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ABSTRAKT 

Hlavním cílem této bakalářské práce je navrhnout a vytvořit dle zadání vedoucího práce 

hnací jednotku osazenou planetovou převodovkou. Práce je rozvržena do dvou hlavních 

tematických okruhů. V prvním okruhu je cílem přiblížit problematiku převodového ústrojí, 

hnací jednotky, ozubených kol, spojkových sad a planetových převodovek. Druhý okruh je 

zaměřen na výpočet hnacího ústrojí, planetové převodovky, spojky a vhodnou volbu mate-

riálu. Součástí práce je zhotovení výkresové dokumentace jednotlivých součástí a výkres 

celkové sestavy včetně kusovníku.        

 

Klíčová slova: planetová převodovka, ozubené kolo, hřídel

 

 

 

ABSTRACT 

The main goal of this Bachelor's Thesis is to design and to create a driving unit fixed to 

epicyclic gear by the Thesis supervisor's instructions. The Thesis is divided into two main 

thematic areas. The aim of the first area is to thoroughly describe the topic of gear system, 

driving unit, cogged wheels, gear sets and epicyclic gears. The second area focuses on the 

calculation of the driving unit, epicyclic unit, clutch and on the right choice of the material. 

The Thesis includes a drawing documentation of all the separate parts and a drawing do-

cumentation of the whole set including the list of all the components.  
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ÚVOD 

Tato bakalářská práce řeší problematiku konstrukce planetové převodovky a jejího provoz-

ního pojištění. 

Ve strojírenství mají převody zpravidla dvě hlavní úlohy, a to přenos mechanické energie a 

krouticího momentu a dále také k plynulé změně otáček mezi motorem a zařízením, jenž je 

potřeba uvést do požadovaného pohybu. Při návrhu převodovky je důležité vzít v potaz 

několik faktorů, které ovlivňují celkovou koncepci. Hlavními faktory jsou stanovení pře-

vodového poměru, který požadujeme, volba vhodného typu převodovky podle námi poža-

dovaného převodového poměru, velikost převodovky, oblast použití a v neposlední řadě je 

důležitá také ekonomika výroby. Hlavní důraz je přitom kladen na spolehlivost a životnost, 

energetickou náročnost na provoz a údržbu, ekonomickou stránku výroby a oprav a také na 

manipulaci. 

V teoretické části je proveden přehled o přiblížení problematiky převodových mechanis-

mů, jejich rozdělení a popis. Popis hlavních rozměrů převodů a druhů ozubených kol. Zá-

věr tohoto celku je zaměřen na planetové převody a v neposlední řadě také spojky. 

 



UTB ve Zlíně, Fakulta technologická 11 

 

I.  TEORETICKÁ ČÁST 
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1 PŘEVODOVÉ MECHANISMY  

Převodové mechanismy slouží k přenosu mechanické energie a krouticího momentu mezi 

hnací jednotkou a výstupním zařízením na relativně krátké vzdálenosti. Většina strojů a 

zařízení je koncipována podle základního schématu: motor – převodový mechanismus – 

pracovní stroj. Toto základní schéma může být doplněno ještě o spojky, které mohu použít 

jak mezi motorem a převodovým ústrojím, tak mezi převodovým ústrojím a pracovním 

strojem. Tyto spojky mohou sloužit jednak k plynulému rozběhu stroje, ale také jako po-

jistka, pokud by jedna z částí přestala správně pracovat, tak spojka nám zabrání, aby došlo 

ke zničení zbylých částí. Převodové mechanismy se používají hlavně z toho důvodu, že pro 

pohon se nejčastěji používají asynchronní elektromotory a tyto mají výstupní otáčky pevně 

dané, větší než potřebujeme, nebo dokonce vůbec nesouhlasí s námi požadovaným pohy-

bem. [4]   

 

Obr. 1 - Základní schéma  

1.1 Základní rozdělení a charakteristika převodů 

Rozdělení převodových mechanismů je poměrně složité, protože je lze dělit podle mnoha 

faktorů a zařadit do mnoha skupin. Základní dělení převodů je podle ovládacího prvku: 

 mechanický 

 hydraulický 

 pneumatický 

 elektrický 

 jejich kombinace 

Hnací 

část 

(motor)

Převod

Hnaná 

pracovní 

část

Pomocná zařízení

Pojistná spojka
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V praxi se nejčastěji používají mechanické převody. Tyto převody plní svoji úlohu za pou-

žití prostředků a předpokladů z  mechaniky pevných těles. Základní druhy těchto převodů 

se dělí podle tabulky níže. [3]   

Přenos mo-

mentu 

Vazba členů 

bezprostřední ohebným mezičlenem 

tlakem převody ozubenými koly 
převody řetězové, 

ozubené převody řemenové 

třením převody třecími koly řemenové převody (třecí) 

Tab. 1 - Rozdělení mechanyckých převodů [2] 

Mechanické převody se tedy dělí na převody s tvarovým stykem, což jsou takové převody, 

u nichž jsou otáčky přesně dány a nemohou nijak kolísat. Druhou skupinou jsou převody 

třecí. U těchto převodů může docházet ke změně otáček hnaného hřídele vlivem prokluzu 

třecích ploch. [3]   

Převodový mechanismus jako celek je nejčastěji charakterizován veličinami převodový 

poměr a přenášený výkon. Přenášený výkon je hlavní charakteristikou mechanismu 

z hlediska únosnosti. Bývá označován zkratkou P. Převodový poměr je veličina určena 

poměrem vstupních a výstupních otáček a nejčastěji se označuje symbolem i. [6]    

1.2 Třecí mechanismy 

Tyto typy mechanismů pracují na principu třecích sil. Někdy můžeme vidět označení pře-

vody se silovým stykem. Hlavním předpokladem pro správný chod těchto mechanismů je 

vyvození správné přítlačné síly. [3] 

Třecí mechanismy se využívají k přenosu malých a středních výkonů, hlavně na krátké 

osové nebo kuželovité vzdálenosti. Nejčastější použití těchto mechanismů je variátor. Nej-

známější zástupce této skupiny převodů je ovšem řemenový převod. [3] 

Výhodou těchto typů převodů je pružný rozběh a plynulý a tichý chod. Používání je možné 

pro vysoké rychlosti. Třecí mechanismus může být použit zároveň jako spojka. Schopnost 

tlumit rázy je veliká. Při přetížení systému dojde k prokluzu třecích prvků a zabrání se tak 

zničení celého ústrojí. Trvanlivost a údržba je tedy založena pouze na výměně obložení. 

Tímto způsobem můžeme snížit náklady na minimum. Výhodou je také jednoduchá kon-

strukce a pro výrobu není potřeba použít speciální zařízení. [6] 
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Nevýhoda spočívá v použití přítlačné síly. Ta má negativní vliv na namáhání ložisek, hří-

delů a kol. Je také možné kolísání převodového poměru díky prokluzu. [6] 

1.2.1 Řemenové převody 

Tyto převody slouží k přenosu a ke změně malých a středních výkonů (do 50 kW). Nejčas-

těji je přenos uskutečňován mezi rovnoběžnými hřídeli od malých po velké osové vzdále-

nosti. Důležitým předpokladem pro správnou funkci mechanismu je pevné uložení hnací a 

hnané řemenice na příslušných hřídelích. Tyto řemenice jsou za jistého přítlaku obepínány 

a propojeny předepjatým ohebným členem (řemenem). Vazba mezi členy je uskutečňována 

pomocí třecích sil. Nejvýznamnější veličinou je v tomto případě součinitel tření. Základ-

ními znaky řemenových převodů jsou profil řemene a materiál řemene. [3]    

Profily řemene se dělí na: 

a) řemeny ploché …… obr. 2a, 

b) řemeny klínové …... obr. 2b, 

c) řemeny kruhové ….. obr. 2c. 

 

Obr. 2 - Profily řemenů a jejich charakteristycké rozměry [3] 

Řemenový převod je často vkládán mezi motor a převodovku (předřadný stupeň) z důvodu 

tlumících schopností. Požívají se ve velkém zastoupení ve strojírenství. Pomalu je vytlačují 

převody s ozubenými koly. [3] 

Výhody řemenových převodů spočívají v možnosti překlenutí větších osových vzdáleností 

při zachování vysokých otáček. Významnou výhodou je plynulý a nehlučný chod, kon-

strukční jednoduchost, levné pořizovací a provozní náklady, jednoduchá údržba. Mají 

schopnost tlumit rázy. Významnější vlastností je také fakt, že můžeme jedním zdrojem 



UTB ve Zlíně, Fakulta technologická 15 

 

pohánět přes řemeny více hřídelů. Řemenový převod můžeme použít i jako bezpečnostní 

pojistku při náhlém přetížení obvodu (prokluz řemenu). [3] 

Hlavním nedostatkem je neschopnost dodržet přesný převodový poměr vlivem prokluzu 

řemene. Proti tomu se dá bránit dostatečným napnutím řemene proti skluzu a musí být 

umožněno toto předpjetí měnit při stárnutí řemene či jeho výměně za nový. Toto předpjetí 

má však za důsledek negativní vliv na životnost a namáhání hřídelů a ložisek. Řemenové 

převody mají nižší účinnost a menší životnost oproti například převodům s ozubenými 

koly. [3] 

1.2.2  Variátory 

Převodové mechanismy umožňující plynulou změnu převodového poměru. Umožňují ply-

nulou regulaci otáček, které můžeme měnit za chodu. Velká výhoda variátorů spočívá 

v jednoduchém řešení, spolehlivém chodu, lehké ovladatelnosti, ve snadné obsluze a 

v dlouhé životnosti. [3] 

Variátory se nejčastěji dělí do 3 skupin: 

a) Třecí variátory, 

b) Řemenové variátory, 

c) Řetězové variátory. 

Charakteristickým parametrem pro variátory je regulační rozsah. Pro vhodnou volbu variá-

toru slouží převodové číslo, které se musí nacházet mezi maximem a minimem v daném 

intervalu pro jednotlivý typ variátoru. [3] 

1.3 Převody s tvarovým stykem 

Převody s tvarovým stykem obsahují člen s určitou geometrií (profilem), který nám zaru-

čuje dodržení přesného převodového poměru. Díky tomuto členu nemůže dojít ke vzájem-

nému prokluzu hnací a hnané řemenice popř. hřídele. Poměr mezi průměrem hnané a hnací 

řemenice určuje převodový poměr. Pro přenos výkonu je nutné správné napětí řemenu, 

které se dosahuje použitím napínací kladky. [1] 

Dva hlavní typy převodů s tvarovým stykem: 

Přímé převody s tvarovým stykem jsou známy jako ozubené převody. Přenos síly a mo-

mentu je vyvozen bezprostředním dotykem obou pohybujících se členů. Není zde vložen 
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žádný ohebný mezičlen a tím nemůže dojít k prokluzu a tím změně převodového poměru. 

[1] 

Nepřímé převody s tvarovým stykem se dělí na řetězové převody (obr. 7) a převody 

s ozubenými řemeny (obr. 8). Zde je mezi hnací a hnanou řemenici vložen ohebný mezi-

člen s dostatečným předpjetím, aby nemohlo dojít k prokluzu. [1] 

 

Obr. 3 - Nejčastěji používané druhy řemenů [1] 

 

Obr. 4 - Nejčastěji používané řetězy [1] 
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2 PŘEVODY OZUBENÝMI KOLY 

Přenos síly pomocí ozubených kol je nejrozšířenější a nejpoužívanější přenos síly mezi 

hnacími a hnanými členy. Tyto členy jsou v bezprostředním kontaktu. Přenos sil i momen-

tů je vyvozen pomocí tzv. zazubení (záběr), což v praxi znamená přenos pomocí tlaku. 

Základní konstrukční jednotkou pro tento typ převodů je dvojice ozubených kol – soukolí. 

Menší ozubené kolo z dvojice se označuje jako pastorek a je hnacím členem, naopak větší 

se označuje jako kolo a je hnané. Ozubené převody se vyznačují velkou životností a účin-

ností. [1] 

Nejzákladnější rozdělení ozubených převodů: 

Jednoduchý převod je takový, který obsahuje pouze jednu dvojici ozubených kol. Zpra-

vidla obsahuje pastorek a ozubené kolo. 

Složený převod obsahuje více párů soukolí, které jsou ve vzájemném záběru a vzájemné 

vazbě. Pracují tedy jako jeden celek a mohou být označovány jako převodovky.  

Základní jednotkou pro ozubené převody je převodový poměr označovaný nejčastěji i. 

Bývá chápán jako změna pohybu mezi dvěma hřídeli. Převodový poměr je číslo, které 

udává poměr mezi úhlovými rychlostmi hnacího kola 1 a hnaného kola 2: 

𝑖1,2 =
𝜔1

𝜔2
 

Převodový poměr je bezrozměrná hodnota, která se chápe jako absolutní. V praxi tedy 

existují 2 typy převodů: 

Převod dopomala, který má hodnoty i>1 a označuje se jako redukční převod. 

Převod dorychla má hodnoty i<1 a nazývá se multiplikace. [1] 

2.1 Rozdělení ozubených převodů 

Ozubený převod je chápán jako trojčlenný mechanismus. Ten se skládá z rámu, hnacího 

kola a hnaného kola. Ozubené převody (soukolí) je možné rozdělit podle mnoha hledisek. 

První rozdělení ozubených převodů a také jedno z nejdůležitějších je podle relativního po-

hybu základních těles: 

 Valivá soukolí - hlavní osy hnacího a hnaného členu jsou rovnoběžné (obr. 9a-e) 

nebo se tyto osy protínají (obr. 9f-h). 
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 Šroubová soukolí – u těchto typů soukolí jsou hlavní osy hnacího a hnaného členu 

mimoběžné (obr. 9i-n). Při pohybu se spolu zabírající členy po sobě navzájem od-

valují a zároveň posouvají.  

Druhé dělení je podle vzájemné polohy os: 

 rovnoběžné osy – soukolí valivá: 

a. přímé zuby (obr. 9a, d, e), 

b. šikmé zuby (obr. 9b), 

c. šípové zuby (obr. 9c). 

 různoběžné osy – soukolí kuželová: 

a. přímé zuby (obr. 9f), 

b. šikmé zuby (obr. 9g), 

c. zakřivené zuby (obr. 9h). 

 mimoběžné osy: 

a. šroubová soukolí (obr. 9i), 

b. šneková soukolí (obr. 9k), 

c. kuželová soukolí hypoidní (obr. 9m), 

d. spiroidní soukolí (obr9. n). 

Za další rozdělení můžeme považovat rozdělení podle polohy spolu zabírajících kol: 

 soukolí se záběrem vnějším (obr. 9a), 

 soukolí se záběrem vnitřním (obr. 9d). 

Ozubené převody můžeme dělit z mnoha hledisek. Mimo výše uvedená hlediska můžeme 

zmínit dělení podle obvodové rychlosti, počtu převodových stupňů, konstrukčního prove-

dení atd. [1] 

Výhodou ozubeného převodu je jeho malý rozměr a kompaktnost. Vysoká spolehlivost, 

životnost a účinnost. Přesné dodržení převodového poměru a možnost přenosu vysokých 

výkonů a obvodových rychlostí. Malá náročnost na provoz a údržbu. 

Mezi nevýhodu se řadí složitější a dražší výroba, hluk při provozu či chvění při špatné 

konstrukci. [1] 
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Obr. 5 - Základní typy ozubených převodů [1] 

Pokud bychom ozubené převody srovnaly s řemenovými či řetězovými, můžeme si všim-

nout, že u ozubených převodů můžeme poměrně jednoduše změnit směr požadovaného 

pohybu pouze jedním soukolím, jako je vidět na obrázku (obr. 9n). Pokud by byl požado-

ván stejný pohon zaručit pomocí řemenového převodu, docházelo by ke ztrátám a značné-

mu namáhání ohebného členu (řemenu). Naproti tomu je výhodou u převodů s ohebným 

členem (řemen, řetěz) jejich použití pro přenos krouticího momentu na větší vzdálenosti. 

Můžeme použít menší řemenice a ty poté opásat daným členem. Pokud by bylo požadová-

no na stejnou vzdálenost použít ozubený převod, jeho rozměry by byli veliké a toto kon-

strukční řešení by bylo velice neekonomické a mělo by velkou hmotnost. 
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2.2 Ozubená kola 

Ozubené kolo je základní člen, z něhož se skládá ozubené soukolí (převod). Ozubená kola 

mají 2 hlavní části: 

 náboj 

 ozubený věnec 

Pokud je ozubené kolo malých rozměrů, jeho ozubený věnec je součástí náboje a tím pá-

dem se jedná pouze o jednu součástku. Stejný případ nastává u kol s vnitřním ozubením, 

kde je zachován pouze ozubený věnec o příslušné tloušťce, na němž je zevnitř vytvořeno 

ozubení. [1] 

Ozubená kola větších rozměrů jsou z ekonomických důvodů většinou tvořena ozubeným 

věncem, který se určitým způsobem (lisování, šroubování, svařování atd.) připevní na ná-

boj. Je však možné konstruovat kola větších rozměrů pouze z jednoho dílce a u těchto kol 

jsou následně vytvořeny odlehčená místa (frézováním, vrtáním). [1] 

Jedním z nejdůležitějších požadavků na ozubené kolo je možnost jeho zaměnění za kola 

stejných charakteristických rozměrů a tvarů zubů. [1] 

2.2.1 Boční profily zubů 

Nejčastěji se používají 3 typy profilu zubů: 

 Evolventní profil zubů je v technické praxi nejpoužívanější. Jejich základním pro-

filem je křivka nazývaná evolventa. Vznik evolventy je odvalováním přímky po 

kružnici. Každý bod, který leží na dané přímce, opisuje evolventu. [8] 

 Cykloidní profil zubů je možné chápat jako opak evolventního. Křivka zvaná cyk-

loida vzniká odvalováním kružnice po přímce nebo kružnici. Tento typ profilu zubu 

je používán méně kvůli složitější konstrukci výrobního nástroje. [8] 

 Wildhaber-Novikovovo ozubení se používá pro malé rychlosti, ale v praxi se 

téměř nepoužívá z důvodu složité výroby. Profilem zubu je v tomto případě kruho-

vý oblouk. [8] 
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2.2.2 Nejdůležitější rozměry ozubení 

Kruhově uzavřený systém z evolventních profilů doplněný jejich symetrickými větvemi a 

vhodně výškově omezený vede ke konečné představě rovinného ozubeného věnce o počtu 

zubů z.  

Pro zajištění plynulého otáčivého pohybu valivých kružnic je důležité, aby bylo po jejich 

obvodech rozloženo určité množství sdružených profilů. Obvod valivé (roztečné) kružnice 

označován d musí být z-násobkem zvolené rozteče p. 

𝜋 ∙ 𝑑 = 𝑧 ∙ 𝑝, 𝑜𝑑𝑘𝑢𝑑 𝑑 = 𝑧 ∙
𝑝

𝜋
 

Tento věnec s vnějším ozubením bývá charakterizován nejčastěji těmito geometrickými 

prvky: 

Modul m je považován za základní parametr (měřící etalon). Pomocí modulu se vyjadřují 

všechny délkové prvky ozubeného kola. Je možné jej chápat jako z-tý díl průměru d. zís-

kává se nejčastěji z pevnostních výpočtů ozubení. Modul je normalizovaná hodnota, která 

se vybírá z tabulky dle ČSN 01 4608.  

m 1 1,25 1,5 1,75 2 2,25 2,5 2,75 3 3,25 3,5 3,75 4 4,5 

[mm] 5 5,5 6 6,5 7 8 9 10 12 14 16 18 20 22 

Tab. 2 - Normalizovaná řada modulů [3] 

Rozteč p je vzdálenost mezi dvěma body, které se nachází na dvou sousedních zubech 

vždy na stejném místě. Rozteč je měřena jako oblouk na roztečné kružnici: 

𝑝 = 𝑚 ∙ 𝑧 

Rozteč py lze definovat na libovolném místě na libovolné kružnici o průměru dy takto: 

𝑝𝑦 = 𝑝 ∙
𝑑𝑦

𝑑
 

Tloušťka zubu s a šířka zubové mezery e jsou rozměry závislé na rozteči p. Tyto délky 

oblouků leží na roztečné kružnici vymezené bočními křivkami zubů: 

𝑠 + 𝑒 = 𝑝 

pokud je nutné znát tloušťku zubu nebo šířku zubové mezery na libovolné kružnici dy:  

𝑠𝑦 + 𝑒𝑦 = 𝑝𝑦 
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 Roztečná kružnice d je kružnice, na které je rozteč p rovna normalizovanému výrobnímu 

nástroji p = π.m a úhel profilu evolventy roven úhlu profilu α výrobního nástroje. Roztečná 

kružnice dělí zub na část hlavovou o výšce hlavy zubu ha a patní část zubu o výšce hf. Roz-

tečná kružnice se vypočítá ze vztahu: 

𝑑 = 2 ∙ 𝑟 = 𝑚 ∙ 𝑧 

Základní kružnice db je kružnice (evoluta) jednoznačně určující evolventní profil ozube-

ného kola. 

𝑑𝑏 = 2 ∙ 𝑟𝑏 = 𝑑 ∙ cos 𝛼 

Hlavová kružnice da je kružnice omezující vnější obrys ozubeného kola. 

𝑑𝑎 = 2 ∙ 𝑟𝑎 = 𝑑 + 2 ∙ ℎ𝑎 

Patní kružnice df je kružnice omezující vnitřní obrys ozubeného kola. 

𝑑𝑓 = 2 ∙ 𝑟𝑓 = 𝑑 − 2 ∙ ℎ𝑓 

Celková výška zubu značena h, výška hlavy zubu ha a výška paty zubu hf jsou dány šířkou 

příslušných mezikruží: 

ℎ = ℎ𝑎 + ℎ𝑓 =
𝑑𝑎 − 𝑑𝑓

2
;     ℎ𝑎 =

𝑑𝑎 − 𝑑

2
;     ℎ𝑓 =

𝑑 − 𝑑𝑓

2
 

 

Obr. 6 - Nejdůležitější rozměry ozubeného kola [3] 

Boční profil zubu je obrysová křivka, složená z hlavního profilu (evolventy) a z přechodo-

vé křivky, která tvoří hladký a zaoblený přechod mezi evolventou a patní kružnicí. [3] 
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2.2.3 Základní zákon ozubení 

Kinematickou vazbu mezi dvěma středy otáčení O1 a O2 je možné vytvořit záběrem dvou 

vhodně tvarovaných profilů – palců (obr. 11). Spoluzabírající profily mají ve společném 

bodě Y společnou tečnu t a společnou normálu n. Bod Y, který přísluší členu 1 má abso-

lutní rychlost v1 = O1Y.ω1, příslušný ke členu 2 má rychlost v2 = O2Y.ω2. Složky těchto 

rychlostí do společné normály a tečny jsou označeny jako v1n, v2n a v1t, v2t. Základní zákon 

ozubení vychází z požadavku trvalého záběru palců. Vyjadřuje závislost mezi geometric-

kými parametry spoluzabírajících profilů v bodě dotyku a okamžitým převodovým pomě-

rem i. Pro zachování stálého dotyku je nezbytné, aby elementární posunutí obou profilů ve 

směru společné normály bylo stejné. To je splněno, pokud v1n= v2n= vn. [3] 

 

Obr. 7 - Základní zákon ozubení [3] 

Pro vyjádření složek v1n a v2n z podobných trojúhelníků – tj.: 

𝑣1𝑛 = 𝑣1 ∙
𝑂1 ∙ 𝑁1

𝑂1 ∙ 𝑌
= 𝑂1 ∙ 𝑁1 ∙ 𝜔1,     𝑣2𝑛 = 𝑣2 ∙

𝑂2 ∙ 𝑁2

𝑂2 ∙ 𝑌
= 𝑂2 ∙ 𝑁2 ∙ 𝜔2 

Po dosazení a po využití úměry na paprscích svazku je možno dospět ke vztahu: 

𝑖 =
𝜔1

𝜔2
=

𝑂2 ∙ 𝑁2

𝑂1 ∙ 𝑁1
=

𝑂2 ∙ 𝑃

𝑂1 ∙ 𝑃
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kde bod P je v tomto případě průsečík normály se spojnicí středů a je nazýván pólem rela-

tivního pohybu palců. Jeho relativní rychlost je stejná jak pro člen 1, tak pro člen 2. [3] 

Základní zákon ozubení lze tedy formulovat: Pro plynulý záběr dvou profilů je nezbytné, 

aby společná normála v bodě jejich dotyku procházela v každém okamžiku pólem relativ-

ního pohybu P. [3] 

Z hlediska technické praxe mají mimořádný význam profily speciálního tvaru, u nichž spo-

lečná normála protíná spojnice středů stále ve stejném bodě, takže pól P je nehybný. Polo-

diové křivky pak nabývají podoby valivých kružnic o poloměrech rw1 a rw2 a převodový 

poměr je konstantní při stálém záběru palců. [3] 

𝑖 =
𝜔1

𝜔2
=

𝑟𝑤2

𝑟𝑤1
 

2.2.4 Hlavní prvky soukolí 

Pokud máme soukolí složené z ozubeného kola 1 a 2, je toto charakterizováno těmito hlav-

ními prvky: 

 počtem zubů z1 a z2 a celkovým počtem zubů zΣ = z1 + z2, 

 součiniteli posunutí x1 a x2 a celkovým součinitelem posunutí xΣ = x1 + x2, 

 parametry základního profilu společnými pro obě kola m, α, ha,  

 převodovým poměrem i, 

 osovou vzdáleností aw bez boční vůle. 

Převodový poměr i soukolí je v podstatě dán vztahem, který je platný pro dvojici evolvent-

ních profilů. Rozhodující je poměr mezi průměry základních kružnic db1 a db2, které jsou 

s průměry kružnic roztečných d1 a d2 vázány vztahy: 

𝑑𝑏1 = 𝑑1 ∙ cos 𝛼 = 𝑚 ∙ 𝑧1 ∙ cos 𝛼 

𝑑𝑏2 = 𝑑2 ∙ cos 𝛼 = 𝑚 ∙ 𝑧2 ∙ cos 𝛼 

Převodový poměr můžeme tedy vyjádřit jako: 

𝑖1,2 =
𝜔1

𝜔2
=

𝑑𝑏2

𝑑𝑏1
=

𝑑2

𝑑1
=

𝑑𝑤2

𝑑𝑤1
=

𝑧2

𝑧1
 

Roztečná osová vzdálenost a je tedy: [3] 

𝑎 = 𝑟1 + 𝑟2 =
𝑚

2
∙ (𝑧1 + 𝑧2)  
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3 PLANETOVÉ PŘEVODOVKY 

Planetová soukolí bývají tvořena dvěma hlavními prvky: 

 Ozubenými koly 

 Unašečem 

Ozubená kola mohou být uložena dvěma způsoby. Ozubená kola je možné uložit souose 

s unašečem a centrální osou celého mechanismu. Takto se označují tzv. centrální ozubená 

kola. Pokud jsou centrální kola otočně uložena na unašeči, jsou nazývána satelity. Tyto 

kola mají možnost zabírat buď s centrálními koly, nebo navzájem mezi sebou. Kola, která 

jsou uložena na unašeči otočně (satelity), konají tzv. planetový pohyb, který je složen ze 

dvou rotací. Unašeč (r) a centrální kola jsou nazývány centrálními členy. Osu mezi nimi 

nazýváme centrální osou. Centrální kola s vnějším ozubením se nazývají planety (p). Cen-

trální kolo s vnitřním ozubením je nazýváno jako korunové (k). Při nejjednodušším kon-

strukčním řešení zabírá satelit s ozubením planetového kola i korunového kola (obr. 12.a). 

Při složitější konstrukci pak satelity umístěné za sebou zabírají společně. Tyto satelity poté 

zabírají s různými centrálními koly (obr. 12.b). Planetové převody mohou skládat pohyby 

do jednoho nebo je naopak rozkládat z jednoho pohybu na více. [5] 

 

Obr. 8 - Schéma jednoduchých planetových soukolí [5] 

Mezi výhody planetových převodů řadíme vyšší životnost kol než u běžné převodovky, 

větší možnost kinematických variací a také možnost dosáhnutí vysokého převodového po-

měru v jednom převodovém stupni. Výhodou jsou také menší rozměry a hmotnosti. [8] 
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K nevýhodám planetových převodovek patří složitější konstrukce a s tím spojené složitější 

výpočty při návrhu. Při výrobě jsou důležité vysoké požadavky na přesnost, od čehož se 

odvíjí vyšší výrobní náklady. [8] 

3.1 Základní typy planetových převodů 

Nejčastější rozdělení planetových převodovek je podle druhu hlavního člene. Podle toho se 

poté tyto převodovky dělí na: 

 Typ K-U 

Unašeč je uložen na jednom z vnějších hřídelí, přičemž druhá hřídel nese korunové 

kolo. Tento typ převodů s vyvedeným pohybem unašeče je nejčastější. Používají se 

jednoduché i dvojité satelity. Toto konstrukční řešení je vhodné pro silové převody, 

které mají vysokou mechanickou účinnost (obr. 13 a,b). Mohou přenášet vysoké 

převodové poměry. Toto uspořádání se uplatňuje hlavně jako nesilové (kinematic-

ké) poměry (obr. 13 c,d). [8] 

 Typ K-K 

Tento typ planetového převodu má korunová kola umístěna na obou hřídelích. 

Unašěč je v tomto případě použit pouze jako opora satelitů a neúčastní se tedy pře-

vodu točivého momentu. Převádí se takto vyšší převodové poměry s nižší účinností 

(obr. 13 e). [8] 

 Typ U-S 

Pohyb satelitu je pohyb tzv. vyvedený. Unašeč je uložen na hnací hřídeli. Hřídel 

hnaná a satelit je spojen pomocí přídavného mechanismu W. Tento přídavný me-

chanismus je hřídel se dvěma klouby, které mají homokinetické uspořádání. Takto 

můžeme dosáhnout velkých převodových poměrů s dobrou účinností. (obr. 13 f). 

[8] 

 Složené planetové převody 

Složené planetové převody vzniká řazením jednotlivých planetových převodů za 

sebou. Celkový převodový poměr a účinnost těchto mechanismů je dán součinem 

těchto převodů (obr. 13 g). [8] 
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Obr. 9 - Schémata základních typů planetových převodů [8] 
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4 HŘÍDELOVÉ SPOJKY 

Strojní součásti sloužící k přenosu rotačního pohybu, výkonu a krouticího momentu 

z hnacího zařízení na hnané pomocí souosých a různoběžných hřídelů. Dalším využitím 

těchto spojek je možnost ochrany daného zařízení před přetížením, tlumení torzních kmitů, 

usnadnění montáže a k vyrovnávání výrobních nepřesností. Hřídelové spojky se podle způ-

sobu přenosu krouticího momentu dělí na: 

 Mechanické,  

 Hydraulické,  

 Elektrické, 

 Magnetické. 

Pro zajištění správného chodu navrhované spojky a technologického zařízení, je velmi nut-

né znát druh hnacího a hnaného zařízení, velikost přenášeného krouticího momentu a otáč-

ky spojky. Podle těchto parametrů se zvolí vhodný druh spojky a její velikost. [1] 

4.1 Typy spojek 

4.1.1 Spojky pevné 

Tyto spojky spojují pevně a trvale dva hřídele tak, že nedojde k relativnímu pohybu mezi 

těmito hřídeli (nepružný přenos výkonu). Tento typ spojky vyžaduje dokonalou souosost 

mezi spojovanými hřídeli. Tyto spojky se vyznačují jednoduchostí a jsou levné. Rozdělují 

se na trubkové, korýtkové, přírubové, kotoučové a s čelními zuby. [1] 

 

Obr. 10 - Konstrukční řešení trubkových spojek [1] 
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4.1.2 Spojky vyrovnávací (kompenzační) 

Spojky tohoto typu mají výhodu v možnosti osové dilatace mezi hnacím a hnaným hříde-

lem (možnost větší úchylky v nesouososti). Mohou tedy vyrovnávat úhlové výchylky, ra-

diální nebo axiální posuv a přesazení os. Základními typy jsou trubkové vyrovnávací, dila-

tační zubové, křížové, kloubové, univerzální zubové, univerzální řetězové a membránové 

spojky. [1] 

 

Obr. 11 - Kolíková vyrovnávací spojka [1] 

4.1.3 Mechanické spojky 

Tento typ spojky slouží hlavně k dočasnému (přerušovanému) spojení hřídelů za klidu ne-

bo za pohybu. Tyto spojky se dále dělí na: 

 výsuvné spojky – tyto spojky dovolují jak spojení, tak rozpojení hnacího a hnané-

ho hřídele. Můžeme je rozdělit na zubové spojky, u kterých je krouticí moment 

přenášen ozubením na čelní nebo válcové ploše. Další variantou je třecí spojka, kte-

rá přenáší krouticí moment pomocí činných ploch. Umožňují zapínání a vypínání i 

během provozu. [1] 
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Obr. 12 - Výsuvná spojka zubová [1] 

 pojistné spojky se zařazují do provozu z důvodu ochrany stroje před jeho přetíže-

ním. Jejich funkce spočívá v odpojení hnacího hřídele od hnaného. Při poklesu 

krouticího momentu dojde opět ke spojení hřídelí a stroj může fungovat dál. Pojist-

né spojky lze dále dělit na spojky s rozrušitelnými prvky (střižný kolík), spojky vy-

smekávací nebo spojky prokluzovací. [1] 

 

Obr. 13 - Pojistná spojka se střižným kolíkem [1] 

 rozběhové spojky jsou spojky s automatickým zapínáním po dosažení požadova-

ných otáček. Principem jejich činnosti je odstředivá síla. Používají se u strojů, u 

kterých je krouticí moment závislí na otáčkách (např. asynchronní motory, vzněto-

vé motory). [1] 

 volnoběžné spojky dokážou spojit hnací a hnaný hřídel při otáčení pouze v jednom 

směru. Pokud se jedna část předbíhá, spojení se automaticky přeruší. Spojka tedy 

slouží dvěma způsoby. Ve smyslu otáčení se chová jako závora a proti smyslu otá-
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čení jako volnoběžka. Rozdělujeme je z hlediska působení sil a konstrukce na radi-

ální (obr. 18 I), kde k spojení hnací a hnané části slouží válečky. Druhý typ je axi-

ální, kde hnací částí je šroub s posuvnou maticí, která má čelní (obr. 18 II a) nebo 

kuželovou (obr. 18 II b) třecí plochu. [1] 

 

Obr. 14 - Volnoběžné spojky [1] 
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II.  PRAKTICKÁ ČÁST 
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5 NÁVRH POHONU PLANETOVÉ PŘEVODOVKY 

Cílem praktické části je návrh planetové převodovky podložený výpočtem ze zadaných 

vstupních hodnot. 

5.1 Zadání 

Převodový poměr  i = 120 

Výkon    P = 5 kW 

Výstupní otáčky  n = 20 min
-1

 

5.2 Pohon planetové převodovky 

Jako pohon planetové převodovky jsem zvolil elektromotor od firmy Siemens označený 

1LA7 131-2AA s těmito provozními parametry: [9] 

Otáčky    nm = 2 930 ot/min 

Výkon    Pm = 7,5 kW 

Účinnost   μm = 88 % 

5.2.1 Ověření skutečného výkonu elektromotoru při jeho účinnosti 88 % 

Ověření výkonu, který dodává elektromotor, jsem provedl podle vzorce pro výpočet sku-

tečného výkonu: 

𝑃𝑠𝑘𝑢𝑡 = 𝜇𝑚 ∙ 𝑃𝑚 = 0,88 ∙ 7,5 = 6,6 𝑘𝑊 [8] 

Dle výpočtu výše je zřejmé, že skutečný výkon elektromotoru bude 6,6 kW. Tento výkon 

je dostačující pro pohon planetové převodovky. 
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6 KONSTRUKCE PLANETOVÉ PŘEVODOVKY 

Ze zadaného převodového poměru jsem zvolil planetovou převodovku typu K-U, která 

může přenášet převodové poměry pro velikosti 30 až 1500. Zadaný převodový poměr má 

velikost 1:120, což vyhovuje zvolenému typu planetové převodovky. 

Schéma pohonu: 

 

Obr. 15 - Schéma planetové převodovky s uspořádáním ozubených kol 

Význam symbolů: 

 1 – hřídel 1 

 2 – hřídel 2 

 3 – hřídel 3 

 A – korunové kolo výstupní (počet zubů z1) 

 B – satelit (počet zubů z2) 

 C – korunové kolo vstupní (počet zubů z3) 

 D – satelit (počet zubů z4) 
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6.1 Základní parametry návrhu planetové převodovky 

6.1.1 Počty zubů jednotlivých kol 

U planetové převodovky zvolím počet zubů korunového kola a také obou satelitů. Z těchto 

hodnot dopočítám druhé korunové kolo. Uspořádání a značení kol je podle obr. 15. 

𝑖 =
𝑖

1 −
𝑧2 ∙ 𝑧4

𝑧1 ∙ 𝑧3

=> 𝑧4 =  
𝑖 ∙ 𝑧1 ∙ 𝑧3 − 𝑧1 ∙ 𝑧3

𝑖 ∙ 𝑧2
     [5] 

Volím počty zubů Z1 = 99 zubů, Z2 = 25 zubů a Z3 = 26 zubů. 

𝑧4 =
𝑖 ∙ 𝑧1 ∙ 𝑧3 − 𝑧1 ∙ 𝑧3

𝑖 ∙ 𝑧2
=  

120 ∙ 99 ∙ 26 − 99 ∙ 26

120 ∙ 25
= 105 

6.1.2 Účinnost η 

Podle obr. 9 [7] volím koeficient ψ = 0,02 

𝜂 =
1

1 + |1 − 𝑖| ∙ 𝜓
=  

1

1 + |1 − 120| ∙ 0,02
= 0,2959     [5] 

6.1.3 Krouticí momenty na vstupní a výstupní hřídeli 

𝑀𝑘𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 = 159,2 ∙
𝑃𝑚

𝑛𝑚
= 159,2

7500

48,83
= 24452,2 𝑁 ∙ 𝑚𝑚 

𝑀𝑘𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 𝑀𝑘𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 ∙ 𝜂 ∙ 𝑖 = 24452,2 ∙ 0,88 ∙ 120 = 2582152,3 𝑁 ∙ 𝑚𝑚     [5] 

6.1.4 Volba materiálu ozubených kol a jejich vlastnosti 

Pro zjednodušení volím stejné materiály pro vstupní a výstupní části. Pro kontrolu ozube-

ných kol na ohyb a otlačení vypočítám základní vlastnosti materiálu. Výpočet jsem provedl 

dle normy ČSN 01 4686. 

 Pastorek (satelit) – materiál 12 050 zušlechtěno na σpt1 = 700 MPa a povrch zaka-

len na hodnotu tvrdosti HRC = 48. 

 Korunové kolo – materiál 42 2660.6 zušlechtěno na σpt2 = 610 MPa a povrch zaka-

len na hodnotu HRC = 45. 
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6.2 Výstupní část převodovky 

6.2.1 Modul ozubení výstupní části mvýstup  

Pro výpočet jsem zvolil: 

 Součinitel zatížení Kf = 1,5 

 Poměrnou šířku věnce ψm z intervalu 10 – 20, volím ψm = 15 

𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = √2 ∙ 𝐾𝑓 ∙ 𝑀𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 ∙
1
3

𝜎𝐹𝐷2 ∙ 𝜓𝑚 ∙ 𝑧2

3

= √2 ∙ 1,5 ∙ 2582152,3 ∙
1
3

134,2 ∙ 15 ∙ 25
=

3

3,72     [7] 

Podle normy ČSN 01 4608 volím modul ozubených kol na výstupu mvýstup = 5 mm. 

6.2.2 Hlavní rozměry ozubených kol výstupní části 

 Rozteč zubů ozubených kol: 

𝑝 = 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 ∙ 𝜋 = 5 ∙ 𝜋 = 15,7 𝑚𝑚     [3] 

 Výška hlavy zubu: 

ℎ𝑎𝑣ý𝑠𝑡𝑝 = 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 5 𝑚𝑚     [3] 

 Výška paty zubu: 

ℎ𝑓𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 1,25 ∙ 𝑚 = 1,25 ∙ 5 = 6,25 𝑚𝑚     [3] 

 Tloušťka zubu: 

𝑠𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 =
𝜋 ∙ 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝

2
=

𝜋 ∙ 5

2
= 7,85 𝑚𝑚     [3] 

 Šířka zubu: 

𝑏𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 𝜓𝑚 ∙ 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 15 ∙ 5 = 75 𝑚𝑚     [3] 

 Průměr patní kružnice: 

𝐷𝑓1 = (𝑧1 + 2,5) ∙ 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = (99 + 2,5) ∙ 5 = 507,5 𝑚𝑚     

𝐷𝑓2 = (𝑧2 − 2,5) ∙ 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = (25 − 2,5) ∙ 5 = 112,5𝑚𝑚     [3] 

 Průměr roztečné kružnice: 

𝐷1 = 𝑧1 ∙ 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 99 ∙ 5 = 495 𝑚𝑚 
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𝐷2 = 𝑧2 ∙ 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 25 ∙ 5 = 125 𝑚𝑚     [3] 

 Průměr hlavové kružnice: 

𝐷𝑎1 = 𝐷1 − 2 ∙ ℎ𝑎𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 495 − 2 ∙ 5 = 485 𝑚𝑚 

𝐷𝑎2 = 𝐷2 + 2 ∙ ℎ𝑎𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 125 + 2 ∙ 5 = 135 𝑚𝑚     [3] 

 Vzdálenost os: 

𝑎1,2 =
𝐷1 − 𝐷2

2
=

495 − 125

2
= 185 𝑚𝑚     [3] 

6.2.3 Kontrola ozubených kol výstupní části dle ČSN 01 4686 

a) Součinitele přídavných zatížení: 

Součinitele přídavných zatížení jsou: 

 Součinitele tvaru zubů – YF1, YF2, 

 Vrubové součinitele – kα1, kα2. 

Pro kola s vnitřním ozubením platí: 

𝑌𝐹1 =
2 ∙ 𝑧1

𝑧1 + 20
=

2 ∙ 99

99 + 20
= 1,66     [7] 

Pro kola s vnitřním ozubením platí kα1 = 2 

YF2 = 2,4 

kα2 = 1,69 [7] 

b) Mez únavové pevnosti v ohybu: 

𝜎𝑐𝑛1 = 0,6 ∙ 𝜎𝑝𝑡1 = 0,6 ∙ 700 = 420 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝑐𝑛2 = 0,6 ∙ 𝜎𝑝𝑡2 = 0,6 ∙ 610 = 366 𝑀𝑃𝑎     [7] 

c) Vrubový součinitel: 

Pro korunové kolo: 𝑘𝛽1 =  𝜇𝑚 ∙ 𝑘𝛼1 = 0,88 ∙ 2 = 1,8 

Pro satelit: 𝑘𝛽2 = 𝜇𝑚 ∙ 𝑘𝛼2 = 0,88 ∙ 1,69 = 1,5     [7]  

d) Dovolené namáhání v ohybu: 

Předběžně jsem zvolil pro korunové kolo i pro satelit tyto hodnoty: 
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 Součinitel bezpečnosti SF z intervalu 1,5 – 2, volím SF = 2, 

 Součinitel jakosti povrchu YR z intervalu 0,6 – 1,2, volím YR = 1,1, 

 Součinitel velikosti YM = 1. [7] 

Pro ozubené kolo:  

𝜎𝐹𝐷1 =
𝜎𝑐𝑛1 ∙ 𝑌𝑀 ∙ 𝑌𝑅

𝑆𝐹𝑚𝑖𝑛 ∙ 𝑘𝛽1
=

420 ∙ 1 ∙ 1,1

2 ∙ 1,8
= 128,3 𝑀𝑃𝑎     [7] 

Pro satelit: 

𝜎𝐹𝐷2 =
𝜎𝑐𝑛2 ∙ 𝑌𝑀 ∙ 𝑌𝑅

𝑆𝐹𝑚𝑖𝑛 ∙ 𝑘𝛽2
=

366 ∙ 1 ∙ 1,1

2 ∙ 1,5
= 134,2 𝑀𝑃𝑎     [7] 

e) Poměrné hodnoty pro kontrolu a výpočet modulu: 

Pro ozubené kolo:     Pro ozubené kolo:  

𝜎𝐹𝐷1

𝑌𝐹1
=

128,3

1,66
= 77,29                                     

𝜎𝐹𝐷2

𝑌𝐹2
=

134,2

1,69
= 79,41     [7] 

Pro výpočet hodnoty modulu ozubených kol jsem použil poměr hodnot pro napětí v ohybu 

a tvaru zubu. Menší hodnotu tohoto poměru má ozubené kolo, což znamená, že se při vý-

počtu zaměříme na něj. 

 Kontrola na ohyb: 

𝐹𝑇 =
𝑀𝑘𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 ∙ 2

𝐷1 ∙ 3
=

2582152,3 ∙ 2

495 ∙ 3
= 3477,7 𝑁      

𝜎𝐹1 =
𝐾𝐹 ∙ 𝐹𝑇 ∙ 𝑌𝐹1

𝑏𝑤 ∙ 𝑚
=

1,5 ∙ 3477,7 ∙ 1,66

75 ∙ 5
= 23,1 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝐹2 =
𝐾𝐹 ∙ 𝐹𝑇 ∙ 𝑌𝐹2

𝑏𝑤 ∙ 𝑚
=

1,5 ∙ 3477,7 ∙ 2,4

75 ∙ 5
= 33,4 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝐹𝑘𝑟𝑖𝑡1 =
𝜎𝑐𝑛1 ∙ 𝑌𝑚 ∙ 𝑌𝑅

𝑘𝛽1
=

420 ∙ 1 ∙ 1,1

1,8
= 256,7 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝐹𝑘𝑟𝑖𝑡2 =
𝜎𝑐𝑛2 ∙ 𝑌𝑚 ∙ 𝑌𝑅

𝑘𝛽2
=

366 ∙ 1 ∙ 1,1

1,5
= 268,4 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝐹1 =
𝜎𝐹𝑘𝑟𝑖𝑡1

𝜎𝐹1
=

256,7

23,1
= 11 

𝑆𝐹2 =
𝜎𝐹𝑘𝑟𝑖𝑡2

𝜎𝐹2
=

268,4

33,4
= 8     [3] 
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Součinitel bezpečnosti v ohybu pro korunové kolo 1 a pro satelit 2 vyhovuje. 

 Kontrola na otlačení: 

Součinitel vnějších dynamických sil KA = 1, 

Součinitel vnitřních dynamických sil KV = 1,2, 

Součinitel nerovnoměrnosti zatížení KHα = 1,  

Součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů KHβ = 1,3.  

𝐾𝐻 = 𝐾𝐴 ∙ 𝐾𝑉 ∙ 𝐾𝐻𝛼 ∙ 𝐾𝐻𝛽 = 1 ∙ 1,2 ∙ 1 ∙ 1,3 = 1,56     [7] 

Výpočet tlaku v ozubení: 

Součinitel materiálu ZM = 275 

Součinitel tvaru zubů ZH = 1,59 

𝑝𝐻 = 𝑍𝑀 ∙ 𝑍𝐻 ∙ √
𝐾𝐻 ∙ 𝐹𝑇 ∙ (𝑖 + 1)

𝑏 ∙ 𝐷2 ∙ 𝑖
= 275 ∙ 1,59 ∙ √

1,56 ∙ 3513,3 ∙ (5,083)

75 ∙ 125 ∙ 4,083
= 373 𝑀𝑃𝑎[7] 

Mez únavy na otlačení: 

𝑃𝑐 = 17 ∙ 𝐻𝑅𝐶 + 200 = 17 ∙ 45 + 200 = 965 𝑀𝑃𝑎     [7] 

Kritické napětí na otlačení: 

 Součinitel jakosti (drsnosti) povrchu volím pro 7. stupeň přesnosti, tedy ZR = 0,95, 

 Součinitel vlivu maziva volím ZL = 1, 

 Součinitel vlivu obvodové rychlosti volím ZV = 1. 

𝜎𝐻𝑘𝑟𝑖𝑡 = 𝑃𝐶 ∙ 𝑍𝑅 ∙ 𝑍𝐿 ∙ 𝑍𝑉 = 965 ∙ 0,95 ∙ 1 ∙ 1 = 916,8 𝑀𝑃𝑎     [7] 

Součinitel bezpečnosti v otlačení: 

𝑆𝐻 =
𝜎𝐾𝑘𝑟𝑖𝑡

𝑃𝐻
=

916,8

373
= 2,5     [7] 

Součinitel bezpečnosti v otlačení pro ozubená kola 1 a 2 je vyhovující. 
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6.3 Vstupní část převodovky 

6.3.1 Modul ozubení vstupní části mvstup  

Pro výpočet jsem zvolil: 

 Součinitel zatížení Kf = 1,5 

 Poměrnou šířku věnce ψm z intervalu 10 – 20, volím ψm = 15 

𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 = √2 ∙ 𝐾𝑓 ∙ 𝑀𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 ∙
1
3

𝜎𝐹𝐷2 ∙ 𝜓𝑚 ∙ 𝑧3

3

= √2 ∙ 1,5 ∙ 2582152,3 ∙
1
3

128,3 ∙ 15 ∙ 26
=

3

3,72     [7] 

Podle normy ČSN 01 4608 volím modul ozubených kol na výstupu mvstup = 5 mm. 

6.3.2 Hlavní rozměry ozubených kol vstupní části 

Pro splnění podmínek, které zaručují stejnou osovou vzdálenost, je nutné provést korekci 

rozměrů pastorku v planetové převodovce. Volím tedy koeficient x = 2,5. [7] 

 Rozteč zubů ozubených kol: 

𝑝 = 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 ∙ 𝜋 = 5 ∙ 𝜋 = 15,7 𝑚𝑚     [3] 

 Výška hlavy zubu: 

ℎ𝑎3 = 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 ∙ (1 + 𝑥) = 5 ∙ (1 + 2,5) = 17,5 𝑚𝑚     

ℎ𝑎4 = 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 = 5 𝑚𝑚     [7] 

 Výška paty zubu: 

ℎ𝑓3 = ℎ𝑎4 + 𝑣𝑛 = 5 + 0,25 ∙ 5 = 6,25 𝑚𝑚      

ℎ𝑓4 = 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 − (1,25 − 𝑥) ∙ 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 = 5 − (1,25 − 2,5) ∙ 5 = 11,25 𝑚𝑚     [7] 

 Tloušťka zubu: 

𝑠𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 =
𝜋 ∙ 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝

2
=

𝜋 ∙ 5

2
= 7,85 𝑚𝑚     [3] 

 Šířka zubu: 

𝑏𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 = 𝜓𝑚 ∙ 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 = 15 ∙ 5 = 75 𝑚𝑚     [3] 

 Průměr roztečné kružnice: 
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𝐷3 = 𝑧3 ∙ 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 26 ∙ 5 = 130 𝑚𝑚 

𝐷4 = 𝑧4 ∙ 𝑚𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 105 ∙ 5 = 525 𝑚𝑚     [3] 

 Průměr patní kružnice: 

𝐷𝑓3 = 𝐷3 − (2,25 − 2 ∙ 𝑥) ∙ 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 = 130 − (2,25 − 2 ∙ 2,5) ∙ 5 = 116,25 𝑚𝑚     

𝐷𝑓4 = 𝐷4 + (2,5 ∙ 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝) = 525 + (2,5 ∙ 5) = 537,5𝑚𝑚     [7] 

 Průměr hlavové kružnice: 

𝐷𝑎3 = 𝐷3 + 2 ∙ ℎ𝑎3 = 130 − 2 ∙ 12,5 = 105 𝑚𝑚 

𝐷𝑎4 = 𝐷4 − 2 ∙ ℎ𝑎4 = 525 − 2 ∙ 5 = 515 𝑚𝑚     [3] 

 Průměr valivé kružnice: 

𝐷𝑣3 = 𝑧3 ∙ 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 + 2 ∙ 𝑥 ∙ 𝑚𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝 = 26 ∙ 5 + 2 ∙ 2,5 ∙ 5 = 155 𝑚𝑚     

𝐷𝑣4 = 𝐷4 = 525 𝑚𝑚     [7] 

 Vzdálenost os: 

𝑎3,4 =
𝐷4 − 𝐷𝑣3

2
=

525 − 155

2
= 185 𝑚𝑚     [7] 

6.3.3 Kontrola ozubených kol vstupní části dle ČSN 01 4686 

Pro výpočet jsem zvolil: 

 Součinitel zatížení Kf = 1,5 

 Poměrnou šířku věnce ψm z intervalu 10 – 20, volím ψm = 15 

 Součinitel bezpečnosti SF z intervalu 1,5 – 2, volím SF = 2, 

 Součinitel jakosti povrchu YR z intervalu 0,6 – 1,2, volím YR = 1,1, 

 Součinitel velikosti YM = 1. [7] 

a) Koeficienty přídavných zatížení: 

YF3 = 1,5 

𝑌𝐹4 =
2 ∙ 𝑧4

𝑧4 + 20
=

2 ∙ 105

105 + 20
= 1,68     [7] 

kα3 = 1,7 

kα4 = 2 [7] 
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b) Výpočet vrubového součinitele: 

Pro korunové kolo: 𝑘𝛽3 =  𝜇𝑚 ∙ 𝑘𝛼3 = 0,88 ∙ 1,7 = 1,5 

Pro satelit: 𝑘𝛽4 = 𝜇𝑚 ∙ 𝑘𝛼4 = 0,88 ∙ 2 = 1,76     [7]  

c) Výpočet meze únavové pevnosti v ohybu: 

𝜎𝑐𝑛3 = 0,6 ∙ 𝜎𝑝𝑡3 = 0,6 ∙ 610 = 366 𝑀𝑃𝑎      

𝜎𝑐𝑛4 = 0,6 ∙ 𝜎𝑝𝑡4 = 0,6 ∙ 700 = 420 𝑀𝑃𝑎     [7] 

 Kontrola na ohyb: 

𝐹𝑇 =
𝑀𝑘𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 ∙ 2

𝐷4 ∙ 3
=

2582152,3 ∙ 2

525 ∙ 3
= 3278,9 𝑁           

𝜎𝐹3 =
𝐾𝐹 ∙ 𝐹𝑇 ∙ 𝑌𝐹3

𝑏𝑤 ∙ 𝑚
=

1,5 ∙ 3278,9 ∙ 1,5

75 ∙ 5
= 19,7 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝐹4 =
𝐾𝐹 ∙ 𝐹𝑇 ∙ 𝑌𝐹4

𝑏𝑤 ∙ 𝑚
=

1,5 ∙ 3278,9 ∙ 1,68

75 ∙ 5
= 22 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝐹𝑘𝑟𝑖𝑡3 =
𝜎𝑐𝑛3 ∙ 𝑌𝑚 ∙ 𝑌𝑅

𝑘𝛽3
=

366 ∙ 1 ∙ 1,1

1,5
= 268,4 𝑀𝑃𝑎 

𝜎𝐹𝑘𝑟𝑖𝑡4 =
𝜎𝑐𝑛4 ∙ 𝑌𝑚 ∙ 𝑌𝑅

𝑘𝛽4
=

420 ∙ 1 ∙ 1,1

1,76
= 262,5 𝑀𝑃𝑎 

𝑆𝐹3 =
𝜎𝐹𝑘𝑟𝑖𝑡3

𝜎𝐹3
=

268,4

19,7
= 8 

𝑆𝐹4 =
𝜎𝐹𝑘𝑟𝑖𝑡4

𝜎𝐹4
=

262,5

22
= 12     [3] 

Součinitel bezpečnosti v ohybu pro korunové kolo 4 a pro satelit 3 vyhovuje. 

 Kontrola na otlačení: 

Součinitel vnějších dynamických sil KA = 1, 

Součinitel vnitřních dynamických sil KV = 1,2, 

Součinitel nerovnoměrnosti zatížení KHα = 1,  

Součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů KHβ = 1,3.  

𝐾𝐻 = 𝐾𝐴 ∙ 𝐾𝑉 ∙ 𝐾𝐻𝛼 ∙ 𝐾𝐻𝛽 = 1 ∙ 1,2 ∙ 1 ∙ 1,3 = 1,56     [7] 
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Tlak v ozubení: 

Součinitel materiálu ZM = 275 

Součinitel tvaru zubů ZH = 1,59 

𝑝𝐻 = 𝑍𝑀 ∙ 𝑍𝐻 ∙ √
𝐾𝐻 ∙ 𝐹𝑇 ∙ (𝑖 + 1)

𝑏 ∙ 𝐷3 ∙ 𝑖
= 275 ∙ 1,59 ∙ √

1,56 ∙ 3278,9 ∙ (5,083)

75 ∙ 130 ∙ 4,083
= 353 𝑀𝑃𝑎[7] 

Mez únavy na otlačení: 

𝑃𝑐 = 17 ∙ 𝐻𝑅𝐶 + 200 = 17 ∙ 45 + 200 = 965 𝑀𝑃𝑎     [7] 

Kritické napětí na otlačení: 

 Součinitel jakosti (drsnosti) povrchu volím pro 7. stupeň přesnosti, tedy ZR = 0,95, 

 Součinitel vlivu maziva volím ZL = 1, 

 Součinitel vlivu obvodové rychlosti volím ZV = 1. 

𝜎𝐻𝑘𝑟𝑖𝑡 = 𝑃𝐶 ∙ 𝑍𝑅 ∙ 𝑍𝐿 ∙ 𝑍𝑉 = 965 ∙ 0,95 ∙ 1 ∙ 1 = 916,8 𝑀𝑃𝑎     [7] 

Součinitel bezpečnosti v otlačení: 

𝑆𝐻 =
𝜎𝐾𝑘𝑟𝑖𝑡

𝑃𝐻
=

916,8

353
= 2,6     [7] 

Součinitel bezpečnosti v otlačení pro ozubená kola 3 a 4 je vyhovující. 
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6.4 Silové poměry 

 

  Obr. 16 - Silové poměry v ozubení [7] 

𝑀𝑡1 = 𝑀𝑘𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 => 𝑀𝑡1 = 2582152,3 𝑁 ∙ 𝑚𝑚 

𝐹𝑡1 =
𝑀𝑡1

𝑎𝑘 ∙
𝐷1

2

=
2582152,3

3 ∙
495

2

= 3477,6 𝑁                             𝐹𝑡1 = 𝐹𝑡2 

𝐹𝑟1 = 𝐹𝑡1 ∙ tan 𝛼 = 3477,6 ∙ tan 20 = 1265,7 𝑁               𝐹𝑟1 = 𝐹𝑟2 

𝐹𝑁1 =
𝐹𝑡1

cos 𝛼
=

3477,6

cos 20
= 3700,8 𝑁                                      𝐹𝑁1 = 𝐹𝑁2 

𝐹𝑡2 ∙
𝐷2

2
= 𝐹𝑡3 ∙

𝐷𝑣3

2
=> 𝐹𝑡3 =

𝐹𝑡2 ∙ 𝐷2

𝐷𝑣3
=

3477,6 ∙ 125

155
= 2804,5 𝑁 

𝐹𝑟3 = 𝐹𝑡3 ∙ tan 𝛼 = 2804,5 ∙ tan 20 = 1020,8 𝑁 

𝐹𝑁3 =
𝐹𝑡3

cos 𝛼
=

2804,5

cos 20
= 2984,5 𝑁. [7] 



UTB ve Zlíně, Fakulta technologická 45 

 

6.5 Hřídele planetové převodovky 

Pro snadnější návrh hřídelů a jednodušší výpočty volím stejný materiál pro všechny hříde-

le, a to materiál 11 600 s těmito vlastnostmi: 

 𝜏𝐷𝐾 = 80 𝑀𝑃𝑎 

 𝜎𝐷𝑂 = 150 𝑀𝑃𝑎 

6.5.1 Hřídel 3 na výstupu z převodovky 

𝜏𝐷𝐾 ≤
𝑀𝑘𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝

𝑊𝑘
=

𝑀𝑘𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝

𝜋 ∙ 𝑑3
3

16

=> 𝑑3 = √
16 ∙ 𝑀𝑘𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝

𝜋 ∙ 𝜏𝐷𝐾

3

= √
16 ∙ 2582152,3

𝜋 ∙ 80

3

= 54,78 𝑚𝑚  [1] 

Průměr hřídele volím d3 = 65 mm 

a) Volba ložiska pro hřídel 3: 

Volím životnost ložisek LH = 25 000 

𝐹𝑒3 = 𝑉 ∙ 𝑋 ∙ 𝐹𝑅1 + 𝑌 ∙ 𝐹𝑎𝑥 = 1 ∙ 1 ∙ 1265,7 + 0 = 1265,7 𝑁 

𝐶𝑛3 = √
60 ∙ 𝐿ℎ ∙ 𝑛3

106

3

∙ 𝐹𝑒3 = √
60 ∙ 25 000 ∙ 20

106

3

∙ 1265,7 = 3932,8 𝑁     [5] 

Dle výpočtu výše volím pro hřídel 3 (výstupní hřídel) 2 ložiska 6013 dle ČSN 02 4630. 

b) Volba pera pro hřídel 3: 

 𝜏𝐷𝐾 = 80 𝑀𝑃𝑎 

 𝑝𝐷𝑂𝑉 = 60 𝑀𝑃𝑎 

Kontrola pera na střih: 

𝐹𝑆3 =
2 ∙ 𝑀𝑘𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝

𝑑3
=

2 ∙ 2582152,3

65
= 79 450,8 𝑁 

𝜏𝑆3 =
𝐹𝑆3

𝑆𝑆3
≤ 𝜏𝐷𝐾 => 𝑆𝑆3 =

𝐹𝑆3

𝜏𝐷𝐾
=

79 450,8

80
= 993,1 𝑚𝑚2 

𝑆𝑆3 = 𝑏 ∙ 𝑙𝐼3 => 𝑙𝐼3 =
𝑆𝑆3

𝑏
=

993,1

18
= 55,2 𝑚𝑚     [1] 
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Kontrola pera na otlačení: 

𝑝 =
𝐹𝑆3

𝑆𝑂3
≤ 𝑝𝐷𝑂𝑉 => 𝑆𝑂3 =

𝐹𝑆3

𝑃𝐷𝑂𝑉
=

75 450,8 

60
= 1 257,5 𝑚𝑚2 

𝑙𝐼𝐼3 =
2 ∙ 𝑆𝑂3

ℎ
=

2 ∙ 1 257,5

11
= 228,6 𝑚𝑚     [1] 

Pro hřídel 3 na výstupu z převodovky volím 3 pera 18e7 x 11 x 80 dle ČSN 02 2562. 

6.5.2 Hřídel 2 pro satelity 

𝑀𝑘2 =
𝐹𝑡2 ∙ 𝐷2

2
=

3477,6 ∙ 125

2
= 217 350 𝑁 ∙ 𝑚𝑚 

𝜏𝐷𝐾 ≤
𝑀𝑘2

𝑊𝑘
=

𝑀𝑘2

𝜋 ∙ 𝑑2
3

16

=> 𝑑2 = √
16 ∙ 𝑀𝑘2

𝜋 ∙ 𝜏𝐷𝐾

3

= √
16 ∙ 217 350

𝜋 ∙ 80

3

= 24,0 𝑚𝑚  [1] 

Průměr hřídele volím d2 = 40 mm 

a) Volba ložiska pro hřídel 2: 

Volím životnost ložisek LH = 25 000 

∑ 𝐹𝑖𝑦 = 0 => −𝐹𝑡2 + 𝑅𝐴 − 𝐹𝑡3 = 0 

𝑅𝐴 = 𝐹𝑡2 + 𝐹𝑡3 = 3477,6 + 2804,5 = 6 282,1 𝑁 

𝐹𝑒2 = 𝑉 ∙ 𝑋 ∙ 𝑅𝐴 + 𝑌 ∙ 𝐹𝑎𝑥 = 1 ∙ 1 ∙ 6 282,1 + 0 = 6 282,1 𝑁 

𝑖1,2 =
𝑛1

𝑛2
=> 𝑛2 =

𝑛1

𝑖1,2
=

2 930

4,083
= 718 𝑜𝑡/𝑚𝑖𝑛 

𝐶𝑛2 = √
60 ∙ 𝐿ℎ ∙ 𝑛2

106

3

∙ 𝐹𝑒2 = √
60 ∙ 25 000 ∙ 718

106

3

∙ 6 282,1 = 64 393,7 𝑁     [5] 

Dle výpočtu výše volím pro hřídel 2 (hřídel pro satelity) 2 ložiska NU 408 dle ČSN 02 

4670. 

b) Volba pera pro hřídel 3: 

 𝜏𝐷𝐾 = 80 𝑀𝑃𝑎 

 𝑝𝐷𝑂𝑉 = 60 𝑀𝑃𝑎 
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Kontrola pera na střih: 

𝐹𝑆2 =
2 ∙ 𝑀𝑘2

𝑑2
=

2 ∙ 210 786

40
= 10 539,3 𝑁 

𝜏𝑆2 =
𝐹𝑆2

𝑆𝑆2
≤ 𝜏𝐷𝐾 => 𝑆𝑆2 =

𝐹𝑆2

𝜏𝐷𝐾
=

10 539,3

80
= 131,7 𝑚𝑚2 

𝑆𝑆2 = 𝑏 ∙ 𝑙𝐼2 => 𝑙𝐼2 =
𝑆𝑆2

𝑏
=

131,7

12
= 11 𝑚𝑚     [1] 

Kontrola pera na otlačení: 

𝑝 =
𝐹𝑆2

𝑆𝑂32
≤ 𝑝𝐷𝑂𝑉 => 𝑆𝑂2 =

𝐹𝑆2

𝑃𝐷𝑂𝑉
=

10 539,3 

60
= 175,7 𝑚𝑚2 

𝑙𝐼𝐼2 =
2 ∙ 𝑆𝑂2

ℎ
=

2 ∙ 175,7

8
= 43,9 𝑚𝑚     [1] 

Pro hřídel 2 volím pero 10e7 x 8 x 63 dle ČSN 02 2562. 

6.5.3 Hřídel 1 na vstupu do převodovky 

𝜏𝐷𝐾 ≤
𝑀𝑘𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝

𝑊𝑘
=

𝑀𝑘𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝

𝜋 ∙ 𝑑1
3

16

=> 𝑑1 = √
16 ∙ 𝑀𝑘𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝

𝜋 ∙ 𝜏𝐷𝐾

3

= √
16 ∙ 24452,2

𝜋 ∙ 80

3

= 11,6 𝑚𝑚  [1] 

Průměr hřídele volím d1 = 40 mm 

a) Volba ložiska pro hřídel 1: 

Volím životnost ložisek LH = 25 000 

∑ 𝐹𝑖𝑦 = 0 => 𝑅𝐴 + 𝑅𝐵 = 0 

𝑅𝐵 = −𝑅𝐴 = −6 282,1 𝑁 

𝐹𝑒1 = 𝑉 ∙ 𝑋 ∙ 𝑅𝐵 + 𝑌 ∙ 𝐹𝑎𝑥 = 1 ∙ 1 ∙ 6 282,1 + 0 = 6 282,1 𝑁 

𝐶𝑛2 = √
60 ∙ 𝐿ℎ ∙ 𝑛1

106

3

∙ 𝐹𝑒1 = √
60 ∙ 25 000 ∙ 2930

106

3

∙ 6 282,1 = 102 902,2 𝑁     [5] 

Dle výpočtu výše volím pro hřídel 1 (vstupní hřídel) 2 ložiska NU 2308 dle ČSN 02 4670. 

b) Volba pera pro hřídel 1: 

 𝜏𝐷𝐾 = 80 𝑀𝑃𝑎 
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 𝑝𝐷𝑂𝑉 = 60 𝑀𝑃𝑎 

Kontrola pera na střih: 

𝐹𝑆1 =
2 ∙ 𝑀𝑘𝑣𝑠𝑡𝑢𝑝

𝑑1
=

2 ∙ 24452,2

40
= 1 222,6 𝑁 

𝜏𝑆1 =
𝐹𝑆1

𝑆𝑆1
≤ 𝜏𝐷𝐾 => 𝑆𝑆1 =

𝐹𝑆1

𝜏𝐷𝐾
=

1 222,6

80
= 15,3 𝑚𝑚2 

𝑆𝑆1 = 𝑏 ∙ 𝑙𝐼1 => 𝑙𝐼1 =
𝑆𝑆1

𝑏
=

15,3

12
= 1,3 𝑚𝑚     [1] 

Kontrola pera na otlačení: 

𝑝 =
𝐹𝑆1

𝑆𝑂1
≤ 𝑝𝐷𝑂𝑉 => 𝑆𝑂1 =

𝐹𝑆1

𝑃𝐷𝑂𝑉
=

1 222,6 

60
= 20,4 𝑚𝑚2 

𝑙𝐼𝐼1 =
2 ∙ 𝑆𝑂1

ℎ
=

2 ∙ 20,4

8
= 5,1 𝑚𝑚     [1] 

Pro hřídel 1 volím pero 12e7 x 8 x 28 dle ČSN 02 2562. 

6.6 Doplňující geometrické podmínky 

6.6.1 Podmínka pro stejné osové vzdálenosti 

𝑎1,2 = 𝑎3,4 => 185 𝑚𝑚 = 185 𝑚𝑚 => 𝑝𝑜𝑑𝑚í𝑛𝑘𝑎 𝑗𝑒 𝑠𝑝𝑙𝑛ě𝑛𝑎     [7] 

6.6.2 Podmínka smontovatelnosti 

𝑧1 = 𝑘 ∙ 𝑎𝑘 => 𝑘 =
𝑧1

𝑎𝑘
=

99

3
= 33 

𝑧4 = 𝑞 ∙ 𝑎𝑘 => 𝑞 =
𝑧4

𝑎𝑘
=

105

3
= 35     [7] 

Podmínka smontovatelnosti je splněna, jelikož z1 a z4 jsou celými násobky počtu satelitů. 

6.6.3 Podmínka vůle mezi satelity 

Volím minimální vůli vmin = 1,5 mm 

𝜐 =
360

𝑎𝑘
≥ 𝜐𝑚𝑖𝑛 
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sin
𝜐𝑚𝑖𝑛

2
=

𝐷𝑎2 + 𝑣𝑚𝑖𝑛

2
𝑎1,2

=
𝐷𝑎2 + 𝑣𝑚𝑖𝑛

2 ∙ 𝑎1,2
=> 𝜐𝑚𝑖𝑛 = arcsin (

𝐷𝑎2 + 𝑣𝑚𝑖𝑛

2 ∙ 𝑎1,2
) 

𝜐𝑚𝑖𝑛 = arcsin (
135 + 1,5

2 ∙ 185
) 22°09´ 

𝜐 =
360

𝑎𝑘
≥ 𝜐𝑚𝑖𝑛~

360

3
≥ 22°09´     [7] 

Podmínka vůle mezi jednotlivými satelity je splněna. 
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7 POJISTNÁ SPOJKA 

Jako zabezpečovací zařízení pro planetovou převodovku jsem zvolil pojistnou spojku se 

střižnými kolíky, které se při přetížení přestřihnou a nedojde tak k poničení převodového 

ústrojí. 

Jako maximální kroutící moment, který bude bezpečný pro planetovou převodovku jsem 

zvolil kroutící moment na výstupní hřídeli. 

7.1 Průměr střižného kolíku  

Kolíky jsou vyrobeny z oceli 12 061 a τms = 120 MPa 

Volím 2 kolíky a vzdálenost kolíků od osy hřídele volím R = 120 mm. Vypočítám průměry 

střižných kolíků. 

𝑀𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 = 𝐹𝑡 ∙ 𝑅 => 𝐹𝑡 =
𝑀𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝

𝑅
=

2582152,3

120
= 21 518 𝑁 

𝜏 =
𝐹𝑡

𝑆
= 𝜏𝑚𝑠 ; 𝑆 =

𝜋 ∙ 𝑑𝑘
2

4
 

𝜏 =
𝐹𝑡

𝜋 ∙ 𝑑𝑘
2

4 ∙ 2

= 𝜏𝑚𝑠 => 𝑑𝑘 = √
2 ∙ 𝐹𝑡

𝜋 ∙ 𝜏𝑚𝑠
= √

2 ∙ 21 518

𝜋 ∙ 120
= 10,7 𝑚𝑚 

Pro pojistnou spojku se střižnými kolíky volím 2 kolíky o průměru 10,7 mm. 
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ZÁVĚR 

V této práci jsem se zabýval návrhem a konstrukcí planetové převodovky a pojistné spoj-

ky. Planetová převodovka byla navrhnuta pro výkon 5 kW, převodový poměr 120 a vý-

stupní otáčky 20 min
-1

. 

Při návrhu planetové převodovky jsem zvolil vhodný elektromotor a poté navrhl dle pří-

slušných vzorců jednotlivé konstrukční součásti planetové převodovky. 

K pohonu celé soustavy jsem zvolil elektromotor od firmy Siemens označený 1LA7 131-

2AA s výkonem 7,5 kW, a výstupními otáčkami 2 930 ot/min. Po přepočtu, zda tento mo-

tor j možné použít jsem zjistil, že je dostačující. Spojení elektromotoru a planetové převo-

dovky je zajištěno hřídelovou spojkou. 

Při samotném výpočtu planetové převodovky jsem nejdříve dle přenášeného převodového 

poměru zvolil typ převodovky. Poté jsem zvolil a dopočítal počty zubů korunových kol a 

satelitů a také jejich kontrola na ohyb a otlačení. Dále jsem navrhl a vypočítal hřídele, lo-

žiska a také pera pro přenos krouticího momentu. 

Proti přetížení a zničení planetové převodovky jsem navrhl pojistnou spojku se střižnými 

kolíky, které se přestřihnou a před dalším spuštěním je nutné tyto kolíky vyměnit. 

V konstrukční části této práce jsem zhotovil sestavu převodovky a použil jsem co nejvíce 

normalizovaných dílů. Dále jsem doložil výkresovou dokumentaci hnací jednotky a ku-

sovník. Vše bylo vytvořeno ve studentské verzi programu Autodesk Inventor Professional 

2015. 
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SEZNAM POUŽITÝCH SYMBOLŮ A ZKRATEK 

a  Vzdálenost os. 

b  Šířka. 

D    Průměr roztečné kružnice. 

d 

Da 

 Průměr. 

Průměr hlavové kružnice. 

Df 

Dv 

F 

 Průměr patní kružnice. 

Průměr valivé kružnice. 

Síla. 

Ft   

FN 

h 

 Tečná složka síly. 

Normálová složka síly. 

Výška. 

ha 

hf 

i 

 Výška hlavy zubu. 

Výška paty zubu. 

Převodový poměr. 

Ka 

kβ 

kf 

KHα 

KHβ 

Kv 

 Součinitel vnějších dynamických sil. 

Vrubový součinitel. 

Součinitel zatížení. 

Součinitel nerovnoměrnosti zatížení 

Součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů 

Součinitel vnitřních dynamických sil. 

l 

Lh 

m 

Mk 

 Délka. 

Trvanlivost ložisek. 

Modul. 

Krouticí moment. 
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n 

O 

P 

 Otáčky. 

Osa. 

Výkon. 

P 

PC 

pH 

pDOV. 

 Rozteč. 

Mez únavy na otlačení. 

Velikost tlaku v ozubení. 

Dovolené namáhání na tlak. 

R 

S 

s 

 Poloměr. 

Plocha. 

Tloušťka. 

Sf 

t 

v 

 Tloušťka zubů. 

Rozteč. 

Obvodová rychlost. 

x 

Y 

z 

 Jednotkové posunutí základního profilu. 

Součinitel. 

Počet zubů. 

ZH 

ZM 

ZR 

ZV 

υ 

 Součinitel tvaru zubu. 

Součinitel materiálu. 

Součinitel jakosti povrchu. 

Součinitel vlivu obvodové rychlosti. 

Vůle mezi satelity. 

μ 

π 

σpt 

σDO 

 Účinnost. 

Ludolfovo číslo. 

Pevnost. 

Dovolené namáhání v ohybu. 
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τ 

ψm 

ω 

τms 

 

 Pevnost. 

Poměrná šířka zubů. 

Úhlová rychlost. 

Pevnost ve střihu 
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