka) je docílena zářezným kroužkem, který při dotažení převlečné matice zajistí 

utěsnění spoje. Šroubení jsou dodávaná firmou Knomi.  

Převodovka je navržena pro vstupní pravý smysl otáčení. Tento smysl otáčení je nařízený pro 

tuto převodovku. V případě levého smyslu otáčení nebudou čerpadla plnit správnou funkci vhánění 

oleje k mazaným místům. Naopak by se čerpadla snažila olej z mazaných míst odčerpat. Tuto 

informaci je nutné uvést v instalačních datech a katalogu pro zákazníka. Olej je vstřikován do záběru 

ozubení pomocí vstřikovacích trysek (obrázek. 4.3). 

 

Obrázek 4. 3- Náhled do převodovky  

Pro připojení vzduchového chladiče jsou na skříni připraveny připojovací závitové otvory. Pro 

sání chladiče je zhotoven větší otvor. Pro vedení, které vrací ochlazený olej do převodovky, je 

zhotoven menší otvor dle obrázku 4.4. 
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Obrázek 4. 4 -Popis převodovky RP 2300 01 

Víko a skříň převodovky jsou zhotoveny z tvárné litiny 42 2304 dle ČSN. Nedílnou součástí 

převodovky jsou dále šroubové závěsy pro přepravu jeřábem, ukazatel množství oleje (olejoznak), 

nalévací/nahlížecí otvor ve víku převodovky, výpustné otvory opotřebeného oleje a odvzdušňovací 

ventil s filtrem. Jako výpustné otvory jsou použity magnetické zátky, které zachycují kovové částice 

nečistot. Tyto zátky jsou umístěny u otvorů sání čerpadel. 

Víko a skříň jsou vůči sobě centrovány pomocí kolíků a smontovány šrouby se šestihrannou 

hlavou. Vnitřní ložiskové těleso je vůči skříni centrováno obdobným způsobem a smontováno šrouby 

s válcovou hlavou. 

Ve  smontovaném stavu je provedeno obrábění otvorů ložiskových uložení. Obrábění je 

provedeno na horizontálním vyvrtávacím obráběcím stroji.  Vstup a výstup má totožný průměr 

otvorů pro uložení ložisek. Tím je zajištěna výborná souosost vstupního a výstupního obráběného 

otvoru.  Na víku jsou obrobeny závitové otvory, které slouží k demontáži víka a skříně. Tato demontáž 

se provádí odtlačujícími šrouby pro oddělení tmelem zatěsněných dosedacích ploch víka a skříně. 

Výstupní hřídel převodovky se nesmí zatěžovat externími radiálními silami (např. radiálními silami 

řetězového případně řemenového převodu). 
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5 Návrh a kontrola ozubených kol 

Návrh a kontrola prvního a druhého soukolí je provedena prostřednictvím katedrálních softwarů 

Modul [31], Geometrie [32] a CSNw [33].  

5.1 Návrh modulu ozubení prvního a druhého soukolí  

Za použití softwaru Modul [31] je navržen normálný modul ozubení prvního a druhého soukolí. 

Výstupem programu jsou normálné moduly stanovené pro ohyb a dotyk. Rozhodující je modul s vyšší 

hodnotou. Následně je zvolena vyšší hodnota podle řady normalizovaných modulů ČSN 01 4608. 

Prvním krokem návrhu je volba počtu zubů pastorků (tedy menších kol). Zvolené počty zubů 

vychází z doporučených hodnot ČSN 01 4686 pro pastorek povrchově tvrzený (mimo nitridace) a kolo 

povrchově netvrzené (tabulka 5.1).  

Tabulka 5. 1 - Doporučené počty zubů pastorku dle ČSN 01 4686 [27] 

 u 

1 2 3 4 

Obě kola normalizačně žíhaná 32÷60 29÷55 25÷50 22÷45 

Obě kola zušlechtěná 32÷60 29÷55 25÷50 22÷45 

Pastorek povrchově tvrzený (mimo 
nitridace), kolo povrchově netvrzené 

22÷40 20÷36 17÷32 18÷29 

Obě kola povrchově tvrzená 15÷24 14÷21 12÷18 10÷16 

Obě kola nitridovaná 24÷40 21÷35 19÷31 16÷26 

Volba počtu zubů pastorku prvního soukolí (je vhodné zvolit liché číslo): 

𝑧2 = 25 [−]  

Volba dílčího převodového poměru prvního soukolí: 

𝑢´12 = 0,735[−] 

Počet zubů na kole prvního soukolí: 

𝑧´1 =
𝑧2

𝑢´12
=

25

0,735
= 34,01 [– ] (5.1) 

Byl zvolen počet zubů kola 𝑧1 = 34 [−]. 

Skutečný dílčí převodový poměr prvního soukolí:  

𝑢12 =
𝑧2

𝑧1
=

25

34
= 0,735 [−] (5.2) 

Návrhový dílčí převodový poměr druhého soukolí: 

𝑢´34 =
𝑖𝑐

𝑢12
=

0,7

0,735
= 0,952 [−] (5.3) 
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Volba počtu zubů pastorku druhého soukolí (je vhodné volit liché číslo): 

𝑧4 = 29 [−]  

Počet zubů na kole druhého soukolí: 

𝑧´3 =
𝑧4

𝑢´34
=

29

0,952
= 30,46 [– ] (5.4) 

Byl zvolen počet zubů kola 𝑧3 = 30 [−] (je vhodné volit sudé číslo). 

Skutečný dílčí převodový poměr druhého soukolí: 

𝑢34 =
𝑧4

𝑧3
=

29

30
= 0,967 [−] (5.5) 

Točivý moment na předlohové hřídeli: 

𝑇2 = 𝑇1 ∙ 𝑢12 = 250 ∙ 0,735 = 183,75 𝑁𝑚 (5.6) 

kde  𝑇1 je jmenovitý točivý moment asynchronního elektromotoru.  

Točivý moment na výstupní hřídeli: 

𝑇3 = 𝑇1 ∙ 𝑢12 ∙ 𝑢34 = 250 ∙ 0,735 ∙ 0,967 = 177,7 𝑁𝑚 (5.7) 

Obrázek 5.1 a 5.2 zobrazuje výsledky návrhových výpočtů normálných modulů pro ohyb a dotyk 

prvního a druhého soukolí.  

 

Obrázek 5. 1 - Předběžný návrh normálného modulu prvního soukolí [31] 
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Obrázek 5. 2 - Předběžný návrh normálného modulu druhého soukolí [31] 

Z řady normalizovaných modulů je zvolen pro první a druhé soukolí modul (viz. obrázek 5.3): 

𝑚𝑛,12 = 𝑚𝑛,34 = 3,5 𝑚𝑚  

 

Obrázek 5. 3 - Tabulka normalizovaných normálných modulů dle ČSN 01 4608 [31] 

5.2 Výpočet pracovní osové vzdálenosti a sklonu šikmého ozubení 

Principem výpočtu je navrhnout pracovní osovou vzdálenost pro přímé zuby, kdy se následně 

vypočtená hodnota zaokrouhlí. Při výpočtu potřebného sklonu šikmých zubů vycházíme ze zvolené 

pracovní osové vzdálenosti. Výsledky výpočtu sklonu šikmých zubů se musí pohybovat mezi 7° až 30° 

[2]. 

Návrh pracovní osové vzdálenosti přímých zubů: 

𝑎´𝑤 =
𝑚𝑛,12 ∙ (𝑧1 + 𝑧2)

2
=

3,5 ∙ (34 + 25)

2
= 103,3 𝑚𝑚 (5.8) 

Vypočtená hodnota je zaokrouhlena na 𝑎𝑤 = 110 𝑚𝑚. 
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Sklon šikmých zubů prvního soukolí: 

𝛽12 = arccos [
𝑚𝑛,12 ∙ (𝑧1 + 𝑧2)

2 ∙ 𝑎𝑤
] = arccos [

3,5 ∙ (34 + 25)

2 ∙ 110
] = 20,176° (5.9) 

Sklon šikmých zubů druhého soukolí: 

𝛽34 = arccos [
𝑚𝑛,34 ∙ (𝑧3 + 𝑧4)

2 ∙ 𝑎𝑤
] = arccos [

3,5 ∙ (30 + 29)

2 ∙ 110
] = 20,176° (5.10) 

5.3 Návrh společné šířky ozubení 

Společná šířka zubů je zvolena tak, aby vyhovovala podmínce ČSN 01 4686 - část 4, pro 

maximální společnou šířku. Platí pro nesymetricky uložená soukolí, pastorek povrchově tvrzený 

(mimo nitridace), kolo povrchově netvrzené.  

Maximální společná šířka ozubení prvního soukolí [2]: 

𝑏𝑂𝑍,12,𝑚𝑎𝑥 =
𝜓𝑑,𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑧2 ∙ 𝑚𝑛12 

cos 𝛽12
=

1,1 ∙ 25 ∙ 3,5

cos 20,176
= 102,5 𝑚𝑚 (5.11) 

Byla zvolena společná šířka prvního soukolí 𝑏𝑂𝑍,12 = 50 𝑚𝑚. 

Maximální společná šířka ozubení druhého soukolí [2]: 

𝑏𝑂𝑍,34,𝑚𝑎𝑥 =
𝜓𝑑,𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑧4 ∙ 𝑚𝑛34 

cos 𝛽34
=

1,1 ∙ 29 ∙ 3,5

cos 20,176
= 118,9 𝑚𝑚 (5.12) 

Byla zvolena společná šířka druhého soukolí 𝑏𝑂𝑍,34 = 50 𝑚𝑚 .  

5.4 Výpočet geometrie ozubení 

Výpočet geometrie ozubení obou soukolí je proveden softwarem Geometrie [32]. Programem je 

navržena korekce k zachování navržené pracovní osové vzdálenosti a k vyrovnání měrných skluzů 

soukolí typu VN. 

Ozubená kola jsou vyráběna nestandardním nástrojem. Jednotkové parametry základního 

nestandardního profilu (vysoké zuby HCR) pro obě soukolí jsou zobrazeny v tabulce 5.2. Tyto 

parametry jsou voleny dle literatury pro rychloběžné převody [9]. 

Tabulka 5. 2- Jednotkové parametry základního nestandardního profilu [9] 

ℎ𝑎𝑝
∗  [−] 𝑐𝑝

∗ [−] 𝛼𝑝 [°] 𝜌𝑝
∗ [−] 

1,25 0,25 20° 0,25 
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Na základě různých experimentů i zkušeností předních výrobců se ukázalo, že se snižováním 

hluku resp. vibrací se zvyšuje také únosnost. Tím se dosáhne významného zlepšení jakosti ozubených 

soukolí při dodržení jistých zásad pro volbu záběrových součinitelů 𝜀𝛼 a 𝜀𝛽  . Zmíněné zásady se dají 

shrnout do těchto bodů [9]: 

- minima buzení vibrací se dosáhne při jakékoliv velikosti 𝜀𝛼 při celočíselné hodnotě 𝜀𝛽, 

- buzení vibrací při zvyšování celočíselné hodnoty 𝜀𝛽 neustále klesá, 

- pro libovolné 𝜀𝛽 klesá buzení vibrací s rostoucí hodnotou 𝜀𝛼 od hodnoty 1 do 1,7÷1,8, kde 

se nalézá lokální minimum, 

- pro celočíselné hodnoty 𝜀𝛽 leží absolutní minimum vždy při hodnotě 𝜀𝛼 = 2 [−]. 

 
Obrázek 5. 4 – Závislost velikosti součinitelů 𝜀𝛼 , 𝜀𝛽 na hluku pro nekorigované šikmé zuby [9] 

Tabulka 5.3 a 5.4 obsahuje hlavní výběr z výpočtů geometrie prvního a druhého soukolí. 

Kompletní výpis geometrie je zveřejněn v příloze [A] pro první a v příloze [B] pro druhé soukolí.   
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Tabulka 5. 3- Výpis geometrie prvního soukolí [32] 

Veličina Označení Rozměr Pastorek 
Společné 
rozměry 

Kolo 

Typ ozubení   vnější  vnější 

Počet zubů 𝑧 [-] 25  34 

Normálný modul 𝑚𝑛 [mm]  3.5  

Úhel sklonu zubů roztečný 𝛽 [°]  20.176  

Osová vzdálenost 𝑎𝑤 [mm]  110  

Jednotková korekce 𝑥 [-] 0.14269  -0.14265 

Hodnota posunutí profilu 𝑥 ∙ 𝑚𝑛 [mm] 0.49941  -0.49927 

Průměr patní kružnice 𝑑𝑓 [mm] 83.72  115.28 

Průměr roztečné kružnice 𝑑𝑂𝑍 [mm] 93.2  126.8 

Průměr hlavové kružnice 𝑑𝑎 [mm] 102.9  134.5 

Součinitel trvání záběru profilu 𝜀𝛼 [-]  1.82  

Součinitel trvání záběru krokem 𝜀𝛽 [-]  1.57  

Součinitel trvání záběru celkový 𝜀𝛾 [-]  3.39  

 

Tabulka 5. 4 - Výpis geometrie druhého soukolí [32] 

Veličina Označení Rozměr Pastorek 
Společné 
rozměry 

Kolo 

Typ ozubení   vnější  vnější 

Počet zubů 𝑧 [-] 29  30 

Normálný modul 𝑚𝑛 [mm]  3.5  

Úhel sklonu zubů roztečný 𝛽 [°]  20.176  

Osová vzdálenost 𝑎𝑤 [mm]  110  

Jednotková korekce 𝑥 [-] 0.0157  -0.0157 

Hodnota posunutí profilu 𝑥 ∙ 𝑚𝑛 [mm] 0.0551  -0.055 

Průměr patní kružnice 𝑑𝑓 [mm] 97.75  101.25 

Průměr roztečné kružnice 𝑑𝑂𝑍 [mm] 108.1  111.9 

Průměr hlavové kružnice 𝑑𝑎 [mm] 116.9  120.5 

Součinitel trvání záběru profilu 𝜀𝛼 [-]  1.83  

Součinitel trvání záběru krokem 𝜀𝛽 [-]  1.57  

Součinitel trvání záběru celkový 𝜀𝛾 [-]  3.4  
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5.5 Pevnostní kontrola soukolí  

Softwarem CSNw [33] jsou provedeny úplné pevnostní výpočty ozubení prvního a druhého 

soukolí v souladu s normou ISO 6336 - metoda C. 

Do programu je zadána geometrie soukolí, jsou zvoleny materiály pastorků a kol (obrázek 5.5) a 

zadány součinitele ovlivňující pevnostní kontrolu. Pastorky jsou zhotoveny z konstrukční slitinové 

oceli 12 051, zuby povrchově kalené po boku. Kola jsou vyráběná z konstrukční slitinové oceli 12 050 

ve stavu zušlechtěném (viz. Příloha [C], Příloha [D]).  

 

Obrázek 5. 5 – Tabulka volby materiálů ozubených kol v softwaru CSNw [33] 

Dále jsou do programu zadány zatěžující údaje. Zadává se točivý moment na pastorku, otáčky, 

požadovaná životnost, součinitel vnějších dynamických sil KA a součinitel jednorázového přetížení KAS. 

Součinitel KA respektuje vztah mezi hnacím a pracovním strojem, jehož hodnota je zvolena 1,25. 

Součinitel KAS reprezentuje záběrový moment elektromotoru, který byl zvolen a jeho hodnota je 

rovna 2.  

Výstupem pevnostní kontroly jsou hodnoty součinitelů bezpečnosti proti vzniku únavového 

poškození zubů a splnění podmínek proti jednorázovému přetížení pro ohyb a dotyk. Samotná norma 

ISO neuvádí konkrétní minimální hodnoty součinitelů bezpečnosti proti vzniku únavového poškození. 

Proto jsou dosažené výsledky pevnostních kontrol porovnávány s normou ČSN, která tyto hodnoty 

předepisuje. Výpis výsledků z pevnostní kontroly ozubení je zobrazen v obrázku 5.6 pro první soukolí 

a v obrázku 5.7 pro druhé soukolí.  

Tabulka 5. 5 - Minimální hodnoty bezpečností proti vzniku únavového poškození dle ČSN 01 4686 [27] 

 Dotyk [-] Ohyb [-] 

ČSN (min.)  1,1 -1,2 1,4 -1,7 
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Obrázek 5. 6 - Výsledky úplné pevnostní kontroly ozubení prvního soukolí [33] 

 

  

Obrázek 5. 7 - Výsledky úplné pevnostní kontroly ozubení druhého soukolí [33] 

Ozubení pastorků a kol pevnostně vyhovují. Soukolí se pohybují v oblasti trvalé pevnosti.  
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6 Základní parametry převodovky  

Skutečný celkový převod a kontrola zadané tolerance ± 𝟑%: 

𝑖𝑐,𝑠𝑘𝑢𝑡 = 𝑢12 ∙ 𝑢34 = 0,735 ∙ 0,967 = 0,711 [−] (6.1) 

0,97 ∙ 𝑖𝑐 ≤ 𝑖𝑐,𝑠𝑘𝑢𝑡 ≤ 1,03 ∙ 𝑖𝑐   →  0,97 ∙ 0,7 ≥ 0,711 ≥ 1,03 ∙ 0,7 

0,679 ≤ 0,711 ≤ 0,721      𝑉𝑦ℎ𝑜𝑣𝑢𝑗𝑒 
(6.2) 

Příkon převodovky: 

𝑃1 =
𝑇1 ∙ 𝜋 ∙ 𝑛1

30
=

250 ∙ 𝜋 ∙ 3100

30 000
= 81,2 𝑘𝑊 (6.3) 

Celková účinnost převodovky: 

𝜂𝑃 = 𝜂𝑂𝑍
2 ∙ 𝜂𝐿

3 = 0,992 ∙ 0,9993 = 0,98 [−] (6.4) 

Kde   𝜂𝐿 je účinnost ložisek. 

  𝜂𝑂𝑍 je účinnost ozubeného převodu. 

Jednotlivé účinností byly zvoleny dle provozních zkušeností a převzaty ze zdroje [1]. 

Výkon na předlohové hřídeli: 

𝑃2 = 𝑃1 ∙ 𝜂𝐿 ∙ 𝜂𝑂𝑍 = 81,2 ∙ 0,999 ∙ 0,99 = 80,3 𝑘𝑊 (6.5) 

Výstupní výkon převodovky: 

𝑃3 = 𝑃1 ∙ 𝜂𝑃 = 81,2 ∙ 0,98 = 79,6 𝑘𝑊 (6.6) 

Ztrátový výkon: 

𝑃𝑧 = 𝑃1 − 𝑃3 = 81,2 − 79,6 = 1,6 𝑘𝑊 (6.7) 

Skutečný točivý moment na předlohové hřídeli: 

𝑇2,𝑠𝑘𝑢𝑡 = 𝑇1 ∙ 𝑢12 ∙ 𝜂𝐿
2 ∙ 𝜂𝑂𝑍 = 250 ∙ 0,735 ∙ 0,9992 ∙ 0,99 = 181,5 𝑁𝑚 (6.8) 

Otáčky předlohové hřídele: 

𝑛2 =
𝑛1

𝑢12
=

3100

0,735
= 4218 𝑚𝑖𝑛−1 (6.9) 
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Obvodová rychlost prvního soukolí: 

𝑣12 =
𝜋 ∙ 𝑑𝑂𝑍1 ∙ 𝑛1

60
=

𝜋 ∙ 0,127 ∙ 3100

60
= 20,6 𝑚𝑠−1 (6.10) 

Obvodová rychlost druhého soukolí: 

𝑣34 =
𝜋 ∙ 𝑑𝑂𝑍3 ∙ 𝑛2

60
=

𝜋 ∙ 0,097 ∙ 4218 

60
= 21,4 𝑚𝑠−1 (6.11) 

Skutečný točivý moment na výstupní hřídeli: 

𝑇3,𝑠𝑘𝑢𝑡 = 𝑇1 ∙ 𝑢12 ∙ 𝑢34 ∙ 𝜂𝑃 = 250 ∙ 0,735 ∙ 0,967 ∙ 0,98 = 174,1 𝑁𝑚 (6.12) 

Otáčky výstupní hřídele: 

𝑛3 =
𝑛1

𝑖𝑐,𝑠𝑘𝑢𝑡
=

3100

0,711
= 4360 𝑚𝑖𝑛−1 (6.13) 
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7 Návrh a výpočet hřídelí 

Cílem je navrhnout hřídele, aby vyhovovaly z hlediska pevnosti a tuhosti při jednorázovém 

přetížení. Součinitel jednorázového přetížení KAS je totožný, jako při návrhu ozubených kol. Dále jsou 

hřídele kontrolovány z hlediska únavy materiálu. Prvotním návrhem hřídelí převodovky jsou výpočty 

jejich minimálních průměrů.  

7.1 Minimální průměr hřídelí 

Minimální průměry jsou počítány vztahy (7.1) a (7.2). Rovnice (7.1) vychází z podmínky pro 

celkové zkroucení hřídele [7]. Vztah (7.2) vychází z pevnostní podmínky v krutu, kde se bez ohledu na 

jakost materiálu volí 𝜏𝑑𝑜𝑣 = (15 ÷ 25)[𝑀𝑃𝑎] [1].  

𝑑𝑚𝑖𝑛 = 130 ∙ √
𝑃

𝑛

4

 (7.1) 

𝑑𝑚𝑖𝑛 ≥ √
16000 ∙ 𝑇1

𝜋 ∙ 𝜏𝑑𝑜𝑣

3

 (7.2) 

Minimální průměr vstupní hřídele: 

𝑑′𝐻1𝑚𝑖𝑛 = 130 ∙ √
𝑃1

𝑛1

4

= 130 ∙ √
81,2

3100

4

= 52,3 𝑚𝑚 (7.3) 

𝑑′𝐻1𝑚𝑖𝑛 ≥ √
16000 ∙ 𝑇1

𝜋 ∙ 𝜏𝑑𝑜𝑣

3

= √
16000 ∙ 250

𝜋 ∙ 15

3

= 43,9 𝑚𝑚 

(7.4) 

Je zvolen minimální průměr 𝑑𝐻1𝑚𝑖𝑛 = 49,48 𝑚𝑚. Tento rozměr odpovídá patnímu průměru 

evolventního drážkování na válcovém konci vstupní hřídele. 

Minimální průměr předlohové hřídele: 

𝑑′𝐻2𝑚𝑖𝑛 = 130 ∙ √
𝑃2

𝑛2

4

= 130 ∙ √
80,3

4218

4

= 48 𝑚𝑚 (7.5) 

𝑑𝐻2𝑚𝑖𝑛 ≥ √
16000 ∙ 𝑇2

𝜋 ∙ 𝜏𝑑𝑜𝑣

3

= √
16000 ∙ 183,75

𝜋 ∙ 20

3

= 36 𝑚𝑚 

(7.6) 

Je zvolen minimální průměr 𝑑𝐻2𝑚𝑖𝑛 = 45 𝑚𝑚. Zvolený průměr je vztažen na čep pod vnitřním 

kroužkem ložiska. 

Minimální průměr výstupní hřídele: 

𝑑′𝐻3𝑚𝑖𝑛 = 130 ∙ √
𝑃3

𝑛3

4

= 130 ∙ √
79,6 

4360

4

= 47,8 𝑚𝑚 (7.7)  



33 

 

𝑑′𝐻3𝑚𝑖𝑛 ≥ √
16000 ∙ 𝑇3

𝜋 ∙ 𝜏𝑑𝑜𝑣

3

= √
16000 ∙ 177,7 

𝜋 ∙ 25

3

= 33,1 𝑚𝑚 (7.8) 

 

Byl zvolen minimální průměr 𝑑𝐻3𝑚𝑖𝑛 = 46,55 𝑚𝑚. Tento rozměr odpovídá patnímu průměru 

evolventního drážkování na válcovém konci výstupní hřídele. 

7.2 Silové zatížení hřídelí od ozubení 

Hřídele jsou od sil ozubení namáhány krutem, osovým tahem/tlakem, ohybem a smykem. Vliv 

posouvajících sil, tedy namáhání ve smyku se zanedbává. Podobně se zanedbávají i tahová/tlaková 

napětí a hřídele se následně kontrolují z kombinovaného namáhání ohybem a krutem.  

 

Obrázek 7. 1 - Silové zatížení hřídelí od ozubení 

Obvodové síly: 

𝐹𝑇12 = 𝐹𝑇21 =
2000 ∙ 𝑇1

𝑑𝑂𝑍1
=

2000 ∙ 250

126,8
= 3943,2 𝑁 (7.9) 

𝐹𝑇34 = 𝐹𝑇43 =
2000 ∙ 𝑇2

𝑑𝑂𝑍3
=

2000 ∙ 183,75 

111,9
= 3284,2 𝑁 (7.10) 

Radiální síly: 

𝐹𝑅12 = 𝐹𝑅21 =
𝐹𝑇12 ∙ tan 𝛼𝑛

cos 𝛽12
=

3943,2 ∙ tan 20

cos 20,176
= 1529 𝑁 (7.11) 

𝐹𝑅34 = 𝐹𝑅43 =
𝐹𝑇34 ∙ tan 𝛼𝑛

cos 𝛽34
=

3284,2 ∙ tan 20

cos 20,176
= 1273,5 𝑁 (7.12) 

Axiální síly: 

𝐹𝐴12 = 𝐹𝐴21 = 𝐹𝑇12 ∙ tan 𝛽12 = 3943,2 ∙ tan 20,176 = 1448,9  𝑁 (7.13) 

𝐹𝐴34 = 𝐹𝐴43 = 𝐹𝑇34 ∙ tan 𝛽34 = 3284,2  ∙ tan 20,176 = 1206,8 𝑁 (7.14) 
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7.3 Výpočet vstupní hřídele 

Analytickou metodou je provedena názorná statická a dynamická kontrola vstupní hřídele. Na 

obrázku 7.2 je znázorněno zatížení hřídele od sil šikmého ozubení prvního soukolí.  

 
Obrázek 7. 2 - Silové zatížení vstupní hřídele 

Reakce podpor v rovině (x-y) pro PSO: 

Rovnice rovnováhy:  

∑ 𝐹𝑥 = 0 

𝑅𝐴𝑥 = 𝐹𝐴21 = 1448,9 𝑁 

(7.15) 

∑ 𝐹𝑦 = 0 

𝑅𝐴𝑦 = −𝐹𝑅21 − 𝑅𝐵𝑦 = −1529 − 456,2 = −1985,2 𝑁 

(7.16) 

∑ 𝑀𝐴 = 0 

𝑅𝐵𝑦 =
𝐹𝐴21 ∙

𝑑𝑂𝑍1

2 − 𝐹𝑅21 ∙ 𝑎

𝑏
=

1448,9 ∙
126,8

2 − 1529 ∙ 38

74
= 456,2 𝑁 

(7.17) 
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Průběh ohybového zatížení v rovině (x-y) pro PSO: 

𝑀𝑜(𝑥−𝑦)1 =   𝑅𝐴𝑦 ∙ 0 = 0 𝑁𝑚𝑚 (7.18) 

𝑀𝑜(𝑥−𝑦)2𝐿 =   𝑅𝐴𝑦 ∙ 𝑎 = −1985,2 ∙ 38 = −75 437,3 𝑁𝑚𝑚 = −75,4 𝑁𝑚 (7.19) 

𝑀𝑜(𝑥−𝑦)2𝑃 =   𝑅𝐴𝑦 ∙ 𝑎 + 𝐹𝐴21 ∙
𝑑𝑂𝑍1

2
= 

= −1985,2 ∙ 38 + 1448,9 ∙
126,8

2
= 16 422,7 𝑁𝑚𝑚 = 16,4 𝑁𝑚 

(7.20) 

𝑀𝑜(𝑥−𝑦)3 =  𝑅𝐴𝑦 ∙ 𝑏 + 𝐹𝐴21 ∙
𝑑𝑂𝑍1

2
+ 𝐹𝑅21 ∙ (𝑏 − 𝑎) = 

= −1985,2 ∙ 74 + 1448,9 ∙
126,8

2
+ 1529 ∙ (74 − 38) = 0 𝑁𝑚𝑚 

(7.21) 

Reakce podpor v rovině (x-z) pro PSO: 

Rovnice rovnováhy: 

∑ 𝐹𝑧 = 0 

𝑅𝐴𝑧 = 𝐹𝑇21 − 𝑅𝐵𝑧 = 3943,2 − 2024,9 = 1918,3 𝑁 

(7.22) 

∑ 𝑀𝐴 = 0 

𝑅𝐵𝑧 =
𝐹𝑇21 ∙ 𝑎

𝑏
=

3943,2 ∙ 38

74
= 2024,9 𝑁 

(7.23) 

Průběh ohybového zatížení v rovině (x-z) pro PSO: 

𝑀𝑜(𝑥−𝑧)1 =   𝑅𝐴𝑧 ∙ 0 = 0 𝑁𝑚𝑚 (7.24) 

𝑀𝑜(𝑥−𝑧)2 =   𝑅𝐴𝑧 ∙ 𝑎 = 1918,3 ∙ 38 = 72 895,9 𝑁𝑚𝑚 = 72,9 𝑁𝑚 (7.25) 

𝑀𝑜(𝑥−𝑧)3 =  𝑅𝐴𝑧 ∙ 𝑏 − 𝐹𝑇21 ∙ (𝑏 − 𝑎) = 1918,3 ∙ 74 − 3943,2 ∙ (74 − 38) = 0 𝑁𝑚𝑚 (7.26) 

Tabulka 7. 1 – Shrnutí výsledků reakcí  

Smysl 
otáčení  

Rovina 

Ložisko A Ložisko B 

Jednotky Radiální 
reakce 

𝑅𝐴𝑦, 𝑅𝐴𝑧 

Axiální 
reakce 𝑅𝐴𝑥 

Radiální 
reakce 

𝑅𝐵𝑦, 𝑅𝐵𝑧 

Axiální 
reakce 𝑅𝐵𝑥 

PSO 
(x-y) -1985,2 

1448,9 
456,2 

- 
[𝑁] 

(x-z) 1918,3 2024,9 [𝑁] 
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7.3.1 Statická kontrola  

Při výpočtech je zaveden součinitel jednorázového přetížení 𝐾𝐴𝑆, jehož hodnota byla zvolena 

jako u pevnostního výpočtu ozubení 𝐾𝐴𝑆 = 2 [−]. Vstupní hřídel je vyrobena z materiálu 12010.1 s 

hodnotou mezí kluzu 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛 = 205 𝑀𝑃𝑎 [20]. 

Tvarové součinitele koncentrace napětí 𝛼𝜎,𝜏  jsou stanoveny a převzaty z odborné  

literatury [7, 8, 9]. Součinitele tvaru jsou odečítány z příslušných grafů pro daný typ vrubu a způsobu 

namáhání (ohybem, krutem).  

Na obrázku 7.3 je zobrazen vstupní hřídel s konstrukčními vruby. Průřezy A, B, C jsou namáhány 

pouze krutem. Průřezy D a E jsou namáhány kombinovaně. Zbylé průřezy F a G jsou namáhány pouze 

ohybem.  

Statická kontrola je provedena pro kritické průřezy A-E, jelikož se u těchto průřezů předpokládají 

nejnižší hodnoty statických bezpečností. Rozhodující statickou bezpečností je nejmenší velikost, která 

by měla být v rozmezí ks = 1,5 - 2 [-] [1].  

 

Obrázek 7. 3 - Vstupní hřídel s kritickými průřezy 

V tabulce 7.2 jsou shrnuty rozměry pro výpočet smykových, ohybových napětí a stanovení 

tvarových součinitelů koncentrace napětí v kontrolovaných  průřezech.  

Tabulka 7. 2 - Definování rozměrů pro kontrolu 

𝑑  

[𝑚𝑚] 

𝑑𝐴−𝐴  

[𝑚𝑚] 

𝑑𝐵−𝐵  

[𝑚𝑚] 

𝑑𝐶−𝐶  

[𝑚𝑚] 

𝑑𝐷−𝐷  

[𝑚𝑚] 

𝑑𝐸−𝐸  

[𝑚𝑚] 

𝑎 

[𝑚𝑚] 

𝑏 

[𝑚𝑚] 

𝑟𝐵−𝐵  

[𝑚𝑚] 

𝑟𝐶−𝐶  

[𝑚𝑚] 

𝑟𝐷−𝐷  

[𝑚𝑚] 

65 49,48 54,6 64,4 62,6 66,55 13 20,5 R2,5 R2,5 R1,5 
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Smykové napětí v průřezu A-A 

𝜏𝑘,𝐴−𝐴 =
16 ∙ 𝑇1

𝜋 ∙ 𝑑𝐴−𝐴
3 =

16000 ∙ 250

𝜋 ∙ 49,483
= 10,5 𝑀𝑃𝑎 (7.27) 

Součinitel statické bezpečnosti ve smyku v průřezu A-A 

𝑘𝑠,τ,𝐴−𝐴 =
0,577 ∙ 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝛼𝜏,𝐴−𝐴 ∙ 𝜏𝑘,𝐴−𝐴
=

0,577 ∙ 205

2 ∙ 2,8 ∙ 10,5 
= 2 [−]     𝑉𝑦ℎ𝑜𝑣𝑢𝑗𝑒 (7.28) 

Hodnota tvarového součinitele 𝛼𝜏,𝐴−𝐴 v průřezu A-A namáhaný krutem byla přebrána ze zdroje 

pro evolventní drážkování se zaobleným dnem [8].   

Smykové napětí v průřezu B-B 

𝜏𝑘,𝐵−𝐵 =
16 ∙ 𝑇1

𝜋 ∙ 𝑑𝐵−𝐵
3 =

16000 ∙ 250

𝜋 ∙ 54,63
= 7,8 𝑀𝑃𝑎        (7.29) 

 
Obrázek 7. 4 – Tvarový součinitel pro osazenou tyč 

(krut) [7] 

𝑟𝐵−𝐵

𝑑𝐵−𝐵
=

2,5

54,6
= 0,05 [−] (7.30) 

𝑑

𝑑𝐵−𝐵
=

65

54,6
= 1,2 [−] (7.31) 

kde   𝑟𝐵−𝐵          je poloměr vrubu v průřezu B-B. 

         𝑑𝐵−B          je průměr v průřezu B-B. 

         𝑑                 je průměr nad průřezem B-B 

Z výsledků rovnic 7.30 a 7.31 je z obrázku 7.4 

odečten tvarový součinitel koncentrace napětí pro 

daný vrub namáhaný krutem.  

𝛼𝜏,𝐵−𝐵 = 1,55 [−] 

 

Součinitel statické bezpečnosti ve smyku v průřezu B-B 

𝑘𝑠,τ,𝐵−𝐵 =
0,577 ∙ 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝛼𝜏,𝐵−𝐵 ∙ 𝜏𝑘,𝐵−𝐵 
=

0,577 ∙ 205

2 ∙ 1,55 ∙ 7,8  
= 4,9 [−]     𝑉𝑦ℎ𝑜𝑣𝑢𝑗𝑒 (7.32) 
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Smykové napětí v průřezu C-C 

𝜏𝑘,C−C =
16 ∙ 𝑇1

𝜋 ∙ 𝑑C−C
3 =

16000 ∙ 250

𝜋 ∙ 64,43
= 4,8 𝑀𝑃𝑎       (7.33) 

 
Obrázek 7. 5 - Tvarový součinitel pro zápich (krut) [7] 

𝑟𝐶−𝐶

𝑑𝐶−𝐶
=

2,5

64,4
= 0,04 [−] (7.34) 

𝑑

𝑑𝐶−𝐶
=

65

64,4
= 1,01 [−] (7.35) 

kde   𝑟𝐶−𝐶           je poloměr vrubu v průřezu C-C. 

         𝑑𝐶−𝐶           je průměr v průřezu C-C. 

         𝑑                 je průměr nad průřezem C-C. 

Z výsledků rovnic 7.34 a 7.35 je z obrázku 

7.5 odečten tvarový součinitel koncentrace 

napětí pro daný typ vrubu namáhaný krutem.  

𝛼𝜏,𝐶−𝐶 = 1,35 [−] 

Součinitel statické bezpečnosti ve smyku v průřezu C-C 

𝑘𝑠,τ,𝐶−𝐶 =
0,577 ∙ 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝛼𝜏,𝐶−𝐶 ∙ 𝜏𝑘,𝐶−𝐶
=

0,577 ∙ 205

2 ∙ 1,35 ∙ 4,8 
= 9,1 [−]     𝑉𝑦ℎ𝑜𝑣𝑢𝑗𝑒 (7.36) 

Ohybové napětí v průřezu D-D 

Ohybový moment v rovinách v průřezu D-D: 

𝑀𝑜,(𝑥−𝑦)𝐷−𝐷 = 𝑅𝐴𝑦 ∙ 𝑎 = −1985,2 ∙ 13 = −25 807,6 𝑁𝑚𝑚 =  −25,8 𝑁𝑚 (7.37) 

𝑀𝑜,(𝑥−𝑧)𝐷−𝐷 = 𝑅𝐴𝑧 ∙ 𝑎 = 1918,3 ∙ 13 = 24 938 𝑁𝑚𝑚 = 24,9 𝑁𝑚 (7.38) 

Výsledný ohybový moment v průřezu D-D: 

𝑀𝑜,𝐷−𝐷 = √𝑀𝑜,(𝑥−𝑦)𝐷−𝐷
2 + 𝑀𝑜,(𝑥−𝑧)𝐷−𝐷

2 = √25,8 2 + 24,9 2 = 35,9 𝑁𝑚 (7.39) 

𝜎𝑜,𝐷−𝐷 =
32 ∙ 𝑀𝑜,𝐷−𝐷

𝜋 ∙ 𝑑𝐷−𝐷
3 =

32 000 ∙ 35,9  

𝜋 ∙ 62,63
= 1,5 𝑀𝑃𝑎 (7.40) 
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Smykové napětí v průřezu D-D 

𝜏𝑘,𝐷−𝐷 =
16 ∙ 𝑇1

𝜋 ∙ 𝑑𝐷−𝐷
3 =

16000 ∙ 250

𝜋 ∙ 62,63
= 5,2 𝑀𝑃𝑎 (7.41) 

 
Obrázek 7. 6 - Tvarový součinitelé pro osazenou tyč (ohyb, krut) [7] 

𝑟𝐷−𝐷

𝑑𝐷−𝐷
=

1,5

62,6
= 0,02 [−] (7.42) 

𝑑𝐸−𝐸

𝑑D−𝐷
=

66,55

62,6
= 1,06 [−] (7.43) 

kde   𝑟𝐷−𝐷          je poloměr vrubu v průřezu D-D. 

         𝑑𝐷−𝐷          je průměr v průřezu D-D. 

         𝑑𝐸−E          je průměr nad průřezem D-D. 

Z výsledků rovnic 7.42 a 7.43 jsou z obrázku 7.6 odečteny součinitele koncentrace napětí pro 

daný průřez D-D namáhaný krutem a ohybem.  

𝛼𝜏,𝐷−𝐷 = 1,5 [−] 

𝛼𝜎,𝐷−𝐷 = 2,2 [−] 
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Redukované napětí podle HMH v průřezu D-D 

𝜎𝑟𝑒𝑑,𝐷−𝐷 = √(𝛼𝜎,𝐷−𝐷 ∙ 𝜎𝑜,𝐷−𝐷)
2

+ 3 ∙ (𝛼𝜏,𝐷−𝐷 ∙ 𝜏𝑘,𝐷−𝐷)
2

= 

= √(2,2 ∙ 1,5 ) 2 + 3 ∙ (1,5 ∙ 5,2 )2 = 13,9 𝑀𝑃𝑎 

(7.44) 

Součinitel statické bezpečnosti v průřezu D-D 

𝑘𝑠,𝐷−𝐷 =
𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝜎𝑟𝑒𝑑,𝐸−𝐸
=

205

2 ∙ 13,9 
= 7,4 [−]     𝑉𝑦ℎ𝑜𝑣𝑢𝑗𝑒 (7.45) 

Ohybové napětí v průřezu E-E 

Ohybový moment v rovinách v průřezu E-E: 

𝑀𝑜,(𝑥−𝑦)𝐸−𝐸 = 𝑅𝐴𝑦 ∙ 𝑏 = −1985,2 ∙ 20,5 = −40 697 𝑁𝑚𝑚 =  −40,7 𝑁𝑚 (7.46) 

𝑀𝑜,(𝑥−𝑧)𝐸−𝐸 = 𝑅𝐴𝑧 ∙ 𝑏 = 1918,3 ∙ 20,5 = 39 325 𝑁𝑚𝑚 = 39,3 𝑁𝑚 (7.47) 

Výsledný ohybový moment: 

𝑀𝑜𝐸−𝐸 = √𝑀𝑜,(𝑥−𝑦)𝐸−𝐸
2 + 𝑀𝑜,(𝑥−𝑧)𝐸−𝐸

2 = √40,72 + 39,3 2 = 56,6 𝑁𝑚 (7.48) 

𝜎𝑜,𝐸−𝐸 =
32 ∙ 𝑀𝑜,𝐸−𝐸

𝜋 ∙ 𝑑𝐸−𝐸
3 =

32 000 ∙ 56,6  

𝜋 ∙ 66,553
= 2 𝑀𝑃𝑎 (7.49) 

Smykové napětí v průřezu E-E 

𝜏𝑘,𝐸−𝐸 =
16 ∙ 𝑇1

𝜋 ∙ 𝑑𝐸−𝐸
3 =

16000 ∙ 250

𝜋 ∙ 66,553
= 4,3 𝑀𝑃𝑎 (7.50) 

Redukované napětí podle HMH v průřezu E-E 

Z důvodu nedostatku informací k určení součinitele koncentrace napětí při zatížení ohybem pro 

evolventní drážkování se zaobleným dnem je předpokládána hodnota součinitele 𝛼𝜎,𝐸−𝐸 = 3,5 [−]. 

Hodnota tvarového součinitele 𝛼𝜏,𝐸−𝐸  v průřezu E-E namáhaný krutem je přebrána ze  

zdroje [8].   
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𝜎𝑟𝑒𝑑,𝐸−𝐸 = √(𝛼𝜎,𝐸−𝐸 ∙ 𝜎𝑜,𝐸−𝐸)
2

+ 3 ∙ (𝛼𝜏,𝐸−𝐸 ∙ 𝜏𝑘,𝐸−𝐸)
2

= 

= √(3,5 ∙ 2) 2 + 3 ∙ (2,8 ∙ 4,3)2 = 22 𝑀𝑃𝑎 

(7.51) 

Součinitel statické bezpečnosti v průřezu E-E 

𝑘𝑠,𝐸−𝐸 =
𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝜎𝑟𝑒𝑑,𝐸−𝐸
=

205

2 ∙ 22  
= 4,7 [−]     𝑉𝑦ℎ𝑜𝑣𝑢𝑗𝑒 (7.52) 

7.3.2 Dynamická kontrola  

Proměnlivé zatížení hřídele vzniká působením sil od ozubení, kdy se periodicky mění poloha 

hřídele. Hřídel je tedy zatěžována ohybem za rotace souměrně střídavým cyklem. Hodnota základní 

meze únavy hladkého vzorku v ohybu bude vyjádřena z přibližného vztahu pro materiál 12010.1, kde 

mez pevnosti 𝑅𝑚 = 300 𝑀𝑃𝑎 [20]. Dynamická kontrola je provedena pro průřez D, který je namáhán 

kombinovaně.  

Dynamická kontrola je provedena také pro průřez E, který je rovněž kombinovaně namáhán a 

dosahuje nejmenší statické bezpečnosti. Pro tento průřez E je zjištěna dynamická bezpečnost v ohybu 

pomocí softwaru MITcalc [30]. Dynamická bezpečnost ve smyku a výsledná dynamická bezpečnost je 

následně stanovena dle stejného postupu jako u průřezu D.  

U průřezu F a G, které jsou namáhané pouze ohybem, jsou předpokládány vysoké hodnoty 

dynamických bezpečností v ohybu. Proto tyto průřezy nejsou kontrolovány. 

Hodnoty součinitelů velikosti 𝜀𝑣  , jakosti povrchu 𝜂𝑝  a součinitel vrubové citlivosti 𝑞  jsou 

odečítány a převzaty z odborné literatury [4].  

Odhad základní meze únavy v ohybu hladkého vzorku [4]: 

𝜎𝐶𝑜 = 111 + 0,25 ∙ 𝑅𝑚 = 111 + 0,25 ∙ 300 = 186 𝑀𝑃𝑎 (7.53) 

Mez únavy v ohybu skutečné součásti v průřezu D-D: 

𝜎𝐶𝑜,𝐷−D
× = 𝜎𝐶𝑜 ∙

𝜀𝑣,𝐷−𝐷 ∙ 𝜂𝑝,𝐷−𝐷

𝛽𝑉,𝐷−𝐷
= 186 ∙

0,78 ∙ 0,92

1,73
= 77,1 𝑀𝑃𝑎 (7.54) 

kde 𝜂𝑝,𝐷−𝐷  je součinitel jakosti povrchu v průřezu D-D.  

  𝜀𝑣,𝐷−𝐷  je součinitel velikosti v průřezu D-D. 

  𝛽𝑉,𝐷−𝐷  je vrubový součinitel v průřezu D-D. 
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Součinitel jakosti povrchu je odečten z obrázku 7.7 pro hladké opracování 𝑅𝑎 = 6,3 𝜇𝑚 a 

𝑅𝑚 = 300 𝑀𝑃𝑎. Hodnota součinitele jakostí pro průřez D-D je rovna 𝜂𝑝,𝐷−𝐷 = 0,92 [−]. 

Součinitel velikost 𝜀𝑣,𝐷−𝐷 v průřezu D-D je určen dle obrázku 7.8 pro daný způsob zatěžování, 

kvalitě materiálu a charakteristický rozměr. Pro průřez D-D platí: 

- charakteristický rozměr: 𝑑𝐷−𝐷 = 62,6 𝑚𝑚,  

- odečet provést pro uhlíkovou ocel, 

- zatížení ohybem. 

Hodnota součinitele velikosti pro průřez D-D je rovna 𝜀𝑣,D−𝐷 = 0,78 [−]. 

 

Obrázek 7. 7 - Součinitel jakosti povrchu 𝜂𝑝 [4] 

 

Obrázek 7. 8 - Součinitel velikosti 𝜀𝑣 [4] 

Vrubový součinitel podle Thuma v průřezu D-D [4]: 

𝛽𝑉,𝐷−𝐷 = 1 + (𝛼𝜎,𝐷−𝐷 − 1) ∙ 𝑞 = 1 + (2,2 − 1) ∙ 0,61 = 1,73 [−] (7.55) 
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Určení součinitele vrubové citlivosti pro namáhání ohybem [4]:  

𝑞 =
𝑞1 + 𝑞2

2
=

0,5 + 0,72

2
= 0,61 [−] 

kde 𝑞1 je funkce poloměru vrubu a meze pevnosti (obrázek 7.9). 

 𝑞2 je funkce poloměru vrubu a poměru meze kluzu k mezi pevnosti 

                            (obrázek 7.9). 

Poloměr vrubu v průřezu D-D je 𝑟𝐷−𝐷 = 1,5 𝑚𝑚.  

(7.56) 

 

 

 

 

Obrázek 7. 9 - Součinitel vrubové citlivosti 𝑞  podle Thuma [4] 

Dynamická bezpečnost v ohybu v průřezu D-D:  

𝑘𝑑,𝐷−𝐷 =
𝜎𝐶𝑜,𝐷−𝐷

×

𝜎𝑎,𝐷−𝐷
=

77,1 

1,5 
= 51,4 [−] (7.57) 

Amplituda napětí v průřezu D-D: 

𝜎𝑎,𝐷−𝐷 =
32 ∙ 𝑀𝑜,𝐷−𝐷

𝜋 ∙ 𝑑𝐷−𝐷
3 =

32 000 ∙ 35,9 

𝜋 ∙ 62,63
= 1,5 𝑀𝑃𝑎 (7.58) 

Součinitel dynamické bezpečnosti ve smyku v průřezu D-D (uvažován statický krut):  

𝑘𝑠,𝜏,𝐷−𝐷 =
0,577 ∙ 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝛼𝜏,𝐷−𝐷 ∙ 𝜏𝑘,𝐷−𝐷
=

0,577 ∙ 205

1,5 ∙ 5,2  
= 15,2 [−] (7.59) 
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Výsledná dynamická bezpečnost v průřezu D-D: 

𝑘𝑣,𝐷−𝐷 =
𝑘𝑑,𝐷−𝐷 ∙ 𝑘𝑠,𝜏,𝐷−𝐷

√𝑘𝑑,𝐷−𝐷
2 + 𝑘𝑠,𝜏,𝐷−𝐷

2

=
51,4 ∙ 15,2  

√51,42 + 15,22
= 14,6 [−]   𝑉𝑦ℎ𝑜𝑣𝑢𝑗𝑒 

(7.60) 

Tabulka 7. 3 - Shrnutí výsledků statické a dynamické kontroly kritických průřezů na vstupním hřídeli [30] 

Kritické průřezy A-A B-B C-C D-D E-E 

Statická bezpečnost 𝑘𝑠[−] 2 4,9 9,1 7,4 4,7 

Dynamická bezpečnost ve smyku 𝑘𝑠,𝜏[−] - - - 15,2 9,8 

Dynamická bezpečnost v ohybu 𝑘𝑑[−] - - - 51,4 32 

Výsledná dynamická bezpečnost 𝑘𝑣  [−] - - - 14,6 9,4 

Vstupní hřídel dle provedených statických a dynamických kontrol vyhovuje. Výsledky statických 

bezpečností jsou vyšší než 1,5 [1]. Zároveň výsledné dynamické bezpečnosti kontrolovaných průřezů 

jsou vyšší než rozmezí 𝑘𝑣 = 1,8 ÷ 2,5 [−] [7]. Toto rozmezí platí pro menší výstižnost výpočtu. 

7.4 Výpočet předlohové hřídele 

Na obrázku 7.10 je znázorněna předlohová hřídel zatížená silami šikmého ozubení prvního a 

druhého soukolí. V tabulce 7.4 jsou znázorněny vypočtené hodnoty reakcí ložiska A a B. Tyto reakce 

jsou zjištěny společně s průběhem ohybového a točivého momentu softwarem MITcalc [30]. Nutno 

poznamenat, že předlohová hřídel je zatěžovaná navíc působícími silami  ozubeného kola pohánějící 

zubová čerpadla. Avšak, zde lze tyto silové účinky zanedbat. Zubová čerpadla fungují jako oběhová a 

až na odpory ve vedeních (ohýbané trubky, šroubení) a tryskách nevzniká v obvodu taková zátěž, 

která by odebírala vysoké množství výkonu.      

 
Obrázek 7. 10 - Silové zatížení předlohové hřídele 
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Obrázek 7. 11 - Průběh točivého a výsledného ohybového momentu na předlohovém hřídeli [30] 

Tabulka 7. 4 - Shrnutí výsledků reakcí [30] 

Smysl 
otáčení 

Ložisko A Ložisko B 

Jednotky 
Výsledná radiální 

reakce 𝑅𝐴 
Axiální reakce 

𝑅𝐴𝑥 
Výsledná radiální 

reakce 𝑅𝐵 
Axiální reakce 

𝑅𝐵𝑥 

PSO 2919,5 - 2299,4 242,1 
[𝑁] 

[𝑁] 

7.4.1 Statická a dynamická kontrola 

Předlohové hřídele je vyrobena z materiálu 12 010.1 s hodnotou mezí kluzu 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛 = 205 𝑀𝑃𝑎 a 

mezí pevnosti 𝑅𝑚 = 300 𝑀𝑃𝑎 [20]. Na obrázku 7.12 je zobrazena předlohová hřídel s konstrukčními 

vruby. Průřezy A, B a F jsou namáhány pouze ohybem. Průřezy C, D a E jsou namáhány kombinovaně.  

 

Obrázek 7. 12 - Předlohová hřídel s kritickými průřezy 

Statická a dynamická kontrola bude provedena pro kritické průřezy C-F. Pomocí softwaru 

MITcalc [30] jsou odečítány nominální ohybová a smyková napětí pro kontrolované průřezy. 

Následně jsou zjišťovány dynamické bezpečnosti v ohybu. 
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Dle níže uvedených vztahů jsou počítány hodnoty redukovaných napětí, statických a výsledných 

dynamických bezpečností pro kritické průřezy. Výsledky daných vztahu jsou vypsány v tabulce 7.5. 

Redukované napětí podle HMH: 

𝜎𝑟𝑒𝑑 = √(𝛼𝜎 ∙ 𝜎𝑜)2 + 3 ∙ (𝛼𝜏 ∙ 𝜏𝑘)2 (7.61) 

Součinitel statické bezpečnosti: 

Vztah 7.62 je použit pro průřezy namáhány kombinovaně (průřezy C, D a E). Vztah 7.63 je použit 

pro průřez F namáhány pouze ohybem. 

𝑘𝑠 =
𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝜎𝑟𝑒𝑑
 (7.62) 

𝑘𝑠 =
𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝛼𝜎 ∙ 𝜎𝑜
 (7.63) 

Součinitel dynamické bezpečnosti ve smyku (uvažován statický krut): 

𝑘𝑠,𝜏 =
0,577 ∙ 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝛼𝜏 ∙ 𝜏𝑘
 (7.64) 

Výsledná dynamická bezpečnost: 

𝑘𝑣 =
𝑘𝑑 ∙ 𝑘𝑠,𝜏

√𝑘𝑑
2 + 𝑘𝑠,𝜏

2

 
(7.65) 

Tabulka 7. 5 – Shrnutí výsledků statické a dynamické kontroly kritických průřezů na předlohové hřídeli [8,4,30] 

Kritické průřezy C-C D-D E-E F-F 

Napětí v průřezu 

Ohybové: 𝜎𝑜[MPa] 10,3 9 6,5 5 

Smykové: 𝜏𝑘[MPa] 5,2 5,6 7,6 - 

Součinitel jednorázového přetížení 𝐾𝐴𝑆 [−] 2 

Tvarový součinitel pro krut 𝛼𝜏 [−] 2,8 1,4 2,8 - 

Tvarový součinitel pro ohyb 𝛼𝜎  [−] 3,5 2,2 3,5 2,4 

Redukované napětí dle HMH 𝜎𝑟𝑒𝑑  [𝑀𝑃𝑎] 44 24 43,3 - 

Statická bezpečnost 𝑘𝑠 [−] 2,3 4,3 2,4 8,5 

Dynamická bezpečnost ve smyku 𝑘𝑠,𝜏 [−] 8,1 15,1 5,6 - 

Dynamická bezpečnost v ohybu 𝑘𝑑  [−] 7,1 10,5 13,1 9,9 

Výsledná dynamická bezpečnost 𝑘𝑣  [−] 5,3 8,6 5,1 - 
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Předlohová hřídel dle provedených statických a dynamických kontrol vyhovuje. Výsledky 

statických bezpečností jsou vyšší než 1,5 [1]. Zároveň výsledné dynamické 

bezpečnosti kontrolovaných průřezů jsou vyšší než rozmezí 𝑘𝑣 = 1,8 ÷ 2,5 [−] [7].  

7.5 Výpočet výstupní hřídele 

Na obrázku 7.13 je znázorněna výstupní hřídel zatížená silami šikmého ozubení druhého soukolí. 

V tabulce 7.6 jsou znázorněny vypočtené hodnoty reakcí ložiska A a B. Tyto reakce a průběhy 

ohybového a točivého momentu jsou zjišťovány softwarem MITcalc [30].  

 

Obrázek 7. 13 - Silové zatížení výstupní hřídele¨ 

 
Obrázek 7. 14 - Průběh točivého a výsledného ohybového momentu na výstupním hřídeli [30] 
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Tabulka 7. 6 - Shrnutí výsledků reakcí [30] 

 Smysl 
otáčení 

Ložisko A Ložisko B 

Jednotky Výsledná 
radiální reakce 

𝑅𝐴 

Axiální 
reakce 𝑅𝐴𝑥 

Výsledná 
radiální reakce 

𝑅𝐵 

Axiální 
reakce 𝑅𝐵𝑥 

PSO 1616,5 - 2230,8 1206,8 
[𝑁] 

[𝑁] 

7.5.1 Statická a dynamická kontrola 

Výstupní hřídel je zhotovena z materiálu 12010.1 s hodnotou mezí kluzu 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛 = 205 𝑀𝑃𝑎 a 

mezí pevnosti 𝑅𝑚 = 300 𝑀𝑃𝑎 [20]. Na obrázku 7.15 je zobrazena výstupní hřídel s konstrukčními 

vruby. Průřezy A a B jsou namáhány pouze ohybem. Průřezy C a D jsou namáhány kombinovaně. 

Průřezy E, F a G jsou namáhány krutem. Statická kontrola bude provedena pro průřezy C-G. 

Softwarem MITcalc [30] jsou zjištěny nominální ohybová a smyková napětí pro daná kritická místa. 

Dynamická kontrola je provedena pro průřezy C a D.  

 

Obrázek 7. 15 - Výstupní hřídel s kritickými průřezy 

 

Dle níže uvedených vztahů jsou počítány hodnoty redukovaných napětí, statických a výsledných 

dynamických bezpečností pro vybrané kritické průřezy. Výsledky daných vztahů jsou vypsány 

v tabulce 7.7. 

Redukované napětí podle HMH: 

𝜎𝑟𝑒𝑑 = √(𝛼𝜎 ∙ 𝜎𝑜)2 + 3 ∙ (𝛼𝜏 ∙ 𝜏𝑘)2 (7.66) 
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Součinitel statické bezpečnosti: 

Vztah 7.67 je použit pro průřezy namáhány kombinovaně (průřezy C a D). Vztah 7.68 je použit 

pro průřezy namáhány krutem (průřezy E, F a G) 

𝑘𝑠 =
𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝜎𝑟𝑒𝑑
 (7.67) 

𝑘𝑠 =
0,577 ∙ 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝐾𝐴𝑆 ∙ 𝛼𝜏 ∙ 𝜏𝑘
 (7.68) 

Součinitel dynamické bezpečnosti ve smyku (uvažován statický krut): 

𝑘𝑠,𝜏 =
0,577 ∙ 𝑅𝑒𝑚𝑖𝑛

𝛼𝜏 ∙ 𝜏𝑘
 (7.69) 

Výsledná dynamická bezpečnost: 

𝑘𝑣 =
𝑘𝑑 ∙ 𝑘𝑠,𝜏

√𝑘𝑑
2 + 𝑘𝑠,𝜏

2

 
(7.70) 

Tabulka 7. 7 - Výsledky statické a dynamické kontroly výstupní hřídele [8,4,30] 

Kritická místa C-C D-D E-E F-F G-G 

Napětí v průřezu 
Ohybové: 𝜎𝑜[𝑀𝑃𝑎] 1,7 1,1 - - - 

Smykové: 𝜏𝑘[𝑀𝑃𝑎] 3 3,3 4,2 9 10 

Součinitel jednorázového přetížení  𝐾𝐴𝑆 [−] 2 

Tvarový součinitel pro krut 𝛼𝜏 [−] 2,8 1,5 1,5 1,55 2,8 

Tvarový součinitel pro ohyb 𝛼𝜎  [−] 3,5 2,4 - - - 

Redukované napětí dle HMH 𝜎𝑟𝑒𝑑[𝑀𝑃𝑎]  15,7 9 - - - 

Statická bezpečnost 𝑘𝑠[−]  6,5 11,4 9,3 4,2 2,1 

Dynamická bezpečnost ve smyku 𝑘𝑠,𝜏[−]  14,1 23,9 - - - 

Dynamická bezpečnost v ohybu 𝑘𝑑[−] 41 101 - - - 

Výsledná dynamická bezpečnost 𝑘𝑣  [−]  13,3 23,3 - - - 

Výstupní hřídel dle provedených statických a dynamických kontrol vyhovuje. Výsledky statických 

bezpečností jsou vyšší než 1,5 [1]. Zároveň výsledné dynamické bezpečnosti kontrolovaných průřezů 

jsou vyšší než rozmezí 𝑘𝑣 = 1,8 ÷ 2,5 [−] [7].  
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8 Kontrola tuhosti hřídelí 

V této kapitole jsou kontrolovány ohybové a torzní tuhosti navržených hřídelí. Tyto kontroly jsou 

provedeny v softwaru MITcalc [30]. 

8.1 Maximální zatížení  

Kontrola maximálních ohybových a torzních deformací je stanovena k součiniteli jednorázového 

přetížení KAS = 2 [-]. Je to maximální zatížení, ke kterému může dojít po dobu provozu za předpokladu 

absence řízení elektromotoru, popřípadě pojistné spojky umístěné na válcovém konci výstupní 

hřídele převodovky. Výpočty silových účinků ozubení působící na hřídel byly počítány během 

pevnostních kontrol hřídelí. Nyní jsou výpočty opakovány s tím rozdílem, že se silový účinek navýší o 

hodnotu součinitele KAS. Výsledky jsou zobrazeny v tabulce 8.1. Platí taktéž pro vstupní jmenovitý 

točivý moment, který je při přetížení roven T1,max = 500 Nm. 

Tabulka 8. 1- Maximální zatížení vlivem KAS 

Obvodové síly Radiální síly Axiální síly 

𝐹𝑇12,𝑚𝑎𝑥 [𝑁] 𝐹𝑇34,𝑚𝑎𝑥 [𝑁] 𝐹𝑅12,𝑚𝑎𝑥 [𝑁] 𝐹𝑅34,𝑚𝑎𝑥 [𝑁] 𝐹𝐴12,𝑚𝑎𝑥 [𝑁] 𝐹𝐴34,𝑚𝑎𝑥 [𝑁] 

7886,4 6568,4 3058 2547 2897,8 2413,6 

8.2 Kontrola ohybové tuhosti hřídelí 

Jedná se o kontrolu maximálních průhybů hřídelí a průhybů ve středech nábojů pod ozubenými 

koly. Dále jsou zjišťovány hodnoty natočení středových průřezů ozubených kol a naklopení vnitřních 

kroužků ložisek vůči vnějším kroužkům. Získané výsledky jsou porovnány s dovolenými hodnotami, 

které vychází z provozních zkušeností a katalogů výrobců ložisek. 

8.2.1 Ohybové deformace vstupní hřídele 

Maximální průhyb vstupní hřídele dle MITcalc [30]: 

𝑤𝑚𝑎𝑥 = 0,002 𝑚𝑚 

  

Obrázek 8. 1 - Průběh průhybové čáry vstupní hřídele [30] 
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Tabulka 8. 2 – Výsledky průhybů a natočení průřezů hřídele v místě středu náboje ozubeného kola a ložisek [30] 

 Ložisko A Ložisko B Kolo 1 

Průhyb [mm] - - 3.10-4 

Natočení [´] 0,048 0,042 0,018 

Hodnotu dovolených natočení vnitřních kroužků kuželíkových ložisek udává samotný výrobce. 

Dle SKF je hodnota dovoleného natočení vnitřních kroužků [18]: 

𝜑𝐿,𝐴𝐵,𝑑𝑜𝑣 = 2 [′] 

Dovolený průhyb hřídele v místě středu náboje ozubeného kola [7]: 

𝑤𝑂𝑍,12,𝑑𝑜𝑣 = 0,01 ∙ 𝑚𝑛,12 = 0,01 ∙ 3,5 = 0,035 𝑚𝑚 (8.1) 

Dovolené natočení průřezu hřídele v místě středu náboje ozubeného kola [7]: 

𝜑𝑂𝑍,𝑑𝑜𝑣 = (3 ÷ 7) [′] 

Porovnáním výsledků s dovolenými hodnotami lze konstatovat, že vstupní hřídel z hlediska 

ohybových deformací vyhovuje. 

8.2.2 Ohybové deformace předlohové hřídele 

Maximální průhyb předlohového hřídele dle MITcalc [30]: 

𝑤𝑚𝑎𝑥 = 0,017 𝑚𝑚 

  

Obrázek 8. 2-Průběh průhybové čáry předlohové hřídele[30] 

Dovolený maximální průhyb po celé délce je dán vztahem [7]: 

𝑤𝑚𝑎𝑥,𝑑𝑜𝑣 = (2 ∙ 10−4 ÷ 3 ∙ 10−4) ∙ 𝐿 = (2 ∙ 10−4 ÷ 3 ∙ 10−4) ∙ 231,5 = (0,046 ÷ 0,07) 𝑚𝑚 (8.2) 

Tabulka 8. 3- Výsledky průhybů a natočení průřezů hřídele v místě středů nábojů ozubených kol a ložisek [30] 

 Ložisko A Ložisko B Pastorek 2 Kolo 3 

Průhyb [mm] - - 0,01 0,01 

Natočení [´] 0,792 0,822 0,6 0,6 
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Hodnotu dovolených natočení vnitřních kroužků válečkových ložisek udává samotný výrobce.  

Dle SKF je hodnota dovoleného natočení vnitřního kroužku [18]: 

𝜑𝐿,𝐴𝐵,𝑑𝑜𝑣 = 3 [′] 

Dovolený průhyb hřídele v místě středu náboje ozubeného kola [7]: 

𝑤𝑂𝑍,12,𝑑𝑜𝑣 = 𝑤𝑂𝑍,34,𝑑𝑜𝑣 = 0,01 ∙ 𝑚𝑛,12 = 0,01 ∙ 3,5 = 0,035 𝑚𝑚 (8.3) 

Dovolené natočení průřezu hřídele v místě středu náboje ozubeného kola [7]: 

𝜑𝑂𝑍,𝑑𝑜𝑣 = (3 ÷ 7) [′] 

Porovnáním výsledků s dovolenými hodnotami lze konstatovat, že předlohová hřídel z hlediska 

ohybových deformací vyhovuje. 

8.2.3 Ohybové deformace výstupní hřídele 

Maximální průhyb výstupní hřídele dle MITcalc [30]: 

𝑤𝑚𝑎𝑥 = 0,0017 𝑚𝑚 

  

Obrázek 8. 3- Průběh průhybové čáry výstupní hřídele [30] 

 Tabulka 8. 4 - Výsledky průhybů a natočení průřezu hřídele v místě středu náboje ozubeného kola a ložisek [30] 

 Ložisko A Ložisko B Pastorek 4 

Průhyb [mm] - - 3.10-4 

Natočení [´] 0,036 0,042 0,012 

Dovolené naklopení vnitřních kroužků kuželíkových ložisek [18]: 

𝜑𝐿,𝐴𝐵,𝑑𝑜𝑣 = 3 [′] 

Dovolený průhyb hřídele v místě středu náboje ozubeného kola [7]: 

𝑤𝑂𝑍,34,𝑑𝑜𝑣 = 0,01 ∙ 𝑚𝑛,34 = 0,01 ∙ 3,5 = 0,035 𝑚𝑚 (8.4) 
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Dovolené natočení průřezu hřídele v místě středu náboje ozubeného kola [7]: 

𝜑𝑂𝑍,𝑑𝑜𝑣 = (3 ÷ 7) [′] 

Porovnáním dosažených výsledků s dovolenými hodnotami lze konstatovat, že výstupní hřídel 

z hlediska ohybových deformací vyhovuje. 

8.3 Kontrola torzní tuhosti hřídelí 

Dovolený úhel zkroucení 𝜑𝐷 hřídele závisí na požadavcích konstrukce a způsobu provozu. 

Jeho hodnota bývá volena [7]: 

𝜑𝐷 = 0,25 °. 𝑚−1  

Výsledky celkového zkroucení hřídelí na délce namáhané točivým momentem jsou zobrazeny 

v tabulce 8.5. 

Tabulka 8. 5 - Maximální zkroucení hřídelí při jednorázovém přetížení [30] 

 Vstupní hřídel Předlohová hřídel Výstupní hřídel 

Maximální zkroucení 𝜑𝑚𝑎𝑥 [°] 0,052 0,042 0,043 

Namáhána délka hřídele [mm] 128,5 139 125 

Úhel zkroucení, stanovený ze známých provozních podmínek a konkrétních požadavků na torzní 

tuhost, může být často podstatně větší. Především u pohonů s plynulým záběrem a stálým pracovním 

točivým momentem. Hřídele z hlediska torzní tuhosti vyhovují.  
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9 Kontrola přenosu točivého momentu 

V kapitole jsou kontrolovány tvarové spoje, které přenáší točivý moment. Provedený výpočet 

v dané kapitole slouží prioritně k názorné ukázce postupu dimenzování drážkového spoje. Výsledky 

drážkových spojů jsou shrnuty v tabulce 9.1. 

Kontrola drážkového spoje II.: 

Evolventní drážkový spoj: 55x1,25x9H/9g ČSN 01 4953 – zaobl. dna 

Přenos točivého momentu [1]: 

𝑝1 =
2 ∙ 𝑇1 ∙ 𝐾𝐴𝑆

𝜑𝐷 ∙ ℎ𝐸𝐷 ∙ 𝑏𝐸𝐷 ∙ 𝑑𝑠,𝐸𝐷 ∙ 𝑧𝐸𝐷
≤ 𝑝𝐷 = (50 ÷ 70) 𝑀𝑃𝑎 

𝑝1 =
2000 ∙ 250 ∙ 2

0,5 ∙ 1,475 ∙ 10 ∙ 68,3 ∙ 54
= 36,8 𝑀𝑃𝑎    𝑉𝑦ℎ𝑜𝑣𝑢𝑗𝑒 

(9.1) 

Předpokládá se relativní funkční počet drážek 𝜑𝐸𝐷 = 0,5 [−] [6]. 

Patní průměr drážkování hřídele (zaoblená dna) [1]:  

𝑑𝑓𝐻 = 𝐷𝐸𝐷 − 2,76 ∙ 𝑚𝐸𝐷 = 70 − 2,76 ∙ 1,25 = 66,55 𝑚𝑚 (9.2) 

Hlavové průměry drážkování hřídele a náboje [1]: 

𝑑𝑎𝐻 = 𝐷𝐸𝐷 − 0,2 ∙ 𝑚𝐸𝐷 = 70 − 0,2 ∙ 1,25 = 69,75 𝑚𝑚 (9.3) 

𝐷𝑎𝑁 = 𝑑𝑓𝐻 + 0,2 ∙ 𝑚𝐸𝐷 = 66,55 + 0,2 ∙ 1,25 = 66,8 𝑚𝑚 (9.4) 

Střední průměr drážkování [1]: 

𝑑𝑠,𝐸𝐷 =
𝑑𝑎𝐻 + 𝐷𝑎𝑁

2
=

69,75 + 66,8

2
= 68,3 𝑚𝑚 (9.5) 

Společná výška drážkování [1]: 

ℎ𝐸𝐷 =
𝑑𝑎𝐻 − 𝐷𝑎𝑁

2
=

54,75 − 51,8

2
= 1,475 mm (9.6) 

Obvodová síla na jeden zub [1]: 

𝐹1 =
2 ∙ 𝑇1

𝜑𝐸𝐷 ∙ 𝑧𝐸𝐷 ∙ 𝑑𝑠,𝐸𝐷
=

2000 ∙ 250

0,5 ∙ 54 ∙ 68,3 
= 271,2 𝑁 (9.7) 
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Společná šířka drážkování [1]:  

𝑏´𝐸𝐷 ≥
2 ∙ 𝐹1

(𝑑𝑎𝐻 − 𝐷𝑎𝑁) ∙ 𝑝𝐷
=

2 ∙ 271,2 

(69,75 − 66,8) ∙ 50
= 3,7 𝑚𝑚 (9.8) 

Zvoleno  𝑏𝐸𝐷 = 10 𝑚𝑚. 

 

Obrázek 9. 1 - Graf dovolených měrných tlaků pD [10] 

Volba dovolených hodnot měrných tlaků je závislá na druhu zatížení (stálé, proměnlivé, rázové). 

Je uvažováno se stálým zatížení, kde byla z obrázku 9.1 odečtena dovolená hodnota měrného tlaku 

s ohledem na daný druh zatížení. Ve všech případech se vychází z charakteru spoje ocel-ocel o 

minimální pevnosti v tahu/tlaku 𝑅𝑚 = 300 𝑀𝑃𝑎  (materiál hřídelí) pro stále zatížení a pevná uložení 

s mikroposuvy.  

Tabulka 9. 1 – Výsledky měrných tlaků drážkových spojů I-VI 

Evolventní drážkové spoje 
(pevné uložení s mikroposuvy,  

boky netvrzené) 
Charakter spoje 

Vypočtený měrný 

tlak  𝑝1 [𝑀𝑃𝑎] 

Dovolený měrný 

tlak  𝑝𝐷 [𝑀𝑃𝑎] 

Drážkový spoj I. 
55x2x9H/9d – zaobl. dna 

Ocel-ocel  10,4 50-70  

Drážkový spoj II.  
70x1.25x9H/9g – zaobl. dna 

Ocel-ocel 36,8 50-70   

Drážkový spoj III. 
60x1.25x9H/9g – zaobl. dna 

Ocel-ocel 37,2 50-70 

Drážkový spoj IV. 
55x1.25x9H/9g – zaobl. dna 

Ocel-ocel 44,6 50-70   

Drážkový spoj V. 
70x1.25x9H/9g – zaobl. dna 

Ocel-ocel 26,2 50-70 

Drážkový spoj VI. 
50x1.25x9H/9d – zaobl. dna 

Ocel-ocel  8,8 50-70 

Evolventní drážkové spoje jsou vyhovující. 
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10 Kontrola předlohové hřídele vůči kritickým otáčkám  

Kapitola se zaměřuje na hledání vlastních frekvencí rotační soustavy, která je složena z 

předlohové hřídele a nasazených ozubených kol. Tato kontrola je provedena modální analýzou 

v prostředí Ansys Workbench 19.1 [29]. Získané hodnoty jsou porovnány se skutečnou frekvencí 

(otáčkami) předlohové hřídele. 

Frekvence předlohové hřídele: 

𝑓2 =
𝑛2

60
=

4218

60
= 70,3 𝑠−1 (10.1) 

Tabulka 10. 1 - Nalezené vlastní frekvence soustavy [29] 

Nalezené vlastní frekvence rotační soustavy [Hz,s-1] 

1 2 3 4 5 6 

1514 1514 2791 3893 4973 4973 

 

Obrázek 10. 1- Vlastní tvar kmitání při frekvenci 1514 Hz [29] 

 

Obrázek 10. 2 - Vlastní tvar kmitání při frekvenci 4973 Hz [29] 

Z výsledků je zřejmé, že soustava pracuje v pásmu podkritických otáček a není ohrožena 

rezonancí. 



57 

 

11 Kontrola ložisek a volba maziva  

Kapitola, ve které jsou řešeny provozní životnosti nejvíce zatížených kuželíkových a válečkových 

ložisek. Názorný výpočet je proveden pro ložisko na vstupním hřídeli a přidán je i výpočet 

válečkového ložiska.  

11.1 Trvanlivost ložisek vstupní hřídele  

Vstupní hřídel je uložena ve skříni převodovky prostřednictvím kuželíkových ložisek 32913 firmy 

SKF [18]. Při výpočtu výsledných reakcí je zahrnut součinitel vnějších dynamických sil KA = 1,25 [-].  

Tabulka 11. 1- Shrnutí výsledků vypočtených reakcí ložisek na vstupním hřídeli 

Rovina 

Ložisko A: 32913 (SKF) Ložisko B: 32913 (SKF) 

Jednotky Radiální 
reakce 

𝑅𝐴𝑦, 𝑅𝐴𝑧 

Axiální 
reakce 𝑅𝐴𝑥 

Radiální 
reakce 

𝑅𝐵𝑦, 𝑅𝐵𝑧 

Axiální 
reakce 𝑅𝐵𝑥 

(x-y) -1985,2 
1448,9 

456,2 
- 

[N] 

(x-z) 1918,3 2024,9 [N] 

Výsledná radiální reakce se zahrnutím součinitele KA: 

𝑅𝐴,𝑣 = √(𝐾𝐴 ∙ 𝑅𝐴𝑦)
2

+ (𝐾𝐴 ∙ 𝑅𝐴𝑧)2 = √(1,25 ∙ 1985,2)2 + (1,25 ∙ 1918,3)2 = 

= 3450,7 𝑁 

(11.1) 

𝑅𝐵,𝑣 = √(𝐾𝐴 ∙ 𝑅𝐵𝑦)
2

+ (𝐾𝐴 ∙ 𝑅𝐵𝑧)2 = √(1,25 ∙ 456,2)2 + (1,25 ∙ 2024,9)2 = 

= 2594,6 𝑁 

(11.2) 

Výsledná axiální reakce se zahrnutím součinitele KA: 

𝑅𝐴,𝑎,𝑣 = 𝐾𝐴 ∙ 𝑅𝐴𝑥 = 1,25 ∙ 1448,9 = 1811,1 𝑁 (11.3) 

Tabulka 11. 2-Shrnutí výsledků výsledných reakcí 

Výsledná radiální 
reakce ložiska A 

𝑅𝐴,𝑣  [N] 

Výsledná axiální 
reakce ložiska A 

𝑅𝐴,𝑎,𝑣 [N] 

Výsledná radiální 
reakce ložiska B 

𝑅𝐵,𝑣  [N] 

Výsledná axiální 
reakce ložiska B 

𝑅𝐵,𝑎,𝑣 [N] 

3450,7 1811,1 2594,6 - 
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Tabulka 11. 3 -Výpočtové a technické parametry kuželíkového ložiska 32913 firmy SKF [18] 

Základní 
dynamická 
únosnost 

Základní 
statická 

únosnost 

Mezní 
únavové 
zatížení 

Mezní otáčky 
Hmotnost 

ložiska 
Výpočtový 
součinitel 

Výpočtový 
součinitel 

𝐶 [𝑘𝑁] 𝐶0 [𝑘𝑁] 𝑃𝑢  [𝑘𝑁] 𝑛𝑚𝑒𝑧[𝑚𝑖𝑛−1] 𝑚𝐿  [𝑘𝑔] 𝑒 [−] 𝑌 [−] 

54,7 80 8,15 5600 0,32 0,35 1,7 

Ekvivalentní dynamické zatížení ložiska A [18]: 

𝐹𝑎,𝐴

𝑅𝐴,𝑣
> 𝑒        

 
𝐹𝑎,𝐴

𝑅𝐴,𝑣
=

2574,2 

3450,7 
= 0,74 > 𝑒 = 0,35 

(11.4) 

𝑃𝐴 = 0,4 ∙ 𝑅𝐴,𝑣  + Y ∙ 𝐹𝑎,𝐴 = 0,4 ∙ 3450,7 + 1,7 ∙ 2574,2  = 5756,4 𝑁        (11.5) 

Vnitřní axiální síla ložiska B [18]: 

𝐹𝑎,𝐵 =
0,5 ∙ 𝑅𝐵,𝑣

𝑌
=

0,5 ∙ 2594,6

1,7
= 763,1 𝑁 (11.6) 

Axiální zatížení ložiska A [18]: 

𝐹𝑎,𝐴 = 𝐹𝑎,𝐵 + 𝑅𝐴,𝑎,𝑣 = 763,1 + 1811,1 = 2574,2 𝑁 (11.7) 

 

Obrázek 11. 1 - Axiální zatížení ložiskových soustav se dvěma jednořadými kuželíkovými ložisky a / nebo dvojicí ložisek 
v tandemu [18] 

Provozní trvanlivost ložiska A:  

𝐿10ℎ = (
𝐶

𝑃𝐴
)

𝑝

∙
106

60 ∙ 𝑛1
= (

54 700

5756,4 
)

10
3

∙
106

60 ∙ 3100
= 9773,3 ℎ𝑜𝑑 (11.8) 

kde  𝑝 exponent rovnice trvanlivosti (pro ložiska s čárovým stykem  𝑝 =
10

3
) [18] 
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11.1.1 Provozní trvanlivost dle SKF 

Střední průměr ložiska 32913 [18]: 

𝑑𝑚 = 0,5 ∙ (𝑑𝐿 + 𝐷𝐿) = 0,5 ∙ (65 + 90) = 77,5 𝑚𝑚 (11.9) 

Z katalogu SKF [18] byla dle provozních otáček vstupní hřídele a středního průměru ložiska 

stanovena minimální viskozita oleje 𝜈1 = 8 𝑚𝑚2 ∙ 𝑠−1. 

Maximální provozní teplota je 60°C. Pro danou provozní teplotu bylo zvoleno mazivo dle 

klasifikace ISO VG 100. Viskozita maziva dle SKF je při teplotě 60°C [18]: 

 𝜈𝑉𝐺100,60 = 40 𝑚𝑚2 ∙ 𝑠−1 

Výpočet stavu mazání – viskózního poměru [18]: 

𝜅 =
𝜈𝑉𝐺100,60

𝜈1
=

40

8
= 5 [−] (11.10) 

Dle katalogu SKF je stanovena hodnota faktoru znečištění 𝜂𝑐  pro normální znečištění [18]: 

𝜂𝑐 =  (0,5 ÷ 0,6) [−]. 

 Je zvolena hodnota 𝜂𝑐 =  0,55 [−]. 

Poměr znečištění [18]: 

𝜂𝑐 ∙
𝑃𝑢

𝑃𝐴
= 0,55 ∙

8150

5756,4
= 0,78 [−] (11.11) 

Provozní trvanlivost ložiska A dle SKF: 

Hodnota součinitele aSKF  byla odečtena z grafu pro ložiska s čarovým stykem. Odečet závisel na 

viskózním poměru a poměru znečištění pro SKF standard bearings [18]: 

𝑎𝑆𝐾𝐹 = 12 [−] 

𝐿10𝑛𝑚ℎ = 𝑎𝑆𝐾𝐹 ∙ (
𝐶

𝑃𝐴
)

𝑝

∙
106

60 ∙ 𝑛1
= 12 ∙ (

54 700

5756,4 
)

10
3

∙
106

60 ∙ 3100
= 117 280 ℎ𝑜𝑑 (11.12) 

11.1.2 Minimální radiální zatížení  

Minimální radiální zatížení kuželíkového ložiska 32913 v podpoře B [18]: 

𝐹𝑟𝑚 = 0,02 ∙ 𝐶 = 0,02 ∙ 54700 = 1 094 𝑁 (11.13) 

Kuželíkové ložisko 32913 v podpoře B dosahuje minimálního zatížení a není potřeba jeho 

předepnutí.  



60 

 

11.2 Trvanlivost ložisek předlohové hřídele  

Předlohová hřídel je ve skříni převodovky uložena prostřednictvím válečkových ložisek. Je použit 

typ ložisek NJ 2009 ECP pro zachycení rozdílu axiálních sil z ozubení. V tabulce 11.4 jsou shrnuty 

výsledné radiální a axiální reakce se zahrnutím součinitele vnějších dynamických sil KA. 

Tabulka 11. 4- Shrnutí výsledků výsledných reakcí  

Výsledná radiální 
reakce ložiska A  

𝑅𝐴,𝑣 = 𝑅𝐴 ∙ 𝐾𝐴 [𝑁] 

Výsledná axiální 
reakce ložiska A 

𝑅𝐴,𝑎,𝑣 = 𝑅𝐴𝑥 ∙ 𝐾𝐴 [𝑁] 

Výsledná radiální 
reakce ložiska B 

𝑅𝐵,𝑣 = 𝑅𝐵 ∙ 𝐾𝐴 [𝑁] 

Výsledná axiální reakce 
ložiska B 

𝑅𝐵,𝑎,𝑣 = 𝑅𝐵𝑥 ∙ 𝐾𝐴 [𝑁] 

3649,4 - 2874,3 302,6 

Tabulka 11. 5- Výpočtové a technické parametry válečkového ložiska NJ 2009 ECP [18] 

Základní 
dynamická 
únosnost 

Základní 
statická 

únosnost 

Mezní 
únavové 
zatížení 

Mezní 
otáčky 

Hmotnost 
ložiska 

Výpočtový 
součinitel 

Výpočtový 
součinitel 

𝐶 [𝑘𝑁] 𝐶0 [𝑘𝑁] 𝑃𝑢 [𝑘𝑁] 𝑛𝑚𝑒𝑧 [𝑚𝑖𝑛−1] 𝑚𝐿  [𝑘𝑔] 𝑒 [−] 𝑌 [−] 

52,8 64 7,8 9000 0,3 0,3 0,4 

Ekvivalentní dynamické zatížení ložiska v podpoře A a B: 

𝑅𝐵,𝑎,𝑣

𝑅𝐵,𝑣
< e   

𝑅𝐵,𝑎,𝑣

𝑅𝐵,𝑣
=

302,6

2874,3
= 0,1 < e = 0,2  

(11.14) 

𝑃𝐵 = 𝑅𝐵,𝑣 = 2874,3 𝑁 (11.15) 

𝑃𝐴 = 𝑅𝐴,𝑣 = 3649,4 N (11.16) 

Provozní trvanlivosti ložiska A: 

𝐿10ℎ = (
𝐶

𝑃𝐴
)

𝑝

∙
106

60 ∙ 𝑛2
= (

52800

3649,4 
)

10
3

∙
106

60 ∙ 4218
= 29 170,4 ℎ𝑜𝑑 (11.17) 
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11.2.1 Provozní trvanlivost dle SKF  

Střední průměr ložiska NJ 2009 ECP [18]: 

𝑑𝑚 = 0,5 ∙ (𝑑𝐿 + 𝐷𝐿) = 0,5 ∙ (45 + 75) = 60 𝑚𝑚 (11.18) 

Z katalogu SKF [18] byla dle provozních otáček předlohové hřídele a středního průměru ložiska 

stanovena minimální viskozita oleje: 𝜈1 = 8 𝑚𝑚2 ∙ 𝑠−1 

Maximální provozní teplota je 60°C. Pro danou provozní teplotu bylo zvoleno mazivo dle 

klasifikace ISO VG 100. Viskozita maziva dle SKF je při teplotě 60°C [18]: 

 𝜈𝑉𝐺100,60 = 40 𝑚𝑚2 ∙ 𝑠−1 

Výpočet stavu mazání – viskózního poměru [18]: 

𝜅 =
𝜈𝑉𝐺100,60

𝜈1
=

40

8
= 5 [−] (11.19) 

Dle katalogu SKF je stanovena hodnota faktoru znečištění 𝜂𝑐 pro normální znečištění. Je zvolena 

stejná hodnota 𝜂𝑐  jako v kapitole 11.1.1.  

Poměr znečištění [18]: 

𝜂𝑐 ∙
𝑃𝑢

𝑃𝐴
= 0,55 ∙

7800

3649,4 
= 1,2 [−] (11.20) 

Trvanlivost ložiska A dle SKF: 

Hodnota aSKF  byla odečtena z grafu pro ložiska s čarovým stykem. Odečet závisel na viskózním 

poměru a poměru znečištění pro SKF standard bearings [18]: 

𝑎𝑆𝐾𝐹 = 20 [−] 

𝐿10𝑛𝑚ℎ = 𝑎𝑆𝐾𝐹 ∙ (
𝐶

𝑃𝐴
)

𝑝

∙
106

60 ∙ 𝑛2
= 20 ∙ (

52 800

3649,4  
)

10
3

∙
106

60 ∙ 4218
= 583 408 ℎ𝑜𝑑 (11.21) 

 

 

 

 

 

 



62 

 

11.3 Trvanlivost ložisek výstupní hřídele  

Je použit stejný typ kuželíkových ložisek jako na vstupní hřídeli. Výsledky výsledných reakcí jsou 

zobrazeny v tabulce 11.6. 

Tabulka 11. 6 - Shrnutí výsledků výsledných reakcí 

Výsledná radiální reakce 
ložiska A  

𝑅𝐴,𝑣 = 𝑅𝐴 ∙ 𝐾𝐴 [𝑁] 

Výsledná axiální 
reakce ložiska A 

𝑅𝐴,𝑎,𝑣 = 𝑅𝐴𝑥 ∙ 𝐾𝐴 [𝑁] 

Výsledná radiální 
reakce ložiska B 

𝑅𝐵,𝑣 = 𝑅𝐵 ∙ 𝐾𝐴 [𝑁] 

Výsledná axiální 
reakce ložiska B 

𝑅𝐵,𝑎,𝑣 = 𝑅𝐵𝑥 ∙ 𝐾𝐴 [𝑁] 

2020,6 - 2788,5 1508,5 

Kontrola provozní trvanlivosti je provedena pro ložisko B. Daný výpočet má stejný postup, jako 

tomu je u výpočtu trvanlivosti ložiska na vstupní hřídeli. Výsledek provozních trvanlivostí je zobrazen 

v souhrnu v tabulce 11.7. Výsledná radiální reakce ložiska A dosahuje dle výsledků rovnice (11.13) 

minimálního zatížení. 

11.4 Shrnutí výsledků provozních trvanlivostí 

V Tabulce 11.7 jsou shrnuty výsledky provozních trvanlivostí a trvanlivosti pod vlivem součinitele 

teorie mazání aSKF nejvíce zatížených ložisek.  

Tabulka 11. 7 - Shrnutí výsledků provozních trvanlivostí 

Hřídel 

Ekvivalentní 
dynamické 

zatížení 

𝑃𝐴, 𝑃𝐵  [𝑁] 

Otáčky hřídele 

𝑛1, 𝑛2, 𝑛3 [𝑚𝑖𝑛−1] 

Provozní 
trvanlivost 

𝐿10ℎ [ℎ𝑜𝑑] 

Součinitel 
teorie 

mazání 

𝑎𝑆𝐾𝐹   [−] 

Provozní 
trvanlivost dle 

SKF 

𝐿10𝑛𝑚ℎ [ℎ𝑜𝑑] 

Vstupní 5756,4 3100 9 773 12 117 280 

Předloh. 3649,4 4218 29 170 20 583 408 

Výstupní 4690,2 4360 13 752 25 343 800 
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11.5 Volba maziva   

Pro mazání a chlazení záběrů ozubení a ložisek byl vybrán průmyslový převodový olej PARAMO 

CLP100 firmy Paramo [19].  

Jsou určeny zejména k mazání všech typů průmyslových převodovek, obzvláště namáhaných 

převodovek s vysokými tlaky v ozubení. Používají se i k mazání ložisek a dalších pohyblivých strojních 

částí, zejména tehdy, požaduje-li se vynikající vysokotlaké vlastnosti oleje. Výhodné je jejich použití i 

v oběhových mazacích soustavách, zvláště v případech, kdy se požadují vynikající mazací schopnosti a 

výborná chemická stálost oleje.  

 

Obrázek 11. 2 - Charakteristické parametry oleje [19] 
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12 Řešení mazací soustavy 

Záběr ozubení a ložiska jsou mazána a chlazena metodou oběhu oleje. Olej je přiváděn 

k ložiskům pomocí zubových čerpadel Vivoil prostřednictvím ohýbaných trubek a vhodných šroubení. 

Do záběrů ozubených kol jsou namířeny vstřikovací trysky. K ložiskům je olej přiveden skrze olejové 

kanálky ve skříni převodovky a víkách dle obrázku 12.1 a 12.2.  

 

Obrázek 12. 1 – Řešení přívodu oleje k ložiskům skrze olejové kanálky ve skříni 

 

Obrázek 12. 2 - Řešení přívodu oleje k ložiskům ve víku s inspekční zátkou 
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Celá mazací soustava je rozdělena do dvou větví. Každá oběhová větev je poháněna vlastním 

čerpadlem. Levá mazací větev bude generovat olej k ložiskům na levé straně a k vnitřním ložiskům 

převodovky (obrázek 12.3). Pravá mazací větev generuje olej do záběrů ozubení a k ložiskům na 

pravé straně převodovky (obrázek 12.3). 

 

Obrázek 12. 3 – Levá a pravá mazací větev 

12.1 Základní parametry čerpadel 

Jsou vybrána zubová čerpadla s označením [23]: 

X1P1851JDDA - rotace proti směru hodinových ručiček (levá rotace) 

X1P1852JDDA - rotace po směru hodinových ručiček (pravá rotace) 

 

Obrázek 12. 4 – Ilustrační pohled nabízeného čerpadla firmy Vivoil [23] 

Vybraná čerpadla firmy Vivoil jsou vhodná pro provozní otáčky do 6000 min-1 a maximální tlaky 

až do 30 MPa [23].   

https://www.vivoil.com/wp-content/uploads/2018/06/X1P2151DBBA.zip
https://www.vivoil.com/wp-content/uploads/2018/06/X1P2151DBBA.zip
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Geometrie ozubeného kola pohánějící čerpadla je totožná s geometrií pastorku druhého soukolí 

(Příloha [B]). Pro otáčky hřídele čerpadel platí: 

𝑛𝐻Č = 𝑛3 = 4360 𝑚𝑖𝑛−1 (12.1) 

Průtok oleje čerpadlem X1P1851JDDA: 

𝑄1 = 𝑉𝑔,1 ∙ 𝑛𝐻Č = 0,00156 ∙ 4360 = 6,8 𝑙. 𝑚𝑖𝑛−1 (12.2) 

Průtok oleje čerpadlem X1P1852JDDA: 

𝑄2 = 𝑉𝑔,2 ∙ 𝑛𝐻Č = 0,00156 ∙ 4360 = 6,8 𝑙. 𝑚𝑖𝑛−1 (12.3) 

kde  𝑉𝑔,1, 𝑉𝑔,2 je geometrický objem zvolených čerpadel [23]. 

 

Obrázek 12. 5 - Graf závislosti průtoku na otáčkách [23] 

Navržené průtoky čerpadel jsou pouze návrhové. Je nutné provést experimentální měření a 

zkoušení po smontování převodovky. Po odzkoušení se navrhnou případné modifikace čerpadel, kde 

se bude zvyšovat či snižovat hodnota geometrického objemu čerpadel dle výkonnostní řady výrobce 

(obrázek 12.5). Dle obrázku 12.5 je možné tyto případné modifikace uskutečnit.   

Převodovka bude naplněna 10l oleje PARAMO CLP100 firmy Paramo. Tato hodnota nezahrnuje 

množství oleje ve vedeních a samotném chladiči.  Po zaběhnutí převodovky je třeba doplnit chybějící 

množství oleje. 

 

https://www.vivoil.com/wp-content/uploads/2018/06/X1P2151DBBA.zip
https://www.vivoil.com/wp-content/uploads/2018/06/X1P2151DBBA.zip
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12.2   Metody chlazení oleje 

První metodou chlazení oleje je možné provést přírodním vyzařováním tepla. Tedy teplo 

nahromaděné v oleji je uvolněno do okolí sáláním a prouděním. Je to metoda úsporná a jednoduchá. 

Druhou metodou chlazení je vzduchový nebo vodní chladič. Dalšími metodami chlazení může být 

trubkový výměník tepla v olejové lázni na dně převodovky popřípadě ventilátor nasměrovaný na 

převodovku. 

Nakonec je zvolena varianta se vzduchovým chladičem. Během prvního záběhu zařízení se 

doporučuje teplotu převodovky kontrolovat pravidelně a monitorovat graf oteplení až k maximální 

provozní teplotě 60°C, což je dle výsledků rovnice (12.9) monitorování necelých 16 minut. K tomu je 

vhodné použít infračervenou termokameru, pomocí které bude teplota měřena na určeném místě na 

skříni převodovky. Po dosažení maximální teploty dojde k zapnutí vzduchového chladiče.  

12.3 Tepelný výpočet a návrh chladiče 

Ztrátový výkon: 

𝑃𝑍 = 𝑃1 ∙ (1 − 𝜂𝑐) = 81200 ∙ (1 − 0,98 ) = 1 624 𝑊 (12.4) 

Hodnota ztrátového výkonu odpovídá ztrátovému tepelnému toku a platí 𝑃𝑍 = 𝜙𝑍. 

12.3.1 Časová konstanta 

Jedná se o čas, kdy teplota dosáhne 63% ustálené hodnoty teploty. 

Platí vztah [13]: 

𝑇 =
𝑚𝑜𝑙 ∙ 𝑐𝑜𝑙 + 𝑚𝑠𝑘říň ∙ 𝑐𝑙𝑖𝑡𝑖𝑛𝑎

𝑘𝑁 ∙ 𝑆𝑁
=

8,9 ∙ 1800 + 51 ∙ 540

7 ∙ 0,12
= 51 857 𝑠 (12.5) 

kde 𝑐𝑜𝑙  je měrná tepelná kapacita oleje [13]. 

𝑐𝑙𝑖𝑡𝑖𝑛𝑎  je měrná tepelná kapacita litiny [13]. 

𝑚𝑠𝑘říň  je hmotnost skříně - zjištěno pomocí CAD softwaru. 

𝑘𝑁  je součinitel přestupu tepla [13]. 

𝑆𝑁  je teplosměnná plocha nádrže (skříně) - zjištěno pomocí CAD softwaru 

Hmotnost oleje: 

𝑚𝑜𝑙 = 𝜌𝑜𝑙 ∙ 𝑉𝑜𝑙 = 890 ∙ 0,01 = 8,9 𝑘𝑔 (12.6) 

kde 𝑉𝑜𝑙 je objem oleje v převodovce. 

𝜌𝑜𝑙   je hustota oleje [19]. 
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12.3.2 Maximální ustálená teplota 

Maximální ustálená teplota [13]: 

𝑡 = 𝑡𝑜 +
𝜙𝑍

𝑘𝑁 ∙ 𝑆𝑁
∙ (1 − 𝑒−

𝜏
𝑇) (12.7) 

Je předpokládáno, že při čase 𝜏 → ∞ se maximální teplota oleje již dále nezvyšuje.  

Platí tedy pro výpočet maximální teploty oleje 𝒆−
𝝉

𝑻 = 𝒆−
∞

𝑻 = 𝟎: 

𝑡𝑚𝑎𝑥 = 𝑡𝑜 +
𝑃𝑍

𝑘𝑁 ∙ 𝑆𝑁
= 25 +

1624

7 ∙ 0,12
= 1958,3 °𝐶 (12.8) 

kde 𝑡𝑜 je teplota okolí. 

Doba potřebná k dosažení maximální přípustné teploty t1 [13]: 

𝜏1 = −𝑇 ∙ 𝑙𝑛 (1 −
(𝑡1 − 𝑡o) ∙ 𝑘𝑁 ∙ 𝑆𝑁

𝑃𝑍
) = = −51 857 ∙ 𝑙𝑛 (1 −

(60 − 25) ∙ 7 ∙ 0,12

1640
) = 938 𝑠 (12.9) 

12.3.3 Potřebný tepelný výkon chladiče 

Tepelný výkon nádrže (skříně) [13]: 

𝜙𝑁 = 𝑘𝑁 ∙ 𝑆𝑁 ∙ (𝑡1 − 𝑡o) = 7 ∙ 0,12 ∙ (60 − 25) = 29,4 𝑊 (12.10) 

Z výsledku rovnice 12.10 je zřejmé, že hodnota teplosměnné plochy nádrže (skříně) 𝑆𝑁 je příliš 

nízká na to, aby bylo možné převodovku chladit metodou přírodního vyzařování tepla.  

Celkový ztrátový tepelný výkon je z malé části odveden samotnou nádrží (skříní), a proto dle 

vztahu 12.11 je určena hodnota potřebného tepelného výkonu chladiče:  

𝜙𝐶𝐻 = 𝑃𝑍 − 𝜙𝑁 = 1640 − 29,4 = 1589,6 𝑊 (12.11) 

Následně je vybrán od výrobce Hydac [24] vzduchový chladič s bližší vyšší hodnotou tepelného 

výkonu (viz. kapitola 12.3.4). 
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12.3.4 Volba chladiče 

Je vybrán externí kompaktní vzduchový chladič OSCAF 0S s integrovaným čerpadlem a filtrem od 

firmy Hydac. 

 

 

Obrázek 12. 6 - Volba vzduchového chladiče [24] 
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13 Závěr 

Cílem diplomové práce bylo navrhnout rychloběžnou souosou dvoustupňovou převodovku pro 

pohon asynchronním elektromotorem se vstupními otáčkami 3100 min-1, točivým momentem 

250 Nm, převodovým poměrem 0,7 ± 3% a minimální životností 10 000 hodin.  

Úvod práce je věnován rešerši rychloběžných převodovek, oblastem možného využití a 

představení specifických řešení převodů souosých převodovek. Další část práce se zabývá metodikou 

mazání a chlazení převodů a ložisek. Tyto metody mazání a chlazení strojních dílů jsou v práci stručně 

popsány.  

Je navržena souosá rychloběžná převodovka pro pohon asynchronním motorem. Díly 

v převodovce jsou mazány a chlazeny metodou oběhu oleje. Je zvolen olej PARAMO CLP100 firmy 

Paramo. Olej je přiváděn k mazaným místům pomocí dvojice zubových čerpadel firmy Vivoil. Tato 

čerpadla jsou umístěna přímo na převodovce. Je nutné zdůraznit, že pro navrženou převodovku je 

nařízen pravý smysl otáčení elektromotoru. Při levém smyslu otáčení by docházelo k odčerpání oleje 

z mazaných míst. Nedílnou součástí převodovky je i externí vzduchový chladič s označením OSCAF 0S 

s integrovaným čerpadlem a filtrem firmy Hydac. Navržená převodovka má označení RP 2300 01.  

Hlavní část práce je zaměřena na kontrolní výpočty strojních dílů k dosažení provozuschopnosti 

rychloběžné převodovky. Klíčovým parametrem při posuzování statických kontrol strojních dílů je 

součinitel jednorázového přetížení KAS. Tento součinitel představuje hodnotu záběrového momentu 

elektromotoru. Při návrhu ložisek figuruje součinitel vnějších dynamických sil KA. Tento součinitel 

charakterizuje vztah mezi hnacím a pracovním strojem. Jelikož není znám typ pracovního stroje, je 

vybrána hodnota součinitele odhadem. Při návrhu převodovky je předpokládán po celou dobu 

provozu klidný chod s možností mírné nerovnoměrnosti. Což zvolený součinitel představuje.  

Úvodní kontroly se zabývají ozubenými koly. Návrh ozubených kol má za cíl zajistit co možná 

nejtišší chod a zároveň splnit osm pevnostních podmínek. Z  výsledků plyne, že ozubení pastorků a 

kol pevnostně vyhovují. Dále jsou navrhovány hřídele převodovky. U každé hřídele jsou prováděny 

nejen statické a dynamické kontroly ale také kontroly z hlediska tuhosti. Z výsledků statických a 

dynamických kontrol vyplývá, že hřídele jsou vyhovující. Kontroly tuhostí hřídelí jsou provedeny 

v softwaru MITcalc. Hřídele jsou kontrolovány z hlediska ohybových a torzních deformací při 

jednorázovém přetížení. Zjištěné hodnoty těchto deformací jsou následně porovnány s dovolenými 

hodnotami vycházejících z provozních zkušeností a katalogů výrobců ložisek. Ohybové a torzní tuhosti 

hřídelí jsou vyhovující.  Dále je provedena kontrola předlohové hřídele vůči kritickým otáčkám 

prostřednictvím softwaru ANSYS Workbench 19.1. Jsou hledány vlastní frekvence rotační soustavy 

(hřídel-ozubená kola), při kterých dojde k rezonanci.  Zjištěné vlastní frekvence jsou následně 
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porovnávány s otáčkami předlohové hřídele. Je zjištěno, že rotační soustava pracuje v pásmu 

podkritických otáček a není ohrožena rezonancí. 

Závěr práce je věnován způsobu řešení mazací soustavy a chlazení oleje v převodovce. Celá 

mazací soustava je rozdělena do dvou větví, kde každá oběhová větev je poháněna vlastním 

čerpadlem. Vedení oleje k mazaným místům je zajištěno ohýbanými trubkami a vhodným šroubením. 

Záběr obou soukolí je mazán a chlazen vstřikovacími tryskami. K ložiskům je olej přiváděn olejovými 

kanálky ve skříni a víkách převodovky. Pro chlazení oleje v převodovce je zvolena metoda chlazení 

vzduchovým chladičem. Zároveň je proveden tepelný výpočet a zvolen vhodný vzduchový chladič.  

Poslední zásadou pro vypracování diplomové práce je zhotovení výkresové dokumentace, ve 

které je obsažen sestavný výkres rychloběžné převodovky a výrobní výkres výstupní hřídele.  
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