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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 

 

ABSTRAKT 

Převodovky jsou běžnou součástí strojních zařízení. Pásové dopravníky toho nejsou výjim-

kou. Vyšší požadavky na přenášený výkon v těžebním průmyslu přímo souvisí s volbou po-

honu, který se skládá z motoru a převodovky. Tato práce se zabývá návrhem převodovky pro 

pásový dopravník v těžebním průmyslu. Představuje obecné pojetí převodových mechanismů 

a postupně konkretizuje problematiku směrem k vhodné aplikaci s uvážením umístění pohá-

něcí stanice a typu používaných převodovek v pásových dopravnících. Následně se zabývá 

zvoleným typem: kuželočelní reduktor. Pomocí pevnostního výpočtu komponent a volbou 

vhodné koncepce je představen možný koncepční návrh třístupňového kuželočelního reduk-

toru. Při vypracování práce jsou zohledněny běžně využívané normy týkající se převodovek 

ISO 6336:2019 a ISO 10300:2023. Dále jsou informace podloženy výsledky z jiných softwa-

rových programů. Tento přístup poskytuje referenční model pro konstruktéry a přispívá k 

standardizaci návrhových postupů v oboru.  

KLÍČOVÁ SLOVA 

pásový dopravník, kuželočelní reduktor, vysoké zatížení, těžební průmysl, pevnostní výpo-

čet, koncepce 

ABSTRACT 

Gearboxes are a common part of machinery. Belt conveyors are no exception. The higher 

power transmission requirements in the mining industry are directly related to the choice of 

drive, which consists of motor and transmission. This final thesis deals with the design of a 

gearbox for a belt conveyor in the mining industry. It presents the general concept of gearing 

mechanisms and gradually specifies the issue towards a suitable application considering the 

location of the drive station and the type of gearboxes used in belt conveyors. It then discuss-

es the chosen type: the helical bevel gear reducer. By means of a strength calculation of the 

components and the selection of a suitable concept, a possible conceptual design of a three-

stage bevel gear reducer is presented. The commonly used standards concerning gearboxes 

ISO 6336:2019 and ISO 10300:2023 are taken into account in the development of the work. 

Furthermore, the information is supported by results from other software programs. This ap-

proach provides a reference model for designers and contributes to the standardization of de-

sign procedures in the industry. 

KEYWORDS 

belt conveyor, helical bevel gear reducer, high loads, mining industry, structural analysis, 

concept 
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ÚVOD 

 

ÚVOD 
Pásové dopravníky jsou v dnešní době velmi rozsáhlou a stále aktuální problematikou. Ve 

většině návrhů pásových dopravníku se konstruktéři, kteří kompletují celé strojní zařízení, ne-

zabývají konkrétními komponentami tohoto celého systému, uvažují tyto komponenty pouze 

jako celek („black box“).  

Jednou z často opomíjených komponent celé konstrukce je poháněcí stanice, která se u páso-

vých dopravníků obvykle skládá z elektromotoru a reduktoru (převodovky). Reduktor je zaří-

zení, které přenáší výkon od vstupu (charakteristický vysokými otáčkami) na výstup (kde je-

vysoký krouticí moment), který je požadavkem pro pohon hnacího bubnu dopravníku. Reduk-

tor nabízí širokou škálu možných uspořádání a variant, kde hlavním faktorem ovlivňující jeho 

volbu bývá zpravidla aplikace a s tím související zatížení, které s konkrétní aplikací souvisí.  

Se zvyšujícími se požadavky na přenášený výkon respektive zatížení reduktoru, se dostupnost 

vhodných reduktorů zužuje. Tento jev vede k tržnímu deficitu nabídky vůči poptávce produk-

tu. Z důvodu menší dostupnosti na trhu jsou informace o této konkrétní skupině využívaných 

reduktorů hůře dohledatelné a jejich návrh koncepce představuje zajímavou technickou vý-

zvu.  

Tato práce se zaměřuje na návrh koncepce reduktoru, vhodný pro pásové dopravníky 

v těžebním průmyslu s vysokými nároky na přenášený výkon. 
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STRUČNÝ POPIS FUNKCE PŘEVODOVÝCH MECHANISMŮ 

2 STRUČNÝ POPIS FUNKCE PŘEVODOVÝCH MECHANISMŮ 
Mechanismy, které za pomocí interakce dvou a více těles přenáší konkrétní druh energie, re-

spektive výkonu při změně rychlostních a silových účinků nazýváme převodové mechanismy 

[1]. Převody lze realizovat rozdílnými způsoby: tuhými nebo poddajnými členy, elektricky, 

hydraulicky či pneumaticky [2]. Obvyklými převody využívanými v oblasti techniky jsou 

převody s rotačními členy, kde změnou úhlové rychlosti a krouticího momentu na vstupu je 

dosaženo jiné úhlové rychlosti a krouticího momentu na výstupu, při zachování co největší 

účinnosti převodu.[1] 

Převody se v převážné většině případů využívají s dalšími dvěma členy a to pohonem (motor) 

a strojním zařízením. Zde je nutné, aby kinematické a silové charakteristiky motoru byly 

hladce a ladně přenášeny převodovým mechanismem na strojní zařízení. Při tomto procesu lze 

převodové mechanismy využívat pro změnu otáček buď stupňovitým snižováním, či zvyšo-

váním stupně převodu nebo plynulou změnou otáček za pomocí variátoru [1]. 

Dle tohoto přístupu lze dále převody dělit na dvě základní skupiny a to na reduktory a multi-

plikátory [1, 3]. Reduktory jsou nejčastěji využívané, slouží pro pomalý chod stroje a zvýšení 

krouticího momentu. Multiplikátory na druhou stranu jsou využívány dorychla na úkor sníže-

ní krouticího momentu.[1] 

Dále bude oblast převodových mechanismů zúžena na mechanismy s tuhými nebo poddajný-

mi členy, které lze následně charakterizovat dle přenosu momentu (viz obr. 1): 

      
Dotykem: 

  
Převody ozubenými koly 

        

   
Tlak: 

      

Přenos 

momentu: 

       
Řetězové převody 

     Ohebným 

mezičlenem: 

  

       
Řemenové převody s ozubením 

        

         

     
Dotykem: 

  
Třecími koly 

  
Tření: 

    

    Ohebným 

mezičlenem: 

  
Třecí řemenové převody  

        
Obr. 1: Znázornění druhů převodů dle přenosu momentů (upraveno a převzato [1]) 

V následujících podkapitolách se zaměřím zpravidla na převody ozubenými koly. 
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STRUČNÝ POPIS FUNKCE PŘEVODOVÝCH MECHANISMŮ 

2.1 PŘEVODY OZUBENÝMI KOLY 

Ozubené převody jsou nejdůležitějšími a nejčastěji používanými typy převodových mecha-

nismů. Skládají se ze dvou základních částí: hnacího kola a hnaného kola. Menší kolo se 

označuje jako pastorek, zatímco větší se nazývá kolo. Klíčovým prvkem obou kol je ozubený 

věnec, který tvoří zuby rovnoměrně rozmístěné po obvodu kola. [3] 

Důležitým aspektem ozubených převodů je přenos kinematických a silových účinků při rota-

ci, kde charakteristickými veličinami jsou úhlová rychlost a točivý moment přenášený mezi 

hnacím a hnaným členem za pomocí ozubení kol. Hojné užití ozubených převodů je zapříči-

něno vysokou účinností mechanismu. Změnu otáčivého pohybu, mezi hnacím a hnaným ko-

lem, lze popsat převodovým poměrem (1): 

 𝑖12 =
𝜔1

𝜔2

 [−] (1) 

Kde:  

𝜔1 −  úhlová rychlost hnacího kola (pastorku) [rad ∙ s−1] 

𝜔2 −  úhlová rychlost hnaného kola  [rad ∙ s−1] 

Převodový poměr se obvykle uvádí jako absolutní hodnota, a proto nemůže být záporný. 

Avšak zohledněním směru otáčení může nabývat záporných hodnot (reverzní chod). Převodo-

vému poměru |𝑖| > 1 odpovídají převody dopomala (reduktory), převodům |𝑖| < 1 odpovída-

jí převody dorychla (multiplikátory). [1] 

Ozubené převody se vyznačují velkou účinností, spolehlivou funkcí, velkou životností, kom-

paktním uspořádáním a jednoduchou obsluhou [5]. 

Výhody ozubených mechanismů [1, 3]:  

 Relativně malé rozměry a kompaktnost mechanismu 

 Spolehlivost a životnost 

 Dobrá mechanická účinnost 

 Přesnost a dodržení převodového poměru 

 Přenos velkých výkonů (50 až 100 MW) při obvodových rychlostech do 150 m ∙ s−1 

 Malé nároky na údržbu 

 Možnost krátkodobého přetížení 

Nevýhody ozubených mechanismů [1, 3]: 

 Náročná a nákladná výroba (nutnost pevného uložení) 

 Možný hluk a chvění nesplněním požadavků uložení 

 Netlumí rázy (tuhá tvarová vazba) 

 Nelze měnit převodový poměr (počet zubů se nemění a je celé číslo) 
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STRUČNÝ POPIS FUNKCE PŘEVODOVÝCH MECHANISMŮ 

2.1.1 ROZDĚLENÍ 

Obecně lze ozubené převody rozlišovat tvarem profilu zubů na dvě základní skupiny: evol-

ventní a cykloidní. Dále lze ozubené převody rozdělit podle druhu a typu ozubení a vzájemné 

polohy os (rovnoběžné, různoběžné a mimoběžné), (viz obr. 2) [1].  

           
Přímými 

           
       Vnější ozubení 

se zuby 

   
Šikmými 

          

    
Soukolí valivá 

(čelní) 
      

Šípovými 

    
osy jsou 

rovnoběžné 
      

           
Přímými 

       Vnitřní 
ozubení se 

zuby 

   

          
Šikmými 

       Přímými 
zuby 

   

          
Kruhové 

(Gleason) 
Podle vzájemné 

polohy os kol 

   
Soukolí valivá 

(kuželová) 
  

Šikmými 
zuby 

   

   
osy jsou 

různoběžné 
     

Paloidní 

       Zakřivenými 
zuby 

   

          Eloidní 
(Klingelnberg)        

Válcová 
   

          

Zerol 
    

Soukolí 
šroubová 

  
Kuželová 

(hypoidní) 

   

    
osy jsou 

mimoběžné 
      

       Soukolí 
šneková 

    

           
Obr. 2: Rozdělení ozubených převodů (upraveno a převzato [3]) 

Správná volba převodu a následně i typu ozubení závisí na řadě faktorů, mezi které zpravidla 

patří: přenášený výkon, hlučnost, rozměry, životnost, účinnost převodu a další. Klíčovou roli 

však hraje konkrétní aplikace, která s volbou parametrů přímo souvisí, a které se podrobněji 

věnuje následující kapitola (viz kap. 3). 
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OBDOBNÉ APLIKACE PŘEVODOVÝCH MECHANISMŮ 

PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

3 OBDOBNÉ APLIKACE PŘEVODOVÝCH MECHANISMŮ 

PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

Pásové dopravníky jsou strojní zařízení určena k dopravě sypkých či kusových materiálů na 

krátké či dlouhé vzdálenosti ve vodorovném, případně mírně skloněném směru. Charakteris-

tickými vlastnostmi pásových dopravníků je vysoká dopravní rychlost, odpovídající dopravní 

výkon (až 20000 t/h) a velké dopravní vzdálenosti (až 5000 m) (viz obr. 3). [6] 

 

Obr. 3: Pásový dopravník umístění poháněcí stanice (upraveno a převzato [6]) 

Poháněcí stanice pásového dopravníku se skládá z: elektromotoru, převodové skříně 

(reduktoru), spojek, brzdy a hnacího bubnu (viz obr. 4). [6] 

 

Obr. 4: Poháněcí stanice a její příklad uspořádání (upraveno a převzato [6]) 

Pro pohon malých a středních pásových dopravníků s výkony do 100 kW se nejčastěji využí-

vají třífázové asynchronní motory s kotvou nakrátko a pružné spojky mezi jednotlivými část-

mi hnacího mechanismu. Pro hladký průběh při rozběhu dopravníku se občas zařazují rozbě-

hové spojky (kapalinové nebo odstředivé). Rozběh motoru je vždy prováděn v nezatíženém 

stavu. Pro výkony převyšující 100 kW je nutné používat asynchronní motory s kroužkovou 

kotvou a odporovými spouštěči. [6] 
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OBDOBNÉ APLIKACE PŘEVODOVÝCH MECHANISMŮ 

PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

3.1 OBECNÉ MOŽNOSTI ULOŽENÍ REDUKTORŮ NA PÁSOVÝCH DOPRAVNÍCÍCH 

Uložení pohonu pásového dopravníku je zpravidla závislé na poloze dopravníku 

(zda je vodorovný nebo šikmý), předpokladu na kterém konci bude umístěn pohon 

(přepadávacím nebo podávacím), na směru dopravy (materiál dopravován nahoru nebo dolů), 

ale také na délce dopravníku. [7] 

Nejefektivnější umístění pohonu je zpravidla v místech, kde dochází k nejmenšímu maximál-

nímu napětí pásu [8]. 

Dalšími možnými předpoklady je optimalizace výkonu, zjednodušení údržby popřípadě sní-

žení energetických ztrát. 

3.1.1 ZPŮSOBY ULOŽENÍ REDUKTORU A MOTORU JAKO JEDNÉ JEDNOTKY (KOAXIÁLNĚ) 

Jedná se o způsoby uložení, kde motor a reduktor fungují jako jeden prvek (jednotka). Osa 

výstupní hřídele reduktoru se překrývá s osou motoru (koaxiální uspořádání). Tato uložení 

jsou velmi ekonomicky výhodná (z důvodu široké dostupnosti na trhu) a spolehlivá. Zajištění 

koaxiálního přenosu krouticího momentu je nejčastěji řešeno přímým spojením elektromotoru 

a planetového převodu. 

3.1.1.1 BUBEN PŘIPOJEN SPOJKOU K JEDNOTCE 

Prvním a nejjednodušším způsobem uložení je jednotka napřímo spojená s hnacím bubnem 

pomocí pružné spojky. Jedná se o jednoduchý, spolehlivý a hospodárný pohon 

(viz obr. 5, vlevo). Lze ho užít v dlouhých dopravnících s velkou zátěží. [8] 

 

3.1.1.2 BUBEN PŘIPOJEN ŘEMENEM NEBO ŘETĚZEM K JEDNOTCE 

Alternativním způsobem uložení jednotky je provedení užitím řetězu nebo řemenu. Na konci 

hnané hřídele z převodového mechanismu je připojen řetězový, respektive řemenový převod, 

který je následně připojen ke hnacímu bubnu pásového dopravníku (viz obr. 5, vpravo). [8] 
  

Obr. 5: Jednotka připojená pružnou spojkou vlevo, řemenem nebo řetězem vpravo (převzato [8]) 
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PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

ŘEMENEM 

Zpravidla se jedná o způsob převodu, který tlumí vibrace a rázy (prodlužu-

je životnost součásti), jedná se o relativně jednoduchou instalaci a přenos výkonu bez nutnosti 

mazání.  

Nevýhodami převodu je nízká účinnost kvůli prokluzu (lze zlepšit vhodnou volbou řemenu), 

vyšší opotřebení řemenu v prašných nebo vlhkých podmínkách. Není vhodný pro těžební 

průmysl. 

ŘETĚZEM 

Převod, který má vysokou spolehlivost, přenos velkých výkonů, odolnost proti opotřebení i 

v náročných podmínkách. 

Mezi nevýhody řetězového převodu patří nutnost pravidelné údržby a mazání, vyšší hlučnost 

než u ostatních způsobů uložení a nutnost ochranné skříně. Velkou výhodou je možné umístě-

ní pohonu pod samotnou konstrukci dopravníku vhodným uspořádáním, nevýhodou je rozta-

žení řetězu. Jedná se tedy o vhodnou, ale nákladnější variantu řešení převodu. 

3.1.2 ZPŮSOBY ULOŽENÍ PARALELNÍHO HŘÍDELOVÉHO REDUKTORU S MOTOREM 

Vhodnou volbou pro velké pásové dopravníky je reduktor s paralelním uložením hřídelí. 

Obecně bývá motor spojen spojkou přímo k reduktoru. Je charakteristický jednoduchou mon-

táží hřídele. Nevýhodou je robustní konstrukce. V převážné většině případů se jedná o reduk-

tor s čelním ozubením s šikmými zuby.  

3.1.2.1 BUBEN PŘIPOJENÝ PRUŽNOU SPOJKOU K PARALELNÍMU HŘÍDELOVÉMU REDUKTORU 

Uložení, kde výstupní hřídel z reduktoru je spojena pružnou spojkou přímo ke hnacímu bub-

nu. Jedná se o univerzální, spolehlivý a dobře údržbový způsob uložení (viz obr. 6, vlevo). 

3.1.2.2 PARALELNÍ HŘÍDELOVÝ REDUKTOR S ŘETĚZOVÝM PŘEVODEM 

Způsob uložení, kde na konci výstupní hřídele z reduktoru je umístěn řetězový převod. Výho-

dou tohoto uložení je jeho možná flexibilita uložení a je vhodný pro nízké otáčky s vysokým 

krouticím momentem (viz obr. 6, vpravo). 
  

Obr. 6: Způsoby uložení paralelního hřídelového reduktoru vlevo pružnou spojkou vpravo řetězovým 

převodem (převzato [8]) 

 



BRNO 2025 

 

 

17 
 

OBDOBNÉ APLIKACE PŘEVODOVÝCH MECHANISMŮ 

3.1.3 ZPŮSOBY ULOŽENÍ KUŽELOVÝCH NEBO ŠNEKOVÝCH REDUKTORŮ 

Běžně bývá motor připojen spojkou přímo k reduktoru. Neporovnatelnou výhodou s ostatními 

typy uložení je, že se nejedená o robustní konstrukci a je možné motor s reduktorem rovnou 

upevnit ke konstrukci dopravníku. Další výhodou je přenos momentu v kolmém směru. Ob-

vykle se jedná o kuželové reduktory, šroubové válcové reduktory a šroubový šnekový reduk-

tor. 

3.1.3.1 BUBEN PŘIPOJENÝ PRUŽNOU SPOJKOU KE KUŽELOVÉMU NEBO SPIRÁLOVÉMU 

REDUKTORU 

Jedná se o jeden z nejčastěji užívaných způsobů pohonu pásových dopravníků. Je charakteris-

tický úsporným způsobem uložení, jak pohonu, tak i reduktoru. Zde bývají cenově nejvýhod-

nější kuželové reduktory, v porovnání se šroubovými šnekovými reduktory. Na druhou stranu 

šroubové šnekové reduktory mívají větší účinnost a vyšší převodové poměry 

(viz obr. 7, vlevo). 

3.1.3.2 KUŽELOVÝ NEBO SPIRÁLOVÝ REDUKTOR S ŘETĚZOVÝM PŘEVODEM 

Uložení, které využívá doplňujícího řetězového převodu za reduktorem. Jedná se opět o ob-

dobný způsob uložení, jak v předchozích uloženích (viz obr. 5, obr. 6). Uložení se zpravidla 

využívá pro zvyšování/snižování krouticího momentu nebo otáček. Jedná se o nejflexibilnější 

způsob uspořádání (viz obr. 7, vpravo).  
  

Obr. 7: Způsoby uložení kuželových nebo šroubových reduktorů vlevo pružnou spojkou vpravo řetě-

zovým převodem (převzato [8]) 

3.1.4 DALŠÍ MOŽNÁ USPOŘÁDÁNÍ REDUKTORŮ A SHRNUTÍ 

Výběr uložení reduktoru je závislý na konkrétních podmínkách, preferencích, nákladech, 

omezení výkonu, omezení mechanismu redukce otáček, omezení dostupného prostoru nebo 

vhodnosti umístění pohonu. Použití reduktorů otáček v pohonech pásových dopravníků je 

zpravidla standartní. Možné vstupní parametry mohou ovlivnit výběr pohonu, kde bude zapo-

třebí měnit charakter otáčení v převodu, či využití zmiňovaných řetězových převodů. Všechna 

zobrazovaná uložení pohonů (viz obr. 5, obr. 6 a obr. 7), lze měnit na základě preferencí na 

levostranná nebo pravostranná uspořádání, popřípadě je také možné pohon za pomocí řetězo-

vých převodů umístit pod konstrukci pásových dopravníků. Následující tabulka se pokusí co 

nejlépe vystihnout popisovanou problematiku podkapitoly 3.1: 
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PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

Tab. 1: Srovnání možných variant uspořádání poháněcích stanic 

  REDUKTOR   

  Koaxiální 
S paralelním 
uspořádáním 

hřídelů 

Kuželový, 
šroubový a 

šnekový 
VÝHODY NEVÝHODY 

S
P

O
J

 S
 B

U
B

N
E

M
 Přímo Ano Ano Ano 

↑ účinnost, 
jednoduchost 

Netlumí 
vibrace/rázy 

Pásovým 
převodem 

x x x 

Tlumí 
vibrace/rázy, 
není nutnost 

mazání 

Opotřebení, 
↓ účinnost, 

roztažení pásu 

Řetězovým 
převodem 

Ano Ano Ano 
↑ výkony, 

↑ spolehlivost 

↑ hlučnost, 
pravidelné 

mazání 

 VÝHODY Dostupnost 
Poměrně 

jednoduchá 
konstrukce 

Přenos otáčení 
kolo i šikmo, 
uspořádání 

Zvoleno: 

KUŽELOVÝ REDUKTOR 

 NEVÝHODY 
Motor vystupuje 

z konstrukce 
Motor vystupuje 

z konstrukce 
Cena 

Legenda: 
x – není vhodné užít 

Zvolenou variantou uspořádání je kuželový reduktor, byl především zvolen kvůli kolmému 

způsobu uspořádání, což zajistí: jednoduchou údržbu reduktoru, kompaktní konstrukci při za-

chování co největší účinnosti převodu. V další podkapitole bude podrobněji rozebrána pro-

blematika konkrétního ozubení, které povede k finální volbě a závěru této kapitoly. 

3.2 REDUKTORY PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

Reduktory pásových dopravníků v těžebním průmyslu jsou nezbytnou součástí stroje. Vyzna-

čují se vysokými účinnostmi (obvykle převyšující 95%), velkými výkony v řádech sto-

vek kW, přenos značných točivých momentů (tento aspekt je obzvláště klíčovým faktorem). 

Dalšími velmi pozitivními důvody využití reduktorů s ozubením je poměrně dobrá kompakt-

nost, poměrně malá opotřebení a celková spolehlivost zařízení, popřípadě rozsáhlá variabilita 

způsobů uložení (viz kapitola 3.1). 

3.2.1 REDUKTORY S ČELNÍM OZUBENÍM 

Čelní ozubení je nejčastěji používaným typem ozubených převodů v průmyslových aplika-

cích. Používají se pro přenos otáčivého pohybu a mechanické energie mezi rovnoběžnými 

hřídeli. Následující druhy čelních ozubení budou zpravidla ozubení se šikmým a šípovým 

profilem zubů. Z důvodu menší efektivity přenosu výkonu není zcela vhodným řešením, a 

proto je přímé ozubení v těžebním průmyslu méně časté. Jedná se spíše o typ převodu, který 

zpravidla popisuje teorii rovinného ozubení [4]. 
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3.2.1.1 REDUKTORY S ČELNÍM OZUBENÍM S ŠIKMÝMI ZUBY 

Reduktory, které jsou zpravidla charakteristické paralelním uspořádáním hřídelí 

(viz obr. 8, vlevo), bývají v převážné většině případů s čelním ozubením s šikmými zuby. 

Boční křivky zubů jsou tvořené šroubovicemi (viz obr. 8, vpravo). Název je odvozen od 

vzhledového porovnání zubů s přímými zuby, kde u šikmého ozubení jsou zuby odkloněny o 

úhel stoupání šroubovice. Předností ozubených soukolí s šikmými zuby je pozvolný a plynulý 

vstup i výstup zubových dvojic do i ze záběrů, to má za následek tichý chod. Nevýhodou je 

vznik axiální síly a ohybového momentu, které namáhají ložiska a hřídele. [4, 9] 

 

 

Obr. 8: Řez paralelním hřídelovým reduktorem v těžebním průmyslu vlevo (převzato [10]), šroubovi-

ce ve spojitosti s čelním ozubením vpravo (převzato a upraveno [9]) 

3.2.1.2 REDUKTORY S DVOJITÝM ŠIKMÝM OZUBENÍM (ŠÍPOVÉ OZUBENÍ) 

Ozubení, kde se kombinují dvojí šikmé boční stěny (viz obr. 9). Primární výhodou, je elimi-

nace axiálních sil. Díky této vlastnosti spojují nejlepší vlastnosti přímých a šikmých ozubení a 

jsou tichá a není nutné počítat s axiálními silami. Využívají se v aplikacích, kde je vyžadová-

no velkých přesností, respektive zatížení. Velkým mínusem je nákladnost výroby, a proto se 

v těžebním průmyslu běžně nevyužívají. Alternativním řešením je kombinace dvou čelních 

ozubení s šikmými zuby. Tato varianta je přívětivá hlavně v aplikacích, kde jsou vyžadována 

vysoká přenášená zatížení, bez nákladné výroby ozubených kol. [11]. 
  

Obr. 9:Dvojité šikmé ozubení s mezerou vlevo (převzato [11]), šípovité ozubení vpravo (převza-

to[12]) 
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PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

3.2.2 PLANETOVÉ REDUKTORY 

Speciální druh reduktoru, který využívá vnější a vnitřní čelní ozubení. Název vypovídá o po-

hybu těchto kol (planetový). V převážné většině případů se jedná o centrální kolo (c) ve stře-

du celé soustavy, jeden a více satelitů (kol s), která kolem centrálního kola obíhají a jsou spo-

jena unašečem (u) a vnějšího věnce (korunového kola k), které se nejčastěji vyskytuje pevně 

spojené s rámem konstrukce, dále je doplněn brzdami, které zastavují pohyb členů konstrukce 

(viz obr. 10, vpravo). Změna převodu je zajištěna brzdami: sepnutím brzdy unašeče respekti-

ve centrálního kola je dosaženo rozdílných převodových poměrů, případně je i možné změnit 

směr otáčení. Mezi výhody, lze zařadit úsporu místa (nejedná se zpravidla o robustní kon-

strukce), nižší hmotnosti v porovnání s běžnými převody, vysoká účinnost při velkých přená-

šených výkonech a malá radiální zatížení ložisek centrálního kola. Mezi nevýhody lze zahr-

nout komplexní konstrukci, vysoké výrobní náklady, nároky na přesnost výroby a montáž. 

V těžebním průmyslu se planetové převodovky běžně vyskytují (viz obr. 10, vlevo). [4, 18] 
  

Obr. 10: Planetový reduktor s čelním ozubením s šikmými zuby vlevo (převzato [19]), geometrie pla-

netového převodu vpravo (převzato [18]) 

3.2.3 REDUKTORY S KUŽELOVÝM OZUBENÍM 

Kuželová soukolí slouží k přenosu otáčivého pohybu a mechanické energie mezi různoběž-

nými, popřípadě mimoběžnými hřídeli (hypoidními). Různoběžná soukolí jsou charakteristic-

ká svým způsobem přenosu téměř v libovolném úhlu, zpravidla je nejčastěji využívaný pod 

uhlem 90°. Výběr ozubení úzce souvisí s provozními podmínkami, obvodovou rychlostí a ná-

roky na hlučnost. Výhodou těchto převodů je možná úspora místa a přístupnost k reduktoru 

(viz tab. 1). Analogicky, jako u čelních ozubení, jsou  kuželová ozubení s přímými zuby spíše 

pro nižší obvodové rychlosti a nejsou porovnatelná s šikmými, či zakřiveným zuby 

(viz obr. 2) z hlediska použitelnosti. Prakticky se kuželový převod jako jednotný reduktor 

v těžebním průmyslu nevyskytuje. [4, 14] 
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3.2.3.1 REDUKTORY S KUŽELOVÝM OZUBENÍM S ŠIKMÝMI ZUBY 

Geometrie šikmého ozubení je velmi podobná geometrii přímého ozubení. Rozdíl spočívá ve 

styku os zubů. U přímého ozubení se všechny osy zubů stýkají v jednom bodě (středu kružni-

ce), u šikmých se osy zubů tečně stýkají s jednou kružnicí (kružnicí dotyku) (viz obr. 11). 

Z toho důvodu se využívají stejné nástroje na jejich výrobu jako pro přímá kuželová ozubená 

kola. Dosaženou geometrii ozubení je možno ozubená kola využívat pro střední obvodové 

rychlosti a zatížení. Výhodou oproti ozubení s přímými zuby je lepší přenos zatížení, ply-

nulejší chod a menší náchylnosti na nepřesnosti a deformace. Další možnou výhodou je varia-

bilita výšky ozubení. Nevýhodou, je méně produktivní výroba ozubení a využívá se zpravidla 

v situacích, kdy nelze využít zakřiveného ozubení (podkapitola 3.2.3.2). [4, 14] 
 

 

Obr. 11: Kuželový převod s šikmým ozubením vlevo (převzato a upraveno [13]), geometrie šikmého 

ozubení se stýká s kružnicí doteku vpravo (převzato [14]) 

3.2.3.2 REDUKTORY S KUŽELOVÝM OZUBENÍM SE ZAKŘIVENÝMI ZUBY 

Jedná se zpravidla o velké množství typů ozubení a každé má svojí vlastní geometrii 

(viz obr. 2, obr. 12). Zpravidla se jedná o kruhové, evolventní a epicykloidní boční křivky zu-

bů (viz obr. 12, vpravo). Mají obdobné vlastnosti jako kuželová ozubení s šikmými zuby, 

rozdílem je větší kontaktní plocha, která zajistí vyšší přenos zatížení a výkonu. Jedná se o 

poměrně komplikovanou výrobu ozubení, avšak s rozvojem diferenciálů a převodovek 

v automobilním průmyslu se poměrně hodně rozšířila do většiny průmyslových odvětví, kde 

těžební průmysl není výjimkou (viz obr. 12, vlevo). [4, 14] 
  

Obr. 12: Kuželový reduktor se zakřiveným ozubením vlevo (převzato [15]), vpravo příklady geome-

trie zakřiveného ozubení (převzato a upraveno [14]) 

 

Zerol Gleason Klingelnberg/Orlikon 
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PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

3.2.4 ŠNEKOVÉ REDUKTORY 

Převody s úhlem os 90°. Šnekový převod (viz obr. 13, vlevo) se zpravidla skládá ze šneku 

a šnekového kola. Šnek lze vzhledově popsat jako vícechodý, či jednochodý šroub. Šnek i 

šnekové kolo mohou být tvaru globoidu (rotační plocha, která vznikne rotací kružnice kolem 

libovolné osy). Nejčastěji se využívá převod válcovým šnekem a globoidním šnekovým ko-

lem (viz obr. 13, vpravo). Smysl otáčení závisí na smyslu otáčení kola, respektive šneku a na 

smyslu stoupání šroubovice. Šnekové převody jsou charakteristické vysokým přenosem vý-

konů (až 1 MW), vysokými převodovými poměry pro jeden stupeň převodu (až i = 100). Me-

zi další výhody patří hmotnost, malé rozměry, tichý provoz, je ho možné konstruovat jako 

samosvornou převodovku. Mezi hlavní nevýhody patří náročná výroba, opotřebení a poměrně 

malá účinnost v porovnání s ostatními druhy ozubených kol.[4, 16]  
  

Obr. 13: Šnekový reduktor vlevo (převzato [17]), možné geometrie šnekových převodů vpravo (pře-

vzato[16]) 

3.2.5 KOMBINOVANÉ PŘEVODY A SHRNUTÍ 

Kombinované převody představují velkou skupinu různých kombinací a variací uložení výše 

zmíněných převodu. Předním využitím těchto převodů je dosažení vysokých výkonů, zvýšení 

efektivity, účinnosti, popřípadě dosažení specifických vlastností nebo možné zlepšení kon-

strukce. Předními představiteli této skupiny bývají kombinace kuželového a čelního ozubení 

(kuželočelní reduktory) nebo možné kombinace planetového a šnekového převodu. Jsou cha-

rakteristické velkou řadou aplikací ve strojním průmyslu. 

3.2.5.1 KUŽELOČELNÍ REDUKTORY 

Využívají kombinace kuželového ozubení se zakřivenými nebo šikmými zuby a čelního ozu-

bení s šikmými zuby (viz obr. 14, vlevo). Jedná se tedy v prvním stupni o změnu směru otá-

čení (kuželový převod 90°) a v následujících stupních zvyšování krouticího momentu 

(viz obr. 14, vpravo). Důvod je převážně ten, že se jedná o poměrně výhodnou kombinaci 

z hlediska nákladů, účinností, variací uložení, dobré údržby a náročností výroby. Kuželočelní 

převody se zpravidla (dle normy ČSN 03 1002 str. 7) vyskytují jako dvoustupňové až čtyř-

stupňové, více stupňové nebývají běžné. [21] 
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Obr. 14: Kuželočelní reduktor vlevo (převzato [23]), schéma kuželočelního reduktoru vpravo (pře-

vzato [22] 

3.2.5.2 KOMBINACE PLANETOVÉHO A ŠNEKOVÉHO PŘEVODU, HYPOIDNÍ 

Kombinací planetového (pro rozdělení výkonu) a šnekového (pro snížení rychlosti), lze do-

sáhnout vysokých převodových poměrů a kompaktního uspořádání (viz obr. 15, vlevo). Hy-

poidní převody jsou zpravidla využívané v kombinaci s čelním nebo planetovým převodem 

(viz obr. 15, vpravo). Využívají se v místech, kde je nutná variabilita natočení os a vysoký 

přenos zatížení. Výhody zmíněných spořádání převodů jsou zpravidla: vysoké účinnosti, vy-

soké převodové poměry a kompaktní design. Mezi hlavní nevýhody patří náročná výroba, ná-

kladná údržba a malá spolehlivost kvůli velkému množství komponent. [24] 

 

 

Obr. 15: Kombinace planetového a šnekového převodu vlevo (převzato [25]), hypoidní kombinace 

planetového kuželového a čelního převodu vpravo (převzato [24]) 

Vhodná volba reduktoru (převodového mechanismu) pásového dopravníku v těžebním prů-

myslu je klíčová a vyžaduje, přesně stanovené vstupní i výstupní parametry ne jenom samot-

ného převodu, ale také požadavky na přepravu, náklad, prostředí, údržbu, spolehlivost, plynu-

lost dopravovaného materiálu, umístění, a například, cenové limitace. Je nutno všechny tyto 

aspekty při výběru reduktoru do pásového dopravníku uvážit. Při nevhodné volbě kombinace 

převodů, bude nutná náhrada, respektive její následná výměna. V předcházející kapitole bylo 

pojednáváno o různých způsobech uspořádání převodu a jejich následných aplikacích, popří-

padě limitacích. Dle porovnaných hodnot se zdá být kuželočelní reduktor co se týče poměru 

cena/výkon nejvýhodnější. Shrnutí problematiky podkapitoly 3.2 a výběr ozubení je uveden 

v následující tabulce (viz tab. 2) 
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PÁSOVÝCH DOPRAVNÍKŮ V TĚŽEBNÍM PRŮMYSLU 

Tab. 2: Srovnání využívaných typů ozubení v kuželočelních reduktorech 

Typ ozubení, typ zubů VÝHODY NEVÝHODY  

ČELNÍ 

Přímé 
↓ náklady, dostupnost, 

jednoduchost,  
↑ účinnost 

↑ hlučnost,  
Malé až střední rychlosti,  

↓ životnost 

Zvoleno:  

Čelní: šikmé 

Kuželové: 
zakřivené, šikmé 

Šikmé 
↓ hlučnost, dostupnost, 

↑ životnost,  
↑ rychlosti 

Vznik axiálních sil 

Šípové 
Nevznikají axiální síly, 

↑ výkony 
↑ rychlosti 

↑ náklady, 
komplikovaná montáž 

KUŽELOVÉ 

Přímé Dostupnost, cena 
↑ hlučnost 
↓ výkony 

Šikmé 
Dostupnost, 

podobná výroba jako přímé, 
přijatelná hlučnost 

Střední výkony, 
není zcela běžné 

Zakřivené 
Dostupnost, 
↓ hlučnost 
↑ výkony 

↑ náklady,  
nutná korekce ozubení 
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4 PEVNOSTNÍ VÝPOČET 
Problematika pevnostního výpočtu je poměrně rozsáhlým tématem. Je nutné, ze začátku usta-

novit určitá vymezení a stanovit parametry, z kterých bude následně možné postupovat dále 

ve výpočtech. Z toho důvodu byl v programu Excel 2010 vytvořen soubor (viz příloha č. 1), 

pro konkrétní pásový dopravník v těžebním průmyslu (těžba černého uhlí), kde byly předem 

zadány parametry (viz tab. 3): 

Tab. 3: Předem zadané parametry pásového dopravníku 

 
Značení Hodnota Jednotka 

Dopravovaný materiál:  uhlí [−] 

Délka dopravníku: 𝐿 325 [m] 

Úhel sklonu dopravníku: 𝛿 3,5 [°] 

Dopravované množství (dopravní výkon): 𝑄 3000 [t ∙ h−1] 

Min. požadovaný výkon el. motoru: 𝑃𝑒 294 [kW] 

Min. požadovaný výkon na výstupu z reduktoru: 𝑃𝑝 280 [kW] 

Axiální síla v ose bubnu: 𝐹𝑜 2,5 [kN] 

Síla působící ve směru dopravníku: 𝐹𝑡  407 [kN] 

Min. otáčky na výstupu z reduktoru: 𝜂𝑝 60 [ot ∙ min−1] 

Kromě výše zadaných parametrů bylo nutné zvolit vhodný asynchronní elektromotor (v přija-

telném rozmezí parametrů). Nejlepší variantou se ukázal třífázový asynchronní elektromotor s 

kotvou nakrátko od firmy VYBO Electric, která ve svém popisu specifikuje, že se jedná o 

elektromotor vhodný pro provoz v těžkém průmyslu [26]. Nejdůležitější parametry motoru 

jsou uvedeny v následující tabulce (viz tab. 4): 

Tab. 4: Zvolený třífázový asynchronní elektromotor [26] 

 Značení Hodnota Jednotka 

Model: 1LC-355L-4 [−] 

Výkon el. motoru: 𝑃𝑒𝑆 315 [kW] 

Otáčky el. motoru: 𝑛𝑚 1490 [ot ∙ min−1] 

Poháněcí frekvence el. motoru: 𝑓 50 [Hz] 

Hmotnost el. motoru: 𝑚𝑚 1,9 [t] 

Dle těchto parametrů je následně možné dopočítat požadovaný převodový poměr reduktoru, 

vstupní a výstupní otáčky respektive krouticí momenty, které jsou nutnými parametry pro sta-

novení geometrie ozubených kol a následných pevnostních výpočtů jak ozubení tak i hřídelí. 
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4.1 PŘEDBĚŽNÉ KONCEPČNÍ NÁVRHY 

Před uvedením výpočetních vztahů, závislostí a výsledků je nutné uvést zvolené koncepční 

návrhy, které bylo nutné zvážit. Dle uvedené normy: ČSN 03 1002 je minimální počet stupňů 

kuželočelního reduktoru dva. Z toho důvodu byl prvním koncepčním návrhem dvojstupňový 

kuželočelní reduktor (viz obr. 16). Nevýhodou je vznik axiálních sil od čelního ozubení 

s šikmými zuby (druhý stupeň), které komplikují konstrukci reduktoru. V případě vyšších 

přenášených výkonů respektive zatížení, byl zvolen alternativní model, kde se využije dvojího 

ozubení pro přenos krouticího momentu mezi předlohovou a výstupní hřídelí (viz obr. 17). 

Výhodou je vyrušení axiálních sil od čelního ozubení s šikmými zuby (pokud bude správně 

uspořádáno). 
 

Obr. 16: První předběžný koncepční návrh (kinematické schéma) dvoustupňového kuželočelního re-

duktoru 
 

Obr. 17: Druhý předběžný koncepční návrh (kinematické schéma) dvoustupňového kuželočelního re-

duktoru (přenos krouticího momentu dvěma ozubenými koly) 

Další a pravděpodobně nejvhodnější variantou je třístupňový reduktor, kde se pomocí dalšího 

stupně reduktoru dosáhne: 

 Menších rozměrů převodu (na výšku) 

 Menších nároků na materiály (ozubených kol a hřídelí) 

 Nižší náklady na vyrobitelnost 

 Rozumně se stupňující převodové poměry na jednotlivých stupních 

 Vyšší přesnost ozubení 

Nové uvažované koncepčními návrhy jsou analogické kinematickým schématům 

(viz obr. 16 a 17) až na přídavný redukční stupeň (viz obr. 18 a 19): 
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Obr. 18: Čtvrtý předběžný koncepční návrh (kinematické schéma) třístupňového kuželočelního re-

duktoru  
 

Obr. 19: Čtvrtý předběžný koncepční návrh (kinematické schéma) třístupňového kuželočelního re-

duktoru (přenos krouticího momentu dvěma ozubenými koly)  

Možnými nevýhodami jsou: 

 Vyšší počet ozubení znamená nižší účinnost převodu 

 Nepatrně větší rozměry na délku 

 Komplexnější konstrukce 

Výběr nejvhodnějšího koncepčního řešení spočíval v iteraci parametrů respektive koncepč-

ních návrhů, tak aby se parametry blížily reálným hodnotám a splňovaly minimální nároky na 

bezpečnost (stanovené pro konkrétní aplikaci). Rozhodující bezpečnosti byly stanoveny pev-

nostním výpočtem ozubení (viz příloha č. 2 a podkapitola 4.2). Mezi hlavní limitující faktory 

patřila dostupnost a dohledatelnost materiálu, případně možnost tepelného zpracování ozube-

ní. S ohledem na tyto skutečnosti byl zvolen čtvrtý návrh (viz obr 19). 
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4.2 PEVNOSTNÍ VÝPOČET OZUBENÍ 

Návrh převodovky (reduktoru) představuje komplexní technický úkol, přičemž mezi 

nejdůležitější a konstrukčně nejsložitější prvky patří ozubená kola. S rozvojem technologií a 

rozšířením použití převodů do různých odvětví průmyslu se analyzovaly příčiny poruch 

ozubených kol, případně se stanovovaly jejich optimální rozměry a parametry pro snížení 

nákladů v sériové či zakázkové výrobě. Z těchto důvodů byly vytvořeny evropské (ISO) i 

americké (AGMA) normy pro navrhování konkrétních druhů převodů (viz obr. 2). Vzhledem 

k dostupnosti a využívání metrického systému jsou v této práci využity normy dle ISO. 

V následující tabulce jsou uvedeny konkrétní normy použité pro pevnostní výpočet 

kuželočelního reduktoru (viz tab. 5): 

Tab. 5: Zohledněné ISO normy pro pevnostní výpočet převodů užitých v kuželočelním reduktoru 

Užití Norma Využití ve výpočtech 

Všeobecná norma ISO 6336-1 až 3:2019 Čelní ozubení se šikmými zuby 

Kuželové převody ISO 10300-1 až 3:2014 Kuželové ozubení se zakřivenými/šikmými zuby 

Je nutné upozornit, že norma ISO 10300-1 až 3:2014 byla nahrazena aktualizovanou verzí 

ISO 10300-1 až 3:2023. Nová norma upravuje některé typy koeficientů ve výpočtu a zlepšuje 

přehlednost i návaznost na jiné normy. Princip výpočtu se však zásadně nezměnil. [27] 

Uvedené normy se dále odkazují na výpočty geometrie ozubení, ty byly podrobně 

vypracovány v příloze č. 2. V následujících podkapitolách budou představeny pouze finální 

vztahy pro pevnostní výpočet kuželového ozubení se zakřivenými zuby, které kombinují obě 

normy (ISO 10300 a ISO 6336). 

Výpočet zahrnuje: 

1. Napětí v ohybu v patě zubu (posouzení únavového poškození) 

2. Napětí v dotyku (povrchová únava) 

Pro čelní ozubená kola se výpočet změní pouze v parametrech geometrie ozubení a změnou 

několika koeficientů v pevnostním výpočtu.  

4.2.1 PEVNOSTNÍ VÝPOČET NAPĚTÍ V OHYBU V PATĚ ZUBU 

Vypočtené parametry a zvolené koeficienty jsou uvedeny v příloze č. 2, proto zde zvlášť čí-

selně uvedeny nebudou. Pevnostní výpočet napětí v ohybu je uveden pouze pro pastorek ku-

želového ozubení. 

Postup výpočtu: 

1. Nominální napětí v ohybu v patě zubu (𝜎𝐹𝑂) (2) 

2. Napětí v ohybu v patě zubu (𝜎𝐹) (3) 

3. Součinitel bezpečnosti proti únavovému lomu v patě zubu (𝑆𝐹) (4) 
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NOMINÁLNÍ NAPĚTÍ V OHYBU V PATĚ ZUBU 𝝈𝑭𝑶 

 𝜎𝐹𝑂 =
𝐹𝑚𝑡

𝑏 ∙ 𝑚𝑚𝑛
∙ 𝑌𝐹𝑎 ∙ 𝑌𝑆𝑎 ∙ 𝑌𝜀 ∙ 𝑌𝐾 ∙ 𝑌𝐿𝑆 = (2) 

 =
19,69

91,72 ∙ 7
∙ 2,20 ∙ 1,82 ∙ 0,63 ∙ 1,12 ∙ 1,53 ≈ 132,08 MPa  

Kde:  
𝐹𝑚𝑡 − nominální tangenciální síla [kN] 

𝑏 −  šířka ozubení [mm] 

𝑚𝑚𝑛 − střední normálný modul [mm] 

𝑌𝐹𝑎 − součinitel tvaru zubu při působení síly na špičku zubu [−] 

𝑌𝑆𝑎 − součinitel koncentracenapětí při působení síly na špičku zubu [−] 

𝑌𝜀 − součinitel vlivu záběru profilu [−] 

𝑌𝐾 − součinitel kuželového kola [−] 

𝑌𝐿𝑆 − součinitel sdílení zatížení [−] 

NAPĚTÍ V OHYBU V PATĚ ZUBU 𝝈𝑭 

 𝜎𝐹 = 𝜎𝐹𝑂 ∙ 𝐾𝐴 ∙ 𝐾𝑉 ∙ 𝐾𝐹𝛽 ∙ 𝐾𝐹𝛼 = (3) 

 = 132,08 ∙ 1,60 ∙ 1,25 ∙ 1,65 ∙ 1,10 ≈ 477,67 MPa  

Kde:  
𝜎𝐹𝑂 −  nominální napětí v ohybu v patě zubu [MPa] 

𝐾𝐴 −  součinitel vnějších dynamických sil [−] 

𝐾𝑉 − součinitel vnitřních dynamických sil [−] 

𝐾𝐹𝛽 − součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů pro ohyb [−] 

𝐾𝐹𝛼 − součinitel nerovnoměrnosti zatížení zubů po šířce pro ohyb  [−] 

SOUČINITEL BEZPEČNOSTI PROTI VZNIKU ÚNAVOVÉHO LOMU V PATĚ ZUBU 𝑺𝑭 

 𝑆𝐹 =
𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚 ∙ 𝑌𝑆𝑇 ∙ 𝑌𝑁𝑇

𝜎𝐹
∙ 𝑌𝛿𝑟𝑒𝑙𝑇 ∙ 𝑌𝑅𝑟𝑒𝑙𝑇 ∙ 𝑌𝑋 = (4) 

 =
420 ∙ 2 ∙ 1,0

477,67
∙ 1 ∙ 1 ∙ 0,988 ≈ 1,74 [−]  

Kde:  

𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚 −  mez únavy v ohybu [MPa] 

𝑌𝑆𝑇 −  součinitel koncentrace napětí pro referenční ozubené kolo [−] 

𝑌𝑁𝑇 − součinitel počtu cyklů [−] 

𝑌𝛿𝑟𝑒𝑙𝑇 − poměrný součinitel vrubové citlivosti [−] 

𝑌𝑅𝑟𝑒𝑙𝑇 − poměrný součinitel drsnosti v oblasti patního přechodu zubu [−] 

𝑌𝑋 − součinitel velikosti [−] 
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4.2.2 PEVNOSTNÍ VÝPOČET NAPĚTÍ V DOTYKU 

Vypočtené parametry a zvolené koeficienty jsou uvedeny v příloze č. 2, proto zde zvlášť čí-

selně uvedeny nebudou. Pevnostní výpočet napětí v dotyku je uveden pouze pro pastorek ku-

želového ozubení. 

Postup výpočtu: 

1. Nominální napětí v dotyku (𝜎𝐻𝑂) (5) 

2. Napětí v dotyku (𝜎𝐻) (6) 

3. Součinitel bezpečnosti proti vzniku únavového poškození boků zubů (𝑆𝐻) (7) 

NOMINÁLNÍ NAPĚTÍ V DOTYKU 𝝈𝑯𝑶 

 𝜎𝐻𝑂 = 𝑍𝑀−𝐵 ∙ 𝑍𝐸 ∙ 𝑍𝐻 ∙ 𝑍𝐿𝑆 ∙ 𝑍𝛽 ∙ 𝑍𝐾 ∙ √
𝐹𝑚𝑡

𝑑𝑣1 ∙ 𝑙𝑏𝑚
∙

𝑢𝑣 + 1

𝑢𝑣
= (5) 

 = 0,97 ∙ 189 ∙ 2,01 ∙ 1,24 ∙ 0,91 ∙ 0,8 ∙ √
19,69

229,30 ∙ 54,59
∙

4 + 1

4
≈ 463,39 MPa  

Kde:  
𝑍𝑀−𝐵 − součinitel jednopárového záběru [−] 

𝑍𝐸 − součinitel mechanických vlastnostní materiálu [√MPa] 

𝑍𝐻 − součinitel tvaru spoluzabírajících zubů [−] 

𝑍𝐿𝑆 − součinitel sdílení zatížení [−] 

𝑍𝛽 − součinitel sklonu zubu [−] 

𝑍𝐾 − součinitel kuželového kola [−] 

𝐹𝑚𝑡 − nominální tangenciální síla [kN] 

𝑑𝑣 − průměr roztečné kružnice virtuálního kola [mm] 

𝑙𝑏𝑚 − délka střední úsečky stykové plošky  [mm] 

𝑢𝑣 − převodové číslo virtuálního soukolí [−] 

NAPĚTÍ V DOTYKU 𝝈𝑯 

 𝜎𝐻 = 𝜎𝐻𝑂 ∙ √𝐾𝐴 ∙ 𝐾𝑉 ∙ 𝐾𝐻𝛽 ∙ 𝐾𝐻𝛼 = (6) 

 = 463,39 ∙ √1,60 ∙ 1,25 ∙ 2,12 ∙ 1,10 ≈ 998,37 MPa  

Kde:  
𝜎𝐻𝑂 −  nominální napětí v dotyku [MPa] 

𝐾𝐴 −  součinitel vnějších dynamických sil [−] 

𝐾𝑉 − součinitel vnitřních dynamických sil [−] 

𝐾𝐻𝛽 − součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů pro dotyk [−] 

𝐾𝐻𝛼 − součinitel nerovnoměrnosti zatížení zubů po šířce pro dotyk [−] 
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SOUČINITEL BEZPEČNOSTI PROTI VZNIKU ÚNAVOVÉHO POŠKOZENÍ BOKŮ ZUBŮ 𝑺𝑯 

 𝑆𝐹 =
𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚𝑍𝑁𝑇

𝜎𝐻
∙ 𝑍𝐿 ∙ 𝑍𝑉 ∙ 𝑍𝑅 ∙ 𝑍𝑊 ∙ 𝑍𝑋 = (7) 

 =
1250 ∙ 1,23

998,37
∙ 1 ∙ 1 ∙ 1 ∙ 0,91 ∙ 1 ≈ 1,389 [−]  

Kde:  

𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 −  mez únavy v dotyku [MPa] 

𝑍𝑁𝑇 − součinitel počtu cyklů [−] 

𝑍𝐿,𝑉,𝑅 − součinitele mazání (metoda D) [−] 

𝑍𝑊 − součinitel tvrdosti [−] 

𝑍𝑋 − součinitel velikosti [−] 

4.2.3 VYPOČTENÉ BEZPEČNOSTI A JEJICH SROVNÁNÍ 

Bezpečnosti napětí v ohybu a v dotyku, které jsou uvedeny v příloze č. 2 a příloze č. 3, pro 

ostatní ozubená kola bylo nutné srovnat s nejmenší doporučenou bezpečností, která souvisí 

s konkrétní aplikací a typem zatěžování. Zvolené minimální bezpečnosti pro vysoko výkon-

nostní a náročné aplikace dle doporučení normy ISO 6336-2 až 3:2019 jsou uvedeny 

v následující tabulce (viz tab. 6): 

Tab. 6: Zvolené koeficienty bezpečnosti 𝑆𝐹𝑚𝑖𝑛 a 𝑆𝐻𝑚𝑖𝑛 

PŘEVODOVÝ STUPEŇ 𝑺𝑭𝒎𝒊𝒏 [−] 𝑺𝑯𝒎𝒊𝒏 [−] 

1° (kuželový převod) 1,6 1,3 

2° (čelní ozubení) 1,6 1,4 

3°(čelní ozubení) 1,6 1,4 

Na závěr této kapitoly budou uvedeny vypočtené bezpečnosti z přílohy č. 2 a přílohy č. 3, kte-

ré splňují/nesplňují předem stanovené podmínky přijatelnosti výsledku. Všechny výpočty by-

ly ověřeny za pomocí programu MITCalc 2.03, který je vhodný pro stanovování orientačních 

výsledků různých konstrukčních součástí, analytické výpočty byly více konzervativní, což je 

pravděpodobně zapříčiněno zvolenými metodami při výpočtech a volbou konzervativnějších 

koeficientů pro konkrétní aplikaci. (viz tab. 7 a tab. 8): 

Tab. 7: Bezpečnosti zvolených typů kuželových kol pro první stupeň převodu 

Typ bezpečnosti 

Zakřivené (1) Šikmé (1) 

Analytický výpočet Software Analytický výpočet Software 

𝑆𝐹  [−] 1,62 1,67 0,64 0,60 

𝑆𝐻 [−] 1,38 2,01 0,84 1,13 
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Tab. 8: Bezpečnosti zvoleného typu čelních ozubených kol pro druhý a třetí stupeň převodu 

Typ bezpečnosti 

Čelní se šikmými zuby (2)  Čelní se šikmými zuby (3) 

Analytický výpočet Software Analytický výpočet Software 

𝑆𝐹  [−] 1,65 2,12 1,60 0,60 

𝑆𝐻 [−] 1,71 3,05 0,84 1,13 

Dle výše uvedených výsledků bezpečností je patrné, že všechny navolené typy ozubených kol 

až na kuželové ozubení se šikmými zuby vyhovují. Velmi nízká bezpečnost únavového po-

škození a únavového lomu u šikmého ozubení naznačuje, že pro takové přenášené výkony je 

tento typ ozubení nevhodný. To je zapříčiněno zpravidla malou kontaktní plochou, která sou-

visí s geometrií ozubení a je v porovnání se zakřiveným ozubením menší. S pomocí výše uve-

dené úvahy je možno srovnávat druh ozubeného kola, střední průměr kola a přenášený výkon 

respektive zatížení. Tyto vlastnosti je možno vykreslit do grafu závislosti přenášeného výkonu 

a středního průměru kuželového kola, kde je patrné, že se zvyšujícím se středním průměrem 

kuželového ozubení roste exponenciálně přenášený výkon (zatížení) ozubených kol 

(viz graf. 1): 
 

Graf. 1: Srovnání kuželového ozubení v závislosti na přenášeném výkonu a středním průměru ozubení 

(převzato a upraveno [13]) 

Výše uvedené důvody stanovily finální výběr typu zubů u kuželového kola pro konkrétní 

aplikaci. Dále je také vhodné dodat, že se v dnešní době nevyplatí vyrábět šikmé zuby a to ne 

jenom kvůli výše zmíněným důvodům ale také kvůli nákladnosti výroby. Ano, šikmé zuby se 

vyrábějí podobně jako přímé zuby u kuželových kol ale tato metoda je méně produktivní a 

s poměrně velkou dostupností strojů na výrobu zakřivených zubů (hlavně od firmy Gleason) 

zbytečná. 
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4.3 PEVNOSTNÍ VÝPOČET HŘÍDELÍ 

Nezbytnou komponentou jakýchkoliv rotujících součástí jsou hřídele. Dle zvoleného před-

běžného koncepčního návrhu v kapitole 4.1, se reduktor skládá ze čtyř hřídelí, u kterých je 

nutné stanovit minimální průměry a ověřit je na mezní stav únavy (MSÚ) a mezní stav pruž-

nosti (MSP). Tyto výpočty však není možné provést bez: 

1. Volby umístění ložisek  

2. Výpočtu reakčních účinků (SR) 

3. Výpočtu výsledných vnitřních účinků (VVÚ) 

4. Stanovení kritického místa hřídele 

Výše uvedené body bylo nutné řešit v souvislosti se silami a momenty, které působí od ozu-

bených kol na hřídele. Kvůli ozubeným kolům se výpočet hřídelí řešil jako 3D úloha, kde vý-

še uvedené body bylo nutné vyřešit ve dvou rovinách (viz příloha č. 2). Odtud bylo poté 

možné stanovit celkové momenty a síly a dle nich stanovit kritické místo na hřídeli. Z důvodu 

rozsáhlosti výpočtů jsou výše uvedené výpočty opět uvedeny v příloze č. 2, na které se budou 

následující konečné výpočty hřídele odkazovat. Výpočty postupovaly dle metodiky uvedené 

v knize Shigley (str. 376 – 389) [4]. 

Pevnostní výpočet hřídelí je možno rozdělit na tři základní části: 

1. Stanovení minimálního průměru hřídele ( ⌀𝐷𝑚𝑖𝑛) (8) 

2. Dopočet redukovaného amplitudového a středního napětí (𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 a 𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑) (11) a (12) 

3. Kontrola na MSÚ (mezní stav únavy) (13) 

4. Kontrola na MSP (mezní stav pružnosti) (15) 

Pro názornost zde bude uveden pouze výpočet hnací hřídele. 

4.3.1 STANOVENÍ MINIMÁLNÍHO PRŮMĚRU HŘÍDELE 

Při stanovení minimálního průměru hřídele bylo nutné zvolit únavové kritérium, dle kterého 

se stanoví minimální průměr hřídele. Pro skutečné aplikace se běžně využívá kritérium podle 

ASME (eliptické) a pro zjednodušení rovnice bylo využito teorie HMH. Dále bylo nutné sta-

novit zjednodušující předpoklady, které bylo nutné před výpočtem zvážit: 

Předpoklady: 

1. Výpočet neuvažuje konkrétní vruby/zaoblení 𝛽 = 2 a 𝛽𝜏 = 2 (zvoleno konzervativně) 

2. Byl předběžně zvolen koeficient pro mez únavy 𝑘𝑈𝑝 = 2 

3. Uvažované zatěžování: ohyb (střídavě souměrný), kde 𝑀𝑜𝑚 = 0 kN ∙ m 

 krut (časově neproměnný), kde 𝑀𝑘𝑎 = 0 kN ∙ m 

Dle uvedených předpokladů lze stanovit minimálního průměr hřídele dle vztahu (8) [4]: 

 



BRNO 2025 

 

 

34 
 

PEVNOSTNÍ VÝPOČET 

VÝPOČTOVÝ VZTAH PRO STANOVENÍ MINIMÁLNÍHO PRŮMĚRU HŘÍDELE (⌀𝑫𝒎𝒊𝒏): 

 ⌀𝐷𝑚𝑖𝑛 = √
16 ∙ 𝑘𝑈𝑝

𝜋
∙ √4 ∙ (

𝛽 ∙ 𝑀𝑜𝑎

𝜎´𝐶𝑝
)

2

+ 3 ∙ (
𝛽𝜏 ∙ 𝑀𝑘𝑚

𝑅𝑒
)

23

= (8) 

 = √
16 ∙ 2

𝜋
∙ √4 ∙ (

2 ∙ 1,545

267,9
)

2

+ 3 ∙ (
2 ∙ (−2,019)

650
)

23

≈ 63,761 mm  

Kde:  
𝑘𝑈𝑝 −  předběžná bezpečnost k meznímu stavu únavy [−] 

𝛽 −  součinitel vrubu pro ohyb [−] 

𝛽𝜏 − součinitel vrubu pro krut [−] 

𝑀𝑜𝑎 − maximální zatěžující moment pro střídavě souměrný ohyb [kN ∙ m] 

𝜎´𝐶𝑝 − předběžná korigovaná mez únavy [MPa] 

𝑀𝑘𝑚 − maximální zatěžující moment pro časově neproměnný krut [kN ∙ m] 

𝑅𝑒 − mez kluzu zvoleného materiálu [MPa] 

Pro správnou volbu ložisek je nutno navolit nejmenší průměr hřídele (vyšší bližší hodnotu), 

který je zpravidla pro větší průměry násobkem pěti tedy: 𝐷 = 70 mm. Dále se také musí spl-

nit podmínka bezpečnosti na MSÚ a MSP.  

Vhodné je také zvolit velikost polotovaru pro obrábění, který bude větší než minimální polo-

měr: 𝐷𝑜 = 100 mm 

4.3.2 DOPOČET REDUKOVANÉHO AMPLITUDOVÉHO A STŘEDNÍHO NAPĚTÍ 

Amplitudové a střední napětí vychází ze dvou vztahů dle teorie HMH (9) a (10): 

 𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 = √𝜎𝑎
2 + 3 ∙ 𝜏𝑎

2 [MPa] (9) 

 𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑 = √𝜎𝑚
2 + 3 ∙ 𝜏𝑚

2 [MPa] (10) 

Kde:  
𝜎𝑎 −  amplitudové napětí v tahu − tlaku nebo ohybu [MPa] 

𝜏𝑎 − amplitudové napětí v krutu nebo smyku [MPa] 

𝜎𝑚 − střední napětí v tahu − tlaku nebo ohybu [MPa] 

𝜏𝑚 − střední napětí v krutu nebo smyku [MPa] 

Dle zjednodušujících předpokladů (viz podkapitola 4.3.1) plynou vztahy pro výpočet ampli-

tudového napětí (11) a středního napětí (12): 
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VÝPOČET REDUKOVANÉHO AMPLITUDOVÉHO NAPĚTÍ (𝝈𝒂,𝒓𝒆𝒅): 

 𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 =
32 ∙ 𝛽 ∙ 𝑀𝑜𝑎

𝜋 ∙ 𝐷3
= (11) 

 =
32 ∙ 2 ∙ 1,545

𝜋 ∙ 703
≈ 91,739 MPa  

Kde:  
𝛽 −  součinitel vrubu pro ohyb [−] 

𝑀𝑜𝑎 − maximální zatěžující moment pro střídavě souměrný ohyb [kN ∙ m] 

𝐷 − zvolený minimální průměr hřídele [mm] 

VÝPOČET REDUKOVANÉHO STŘEDNÍHO NAPĚTÍ (𝝈𝒎,𝒓𝒆𝒅): 

 𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑 = √3 ∙ (
16 ∙ 𝛽𝜏 ∙ |𝑀𝑘𝑚|

𝜋 ∙ 𝐷3 )

2

= (12) 

 = √3 ∙ (
16 ∙ 2 ∙ |−2,019|

𝜋 ∙ 703 )

2

≈ 103,839 MPa  

Kde:  
𝛽𝜏 −  součinitel vrubu pro ohyb [−] 

𝑀𝑘𝑚 − maximální zatěžující moment pro střídavě souměrný ohyb [kN ∙ m] 

𝐷 − zvolený minimální průměr hřídele [mm] 

4.3.3 KONTROLA NA MEZNÍ STAV ÚNAVY 

Kontrolu bezpečnosti na mezní stav únavy lze dle ASME kritéria a Langerova kritéria vyjádřit 

rovnicí (13): 

VÝPOČET BEZPEČNOSTI K MEZNÍMU STAVU ÚNAVY (𝒌𝑼): 

 𝑘𝑈 =
√

1

(
𝜎𝑎
𝜎´𝐶

)
2

+ (
𝜎𝑚
𝑅𝑒

)
2

= (13) 

 =
√

1

(
91,739
242,7 )

2

+ (
103,839

650
)

2 ≈ 2,43 [−]  

Kde:  
𝜎𝑎 −  amplitudové napětí [MPa] 

𝜎´𝐶 − korigovaná mez únavy [MPa] 

𝜎𝑚 − střední napětí  [MPa] 

𝑅𝑒 − mez kluzu zvoleného materiálu [MPa] 
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4.3.4 KONTROLA NA MEZNÍ STAV PRUŽNOSTI 

Pro úplnost a názornost vztahu (15) lze dle Shigley zavést zjednodušující předpoklad (14), 

který neznehodnocuje výsledek výpočtu a je konzervativnější v porovnání s běžným postu-

pem ([4] str. 389): 

REDUKOVANÉ HORNÍ NAPĚTÍ CYKLU (𝝈𝒉,𝒓𝒆𝒅): 

 𝜎ℎ,𝑟𝑒𝑑 ≤ 𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 + 𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑 => 𝜎ℎ,𝑟𝑒𝑑 ≈ 𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 + 𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑  [MPa] (14) 

Kde:  
𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 −  redukované amplitudové napětí  [MPa] 

𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑 − redukované střední napětí [MPa] 

Dle uvedeného zjednodušujícího předpokladu, je možné definovat vztah pro výpočet bezpeč-

nosti vůči meznímu stavu pružnosti jako (15):  

VÝPOČET BEZPEČNOSTI VŮČI MEZNÍMU STAVU PRUŽNOSTI (𝒌𝑷):  

 𝑘𝑃 =
𝑅𝑒

𝜎ℎ,𝑟𝑒𝑑
=>

𝑅𝑒

𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 + 𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑
= (15) 

 =
650

91,739 + 103,839
≈ 3,32 [−]  

Kde:  
𝑅𝑒 − mez kluzu zvoleného materiálu [MPa] 

𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 −  amplitudové napětí [MPa] 

𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑 − střední napětí [MPa] 

4.3.5 VYPOČTENÉ BEZPEČNOSTI A ZÁVĚRY PEVNOSTNÍHO VÝPOČTU 

Bezpečnosti všech čtyř hřídelí spočtených v příloze č. 2 na mezní stav únavy (MSÚ) a mezní 

stav pružnosti (MSP) bylo nutné srovnat s předem stanovenými bezpečnostmi, které souvisí 

se zvolenou aplikací a typem zatěžování: 𝑘𝑈 = 2 a 𝑘𝑃 = 2, které musely být splněny. Dle ní-

že uvedené tabulky s vypočtenými bezpečnostmi z přílohy č. 2 (viz tab. 9) je zřejmé, že 

všechny bezpečnosti jsou dle předem stanovených minimálních dovolených bezpečností spl-

něny. 

Tab. 9: Výsledné vypočtené bezpečnosti na MSÚ a MSP pro konkrétní hřídele reduktoru 

Bezpečnost Hnací Předlohová (1) Předlohová (2) Výstupní 

𝑘𝑈  [−] 2,43 2,35 2,05 2,13 

𝑘𝑃 [−] 3,32 4,46 5,85 3,47 

V následující tabulce (viz tab. 10) budou uvedeny: vypočtené minimální poloměry hřídelí 

(𝐷), zvolený polotovar (𝐷𝑜), zvolené materiály hřídelí a jejich materiálové charakteristiky 

(𝑅𝑒 a 𝑅𝑚): 
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Tab. 10: Vypočtené parametry a zvolené materiály a jejich materiálové charakteristiky 

 Hnací Předlohová (1) Předlohová (2) Výstupní Jednotka 

𝐷 70 80 135 150 [mm] 

𝐷𝑜 100 140 180 200 [mm] 

Materiál 42CrMo4 34CrNiMo6 ANSI 4140 Q&T ANSI 4140 Q&T [−] 

𝑅𝑒 650 750 1640 1640 [MPa] 

𝑅𝑚 800 850 1770 1770 [MPa] 

Z výše uvedené tabulky je patrné, že průměry polotovarů pro obrábění jsou značně větší. Ten-

to rozdíl je zapříčiněn volbou ložisek, které byly voleny a počítány na trvanlivost. Byly to ne-

jmenší možné rozměry vnitřního kroužku ložisek, které tyto velikosti průměru polotovaru 

ovlivnili. Dále je vhodné dodat, že pro hnací a předlohové hřídele byla zvolena legovaná ocel. 

Pro druhou předlohovou hřídel a výstupní hřídel byla zvolena kalená ocel, jejich vlastnosti 

jsou uvedeny v Shigley [4]. Z tabulky lze také vyčíst, že s rostoucím se stupněm převodu rostl 

nárok na průměr hřídele a použitý materiál. Tento růst je opodstatněný zvyšujícím se krouti-

cím momentem způsobeným redukcí otáček. 

 



BRNO 2025 

 

 

38 
 

KONCEPČNÍ NÁVRH 

5 KONCEPČNÍ NÁVRH 
Koncepční návrh, je závěrečnou kapitolou této práce. Cílem, je výběr ložisek na hřídelích, 

který zpravidla souvisí s působením axiálních sil od ozubení a průhybem hřídelí. Tyto charak-

teristické vlastnosti ozubených převodů ovlivňují chod, funkčnost a životnost reduktoru. Při 

zpracování koncepčního návrhu se neuvažuje tato hlediska: 

 Konstrukce skříně reduktoru 

 Mazací systém reduktoru 

 Technologická úprava komponent 

 Konstrukční návrh 

 Tepelná dilatace skříně 

Také nebude koncepční návrh ověřen na vibrační, dynamické či tepelné analýzy ani jiné mož-

né zkoušky, které by podložily správnost a vhodnost koncepčního návrhu. Použité programy: 

MITCalc 2.03 i program Inventor 2025, nebyly využity pro uvedené účely. Také je vhodné 

zmínit, že se při návrhu neuvažovala hmotnost komponent, které by mohly výrazně ovlivnit 

změnu uložení ložisek v reduktoru, případně změnu materiálů hřídelí. Pro tyto návrhy je 

vhodné užití specializovaných programů. V následujících podkapitolách bude uveden výběr 

ložisek reduktoru a zvolena finální koncepce reduktoru. 

5.1 VÝBĚR LOŽISEK 

Zvoleným druhem ložisek v kuželočelním reduktoru jsou valivá ložiska firmy SKF. Valivá 

ložiska se běžně využívají s různými tvary valivých členů a velkou variabilitou uspořádání. 

Tvar a uspořádání valivých členů mají specifické výhody či nevýhody pro konkrétní druhy za-

těžování. Rozhodujícími faktory, které ovlivnily volbu ložisek pro konkrétní hřídele 

v reduktoru, byl vznik axiálních sil způsobených tvarem ozubení, průhyb hřídele, případně ta-

ké možný vznik tepelné dilatace vlivem provozní či okolní teploty. Tato hlediska je vhodné 

při návrhu zohlednit a navrhnout vhodnou koncepci pro řešení těchto problému. 

V následujících podkapitolách bude uvedena analýza sil způsobených tvarem ozubení a před-

stavení vhodných variant řešení, všechny vypočtené síly lze dohledat v příloze č. 2. 

5.1.1 LOŽISKA SOUVISEJÍCÍ S KUŽELOVÝM OZUBENÍM 

Mezi nejproblematičtější uložení ložisek patřily ložiska umístěná na hnací (vstupní) a první 

předlohové hřídeli. Komplikace volby ložisek byly na uvedených hřídelích spojeny s využitím 

kuželového ozubení, kde kvůli změně směru os vznikají rozdílené axiální síly, které jsou za-

příčiněny geometrii ozubení. Zvolená varianta kuželového ozubení se zakřivenými zuby (Gle-

ason) (viz podkapitola 4.2.3) zkomplikovala stanovení směru působení axiálních sil. Směr pů-

sobení axiálních sil, u komplikovanějších typů zubů přímo souvisí se směrem otáčení hnacího 

kola převodu. Změnou směru otáčení se mění i směr působení axiální síly. Kvůli výše uvede-

ným komplikacím, byl předem stanoven směr otáčení elektromotoru po směru hodinových 

ručiček (viz obr. 20 vlevo dole) 
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Obr. 20: Směr působení axiálních sil u kuželového ozubení [28] 

Přístup k volbě ložisek na hnací a předlohové hřídeli se liší, z toho důvodu bude o nich pojed-

náno v rozdílných podkapitolách. 

5.1.1.1 ULOŽENÍ LOŽISEK NA HNACÍ HŘÍDELI REDUKTORU 

Zvolená varianta (viz obr. 20 vlevo dole) znázorňuje směr působení axiální síly (modrá) u 

pastorku (zelená). Zvolená varianta zajistí, že směr axiální síly působí směrem ven z redukto-

ru, což je běžné doporučení výrobců elektromotorů [13]. Dále je vhodné zhodnotit variantu 

uložení ložisek letmo nebo mezi ložisky. Z důvodu vysokých přenášených výkonů v řádech 

stovek kW se nedoporučuje využití letmého uložení ložisek [4, 13]. Uvedený důvod jasně 

stanovil volbu mezi ložisky (kuželové kolo se nachází mezi ložisky).  

V této chvíli se jeví vhodnými variantami soudečková a kuželíková ložiska, avšak soudečková 

ložiska se zpravidla využívají v aplikacích, kde dochází k velkým změnám průhybů hřídelí, 

což pro rychlé otáčky hnací hřídele není zcela běžné řešení. Z toho důvodu byly zvoleny ku-

želíková ložiska. Z přílohy č. 2 je také patrné, že nejvíce zatížené ložisko na radiální sílu u 

hnací hřídele je ložisko více vzdálené od elektromotoru (B). Tento fakt rozhodl o uspořádání 

páru kuželíkových ložisek zády k sobě (do „O“) nebo čely k sobě (do „X“). Dle výrobce loži-

sek SKF se uspořádání čely k sobě (do „X“) vyplatí více, axiální síla (𝐹𝑎 ≈ 16,2 kN) od kuže-

lového kola bude zatěžovat kuželíkové ložisko blíže elektromotoru (A). Tato varianta uspořá-

dání je méně častá ale kvůli zlepšení rozkladu sil na jednotlivá ložiska výhodná (viz obr. 21). 

 

Použité vztahy: 
 

𝐹𝑎𝐴 = 𝐹𝑎𝐵 + 𝐹𝑎  [kN] 𝐹𝑎𝐵 =
0,5 ∙ 𝐹𝑟𝐵

𝑌𝐴
 [kN] 

Obr. 21: Uspořádání čely k sobě (do „X“) podle výrobce ložisek SKF (převzato a upraveno [29]) 

Výsledné uspořádání ložisek je žlutě znázorněno na obr. 22. 

5.1.1.2 ULOŽENÍ LOŽISEK NA PRVNÍ PŘEDLOHOVÉ HŘÍDELI 

Vlivem geometrie zakřivených zubů kuželového kola nemá směr otáčení pastorku na hnací 

hřídeli vliv na směr působení axiální síly na první předlohové hřídeli (tento stav platí, pokud 

je převodový poměr 𝑖 > 1,57). Tento zvláštní jev je pravděpodobně zapříčiněn přechodem 

axiální síly od pastorku na radiální sílu na kolo. Vlivem ozubení, se síly navzájem odečítají a 

dochází k zachovávání směru axiální síly na výstupu z kola. Uvedená tvrzení platí pouze pro 

POHON 

POHON 

A B 

𝐹𝑎 

𝐹𝑟𝐴 𝐹𝑟𝐵 
Elektromotor 
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různoběžné osy kol tedy hypoidní ozubená kola mohou mít axiální sily na výstupu mířící roz-

dílnými směry. [28] 

Axiální síla (modrá), která působí směrem od kola (žlutá) (viz obr. 20) je velmi nepříjemnou 

komplikací konstrukce. Kvůli zvolené koncepci (viz podkapitola 4.1) by axiální síla zmenšo-

vala nebo zvyšovala axiální sílu působící na jedno z čelních ozubených kol s šikmými zuby. 

Tato nerovnoměrnost rozložení axiálních sil zapříčiní větší opotřebení ozubených kol a tedy 

nižší životnost reduktoru. Tento problém je možné řešit vhodnou koncepcí první předlohové 

hřídele, kde je možné za kuželové kolo umísti soudečkové ložisko, které bude tyto axiální síly 

zachytávat (viz obr. 22 červeně). Alternativně by bylo možné využít kuželíkového ložiska. 

Problém, který kuželíkové ložisko nedokáže řešit, jsou vysoké radiální síly, pro které není ku-

želíkové ložisko zcela vhodnou variantou. Z důvodu malé axiální síly (𝐹𝑎 ≈ 1,7 kN), které se 

dosáhlo vhodnou volbou stoupání kuželového ozubení (viz obr. 20) jsou soudečková ložiska 

nejvhodnější variantou. Z důvodu nulové axiální síly (teoreticky), není zapotřebí umísťovat 

kuželíková, či soudečková ložiska na konce hřídele. Kvůli zatížení pravého konce první před-

lohové hřídele poměrně velkou radiální silou (viz příloha č. 2), byly zvoleny válečková ložis-

ka, která mají vysokou radiální únosnost, jsou levnější alternativou soudečkových ložisek a 

lepší variantou kuličkových ložisek (viz obr. 22 azurová). 

Kvůli předpokladu tepelné dilatace hřídele, bylo na levém konci první předlohové hřídele 

zvoleno kuličkové ložisko v pružném pouzdru (viz obr. 22 tmavě modrá). Radiální síly půso-

bící na kuličkové ložisko jsou značně menší v porovnání se soudečkovým a válečkovým lo-

žiskem (viz příloha č. 2). 

5.1.2 LOŽISKA SOUVISEJÍCÍ HLAVNĚ S ČELNÍM OZUBENÍM SE ŠIKMÝMI ZUBY 

Volba ložisek na druhé předlohové hřídeli a hnané (výstupní hřídeli) byly značně jednodušší, 

a to hlavně kvůli nulovým zbytkovým axiálním silám. Uspořádáním koncepčního návrhu 

(viz podkapitola 4.1), kde bylo využito přenosu krouticího momentu ozubenými koly 

s různým směrem stoupání (analogicky jako šípová čelní ozubená kola viz podkapitola 

3.2.1.1), bylo jednodušší vybrat správný typ ložiska. Rozhodujícími body výběru byly: 

 Velikost radiálních sil působící na konci hřídelů 

 Průhyb hřídele 

Uvedené body bylo možné splnit bez omezení funkčnosti reduktoru pouze za pomocí soudeč-

kových ložisek. Ty byly zvoleny pro obě hřídele (druhou předlohovou a hnanou) 

(viz obr. 22 červená). Tento výběr se také potvrdil uvážením axiální síly působící od hnacího 

bubnu (strojní zařízení) na hnanou hřídel v obou směrech: (𝐹𝑜 =  2,5 kN). Tento problém je 

nejjednodušší vyřešit za pomocí soudečkového ložiska. 
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5.2 KONCEPČNÍ NÁVRH 

 

Obr. 22: Koncepční návrh reduktoru pásového dopravníku pro těžbu uhlí s barevným vyznačením po-

užitých ložisek 
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5.3 SHRNUTÍ KONCEPCE A ZVOLENÁ LOŽISKA 

Volba ložisek a směr stoupání zubů ozubených kol, jsou velmi důležité informace, které je 

nutné zvažovat v prvních fázích návrhu. Bez správného stanovení těchto parametrů, může do-

jít k nechtěnému zadření ozubených kol nebo snížení životnosti reduktoru. Kromě uvedených 

problémů je zapotřebí zohledňovat průměry hřídelí a realizovatelnost konstrukce. Velmi ná-

zornou ukázkou možného problému je první předlohová hřídel (𝐷 = 135 mm). Zde by při 

předimenzování, popřípadě zvolení pevnějšího materiálu čelních ozubených kol s šikmými 

zuby mohla nastat situace, že kuželové kolo by se mohlo zařezávat do druhé předlohové hří-

dele (viz obr. 22). Na závěr této kapitoly zde bude uvedena tabulka (viz tab. 11) zvolených 

ložisek, které splňovaly minimální bližší průměry, zatížení a předem stanovenou trvanlivost 

ložisek (𝜏𝑙 = 30000 h) (kontrola viz příloha č. 2): 

Tab. 11: Zvolená ložiska koncepčního návrhu 

Hřídel: Typ ložiska: Průměr vnitřního kroužku 𝒅 [𝐦𝐦]: Označení: 

Hnací Kuželíkové 70  32318 

Hnací Kuželíkové 90 33014X 

Předlohová 1 Kuličkové 80 6216-2Z 

Předlohová 1 Válečkové 100 NU 2320 ECJ 

Předlohová 1 Soudečkové 130 22326 CC/W33 

Předlohová 2 Soudečkové 140 22328 CC/W33 

Předlohová 3 Soudečkové 80 22330 CC/W33 
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ZÁVĚR 
Převodovky pásových dopravníků představují v současné době významné konstrukční téma, 

zejména s ohledem na rostoucí požadavky na přenášený výkon v důsledku zvyšující se těžby 

nerostných surovin. Výběr vhodného typu převodovky je klíčový pro spolehlivý a efektivní 

provoz těchto zařízení. Z dostupných variant byly pro vysoká zatížení a dlouhé dopravní 

vzdálenosti identifikovány jako nejvhodnější planetové a kuželočelní reduktory, přičemž tato 

práce se zaměřila na koncepční návrh kuželočelného reduktoru. 

V rámci práce byl zpracován koncepční návrh konkrétního typu reduktoru, zahrnující pev-

nostní výpočty a výběr hlavních komponent. Návrh vycházel z aktuálně platných norem a od-

borné literatury, které umožnily konzervativně stanovit bezpečnostní faktory jednotlivých 

součástí. Výsledný návrh splňuje požadavky na přenášený výkon i specifické podmínky zada-

né aplikace. 

Kontrola pevnostního výpočtu ozubení, byla srovnána s výsledky bezpečností v programu 

MITCalc 2.03. Kvůli poměrně komplikovanému zatížení hřídelí byl pro stanovení výsledných 

vnitřních účinků (VVÚ) využit program Inventor 2025, za pomocí kterého bylo možné určit 

kritická místa hřídelí.  

Zvolenou koncepci kuželočelního reduktoru je vhodné ověřit pomocí MKP, dynamických ne-

bo tepelných zkoušek, které by správnost výpočtu potvrdily či vyvrátily. Pro uvedené analýzy 

jsou vhodnými programy Adams, Romax či ANSYS. V aktuálním stavu je reduktor pouze ja-

ko podklad pro další detailní konstrukční nebo výpočtové práce v této oblasti. 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 

AGMA  
American gear manufacturers association (americká asociace vý-

robců ozubených převodů) 

ASME  
American society of mechanical engineers (americká společnost 

strojních inženýrů) 

ČSN  Česká státní norma 

HMH  
Huber – Mises –Hencky theory of plasticity (teorie plasticity podle 

Huber, Misses, Hencky) 

ISO  
International organization for standardization (mezinárodní organi-

zace pro standardizaci) 

MKP  metoda konečných prvků 

MSP  mezní stav pružnosti 

MSÚ  mezní stav únavy 

VVÚ  výsledné vnitřní účinky 

𝜏𝑎 [MPa] amplitudové napětí v krutu nebo smyku 

𝜎𝑎 [MPa] amplitudové napětí v tahu – tlaku nebo ohybu 

𝐹𝑎 [kN] axiální síla působící od ozubení 

𝐹𝑎𝐴 [kN] axiální síla působící v ložisku v bodě A 

𝐹𝑎𝐴 [kN] axiální síla působící v ložisku v bodě B 

𝐹𝑜 [kN] axiální síla v ose bubnu 

𝑘𝑈 [−] bezpečnost k meznímu stavu únavy 

𝑘𝑃 [−] bezpečnost vůči meznímu stavu pružnosti 

𝑀𝑘𝑎 [kN ∙ m] cyklický krouticí moment 

𝐿 [m] délka dopravníku 

𝑙𝑏𝑚 [mm] délka střední úsečky stykové plošky 

𝑄 [t ∙ h−1] dopravované množství 

𝑓 [Hz] frekvence 

𝑚𝑚 [t] hmotnost motoru 

𝑀𝑜𝑚 [kN ∙ m] konstantní ohybový moment 

𝜎´𝐶 [MPa] korigovaná mez únavy 

𝑀𝑘𝑚 [kN ∙ m] maximální zatěžující moment pro časově neproměnný krut 

𝑀𝑜𝑎 [kN ∙ m] maximální zatěžující moment pro střídavě souměrný ohyb 

𝑅𝑒 [MPa] mez kluzu zvoleného materiálu 

𝑅𝑚 [MPa] mez pevnosti zvoleného materiálu v tahu – tlaku 

𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 [MPa] mez únavy v dotyku 
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𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚 [MPa] mez únavy v ohybu 

𝑛𝑝 [ot ∙ min−1] minimální otáčky na výstupu z reduktoru 

𝑃𝑒 [kW] minimální požadovaný výkon elektromotoru 

⌀𝐷𝑚𝑖𝑛 [mm] minimální průměr hřídele 

𝑆𝐹𝑚𝑖𝑛 [−] 
minimální součinitel bezpečnosti proti vzniku únavového lomu v patě 

zubu 

𝑆𝐻𝑚𝑖𝑛 [−] 
minimální součinitel bezpečnosti proti vzniku únavového poškození 

boků zubů 

𝜏𝑙 [h] minimální trvanlivost ložisek 

𝜎𝐻 [MPa] napětí v dotyku 

𝜎𝐹 [MPa] napětí v ohybu v patě zubu 

𝜎𝐻𝑂 [MPa] nominální napětí v dotyku 

𝜎𝐹𝑂 [MPa] nominální napětí v ohybu v patě zubu 

𝐹𝑚𝑡 [kN] nominální tangenciální síla 

𝑛𝑚 [ot ∙ min−1] otáčky elektromotoru 

𝑌𝑅𝑟𝑒𝑙𝑇 [−] poměrný součinitel drsnosti v oblasti patního přechodu zubu 

𝑌𝛿𝑟𝑒𝑙𝑇 [−] poměrný součinitel vrubové citlivosti 

𝑃𝑝 [kW] požadovaný výkon na výstupu z reduktoru 

𝐷𝑜 [mm] průměr polotovaru 

𝑑𝑣 [mm] průměr roztečné kružnice virtuálního kola 

𝑑 [mm] průměr vnitřního kroužku ložiska 

𝑘𝑈𝑝 [−] předběžná bezpečnost k meznímu stavu únavy 

𝜎´𝐶𝑝 [MPa] předběžná korigovaná mez únavy 

𝑢𝑣 [−] převodové číslo virtuálního soukolí 

𝑖12 [−] převodový poměr 

𝐹𝑟𝐴 [kN] radiální síla působící v ložisku v bodě A 

𝐹𝑟𝐵 [kN] radiální síla působící v ložisku v bodě B 

𝜎𝑎,𝑟𝑒𝑑 [MPa] redukované amplitudové napětí 

𝜎ℎ,𝑟𝑒𝑑 [MPa] redukované horní napětí cyklu 

𝜎𝑚,𝑟𝑒𝑑 [MPa] redukované střední napětí 

𝐹𝑡 [kN] síla působící ve směru dopravníku 

𝑆𝐹 [−] součinitel bezpečnosti proti vzniku únavového lomu v patě zubu 

𝑆𝐻 [−] součinitel bezpečnosti proti vzniku únavového poškození boků zubů 

𝑍𝑀−𝐵 [−] součinitel jednopárového záběru 
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𝑌𝑆𝑇 [−] součinitel koncentrace napětí pro referenční ozubené kolo 

𝑌𝑆𝑎 [−] součinitel koncentrace napětí při působení síly na špičku zubu 

𝑌𝐾 [−] součinitel kuželového kola 

𝑍𝐾 [−] součinitel kuželového kola 

𝑍𝐸 [√MPa] součinitel mechanických vlastností materiálu 

𝐾𝐹𝛼 [−] součinitel nerovnoměrnosti zatížení zubů po šířce pro ohyb 

𝑍𝑁𝑇 [−] součinitel počtu cyklů v dotyku 

𝑌𝑁𝑇 [−] součinitel počtu cyklů v ohybu 

𝐾𝐹𝛽 [−] součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů pro ohyb 

𝑌𝐾 [−] součinitel sdílení zatížení 

𝑍𝐿𝑆 [−] součinitel sdílení zatížení 

𝑍𝛽 [−] součinitel sklonu zubu 

𝑍𝐻 [−] součinitel tvaru spoluzabírajících zubů 

𝑌𝐹𝑎 [−] součinitel tvaru zubu při působení síly na špičku zubu 

𝑍𝑊 [−] součinitel tvrdosti 

𝑍𝑋 [−] součinitel velikosti v dotyku 

𝑌𝑋 [−] součinitel velikosti v ohybu 

𝑌𝜀 [−] součinitel vlivu záběru profilu 

𝐾𝐴 [−] součinitel vnějších dynamických sil 

𝐾𝑉 [−] součinitel vnitřních dynamických sil 

𝛽𝜏 [−] součinitel vrubu pro krut 

𝛽 [−] součinitel vrubu pro ohyb 

𝑍𝐿,𝑉,𝑅 [−] součinitelé mazání 

𝜏𝑚 [MPa] střední napětí v krutu nebo smyku 

𝜎𝑚 [MPa] střední napětí v tahu – tlaku nebo ohybu 

𝑚𝑚𝑛 [mm] střední normálný modul 

𝑑𝑚 [mm] střední roztečný průměr 

𝑏 [mm] šířka ozubení 

𝛿 [°] úhel sklonu dopravníku 

𝜔1 [rad ∙ s−1] úhlová rychlost hnacího kola 

𝜔2 [rad ∙ s−1] úhlová rychlost hnaného kola 

𝑃𝑒𝑆 [kW] výkon elektromotoru 

𝐷 [mm] zvolený minimální průměr hřídele 
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