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ABSTRAKT 
 

Tato bakalářská práce se zabývá analýzou a návrhem mechanismu pro převádění 

přímočarého pohybu na rotační kývavý pohyb uţitý jako pohon dveří v autobusech. 

V první části je obsaţen rozbor a aplikace pouţitelných druhů mechanismu. V druhé 

části je analýza a návrh mechanismu vačkového typu. V poslední části je analýza 

výsledků navrţené varianty a výběr optimálních parametrů navrţeného mechanismu.  

 

 

 

KLÍČOVÁ SLOVA 
 

Převodový mechanismus, pneumatické ovládání dveří, klikový mechanismus, 

ozubený hřeben a kolo, pohybový šroub, kuličkový šroub a matice, axiální dráţkový 

vačkový mechanismus 

 

 

 

ABSTRACT 
 

The main subject of this bachelor's thesis is analysis and design of a mechanism for 

converting linear motion to rotary swinging motion used as door drive in the buses. 

The first part contains analysis and application of the applicable types of 

mechanisms. The work contains analysis and design of a cam-type mechanism in the 

second part. The analysis of the designed variants and selection of optimal 

parameters of the proposed mechanism is the last part. 

 

 

 

KEYWORDS 
 

Transmission mechanism, pneumatic door closing, crank mechanism, rack and wheel 

motion screw, ball screw and nut, axial groove cam mechanism 
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ÚVOD 
Tekutinové mechanismy jsou dnes jedním z důleţitých článků moderní techniky. 

Rozdělují se na hydraulické a pneumatické mechanismy, které se sobě podobají 

konstrukcí i technologií výroby. Rozdíl mezi nimi je především v nositeli energie –

kapalina nebo plyn. 

Pneumatické mechanismy nacházejí velmi široké uplatnění v různých oborech 

strojírenství. Jsou jednoduché, spolehlivé, nenáročné na údrţbu, odolné vůči nárazům 

a vibrací, neznečisťují prostor a mohou pracovat bezpečně i v nebezpečných 

podmínkách s extrémními teplotami nebo v prostředí s nebezpečím výbuchu. Mají 

také nevýhody: nízkou účinnost, únik vzduchu v rozvodech, jsou hlučné, je třeba 

upravovat vzduch. Kombinací s elektrotechnikou, hydraulikou nebo s tuhými 

mechanismy lze účinně odstranit jejich nevýhody. Pneumatické motory většinou 

vykonávají přímočarý pohyb, ale někdy je potřeba jiný pohyb – otáčivý, obecně 

rovinný nebo i prostorový. Proto je třeba pouţít vhodný převodový mechanismus, 

který jej dokáţe účinně, spolehlivě převést jeden typ pohybu na druhý. 

V této práci bude obsaţena analýza převodových mechanismů vhodných na 

převedení přímočarého pohybu na kyvný pohyb pouţitelný k otevírání a zavírání 

dveří autobusu.  
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1 PŘEHLED SOUČASNÉHO STAVU POZNÁNÍ 
 

 

1.1 Základy pneumatických pohonů 
Pneumatický motor konvertuje energii stlačeného vzduchu v uţitečnou práci, avšak 

bez tohoto tlakového média by nekonal ţádnou práci. Proto musíme mít 

v pneumatickém systému nejen motor, ale i kompresor, hadice, řídicí prvky, tlakové 

nádoby; i vzduch musí splňovat některé parametry, někdy nám nestačí ani 

jednoduchý přímočarý nebo rotační pohyb konaný motorem. V těchto případech je 

třeba pouţít mimo motory mechanismy, které převedou pohyb na vstupu na ţádaný 

pohyb na výstupu mechanismu. 

 

 

1.1.1 Vzduch 

Pneumatické motory vyuţívají jako tlakové médium vzduch, který je třeba upravit 

ještě před vstupem do spotřebičů (zbavit mechanických nečistot, vody a vlhkosti, 

někdy se vzduch i přimazává olejovou mlhou k zajištění mazání některých částí 

stroje). Stroj nemůţe pracovat s libovolným tlakem vzduchu a proto třeba regulovat i 

tlak. Někdy je do systému zařazený i zásobník tlakového vzduchu o vhodné 

velikosti. Pro dopravu tlakového vzduchu do spotřebiče se pouţívají různé hadice a 

trubky [9]. 

 

 

1.1.2 Kompresory 

Zdrojem pneumatické energie se nazývají vzduchové kompresory. Kompresor je 

stroj, který nasávaný vzduch o niţším tlaku a stlačuje na tlak vyšší. Při stlačování 

vzduchu vzniká teplo, proto je kompresor také tepelným strojem. Jeho výkonnost je 

udávána mnoţstvím plynu, které prochází výstupem kompresoru [9]. 

Kompresory se dělí také podle výtlačného tlaku:  

vývěvy – vzduch nasává o niţším tlaku neţ atmosférický a stlačuje na tlak 

atmosférický 

dmychadla – stlačují vzduch na přetlak do 200 kPa  

kompresory – stlačují vzduch na přetlak nad 200 kPa [9] 

 

 

1.1.3 Pneumatické motory 

Vlastní motory se rozdělují podle typu vyuţité energie – pneumostatické (vyuţívají 

tlakovou – deformační energii) a pneumodynamické (vyuţívají kinetickou energii 

stlačeného vzduchu). 

Rozdělují se dále podle konaného pohybu na přímočaré, rotační, a kyvné. Nejčastější 

přímočaré motory jsou pístové a membránové, mezi rotační patří křídlové, zubové a 

radiální pístové [9]. 

 

 

Přímočaré motory 

Přímočaré motory jsou v podstatě jednopístové motory, ve kterých se píst pohybuje 

přímočarým vratným pohybem.  

1 

1.1 

 

1.1.1 

 

1.1.2 

 

1.1.3 
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Rotační motory 

U rotačních motorů výstupní hřídel koná rotační pohyb.  

Zubové motory jsou konstrukčně jednoduché, mají malé rozměry, ale mají také 

velkou hmotnost a jsou hlučné při práci. Jsou sestaveny z těchto částí: dvě ozubené 

rotory a skříň motoru [9]. 

Křídlové motory se pouţívají nejvíce ze všech rotačních motorů a to hlavně jako 

pohon ručních rotačních nástrojů. Jejich jednoduchá konstrukce a malá hmotnost 

umoţňuje, aby byly vestavěny přímo do stroje. Pouţívají se v širokém rozsahu 

otáček, ale při vysokých otáčkách jsou velmi hlučné [1]. 

Kyvné motory 

Kyvný pohyb je moţné realizovat buď pomocí převodového mechanismu, nebo 

speciálním motorem. Vyskytují se dva principy: motor s otočnou lopatkou a motor 

s pístem [1]. Princip funkce motoru s otočnou lopatkou je zřejmý z obr. 1-3. 

Přivedením tlakového média vznikne síla, které otočí lopatkou. Moment je 

konstantní ve všech polohách. Nevýhodou je malá účinnost 60 aţ 70% a obtíţné 

těsnění lopatky.  

U motorů s pístem se píst pohybuje přímočaře, ale jednoduchý mechanismus převede 

tento pohyb na pohyb rotační vratný. Na obr. 1-4 a) na pístu je vytvořený závit, do 

kterého je montovaný axiálně zajištěný šroub. Přímočarým pohybem pístu se pak 

šroub bude otáčet. Optimální úhel stoupání je přibliţně 70, kdy dostaneme 

optimální účinnost a velikost krouticího momentu. Účinnost lze dále zvýšit pouţitím 

kuličkového šroubu [1].  

Obr. 1-1 Konstrukční vyhotovení dvojčinného tekutinového motoru [1] 

Obr. 1-2 Křídlový pneumatický motor (vlevo) a zubový motor (vpravo) [9] 
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Kulisový mechanismus znázorněný na obr. 1-4 b) vykonává rovnoměrnější pohyb, 

neţ klikový mechanismus, ale je sloţitější a dokáţe přenášet jen menší zatíţení. 

Nejčastěji se však pouţívá motor s ozubeným převodem. Princip funkce je patrný na 

obr. 1-4 c) Na výstupním hřídeli je nasazený pastorek, který zabírá do ozubeného 

pístu. Vhodnou volbou délky pístu lze dostat téměř libovolný úhel výkyvu. Velikost 

krouticího momentu je moţné zvýšit se zvětšením průměru pastorku, ale tak se 

zvyšuje zastavěný prostor. Pokud není potřeba velký úhel pootočení, lze pouţít 

segment ozubeného kola [1].  

Obr. 1-3 Hydromotor s kývavým pohybem s 

jednou lopatkou [1]  

Obr. 1-4 Hydromotor s kývavým pohybem s pístem 

a) schéma hydromotoru s šroubem a maticí, b) schéma 

hydromotoru s kulisou, c) konstrukční vyhotovení kývavého 

hydromotoru s ozubenou tyčí a pastorkem [1] 
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1.2 Přehled převodových mechanismů 
Převodové mechanismy přenášejí sílu, točivý moment, otáčky od hnacího stroje na 

stroj hnaný, mechanismus můţe přeměnit i typ konaného pohybu. Je jich mnoha 

typů, zde jsou uvedeny vhodné typy mechanismů pro náš účel, s jejich kladnými i 

zápornými vlastnostmi. 

 

 

1.2.1 Klikové mechanismy 

Klikový mechanismus je čtyřčlenný kloubový mechanismus slouţící na přeměnu 

rotačního pohybu na přímočarý nebo naopak. Pouţívá se hlavně v pístových strojích, 

lisech, hydraulických a pneumatických pohonech. Klikový mechanismus s křiţákem 

se dneska uţ téměř nepouţívá, jeho místo přebral zkrácený klikový mechanismus. 

V závislosti na natočení hřídele se mění normálová a tečná sloţka působící na hřídel 

a také výsledný točivý moment [2]. 

 

1.2.2 Mechanismy s ozubenými koly 

Převodové mechanismy s ozubenými koly jsou nejčastější uţívané převody. Hodí se 

pro menší vzdálenosti os, výkony a otáčky. Výhodou je jednoduchá konstrukce, 

spolehlivost a vysoká účinnost. Nevýhodou je tuhý přenos sil, kmity a 

nerovnoměrnost dané úchylkami ozubení, při vyšších rychlostech i hlučnost. Kdyţ 

jedno z kol „má průměr roven nekonečnu“, mluvíme pak o převodu s ozubeným 

hřebenem, kdy evolventní profil zubů hřebene je zredukován na přímku. Z něj je 

odvozen i výrobní nástroj [2]. 

Obr.1-5 Klikový mechanismus s pneumatickým motorem 
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1.2.3 Mechanismy s pohybovým šroubem 

Teoretická analýza pohybových šroubů je skoro stejná jak u šroubů spojovacích, ale 

navíc je třeba co nejvíc sníţit tření. Tento typ převodových mechanismů se většinou 

pouţívá na převod otáčivého pohybu na posuvný, z posuvného na rotační zřídkakdy. 

Hlavní uţití je u obráběcích strojů, u posuvových mechanismů, různých upínacích 

zařízení nebo zařízení na zdvíhání těţkých předmětů. Existují dvě provedení, a to 

závit s plošným stykem a závit s valivým stykem – kuličkový šroub [2]. 

Kluzné tření je nevýhodné u obyčejného závitu, proto třeba zajistit potřebné 

mnoţství maziva, ale i tak dochází k velkému opotřebení součásti, které je třeba 

sledovat. Výroba je jednoduchá, a to na soustruhu, nebo i pomocí speciálních 

nástrojů na řezání závitu. Montáţ je jednodušší, neţ u převodů s ozubením, ale je 

zapotřebí zajistit souosost matice a šroubu [2]. 

Kuličkový šroub je sloţitější součást, která je více namáhána. Proto je třeba zajistit 

správné provozní podmínky: teplotu, mazání a správné vymezení vůle. Kvůli obtíţné 

výrobě se kuličkové šrouby nevyrábí ve spotřebitelských strojírenských podnicích, 

ale kupují se od specializovaných dodavatelů uţ v smontovaném stavu 

s předepnutím. Kuličkový šroub dosahuje účinnosti aţ 93%. Odstraní se i skokový 

pohyb (slip-stick) při malých rychlostech [2]. 

Celková cena výroby pohybových šroubů s plošným stykem je podstatně menší, neţ 

u kuličkových šroubů, ale dosahuje menší přesnosti, únosnosti a především účinnosti.  

 

 

1.2.4 Vačkové mechanismy 

Vačkový mechanismus je jedním z nejuniverzálnějších mechanismů. Dokáţou 

převést rotační, přímočarý nebo obecný pohyb na všechny moţné formy. Jsou malé, 

jejich stavba je jednoduchá, jsou spolehlivé, tiché, jejich účinnost je také vysoká. 

Uplatnění najdou ve velmi širokém spektru. Jejich hlavní nevýhodou je obtíţná 

výroba, poměrně nízká ţivotnost, nutná údrţba a poměrně vysoká cena [5]. 

Obr. 1-6 Mechanismus s ozubenými koly s působícími silami 

1.2.4 

 

1.2.3 
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Vačka pohybem své činné plochy vyvozuje pomocí obecné kinematické dvojice 

pohyb hnaného členu. Hnací člen obvykle vykonává čistě rotační nebo posuvný 

pohyb. Pohyb hnaného členu je odvozen z hnacího členu, můţe být rotační, posuvný, 

nebo i obecný. Hnaný člen ve většině případů má v čase proměnlivé zrychlení, 

rychlost a polohu odvozenou z hnacího členu. Kinematický výpočet je velmi 

komplikovaný, proto se v dnešní době vačkové mechanismy navrhují na počítači 

v různých programech [5]. 

Obr. 1-7 Typy vačkových mechanismů [5] 
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Při provozu nadále můţe dojít k únavovému poškození stykových ploch, které se 

projeví pittingem nebo otlačením ploch. Důvodem je velká kontaktní napjatost, která 

je popsaná Hertzovou teorií [5]. 

 

 

 

1.3 Vyhodnocení mechanismů 
V této části uvádím stručný přehled, výhody a nevýhody uţitých mechanismů přímo 

v praxi. Vyhodnocení provedu podle jednoduchých hledisek: hmotnost, zástavbové 

rozměry, údrţba, variabilita krouticího momentu, maximální moţný úhel natočení a 

cena na stupnici od 1 do 5, kde hodnota pět je nejlepší známka. Uvedené hodnoty 

jsou jen orientační, závisí to na dodavateli, technologii výroby, konstrukci atd.  

 

 

1.3.1 Klikový mechanismus 

Klikové mechanismy jsou jednoduché na výrobu, montáţ a údrţbu, jsou nenáročné 

na provozní podmínky a ţivotnost je také vysoká. Jejich jednoduchost se projeví na 

nízké ceně. Hlavní nevýhodou je závislost točivého momentu na úhlu otočení 

hřídele. Největší krouticí moment není v koncové poloze, jak by bylo třeba na 

dovření dveří, ale kdyţ pístnice je kolmá na rameno kliky, co je přibliţně na středu 

pracovní oblasti pootočení, kdy zůstává nevyuţitý.   

Zástavbové rozměry jsou v porovnání s ozubeným převodem větší, ale stále jsou 

malé, lze je umístit nad hlavami pasaţérů. Hmotnost je také malá, která se pohybuje 

okolo 2,5 kg. Účinnost je závislá na volbě pracovní oblasti. Hlavní výhodou je 

ekonomičnost: nízká cena okolo 2000 Kč a vysoká ţivotnost. Nevýhodou je 

maximální moţné natočení, přibliţně 170° a proměnnost točivého momentu, ale lze 

to ovlivnit změnou pracovní oblasti. Tyto mechanismy jsou vhodné na pouţití 

v městské hromadné dopravě kvůli ceně a nenáročnosti. Na hmotnost dostává 

známku 5, zástavbové rozměry 3, údrţba je 5, variabilita vyvinutého momentu je 3, 

na úhel pootočení zase 3 a na cenu dostává známku 5.  

Obr. 1-8 Klikový převodový mechanismus  firmy 

Rotex Automation Limited  [2] 

1.3 

 

1.3.1 
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1.3.2 Mechanismy s ozubením 

Pro naše účely potřebujeme převádět přímočarý pohyb na rotační, tudíţ potřebujeme 

pastorek a ozubený hřeben, který třeba opřít. Při pouţití šikmých zubů by vznikly 

boční nepříznivé síly, které třeba je zachytit, proto většina ozubených hřebenů se 

vyrábí s přímými zuby. Existují i kompaktnější řešení: mechanismus vytvořený 

uvnitř motoru. Na pístnici je vyrobeno ozubení, které otáčí pastorkem. Účinnost je 

dobrá. Nevýhodou je konstantní točivý moment, protoţe při dovření dveří proti 

samovolnému otevření je třeba vyvinout vyšší točivý moment. Tyto nedostatky 

odstranila firma Vapor Bus International pneumatickým motorem Vapor Activair® 

Pneumatic Engine [18]. Jeho princip funkce je zřejmý z obr. 1-9. 

Tyto převody jsou účinné, přibliţně okolo 90 %, vyznačují se malými zástavbovými 

rozměry, hmotnost celého mechanismu je okolo 5 kg. Jsou poměrně nenáročné na 

výrobu a údrţbu. Výhodou je také cena, která je sice vyšší, neţ u klikového převodu, 

ale je stále nízká. Cena celkového mechanismu s válcem se pohybuje okolo 2600 Kč. 

Pro zvýšení točivého momentu je zapotřebí ozubené kolo většího průměru nebo větší 

segment ozubeného kola při zachování úhlu otočení, coţ má za následek zvýšení 

hmotnosti, velikosti a ceny a to není příliš příznivé. Proto se většinou tento typ 

nepouţívá u autobusů, ale u vlaků, kde se s ním můţeme setkat. Na hmotnost dostává 

známku 4, zástavbové rozměry 3, údrţba je 4, variabilita vyvinutého momentu je 4, 

na úhel pootočení zase 4 a na cenu dostává známku 4.   

Tab. 1-1 Hodnocení klikového mechanismu 

Typ 

mechanismu 

Hmotnost Rozměry Údrţba Variabilita 

momentu 

Moţný 

úhel 

pootočení 

Cena 

klikový 5 3 5 3 3 5 

Obr. 1-9 Vapor Activair® Differential Pneumatic Engine [18] 
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1.3.3 Mechanismy s pohybovým šroubem 

Tento typ mechanismu nám dává konstantní točivý moment nezávislý na úhlu 

pootočení. Pří správním návrhu mechanismu dokáţou i přizdvihnout dveře (při 

zdvihnutí dveřního panelu výstupek na dveří zapadne do dráţky na karoserii) a tak 

zajistit proti samovolnému otevření. Obtíţnost výroby (a tím i cenu) ovlivní hlavně 

volba typu závitu: s plošným stykem nebo s valivým stykem – kuličkový šroub. 

Závit s plošným stykem je jednoduší na výrobu, montáţ, údrţbu ale má niţší 

účinnost. Kuličkový šroub je přesným opakem.   

Tab. 1-2 Hodnocení mechanismu s ozubením 

Typ 

mechanismu 

Hmotnost Rozměry Údrţba Variabilita 

momentu 

Moţný 

úhel 

pootočení 

Cena 

ozubený 

převod 
4 3 4 4 4 4 

Obr.1-10 Pneumatic Lift-to Latch 

Rotary Actuator [18] 

1.3.3 
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Obyčejné třecí pohybové šrouby se v autobusech nepouţívají kvůli nízké účinnosti a 

vysokým ztrátám, proto se pouţívá kuličkový šroub a matice. Jeho účinnost je 

vysoká, má malé zástavbové rozměry. Výhodou je také moţnost pouţití přízdvihu 

k zajištění dveří. Je téměř nemoţné změnit krouticí moment během pracovního 

cyklu. Hlavní nevýhodou je vysoká cena, která se pohybuje přibliţně okolo 4500 Kč. 

Nevýhodou je také nutnost údrţby a niţší ţivotnost v porovnání s klikovým 

mechanismem, jsou však pouţitelné v meziměstské dopravě. Kuličkové šrouby a 

matice se běţně nevyrábějí ve strojírenských podnicích. Vyrábějí je specializované 

firmy na zakázku.  

Na exkurzi ve firmě Norgren mechanismus byla zváţena a její hmotnost je přibliţně 

stejná, jako u vačkového mechanismu, proto dostává známku 3. Na zástavbové 

rozměry dávám 5, údrţba je 3, variabilita vyvinutého momentu je 3, na úhel 

pootočení zase 5 a na cenu dostává známku 3. 

 

 

 

 

1.3.4 Vačkové mechanismy 

Jejich hmotnost je 9 aţ 10 kg, zástavbové rozměry jsou mírně větší, neţ u 

předchozích typů mechanismů. Častou údrţbu nevyţadují, ţivotnost je dostačující. 

Vyznačují se variabilitou průběhu krouticího momentu během pracovního cyklu, 

moţnost pouţití přízdvihu. Vačkové mechanismy jsou nejuniverzálnější z dosud 

zmíněných mechanismů. Cena je velmi vysoká: 5000 aţ 10000 Kč v závislosti na 

velikosti sérii výroby. Důvodem je nutnost pouţití speciálních nástrojů a technologie 

výroby a návrhu. Proto se pouţívají jen v meziměstské dopravě. Pro výrobu tohoto 

mechanismu je potřeba pouţít speciálních výrobních strojů a jejich návrh je také 

obtíţný, proto je cena vysoká. Na hmotnost dostává 3-, zástavbové rozměry 4, 

údrţba je 4, variabilita vyvinutého momentu je 5, na úhel pootočení zase 5 a na cenu 

dostává známku 1.  

 

 

  

Tab. 1-3 Hodnocení mechanismu s pohybovým šroubem 

Typ 

mechanismu 

Hmotnost Rozměry Údrţba Variabilita 

momentu 

Moţný 

úhel 

pootočení 

Cena 

pohybový 

šroub 
3 5 3 3 5 3 

Tab. 1-4 Hodnocení vačkového mechanismu  

Typ 

mechanismu 

Hmotnost Rozměry Údrţba Variabilita 

momentu 

Moţný 

úhel 

pootočení 

Cena 

vačka 3 4 4 5 5 1 

 

 



 

 

 

PŘEHLED SOUČASNÉHO STAVU POZNÁNÍ 

 

strana 

23 

 

 

1.3.5 Shrnutí hodnocení 

Tabulka 1-5 obsahuje shrnutí hodnocení jednotlivých mechanismů. Jak je vidět, 

kaţdý mechanismus dostal podobné hodnocení. To dokazuje, ţe kaţdý mechanismus 

je pouţitelný, avšak kaţdý na jiný účel a jiné podmínky. 

  

Obr. 1-11 Vačkový převodový 

mechanismus firmy NORGREN [11] 

1.3.5 
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1.4 Typy autobusových dveří 
Existuje více provedení dveří, kaţdý z nich je vhodný na jiné podmínky. 

V následující kapitole stručně popíšu jednotlivé typy dveří, jejich funkci, dobré i 

záporné vlastnosti. 

 

 

Křídlové dveře 

Jedná se o nejjednodušší provedení dveří. Jsou zavěšené jen na jedné straně, kde je 

uskutečněn také pohon rotačního pohybu dveří. Dveře se otáčí ven z vozidla, úhel 

otočení je 90 aţ 180 stupňů. Kvůli značnému prostoru potřební pro funkci dveří se 

nepouţívají v hromadné dopravě [18]. 

 

 

Dveře vně výkyvné 

Tyto dveře se otevírají ven z vozidla a jsou rovnoběţné se stěnou autobusu. Panely 

jsou zavěšené v blízkosti horní a dolní hrany dveří na zakřivenou konzolu, která je 

připevněna k pohonnému hřídeli. Třetí konzola není poháněna, zajistí jen vedení 

dveří. Potřebný úhel otočení pro otevření je přibliţně 100 stupňů, při větších 

rozměrech dveří se tento úhel zvýší na 120 aţ 140 stupňů. Spoje dveří s konzolou 

jsou namáhána silami od hmotnosti dveřního panelu [18]. 

V otevřené poloze zasahují do venkovního prostoru jen málo, téměř nezasahují do 

výhledu řidiče. Při působení síly zevnitř a ve vyšších rychlostech vozidla dveře jsou 

náchylné k otevření kvůli aerodynamice, proto je třeba zajistit je buď zvětšenou 

Tab. 1-5 Vyhodnocení mechanismů 

Typ 

mech. 

Hmotnost Rozměry Údrţba Var. 

momentu 

Moţný 

úhel 

otočení 

Cena Celkové 

hodnocení 

klikový 5 3 5 3 3 5 24/30 

ozubený 

převod 
4 3 4 4 4 4 23/30 

pohybový 

šroub 
3 5 3 3 5 3 22/30 

vačka 3- 4 4 5 5 1 21,5/30 

Obr 1-12. Dveře vně výkyvné [18] 
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přítlačnou silou, pomocí zámku nebo do sebe se zapadajícími dráţkami při 

přizdvihnutí dveřního panelu. Odolává síle působící zvenku [18]. 

Kvůli sloţitosti konstrukce většinou se pouţívají v meziměstské a dálkové dopravě. 

 

 

Zvratné dveře  

Tyto dveře jsou upevněny na dvou stranách. Na venkovní straně jsou rotačně 

připevněny ke konci ramene kliky pohonu, na vnitřní straně jsou posuvně uloţeny v 

přímočarém vedení. Potřebný úhel otočení kliky je přibliţně 90 aţ 100 stupňů. 

Rychlost otevírání je vyšší a plynulejší, neţ u vně kyvných dveří. V otevřené poloze 

nezasahuje do výhledu řidiče. Ve vyšších rychlostech vozidla aerodynamické síly 

pomáhají udrţet dveře v zavřené poloze, odolává silám působícím zevnitř. Při 

působení síly zvenku se však můţou otevřít. [18]. 

Jsou vhodné do městské hromadné dopravy. Kvůli prostoru, který zaberou při 

otevírání, je třeba odstranit část schodů nebo pouţít v nízkopodlaţních autobusech. 

 

 

Skládající se dveře 

Skládající dveře se většinou otevírají dovnitř, nezaberou velký prostor. Potřebná 

mechanika je podobná kyvným dveřím, s tím rozdílem, ţe dveře jsou rozdělené a při 

otevírání se skládají. Jejich výhodou je odolnost proti působení sil zvenku i zevnitř. 

Kvůli komplikované dělené konstrukci nepůsobí esteticky.  

Jsou vhodné pro velké dveře, ale v dnešní době se uţ téměř nepouţívají, jen 

v starších tramvajích a autobusech. 

 

 

Obr. 1-13 Zvratné dveře [18] 
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Stranově posuvné dveře  

Tento mechanismus se nejprve vysune pomocí rotace úchytů, pak se odsune smykem 

do strany. Je vhodný při nedostatku místa, do venkovního prostoru téměř nezasahuje. 

Pouţívá se hlavně u kolejových vozidel.  

 

Obr. 1-14 Skládající se dveře [18] 

Obr. 1-15 Stranově posuvné dveře [15] 
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2 CÍL PRÁCE, VĚDECKÁ OTÁZKA A PRACOVNÍ HYPOTÉZA 
Cílem této bakalářské práce je studie principů pouţitelných pro převod přímočarého 

pohybu na rotační uţitím komparace a analýzy výhod a nevýhod jednotlivých 

navrţených variant. Součástí bude rozpracování technických řešení navrhovaných 

variant. Práce bude probíhat ve spolupráci s firmou IMI Norgren.  

Klikové mechanismy jsou pouţívané téměř od začátku vývoje techniky. Jejich 

konstrukce je jednoduchá, proto zde není prostor na inovaci. Kuličkové šrouby jsou 

zase zajímavé pro naše účely, ale dodávají je pouze specializovaní výrobci. Jejich 

účinnost lze zvyšovat změnou maziva, stoupání nebo tvaru závitu. U ozubených 

převodů lze jen optimalizovat rozměry ozubeného kola, hřebene a válce, aby byly 

vhodné pro tyto účely. Vačkové mechanismy jsou náročné jak pro návrh, rak i na 

výrobu a na údrţbu. Je třeba pouţít kvalitní materiály, drahé stroje, návrh kinematiky 

je také velmi obtíţný. Optimalizací tvaru dráţky vačky lze sníţit silové účinky a tím i 

sníţit nároky na kvalitu materiálu, popř. pouţít levnější výrobní technologie. Pro 

zpracování jsme tedy vybrali po dohodě s firmou IMI Norgren vačkový 

mechanismus z několika důvodů: univerzálnost převodu, zjednodušení návrhu a 

snaha o sníţení výrobní ceny.  

V následujících částech práce rozeberu tento typ mechanismu, provedu předběţný 

konstrukční návrh, statický rozbor, výběr optimálních parametrů stoupání dráţek na 

základě výpočtů a následně je náleţitě vyhodnotím. 

 

 

2 
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3 MATERIÁL A METODY 
Firma IMI Norgren mi poskytla cenné údaje pro napsání této práce. Dostal jsem od 

ní specifikace některých jejich stávajících výrobků, orientační hodnoty parametrů 

mechanismů a v neposlední řadě odkazy na webové adresy různých firem z celého 

světa s uţitečnými informacemi o realizaci těchto mechanismů a pohonů. 

 

 

3.1 Návrh mechanismu 
Zvolený vačkový mechanismus se pouţívá ve dvou provedení: dráţka v statoru je 

buď přímá – tedy úhel stoupání je 90 stupňů nebo dráţka je šroubovitá, ale 

v opačném směru, neţ rotor. Úplně zjednodušený model (bez loţisek, pneumatického 

válce atd.) je na obrázku 3-1, kde je patrný přibliţný vzhled a funkce mechanismu.  

Pneumatický píst se připevní zdola na stator (na obrázcích označeno modře). Pístnice 

(svislá modrá tyč) se vysouvá svisle z motoru a přitlačí hřídel (vodorovná část modré 

tyče na obrázku) na povrch dráţek statoru a rotoru (červená část mechanismu). Rotor 

je zajištěn proti posuvu, ale můţe se otáčet volně. Samotné dveře se pak připojí na 

rotor. 

Pro sníţení tření volím kuličková loţiska s kosoúhlým stykem pro uloţení rotoru a 

otáčivého uloţení hřídele na konci pístnice. V bodě dotyku hřídele s povrchem 

dráţky vačky buď pouţiji valivý element – nejlépe jehlová loţiska, nebo se bude bez 

loţisek smýkat hřídel v dráţce. 

Princip je následující: pneumatický píst vlivem tlaku vzduchu vytlačí pístnici z válce, 

která tlačí hřídel proti povrchu dráţky statoru, čímţ se začíná valit na trajektorii ve 

 

 

 

Obr 3-1 Zjednodušené modely zvolených vačkových mechanismů, vlevo s dvojitou 

šroubovitou dráţkou, vpravo zjednodušený s jednou svislou dráţkou 
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tvaru šroubovice. Vzniklá síla od statoru a zbylá síla z válce pak tlačí proti povrchu 

dráţky rotoru. Sloţka normálové síly v tečném směru pak pootočí rotorem.  

 

 

3.2 Statická analýza zvoleného mechanismu 
Styk hřídele a dráţek vačky je kosodélníkový, jak je zdůrazněno na obrázku 3-2, 

avšak při povaţování obdélníkové dotykové plochy se dopustíme jen malé chyby a 

výpočet kontaktního napětí se zjednodušuje. Odtud plyne také zjednodušený statický 

model na obrázcích 3-2 aţ 3-5, kde je předpokládán bodový styk těles. Jsou zahrnuty 

také valivé odpory a ztráty na loţiscích od třecího momentu dle modelu firmy SKF, 

ovšem bez přesně určených koeficientů na určení ztrát; tyto výpočty jsou jen 

orientační [19]. 

Obecný tvar dráţek vaček zjednodušuji na šroubovici se stálým úhlem stoupání kvůli 

zjednodušení výpočtů. Na obr. 3-4 a 3-5 je jeden závit ze statoru a z rotoru rozvinut a 

rozdělen do dvou částí se zakreslenými silami, které působí na hřídel. Pomocí rovnic 

Obr. 3-2 Dotyk hřídele s dráţkami vaček 

Obr. 3-3 Pohled shora na mechanismus, vlevo: statický rozbor vačkového mechanismu, vpravo 

rozměry mechanismu 

3.2 
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statické rovnováhy pak vyřeším soustavu rovnic a závislosti reakčních sil, třecích 

ztrát, točivých momentů apod. a vyjádřím jako funkci úhlu stoupání.  

Podmínky statické rovnováhy při pohybu nahoru pak budou následující: 

 

∑                                

∑                               

∑     
  

 
       (  )        (  )          (  )         (  )    

∑                (  )        (  )            (  )         (  )    

     
 

 
          

     
 

 
          

    
 

 
           

    
 

 
              (  )  

kde: 

   [N] síla vyvinutá válcem 

  [-] počet chodů mechanismu 

        [N] síla z válce rozdělená zvlášť na stator a rotor (           ) 

        [N] třecí ztráty 

      [N] reakční síly v bodech dotyků na statoru a rotoru 

Obr. 3-4 Pohled zleva na dotyk loţisek se stěnami dráţek při pohybu nahoru, vlevo u statoru a vpravo 

u rotoru 
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          [Nm] třecí moment na hřídeli od loţisek 

    [Nm] třecí moment loţisek na uloţení hřídele na pístnici 

    [Nm] třecí moment loţisek na uloţení rotoru 

   [Nm] výslední točivý moment na výstupu  

       [] úhly stoupání šroubovic 

       [mm] rameno točivého momentu na statoru a rotoru 

  ,    [-] konstantní součinitel tření pro loţiska jehlová a axiální 

    [mm] vnitřní průměr loţiska u uloţení hřídele na pístnici 

    [mm] vnitřní průměr loţiska u uloţení rotoru 

  [mm] rameno valivého odporu 

   [mm] průměr hřídele 

   [mm] průměr valících se loţisek 

 

Analogicky sestavíme podmínky statické rovnováhy pro pohyb dolů podle obr. 3-5: 
 

∑                                

∑                               

∑      
  

 
       (  )        (  )          (  )         (  )    

∑                (  )        (  )            (  )         (  )    

     
 

 
          

     
 

 
          

Obr  3-5 Pohled zleva na dotyk loţisek se stěnami dráţek při pohybu dole, vlevo u statoru a 

vpravo u rotoru 
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              (  )  

Ze vztahů pro statickou rovnováhu sil ve směru osy y, momentů k ose y a z vyplývá, 

ţe při konstantním úhlu stoupání se pohyb nahoru a dolů se neliší, proto budu 

provádět výpočet jen do jednoho směru pohybu. V praxi je to však jiné, kde je 

vyuţitá volba libovolného tvaru dráţky mechanismu. Tam v stejném bodě při 

pohybu nahoru či dolů úhel stoupání je jiný, proto je třeba provádět výpočet pro oba 

smysly pohybu. 

Na řešení soustavy rovnic jsem pouţil matematický výpočtový software Maplesoft 

Maple 13 a po úpravách dostaneme následující vztahy: 

 

       
         

  
 

       
         

  
 

 

kde pro jednoduchost zavedeme vztah pro sdruţený součinitel tření fsdr, s čím 

získáme zjednodušené vztahy 

     
         

  
 

            

            

    (   (     (  )           (  ) )      ) ((     (     )      (  )
     (  )  (        

    ))      (  )      (  )  ((       
    )

     (  )           (  )  (     )) ) 
   (   (     (  )           (  ))      ) ((     (     )      (  )

     (  )  (       
    ))      (  )  ((        

    )      (  )
          (  )  (     ))      (  ))  

 

Pak točivý moment na výstupu Mkv, která zadrţí na místě pístnici válce se bude 

rovnat: 

 

                (  )         (  )               
kde: 

     [-] sdruţený koeficient tření 

f [-] koeficient dynamického smykového tření 

Mkv [Nm] krouticí moment na výstupu 

 

Vačkové mechanismy jsou obecně drahé, proto je snaha sníţit jejich cenu. Kdyţ 

vynecháme jehlová loţiska „běhající v dráţkách“, je moţné pouţít levnější ocel pro 

hřídel většího průměru. Výpočet není třeba provádět znovu, jen za sdruţený 

součinitel tření je třeba dosadit součinitel smykového tření do vzorců. Dále, kdyţ 

dráţka ve statoru je svislá, dráţku lze vyrobit i na konvenčních frézkách, není 

potřeba pouţít číslicově řízené stroje a další dvě loţiska na upevnění hřídele na 

pístnici je moţné vynechat.   
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3.3 Geometrie mechanismu 
Pro výpočet mechanismu potřebujeme také přesně stanovit rozměry mechanismu. 

V této části bude pojednána tato problematika. 

 

 

3.3.1 Rameno točivého momentu a délka dotykové plochy 

Na obr. 3-6 je schematický nákres geometrie, kde d je průměr trubky pouţité pro 

stator nebo rotor, t je tloušťka trubky, dl je vnější průměr loţisek na hřídeli a   je 

stoupání šroubovité dráţky. Uţitím goniometrie a Pythagorovy věty dostaneme 

vztahy pro výpočet ramena točivého momentu r a délky dotykové plochy l: 

 

   √(
  

 
 

  
 
)
 

 (
  

 
    (  ))

 

 

   √(
  

 
 

  
 
)
 

 (
  

 
    (  ))

 

 

   
 

 
 √  

    
     (  )  √(

  

 
   )

 

 (
  

 

 
    (  ))  

   
 

 
 √  

    
     (  )  √(

  

 
   )

 

 (
  

 

 
    (  ))   

kde: 

      [mm] vnější průměry trubek statoru a rotoru 

  ,    [mm] tloušťka trubek statoru a rotoru 

  ,    [mm] délka dotykové plochy u statoru a rotoru 

  

3.3.1 

 

3.3 

 

Obr. 3-6 Geometrie dráţky 
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3.3.2 Délka mechanismu 

Na obr. 3-7 je schematicky znázorněno úhel stoupání a potřebný zdvih k dosaţení 

poţadovaného úhlu pootočení na výstupu. Z geometrie na obr. 3-7 pak vyplývá: 

  (  )  
 

     
 

  (  )  
 

     
 

          
kde: 

   [] celkový poţadovaný úhel pootočení mechanismu 

      [] část úhlu pootočení na statoru či rotoru 

  [mm] zdvih  

Po dosaţení vztahů a vyjádření zdvihu P dostaneme závislost délky mechanismu na 

úhlu pootočení, poloměru ramena momentu a úhlu stoupání: 

 

  
  

 
     (  )

 
 

      (  )

 

 

 

3.4 Účinnost mechanismu 
Předpokládanou účinnost mechanismu je snadné vypočítat, za předpokladu 

zanedbání tření, tedy fsdr = 0. Následující vztah slouţí k výpočtu účinnosti 

mechanismu: 

 

  
  

      
         

 

  

Obr. 3-7 Výpočet výšky šroubovice 
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kde: 

  [%] účinnost 

   [Nm] krouticí moment s uvaţováním tření a ztrát 

       [Nm] teoretický maximální krouticí moment bez tření a ztrát 

 

Za zmínku stojí, ţe jsem neuţil výkon pro výpočet účinnosti – neznám rychlost a 

ostatní kinematické veličiny a totiţ výpočet účinnosti lze provádět jen pomocí 

točivého momentu. 

 

3.5 Dynamika a kinematika mechanismu 
Pro přesné stanovení tvaru dráţky je třeba znát více proměnných: typ dveří, jeho 

hmotnost, setrvačnost, umístění mechanismu, typ a velikost válce, apod. Tím lze 

vytvarovat dráţku optimálně, např. v koncových polohách je poţadován větší točivý 

moment, aby se dveře udrţely v zavřené nebo v otevřené poloze. Naopak uprostřed 

dráhy dveří potřebujeme uţ jen malou sílu, neboť dveře uţ nabraly nějakou rychlost, 

setrvačnost, takţe pohyb skrz tuto mrtvou polohu nevyţaduje větší sílu. 

 

 

3.6 Kontaktní napětí 
Jedním ze základních problémů vačkových mechanismů je vysoké kontaktní napětí a 

z toho vyplývající otěr a otlačení stykových ploch. Hertzova teorie kontaktních 

napětí umoţní výpočet těchto napětí a tím i volbu nejlepšího materiálu na daný účel. 

Vycházím ze vztahů v knize Konstruování strojních součástí pro dotyk dvou válců. 

[10] 

Obr. 3-8 a): Dva ideální kruhové válce přitlačované silami F 

rovnoměrně rozloţenými podél délky válce l. b): Kontaktní napětí má 

eliptický průběh v dotykové plošce [10] 

3.5 

 

3.6 
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kde:  

  ,   ,    [MPa] napětí ve směru os x, y, a z 

l [mm] délka dotykové čáry 

z [mm] vzdálenost pod povrchem 

b [mm] polovina šířky dotykové plochy 

F [N] přítlačná síla 

     [MPa] maximální Hertzův tlak 

  ,   ,   [-] Poissonovo číslo pro dané materiály 

  ,    [GPa] modul pruţnosti pro materiály 

  ,    [mm] průměr dotýkajících se válců, pro stálý úhel stoupání d je 

nekonečně velký a pro obecnou křivku je to dvakrát poloměr 

křivosti, v případě, ţe jeden válec je uvnitř druhého, jeden 

z průměrů má zápornou hodnotu. 

 

Dosadíme šířku dotykové plochy do vztahu maximálního tlaku a zase dosadíme 

maximální tlak do napětí. Poloţením F = Nmax dosadíme největší normálovou sílu. 

Z grafu 3-1 vyplývá, ţe napětí pod povrchem rychle klesá; největší napětí je na 

povrchu, proto poloţím z=0, tím se značně zjednodušují naše vzorce: 
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kde: 

     [N] největší normálová síla. 

 

 

Graf. 3-1 Velikost sloţek napětí pod povrchem jako funkce maximálního 

Hertzova tlaku dotýkajících se válců [10] 
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4 VÝSLEDKY 
Jedním z klíčových charakteristik těchto vačkových mechanismů je úhel stoupání 

šroubovice, nebo v obecném případě, směrnice tečny k ploše dráţky v bodě dotyku. 

Většina parametrů právě závisí nejvíc na úhlu stoupání. 

 

 

4.1 Poţadované data a zvolené parametry pro výpočet 
Obecně tyto mechanismy potřebují minimální točivý moment na výstupu pro pohyb 

dveří, často pro dovření dveří je třeba ještě vyšší. Potřebný úhel otáčení je zase jiný u 

kaţdého typu dveří. Pro vyvození těchto momentů je moţné pouţít pneumatické 

válce různých průměrů a zdvihů.  

Průměry válců se pohybují v rozmezí 50 aţ 100 milimetrů, nejčastěji však jsou 

pouţívány válce s průměry 60 aţ 80 milimetrů. Pouţité tlaky jsou v rozmezí 0,6 aţ     

1,0 MPa. Zdvih pístů těchto válců se pohybuje okolo 80 aţ 100 mm. Obvykle se 

pouţívají válce schopné vyvození síly 2000 N aţ 3000 N. Úhel pootočení rotoru je 

v rozmezí 50 aţ 140 stupňů, ale v praxi se tento úhel pohybuje okolo 120 aţ 140 

stupňů. Minimální točivý moment potřebný pro otočení hřídele dveří je (z praxe)    

100 Nm, pro dovření se tento moment zvýší na 240 aţ 300 Nm. 

Předběţně pro výpočty pouţiji pneumatický válec o průměru 80 mm, tlak 0,8 MPa, 

z čeho vyplývá přibliţně 3800 N síly válce. Pro vnější průměr statoru pouţiji 95 mm 

a pro rotor 67 mm, oba s tloušťkou stěny 10 mm. Pro sníţení tření pouţiji jehlová 

loţiska na hřídeli s koeficientem tření pro loţiska μj = 0,0022 a s vnitřním průměrem 

dh = 15 mm, na otáčivý pohyb hřídele a rotoru pouţiji axiální kuličková loţiska s 

koeficientem tření pro loţiska μa = 0,0013 [19], s vnitřními průměry dur = 30 mm a  

duh = 20 mm. Rameno valivého e odporu volím 0,5 mm a koeficient dynamického 

tření pro výpočet modelu bez loţisek volím f = 0,1. Předběţně průměr hřídele volím 

15 mm a vnější průměr loţisek dl = 23 mm.  

 

 

4.2 Točivé momenty v závislosti na úhlu stoupání 
Dle vztahů v kapitole 3.2 lze vypočítat točivý moment v závislosti na úhlu stoupání. 

Jednotlivé křivky v grafech 4-1 a 1-2 jsou pro různé úhly stoupání statoru, na 

vodorovné ose je úhel stoupání rotoru a na svislé ose jsou vynesené točivé momenty 

na výstupu.  

Křivky v grafech pokračují aţ do nekonečna, proto jsem volil maximální 

zobrazovaný moment 320 Nm. Je zřejmé, ţe pro stejné úhly stoupání mechanismus 

s jehlovými loţisky dodá o 5 aţ 20 Nm větší točivý moment, neţ jednodušší varianta, 

kde nejsou pouţité valivé loţiska pro sníţení tření v dráţkách. Je téţ zřejmé, ţe čím 

je větší úhel stoupání, tím dokáţeme dodat větší točivý moment. 

Minimální úhel stoupání dráţky statoru, kdy dosáhneme dolní hranice funkčnosti 

mechanismu je u statoru 40 stupňů. Pod touto hodnotou točivého momentu nemá 

smysl uvaţovat o pouţitelnosti mechanismu. Samosvornost zde nastává jen při velmi 

nízkých úhlech stoupání u obou mechanismů.  
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Graf 4-1 Závislost točivého momentu na úhlu stoupání šroubovic s pouţitím loţisek 

Graf 4-2 Závislost točivého momentu na úhlu stoupání šroubovic bez pouţití loţisek 
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4.3 Účinnost mechanismu  

Z grafů je opět zřejmé, ţe pouţití loţisek má dobrý vliv na vlastnosti mechanismu. 

S pouţitím loţisek je účinnost mezi 86 % a 91 % uţ při 20 stupňovém úhlu stoupání 

statoru a rotoru aţ do stoupání rotoru 60 stupňů, kde křivky jsou víceméně lineární, 

pak začnou klesat, s větším úhlem stoupání statoru intenzivněji. Bez loţisek je 
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Graf. 4-3 Závislost účinnosti na úhlu stoupání šroubovic s pouţitím loţisek 

Graf. 4-4 Závislost účinnosti na úhlu stoupání šroubovic bez pouţití lozisek 
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pouţitelná účinnost od 30 stupňů do přibliţně 70 stupňů s výjimkou vysokých úhlů 

stoupání statoru. Oblejší tvar křivek ukazuje na menší interval pouţitelných stoupání. 

 

 

4.4 Závislost velikosti mechanismu na úhlech stoupání šroubovic 
Velikost mechanismu je důleţitým faktorem, který značně limituje výkon a 

pouţitelnost pohonu. V grafu 4-5 jsou zobrazené teoretické výšky šroubovitých 

dráţek mechanismu, ke kterým ještě třeba přidat prostor pro upevnění mechanismu 

na píst, uloţení loţisek, zaoblení dráţek v koncových polohách hřídele atd., kde pro 

jednoduchost přidám 50 mm. Je třeba počítat i délkou pneumatického válce, má 

stejný zdvih, jako výška šroubovice, takţe skutečná velikost mechanismu s pohonem 

snadno můţe být aţ dva a půl krát větší, neţ teoretická výška dráţek. Horní hranice 

výšky šroubovic je 100 mm – od této hodnoty větší uţ nepůsobí esteticky a ne všude 

je moţné namontovat tento vačkový mechanismus, např. v nízkopodlaţních 

autobusech s umístěním mechanismu na podlaze je hranice ještě niţší. 

 

 

4.5 Kontaktní napětí 
Pro zjednodušení výpočtu jsem pouţil konstantní délku dotykové plochy 10 mm, 

ostatní hodnoty zůstaly stejné a velkost kontaktního napětí jsem vyjádřil v závislosti 

na působící síle.  

Z grafu 4-6 je vidět, ţe napětí snadno přesáhne hodnotu 500 MPa. To vede 

k extrémně vysokým zatíţením a k velké pravděpodobnosti otlačení ploch dráţek. 

Při menších úhlech stoupání je normálová síla, kontaktní napětí i výkon pohonu 

menší. Při větších úhlech toto zatíţení je větší. Jako řešení pro tento problém je buď 

4.4 
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Graf. 4-5 Závislost výšky šroubovitých dráţek na úhlu stoupání šroubovic 
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uţití trubek s větší tloušťkou stěn, nebo zvýšení počtu chodů šroubovice (sice 

konstrukčně komplikované, ale zatíţení dokáţe značně sníţit). 

 

4.6 Výběr optimálních úhlů  
Jak je vidět z předcházejících kapitol, není také jednoduché vybrat si správné úhly 

stoupání. Je potřeba najít rovnováhu mezi výkonem mechanismu, velikostí a 

účinností. Největší výkon nastává při velkých stoupáních šroubovic, ale účinnost uţ 

tam začíná klesat a rozměry jsou velké. Optimální řešení nabízí moţnost změny 

točivého momentu změnou stoupání šroubovice: při otevírání a zavírání dveří 

pouţijeme šroubovici s menším úhlem stoupání – menší rozměry a výkon, na dovření 

dveří zase pouţijeme větší stoupání při malém úhlu pootočení. 

 

 

4.6.1 Optimum pro otevírání a zavírání dveří 

Pro otevírání a zavírání dveří nepotřebujeme příliš velké síly – proto je moţné pouţít 

širší spektrum stoupání šroubovic. Jako minimum točivého momentu jsem vybral 

100 Nm, maximální délku šroubovice 100 mm. V následujícím grafu jsou vyneseni 

pouţitelné hodnoty: 

  

 

 

 

 

Graf. 4-6 Hertzovo dotykové napětí v závislosti na působící síle 
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4.6.2 Optimum pro dovření dveří 

Pro dovření dveří potřebujeme větší moment – 240 aţ 300 Nm, avšak jen při malém 

úhlu pootočení. To nám dává moţnost vyvinout tímto mechanismem velkou sílu 

s přijatelnými rozměry. Stačí tuto větší sílu dodat při malém úhlu pootočení okolo 10 

stupňů. Jako maximální moţný rozměr pro tuto část šroubovice jsem volil 25 mm pro 

úhel 10 stupňů, minimum točivého momentu jsem bral 200 Nm. V grafu 4-8 jsou 

zobrazeny pouţitelné úhly stoupání šroubovic pro tento účel.   
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Graf. 4-7 Optimální úhly a točivé momenty pro otevírání a zavírání pohyb dveří 

Graf. 4-8 Optimální úhly a točivé momenty pro dovření dveří 
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4.6.3 Návrh optimálního úhlu stoupání dráţek 

Kvůli vysokému Hertzovému tlaku nedoporučuji volit úhel stoupání statoru příliš 

vysoký pro normální pohyb dveří, pro dovření je to téměř nutností volit vysoké úhly. 

Z hlediska výrobní ceny je nejlepší volit jedno ze stoupání 90 stupňů, ale to přináší 

při maximálním zatíţení vysoké kontaktní napětí, které daný materiál nemusí vydrţet 

a dojde k otlačení ploch. Kontaktní napětí snadno přesáhne hodnotu 500 MPa a kvůli 

tomu je těţké si vybrat levný, ale dost pevný materiál. Doporučují volit úhel stoupání 

statoru 70 stupňů a úhel stoupání rotoru 55 stupňů, pro dovření dveří pak stator 

zůstane na 70 stupních a úhel stoupání rotoru se zvýší na 85 stupňů. Tím dosáhneme 

rozumných rozměrů a silových účinků v mechanismu. 
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5 DISKUZE 
V práci byl navrţen typ mechanismu, úhly stoupání dráţek, přibliţné rozměry 

mechanismu a poţadavky na materiál. Byl zvolen konstantní úhel stoupání v celém 

intervalu úhlu pootočení rotoru, tudíţ reálné rozměry mohou být menší, kdyţ se 

uváţí moţnost výběru obecného tvaru dráţky. Výpočty jsou orientační, rozměry 

součástí byly většinou odhadnuté a zkontrolované, zda je mechanismus kinematicky 

funkční. Koeficienty tření jsou katalogové hodnoty, v reálných aplikacích se jejich 

hodnota můţe značně lišit v závislosti na mazání, rozměrech mechanismu a ostatních 

podmínkách. S uváţením výše uvedených zjednodušení a tím vnesené nepřesnosti do 

výpočtů lze předpokládat, ţe vztahy jsou přesto pouţitelné, pokud se do nich dosadí 

správné hodnoty z experimentů a z praktických zkoušek tohoto mechanismu. Pomocí 

těchto vztahů je zjednodušen návrh a výpočet těchto mechanismů a existuje tak 

moţnost sníţení konečné ceny výrobku. Doporučuji zvolit tento mechanismus jen 

pro takové vyuţití, kde se dá vyuţít proměnný točivý moment. Kvůli vysoké ceně 

tento převodový mechanismus je vhodný jen pro meziměstskou a dálkovou dopravu. 
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6 ZÁVĚR 
V celém světě se pouţívají různé převodové mechanismy připojené na pneumatický 

válec. Kaţdý typ pouţívá jiné technické řešení a výběr právě nejlepšího převodového 

mechanismu je jedna z nejtěţších otázek. Bez předchozí praxe s těmito mechanismy 

je návrh obtíţný. 

Cílem této práce bylo navrhnout nejvhodnější variantu pro převod přímočarého 

pohybu pneumatického válce na rotační pohyb. S uvaţováním všech moţných typů 

mechanismů jsme se rozhodli s firmou IMI Norgren věnovat se právě vačkovým 

mechanismům. Podrobněji jsem rozvedl návrh vačkového mechanismu, který je pro 

kaţdou aplikaci individuální. Pomocí této práce je usnadněn výběr správného typu 

mechanismu pro aplikaci v autobusech jako pohon dveří. Věřím, ţe tyto mechanismy 

se dají vyuţít i v jiných odvětvích dopravy a průmyslu při pouţití stlačeného 

vzduchu. 

Pneumatické motory jsou částečně vytlačovány elektrickými pohony, ale i přesto 

mají své místo právě např. ve dveřních systémech u prostředků hromadné dopravy 

vyuţívající stlačený vzduch např. pro okruh brzd.  

Při uvaţování hmotnosti a setrvačnosti dveří se dynamika mechanismu můţe výrazně 

změnit, je potřeba stanovit přesné poţadavky na ţivotnost, velikost, výkon, hmotnost 

a hlavně na cenu – tyto mechanismy nebudou fungovat, kdyţ jsou postaveny 

z nekvalitních materiálů. Kvůli vysokému kontaktnímu napětí je vysoká 

pravděpodobnost otlačení ploch dráţek vačky, nebo únavové poškození hřídele. 

Detailnější řešení tohoto tématu je nad rámec bakalářské práce a bylo by vhodným 

tématem pro diplomovou práci. 
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8 SEZNAM POUŢITÝCH ZKRATEK, SYMBOLŮ A VELIČIN 
 

   [N] síla vyvinutá válcem 

  [-] počet chodů mechanismu 

        [N] síla z válce rozdělená zvlášť na stator a rotor (           ) 

        [N] třecí ztráty 

      [N] reakční síly v bodech dotyků na statoru a rotoru 

          [Nm] třecí moment na hřídeli od loţisek 

    [Nm] třecí moment loţisek na uloţení hřídele na pístnici 

    [Nm] třecí moment loţisek na uloţení rotoru 

   [Nm] výslední točivý moment na výstupu  

       [] úhly stoupání šroubovic 

       [mm] rameno točivého momentu na statoru a rotoru 

  ,    [-] konstantní součinitel tření pro loţiska jehlová a axiální 

    [mm] vnitřní průměr loţiska u uloţení hřídele na pístnici 

    [mm] vnitřní průměr loţiska u uloţení rotoru 

  [mm] rameno valivého odporu 

   [mm] průměr hřídele 

   [mm] průměr valících se loţisek 

     [-] sdruţený koeficient tření 

f [-] koeficient dynamického smykového tření 

Mkv [Nm] krouticí moment na výstupu 

      [mm] vnější průměry trubek statoru a rotoru 

  ,    [mm] tloušťka trubek statoru a rotoru 

  ,    [mm] délka dotykové plochy u statoru a rotoru 

   [] celkový poţadovaný úhel pootočení mechanismu 

      [] část úhlu pootočení na statoru či rotoru 

  [mm] zdvih  

  [%] účinnost 

   [Nm] krouticí moment s uvaţováním tření a ztrát 

       [Nm] teoretický maximální krouticí moment bez tření a ztrát 

  ,   ,    [MPa] napětí ve směru os x, y, a z 

l [mm] délka dotykové čáry 

z [mm] vzdálenost pod povrchem 

b [mm] polovina šířky dotykové plochy 

F [N] přítlačná síla 

     [MPa] maximální Hertzův tlak 

  ,   ,   [-] Poissonovo číslo pro dané materiály 

  ,    [GPa] modul pruţnosti pro materiály 

  ,    [mm] průměr dotýkajících se válců, pro stálý úhel stoupání d je 

nekonečně velký a pro obecnou křivku je to dvakrát poloměr 

křivosti, v případě, ţe jeden válec je uvnitř druhého, jeden 

z průměrů je záporné číslo. 

     [N] největší normálová síla. 
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