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1 Úvod 

Tato diplomová práce se popisuje vývoj pohonného mechanismu pro horské 

elektrokolo, vyvíjený v rámci firmy ZF.  

V teoretické části práce je popsána legislativa související s elektrokoly a základní 

konstrukční prvky pohonů pro elektrokola a jejich varianty. Dále je proveden průzkum 

stavu techniky a porovnání obdobných konstrukcí od konkurenčních firem s důrazem na 

použitý převodový mechanismus, který bude stěžejním konstrukčním prvkem vyvíjeného 

pohonu. Z tohoto důvodu bude dále popsán princip fungování planetových, harmonických 

a cykloidních převodovek, které se v daných mechanismech vyskytují. 

Dále bude provedena rešerše a výběr vhodného elektromotoru z hlediska zástavbových 

požadavků a výkonových charakteristik. 

Závěrem teoretické části bude volba vhodného převodového mechanismu a vhodného 

elektromotoru. 

V praktické části bude provedeno dopracování výsledného návrhu z hlediska ostatních 

konstrukčních částí a případné dopracování výpočtů. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



Západočeská univerzita v Plzni, Fakulta strojní  Diplomová práce, akad. rok 2022/2023 

Katedra konstruování strojů  Jan Rozsypal 

 

2 

 

 Internal 

2 Analýza problémové situace 

 

Původní myšlenka elektrokola není nikterak nová. První patent na elektrický pohon pro 

bicykl byl zaznamenán již v roce 1895 [1]. Nicméně až pokrok v technologii, který umožnil 

minimalizaci pohonu a hmotnosti baterií na přijatelné rozměry, umožnil současný raketový 

rozvoj elektro cyklistiky. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Obrázek 1 – Patent prvního elektropohonu [2] 

Tento fenomén je podporován z velké míry také současným trendem ekologické mobility, 

díky které se stává kolo nejen doménou sportovců, ale obecně všech lidí, kteří hledají 

ekologický a zdravější způsob dopravy, kterým je možné do jisté míry nahradit např. 

automobilovou dopravu. Jen v Číně bylo v roce 2019 již v provozu 200 milionů elektrokol [3]. 

S rozvíjejícím se trendem elekktrocyklistiky a dalším pokrokem v technologiích se díky 

firmám jako Shimano, Bosch nebo TQ dostává elektropohon i do oblasti horských kol, což 

otvírá tento segment i pro méně sportovně zdatné zájemce. Lze očekávat, že v budoucnu bude 

tento trend zesilovat. 

 

 

2.1 Standardy, legislativa 

Z legislativního hlediska jsou přesně definovány parametry, za kterých je e-bike 

považován za klasický bicykl a nikoli za tzv. elektrický motocykl [4]. 

Pro aplikaci e-MTB se jedná o tzv. systém pedelec, což znamená, že motor v jízdním 

režimu pracuje pouze při zapojení lidské síly, nikoliv jako samostatný pohon. V evropské norm 

[5] je definován systém EPAC (electrically power assisted cycle) jako: „bicykl, vybavený 
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pedály a pomocným elektrickým pohonem, který nemůže být poháněn výhradně tímto pohonem, 

s výjimkou start-up asistenčního módu.“ 

Další kritéria pro uznání prostředku za elektrokolo dle [5], jsou následující požadavky, 

které jej čl.1 [6] vyjímají z okruhu platnosti této direktivy [6]. 

(a) Vozidla s maximální navrženou rychlostí 6km/h 

(b) Vozidla určená pro řízení chodcem 

(c) Vozidla určená pro fyzicky postižené 

(d) Vozidla určená pro užití při soutěžích na silnici nebo v mimo silnici 

(e) Vozidla používaná pře zavedením direktivy 92/61/EEC 

(f) Traktory a stroje pro zemědělské a podobné využití 

(g) Vozidla navržená pro jízdu v terénu s koly rozloženými symetricky s jedním kolem 

v předu a dvěma vzadu. 

(h) Bicykly s asistencí k pedálům vybavené přídavným elektromotorem s maximálním 

nominálním výkonem 0,25 kW, který je postupně snižován až úplně přerušen, když 

vozidlo dosáhne rychlosti 25 km/h nebo dříve, pokud cyklista přestane šlapat. 

 

… 

 Pro e-MTB jsou relevantní především odstavce a, h, které definují výkon a nastavení 

pohonu. Vzhledem k bodu a je možné zachovat běh elektromotoru i bez šlapání do rychlosti 6 

km/h, např. při tlačení kola do kopce. Maximální povolený výkon je 0,25 kW, nicméně 

špičkové výkony mohou být vyšší a některé motory mají i vyšší nominální výkony, které jsou 

ale aktivované jen mimo silniční komunikace. [7]. Legální status různých variant elektrokol je 

detailně popsán v [3]. 

 

2.2 Schéma pohonu 

 

 

Obrázek 2 – základní schéma prvků pohonu e-MTB [6] 
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 Elektrické pohony u elektrokol pracují dle (9) na 24 V-72V architektuře. Pro standartní 

pedelec bicykly dle evropské legislativy se užívá především rozsah 24 V-48V. 

2.2.1 24V síť 

 24V síť se užívá v menší míře např. pro městská kola (E-city bike), kde nejsou velké 

nároky na okamžitý výkon (2). 

 

2.2.2 36V síť 

36V je nejrozšířenější architektura, poskytující dostatečný výkon pro většinu městských 

i terénních aplikací.  

 

2.2.3 48V síť 

48V se používá pro sportovní elektrokola, která vyžadují vysoký moment při výjezdu do 

prudkých kopců, rozjezdů v terénu atd. Lze je použít pro motory s vyšším jmenovitým 

výkonem (350W), který je možné aktivovat právě v terénu mimo komunikace. 

  

 

 Základními komponenty elektrického pohonu je motorová jednotka a baterie. Tyto dva 

komponenty jsou doplněny sadou senzorů a řídící jednotkou, která dle vstupů od jezdce a 

senzorů ovládá elektromotor. 

 

2.2.4 Motorová jednotka 

Pohonnou jednotkou je ve většině dnešních elektrokol Stejnosměrný bezkartáčový motor 

(BLDC) se jmenovitým výkonem 250 W. Součástí motorové jednotky je obvykle i 

převodový mechanismus, umožňující dosažení vyššího kroutícího momentu a u novějších 

variant i řídící jednotka a měnič. 
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Tabulka 1 – schéma uložení motorové jednotky [10] 

 

Jak je patrné z tab. 1, motorová jednotka může být umístěna buďto v náboji nebo ve 

středu. Každá varianta má svá specifika, detailně popsaná v tab. 1. 

2.2.4.1 Motor v náboji 

Motor v náboji je vhodný především pro městská kola. Existuje v bezpřevodové a 

převodové variantě, kde je doplněn planetovým převodem, viz obr. 3. 

 

 

Obrázek 3 – bezpřevodový (Direct Drive) a převodový (Geared) motor [9] 
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2.2.4.2 Akumulátor elektrokola 

Akumulátor představuje zřejmě nejdražší komponent pohonu elektrokola. Existuje velké 

množství variant v závislosti na kapacitě, umístění a druhu použití. 

Z technologického hlediska se akumulátory dělí několik kategorií: 

 

Typ článku Výhody Nevýhody 

MiMH 
 -Vysoká kapacita a spolehlivost 
 -Rychlé nabíjení 

 -Vysoký paměťový efekt 
 -Nízká energetická hustota (až 3x nižší, než u Li-Ion) 

LiFePO4 

 -Nižší výrobní náklady 
 -Netoxická 
 -Dobrá teplotní stabilita 
 -Vysoký počet cyklů 

 -Větší rozměry a hmotnost (menší energetický 
hustota, než Li-Ion) 

Li-Pol 
 -Nízké samovybíjení 
 -Energetická hustota 

 - Citlivé na přebíjení 

Li-Ion 

 -Vysoká kapacita 
 -Vysoký počet nabíjecích cyklů 
 -Nízká hmotnost 
-Vysoká energetická hustota 
  

 -Časová degradace (ztráta kapacity) 

Tabulka 2 – Popis vlastností článků [11], [12] 

 

 Akumulátor může být uchycen na rámu v několika polohách. Pro e-MTB je z důvodů 

rozložení hmotnosti (48V baterie váží přibližně 5 kg [13]) obvyklé uložení ve středu rámu. 

Provedení je patrné z obr. 4-6. 

 

 

Obrázek 4 – uložení akumulátoru nad motorem ve středu rámu [14] 
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Obrázek 5 – uložení přídavného akumulátoru na rámu (primární akumulátor je uložen  

uvnitř trubky rámu) [14] 

 

 

Obrázek 6 – uložení přídavného akumulátoru v držáku na lahev [14] 

 

Údržba a technické detaily různých typů akumulátorů jsou detailně popsány v [11]. 

3 Průzkum stavu techniky 

Pro porovnání konkurenčních systému byly zvoleny tři varianty pohonných jednotek. 

Dvě jsou od momentálně zřejmě největších výrobců pohonů pro eMTB, Bosch a Shimano. 

Poslední je relativně mladá firma TQ Group, který byla vybrána především z důvodu 

odlišnosti konceptu pohonu (jiný druh převodovky, koaxiální systém), který umožnil 

zásadně redukovat rozměry a hmotnost celé jednotky a více odpovídá koncepci, ke které 

zadavatel směruje (Optimalizace rozměrů a hmotnosti).Všechny tři jednotky pracují se 

jmenovitým výkonem 250W. 

3.1 Bosch CX Line 

Řada CX představuje pohonné jednotky s vysokým točivým momentem, určené pro 

eMTB do terénu. Asistence motoru závisí na zvoleném jízdním režimu a pohybuje se v rozmezí 

60-340 % [18]. Pohon umožňuje i tzv. smart walk asistenci, např. při tlačení kola do kopce. 

Převodový systém je zde řešen dvoustupňovým předlohovým soukolím, viz obr. 7. 
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Bosch Line CX 

Systém řazení Derailleur 

Úroveň dopomoci 
(%) 

340 

Max Moment 
(Nm) 85 

Max rychlost 
dopomoci (km/h) 

25 

Hmotnost (kg) 2,9 

Tabulka 3 – Parametry jednotky Bosch CX [17] 

 

 

Obrázek 7 – Převodové soukolí Bosch CX [21] 

3.2 Shimano EP8 

Shimano EP8 má podobnou koncepci a parametry, jako jednotka Bosch CX. Jeden 

drobný rozdíl představuje o něco nižší maximální úroveň dopomoci, která je 300 %. Shimano 

také disponuje funkcí pro dopomoc při tlačení kola (smartWalk) a v kombinaci 

s přehazovačkou Di2 umožňuje Shimano automatické řazení na přehazovačce [19]. Převodový 

mechanismus je zde řešen opět pomocí dvoustupňového předlohového převodu. 

 

Shimano EP8 

Systém řazení Derailleur 

Úroveň dopomoci 
(%) 

300 

Max Moment 
(Nm) 

85 

Max rychlost 
dopomoci (km/h) 

25 

Hmotnost (kg) 3 

Tabulka 4 - Parametry jednotky Shimano EP8 [19] 
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Obrázek 8 - Převodové soukolí Shimano EP8 [20] 

 

3.3 TQ HPR50 

TQ HPR50 je nejmenší a nejlehčí z porovnávaných pohonných jednotek. Má sice 

nejmenší kroutící moment, ale vhledem k požadavkům zadání je stále dostačující. Oproti 

předchozím variantám je výrazně lehčí a má i menší rozměry. Toho bylo možné 

dosáhnout především díky koaxiální koncepci mechanismu a jinému formátu 

převodovky, který má oproti ostatním výrazně menší profil.  

 Jedná se o variantu harmonické převodovky s vnitřní a vnější geometrií, kde se 

ale vnitřní prstenec nedeformuje, ale excentricky rotuje. Na rozdíl od klasické 

harmonické převodovky nemá kontakt vzájemně o 180 pootočený, ale dochází k němu 

zřejmě na sousedních zubech. Geometrie převodu je patrná na obr. 9.  

 Z Obr. 10 je patrná soustava dvou jednosměrných spojek, které umožňují 

nezávisle pohyb šlapek v reverzním směru a také šlapat nezávisle na motoru. 

 Převodový poměr jednotky TQ HPR50 je překvapivě jen 17.5. Díky tomu jsou 

otáčky E-motoru výrazně nižší než u konkurence, čímž se dosahuje výrazně tiššího 

chodu, než u konkurence [25]. Systém je optimalizován na kadenci šlapání 60-80 rpm 

[25].  

 

TQ HPR50 

Systém řazení Derailleur 

Úroveň dopomoci 
(%) 

200 

Max Moment 
(Nm) 

50 

Max rychlost 
dopomoci (km/h) 

25 

Hmotnost (kg) 1,8 

Tabulka 5 - Parametry jednotky TQ HPR50 [22],[23] 
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Obrázek 9– převodového mechanismu TQ HPR50 [24] 

 

Obrázek 10 – schéma jednosměrných spojek na TQ HPR50 [24] 

3.4 Průzkum stavu techniky – shrnutí 

Na základě předchozí rešerše je patrné, že se nabízejí tři možná řešení převodového 

mechanismu, která umožňují dosažení vysokých převodových poměrů přo zachování 

kompaktních rozměrů. Prvním je vhodná varianta planetové převodovky, která bude při 

daném převodu vyhovovat rozměry. Dále se nabízí možnost některé excentrické 

převodovky. Pro naše využití budeme analyzovat harmonickou a cykloidní převodovku.  
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4 Rešerše 

4.1 Rešerše převodových mechanismů 

 

4.1.1 Sdružená planetová převodovka 

Sdružená planetová převodovka je variantou K-K planetové převodovky, která disponuje 

dvojitým satelitem s různými počty zubů, které obíhají po dvou různých korunových 

kolech. Dle [27] se jedná o tzv. diferenční převodovku, kde malý změna počtu zubů vede 

k výraznému navýšení převodového poměru.  

  

 

Obrázek 11 – Schéma sdružené planetové převodovky K-K [27] 

 

 Jak je patrné z Obr.11, sdružená převodovka umožňuje dosažení převodu vyššího, 

než i=100, nicméně s klesající účinností. Celkovou účinnost lze stanovit jako součin účinností 

jednotlivých záběrů. Ztráty v ozubení lze spočítat např. pomocí činitele ztrát v čelním ozubení, 

viz (1). Detailně je výpočet popsán v [27].  

 

𝜉 = 1 − 𝜂𝜈 =
𝑓∗𝜋∗𝜀𝐸

4∗𝑐𝑜𝑠𝛽
∗ (

1

𝑧
±

1

𝑧 ,)    (1) 

 

 Jak je uvedeno v [27], vzorec (1) není pro návrhový výpočet zcela praktický, protože 

v této fázi není známý koeficient záběru ozubení a koeficient tření je také odhadován. Pro 

návrhový výpočet budou postačovat přibližné hodnoty viz tab.3. Výhodou planetového převodu 

je rozložení kroutícího momentu na více zubů, což umožňuje menší zástavbové rozměry.  

 

 
Tabulka 6 – Rozsahy účinností ozubených převodů [29] 
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Obrázek 12 – Schémata planetových převodovek a vzorce převodu [28] 

 

𝑖15
3 =

1+
𝑧3
𝑧1

1−
𝑧4∗𝑧3
𝑧2∗𝑧5

      (2) 

 

Z Obr. 12 můžeme převzít vzorec pro výpočet převodového poměru (2).  

 Pro konstrukci planetové převodovky je třeba dodržet specifický poměr počtu zubů, aby 

byla zajištěna smontovatelnost převodovky s planetami symetricky rozloženými (Obr.13) 
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Obrázek 13 – Schémata rozložení planetového převodu [30] 

 

 

Obrázek 14 – Schémata rozložení planetového převodu [30] 

 Dle obecných pravidel platí, že počet zubů slunce a počet zubů korunového kola musí 

být dělitelný počtem planet. 

4.1.2 Harmonická převodovka 

 

Princip harmonického převodu byl vynalezen v 50. letech, a získal široké uplatnění 

v letectví a robotice. Harmonická převodovka byla použita např. na lunárním vozidle mise 

Apollo 15 [31]. Charakteristickou součástí harmonické převodovky je tzv flexspline, pružný 

ozubený věnec, který je zdeformován do oválného tvaru tzv. generátorem vln. Generátor vln je 

tvořen oválným ložiskem na vstupním hřídeli flexspline má dva protilehlé záběry do vnitřního 

ozubení kruhového výstupního členu [27].  
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Obrázek 15 – Fáze pohybu harmonického převodu [27] 

 Jak je patrné z Obr.13, rozdíl zubů flexspline (2) a výstupního členu (1) je 2 zuby. Při 

vysokých rychlostech a nižším zatížení je patrný propad účinnosti až na 50%[31]. Z důvodu 

lepší účinnosti nemusí mít flexspline klasický evolventní profil, ale specifickou radiální 

geometrii (Obr.16). Tento typ geometrie se nazývá IH profil. Rozdíl oproti standartní geometrii 

je vidět na obr. 17. IH profil má oproti klasické evolventní nebo rovnoboké geometrii výhodu 

ve větší účinnosti a větší kontaktní ploše [37]. 

 

 

Obrázek 16 – Geometrie zubu flexspline [32] 

 

 

Obrázek 17 – Porovnání standartní geometrie zubu (rovnoboký nebo evolventní profil) a IH 

profil [37] 
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 Výpočet převodového poměru (3) je naznačen na obr.15. 

 

𝑖 =
𝑧𝑓𝑙𝑒𝑥𝑠𝑝𝑙𝑖𝑛𝑒(2)

𝑧𝑓𝑙𝑒𝑥𝑠𝑝𝑙𝑖𝑛𝑒(2)−𝑧𝑘𝑜𝑟𝑢𝑛𝑜𝑣é 𝑘𝑜𝑙𝑜(1)
     (3) 

 

 Výhodou harmonického převodu je možnost vysokého převodového poměru při 

kompaktních rozměrech (až 300:1). Díky záběru více zuby současně umožňuje i přenos vyšších 

sil na relativně jemném ozubení [33]. Díky velmi malé mezizubové vůli poskytují harmonické 

převody výrazně vyšší přesnost, než je tomu u standartních čelních převodů. 

 

4.1.3 Cykloidní převodovka 

 

Princip cykloidní převodovky byl poprvé popsán ve 20. letech 20. století. Jedná se o velmi 

robustní a tuhý mechanismus, který má širokou aplikaci např. v jeřábové technice, lodích atd. 

 

Obrázek 18 – Schéma cykloidní převodovky [27] 

 

 Cykloidní převodovka se skládá ze vstupní hřídele, dvojexcentru (hřídele jsou vůči sobě 

o 180◦ pootočeny) [27], popř. dvou excentrických hřídelí, na kterých jsou přes ložiska 

excentricky uloženy cykloidní kotouče. Cykloidní kotouče se obvalují přes čepy na vnitřní 

straně tělesa převodovky (z1) 
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 Výstupní hřídel je s cykloidními kotouči spojen pomocí vnitřních čepů o průměru 2e, kterými 

se otáčivý pohyb valivě přenáší. Při rotaci excentru o 1 otáčku se cykloidní disky posunou o 

jeden čep.[34].  

 Specifickou vlastností cykloidních převodů je neustálý kontakt všech křivek 

cykloidních disků s čepy, což zaručuje klidný chod a stálý zubový záběr [34]. Díky tomu je 

cykloidní převodovka velmi odolná vůči rázům a vysokému zatížení. Dle [27] je rozdíl z1-z2 

jeden zub a z toho vyplývající převodový poměr (4), který může dosahovat až -100. V případě 

kombinace s předřazenou planetovou převodovkou nebo dalším stupněm může být převod ještě 

vyšší. 

 

 

𝑖 =
𝑧2

𝑧2−𝑧1
      (4) 

 

 

Obrázek 19 – fáze záběru cykloidní převodovky [27] 

 

 Nevýhodou cykloidní převodovky jsou především vyšší ztráty, vznikající zvýšeným 

třením v celém systému. Tyto ztráty je možné snížit aplikací otočných pouzder na čepy, jak je 

naznačeno na Obr. 18. Další potenciální nevýhodou je hmotnost cykloidních disků, která může 

mít vliv na dynamickou nevývahu v systému. 

5 Specifikace požadavků 

 

P (nominální) 250 W 

P (peak) 400 W 

M (peak) 60 Nm 

Rozsah otáček na klikách 
0-120 rpm (v rozsahu od 
jmenovitých otáček) 

Hmotnost systému (bez baterie) max 2 kg 

Průměr osy 24 mm 

Rozměr skříně pohonu od osy ve směru 
k zadnímu kolu 

max 40 mm 

Životnost 20 000 km 

Tabulka 7 – specifikace požadavků ze zadání 
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 Nominální výkon motoru vyplývá z platné legislativy pro systémy EPAC (viz kap. 3.1). 

Špičkový výkon nicméně touto direktivou omezen není, je tedy možné, aby motor 

krátkodobě dosahoval vyšších výkonů 

 Teoretický rozsah otáček musí být nastaven od nuly, aby byl schopen dopomáhat i při 

tlačení kola do kopce (legislativně je povolena dopomoc motoru bez šlapání do rychlosti 6 

km/h, viz kap. 3.1)  

  Motor musí mít jm. otáčky cca (60-80 rpm), protože při výjezdu do kopce při 

nízkých otáčkách je požadavek na moment nejvyšší. Výkonové špičky by měl motor 

ideálně dosahovat v oblasti (70-80 rpm), jak lze usoudit z obr.20.  

 

Obrázek 20– Výkonové charakteristiky konkurenčních systémů [16] 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Obrázek 21 – graf naměřených veličin (zelená – kadence, modrá – rychlost, černá – 

převýšení) 
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Pro ověření hypotézy výše bylo provedeno empirické měření kadence v reálných 

podmínkách. Na základě naměřených dat lze soudit, že by bylo vhodné dosahovat maximálního 

výkonu při otáčkách v oblasti 60-80 min-1, což odpovídá obr.20.  

V praxi bylo zjištěno, že elektromotor má určitou setrvačnost, která se projevuje 

především při brždění. Dochází k tomu, že při zablokování kol nebo prudkém zpomalení otáčky 

motoru klesnou až se zpožděním, což způsobuje velké namáhání řetězu a brzdného systému. 

 Řešení výše zmíněných problémů bude součástí návrhu systému. 

 Jm. otáčky na šlapkách na max moment rel. 70rpm. 

 

5.1 Návrhový výpočet zatížení systému 

 

Pro ověření variant řešení byl proveden prvotní návrhový výpočet. Vstupní parametry 

vycházely ze zadání a experimentálních testů, provedených př dřívějším vývoji v rámci firmy 

ZF. Na základě dřívějšího vývoje obdobného systému pro elektrokolo bylo zjištěno, že největší 

zatížení systému nastává při změně převodu a při plném brždění. Elektromotor má totiž určitou 

setrvačnost, a i když jsou již kola zablokována, stále ještě určitý zlomek vteřiny pracuje 

v původních otáčkách. Z toho důvodu bude přibližně spočítán moment, který při tomto 

přeřazování vzniká, Aby se podle něj dal přibližně dimenzovat hrubý návrh. V případě, že tyto 

síly budou příliš velké (testování předchozího prototypu v rámci vývoje v ZF vedlo při plném 

brždění k destrukci převodovky, takže lze dosažení vysokých momentů předpokládat), bude 

nutné dále navrhnout opatření pro ochranu systému před přetížením, např. ve formě 

prokluzovaní spojky. 

 Prvotní výpočet podpořený simulací nezapočítával hmotnost jezdce ani ztráty 

v elektromotoru a řetězu. Analytický výpočet bude tedy nejprve proveden za stejných 

podmínek, aby simulace ověřila jeho správnost a následně do něj budou vneseny ztráty a 

hmotnost jezdce. 

 

 

Obrázek 22 – Model pro návrhový výpočet 
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Vstupní parametry  

 

Soustava elektromotor + převodovka:  

 

𝜼 𝐸𝑀 = 100%    (5) 

𝑖𝐸𝑀 = 80[−]    (6) 

𝐽𝐸𝑀 = 0,00020𝑘𝑔. 𝑚2    (7) 

𝐽𝑟𝑒𝑑𝐸𝑀 = 𝑖𝐸𝑀
2 ∗ 𝐽𝐸𝑀 = 1,28 𝑘𝑔. 𝑚2    (8) 

 

Kolo 

 

𝑱 𝑘𝑜𝑙𝑜 = 0,14𝑘𝑔. 𝑚2     (9) 

𝜼 ř𝑒𝑡ě𝑧 = 100%   (10) 

𝒎 𝑘𝑜𝑙𝑜 = 25𝑘𝑔    (11) 

𝒓 𝑘𝑜𝑙𝑜 = 35𝑐𝑚    (13) 

𝒌 𝑣ý𝑝𝑙𝑒𝑡 = 70
𝑁𝑚

°
    (14) 

𝒌 ř𝑒𝑡ě𝑧 = 8000
𝑁

𝑚𝑚
    (15) 

𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢1 = 3,167[−]    (16) 

𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢2 = 3,8[−]    (17) 

 

𝒌 𝑐𝑒𝑙𝑘𝑜𝑣á =
1

1
𝒌 𝑣ý𝑝𝑙𝑒𝑡∗180

𝜋
∗𝑖2

+
1

𝒌 ř𝑒𝑡ě𝑧∗𝑟𝑝ř𝑒𝑣𝑜𝑑𝑛í𝑘
2

1000

 =26004 
𝑁𝑚

𝑟𝑎𝑑
 (18) 

𝝎 1 = 6,283
𝑟𝑎𝑑

𝑠
     (19) 

𝝎 2 = 5,26
𝑟𝑎𝑑

𝑠
    (20) 

𝐽𝑟𝑒𝑑𝐾𝑂𝐿𝑂 = 𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢2
2 ∗ (𝐽𝑘𝑜𝑙𝑜 + 𝑟𝑘𝑜𝑙𝑜

2 ∗ (𝒎 𝑘𝑜𝑙𝑜)) = 46,24𝑘𝑔. 𝑚2 (30) 

 

Výpočet momentu při přeřazení  

 

𝑥 =
𝐽𝑟𝑒𝑑𝐾𝑂𝐿𝑂∗𝜼 𝐸𝑀

𝐽𝑟𝑒𝑑𝐸𝑀∗𝜼 ř𝑒𝑡ě𝑧

= 36,13[−]   (31) 
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∆𝝎 𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝝎 1 ∗ (1 −
𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢1

𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢2
) = 1,047

𝑟𝑎𝑑

𝑠
   (32) 

∆𝝎 𝑘𝑜𝑙𝑜 =
∆𝝎 𝑐𝑒𝑙𝑘

𝑥
= 0,028

𝑟𝑎𝑑

𝑠
   (32) 

∆𝝎 𝐸𝑀 = ∆𝝎 𝑐𝑒𝑙𝑘 − ∆𝝎 𝐸𝑀 = 1,019
𝑟𝑎𝑑

𝑠
   (33) 

𝑾 𝑘𝑜𝑙𝑜 = ∆𝑬𝒌 =
1

2
∗ 𝐽𝑟𝑒𝑑𝐾𝑂𝐿𝑂 ∗ ∆𝝎𝑘𝑜𝑙𝑜

2 ∗
1

𝜼 ř𝑒𝑡ě𝑧
= 0,018 𝐽  (34) 

𝑊 𝐸𝑀 =
1

2
∗ 𝐽𝑟𝑒𝑑𝐸𝑀 ∗ ∆𝜔𝐸𝑀

2 ∗
1

𝜂 𝐸𝑀
= 0,665 𝐽  (35) 

∆𝐸 𝑘𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑊 𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑊 𝑘𝑜𝑙𝑜 + 𝑊 𝐸𝑀 = 0,683 𝐽  (36) 

𝐸 𝑃 =
1

2
∗ 𝑘 𝑐𝑒𝑙𝑘𝑜𝑣á ∗ 𝜑2 = ∆𝐸 𝑘𝑐𝑒𝑙𝑘    (37) 

𝜑 = √
𝑊 𝑐𝑒𝑙𝑘∗2

𝑘 𝑐𝑒𝑙𝑘𝑜𝑣á
= 0,00725 𝑟𝑎𝑑    (38) 

𝑴𝒂𝒎𝒑𝒍𝒊𝒕𝒖𝒅𝒚 = 𝒌 𝒄𝒆𝒍𝒌𝒐𝒗á ∗ 𝝋 = 𝟏𝟖𝟖, 𝟓 𝑵𝒎   (41) 

 

Výpočet byl v rámci výpočetního oddělení ověřen simulací v systému simulation x. 

 

 

Obrázek 23 – Návrh výpočtového modelu v SW simulation X 

 

 

Obrázek 24 – Charakteristika rychlosti po přeřazení 



Západočeská univerzita v Plzni, Fakulta strojní  Diplomová práce, akad. rok 2022/2023 

Katedra konstruování strojů  Jan Rozsypal 

 

21 

 

 Internal 

  Charakteristika na Obr. 24 ukazuje, jak otáčky kmitají okolo hodnoty po přeřazení, a 

nakonec se ustálí.  

 Na Obr. 25 je patrné, že hodnota maximálního momentu se blíží hodnotě 190 Nm, 

která byla získána analytickým výpočtem. 

 

 

Obrázek 25 – Charakteristika amplitudy momentu po přeřazení 

 

Porovnání výsledku (41) a amplitudy na obr. 25 dokazuje, že výpočet je nastaven správně. 

 

 Nyní budou do výpočtu dosazeny realističtější hodnoty, kdy bude zahrnuta hmotnost 

jezdce a účinnosti jednotlivých komponent. Z tohoto výpočtu již vyplyne moment, který 

použijeme při kontrole. 

  

Soustava elektromotor + převodovka:  

 

𝜼 𝐸𝑀 = 80%    (42) 

𝑖𝐸𝑀 = 50[−]    (43) 

𝐽𝐸𝑀 = 0,00020𝑘𝑔. 𝑚2    (44) 

𝐽𝑟𝑒𝑑𝐸𝑀 = 𝑖𝐸𝑀
2 ∗ 𝐽𝐸𝑀 = 0,50𝑘𝑔. 𝑚2   (45) 

 

Kolo 

 

𝑱 𝑘𝑜𝑙𝑜 = 0,14𝑘𝑔. 𝑚2     (46) 

𝜼 ř𝑒𝑡ě𝑧 = 95%    (47) 
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𝒎 𝑘𝑜𝑙𝑜 = 25𝑘𝑔     (48) 

𝒎 𝑗𝑒𝑧𝑑𝑒𝑐 = 90𝑘𝑔     (49) 

𝒓 𝑘𝑜𝑙𝑜 = 35𝑐𝑚     (50) 

𝒌 𝑣ý𝑝𝑙𝑒𝑡 = 70
𝑁𝑚

°
     (51) 

𝒌 ř𝑒𝑡ě𝑧 = 8000
𝑁

𝑚𝑚
     (52) 

𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢1 = 3,167[−]     (53) 

𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢2 = 3,8[−]     (54) 

 

𝒌 𝑐𝑒𝑙𝑘𝑜𝑣á =
1

1
𝒌 𝑣ý𝑝𝑙𝑒𝑡∗180

𝜋
∗𝑖2

+
1

𝒌 ř𝑒𝑡ě𝑧∗𝑟𝑝ř𝑒𝑣𝑜𝑑𝑛í𝑘
2

1000

 =26004 
𝑁𝑚

𝑟𝑎𝑑
 (55) 

𝝎 1 = 8,378
𝑟𝑎𝑑

𝑠
      (56) 

𝝎 2 = 7
𝑟𝑎𝑑

𝑠
      (57) 

𝐽𝑟𝑒𝑑𝐾𝑂𝐿𝑂 = 𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢2
2 ∗ (𝐽𝑘𝑜𝑙𝑜 + 𝑟𝑘𝑜𝑙𝑜

2 ∗ (𝒎 𝑘𝑜𝑙𝑜 + 𝒎 𝑗𝑒𝑧𝑑𝑒𝑐 ∗ 0,05)) = 54,20𝑘𝑔. 𝑚2 (58) 

 

Výpočet momentu při přeřazení  

 

𝑥 =
𝐽𝑟𝑒𝑑𝐾𝑂𝐿𝑂∗𝜼 𝐸𝑀

𝐽𝑟𝑒𝑑𝐸𝑀∗𝜼 ř𝑒𝑡ě𝑧

= 91,28[−]   (59) 

∆𝝎 𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝝎 1 ∗ (1 −
𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢1

𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢2
) = 1,396

𝑟𝑎𝑑

𝑠
   (60) 

∆𝝎 𝑘𝑜𝑙𝑜 =
∆𝝎 𝑐𝑒𝑙𝑘

𝑥
= 0,015

𝑟𝑎𝑑

𝑠
   (61) 

∆𝝎 𝐸𝑀 = ∆𝝎 𝑐𝑒𝑙𝑘 − ∆𝝎 𝑘𝑜𝑙𝑜 = 1,381
𝑟𝑎𝑑

𝑠
   (62) 

𝑾 𝑘𝑜𝑙𝑜 =
1

2
∗ 𝐽𝑟𝑒𝑑𝐾𝑂𝐿𝑂 ∗ ∆𝝎𝑘𝑜𝑙𝑜

2 ∗
1

𝜼 ř𝑒𝑡ě𝑧
= 0,007𝐽  (63) 
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𝑊 𝐸𝑀 =
1

2
∗ 𝐽𝑟𝑒𝑑𝐸𝑀 ∗ ∆𝜔𝐸𝑀

2 ∗
1

𝜂 𝐸𝑀
= 0,596 𝐽   (64) 

𝑊 𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑊 𝑘𝑜𝑙𝑜 + 𝑊 𝐸𝑀 = 0,603 𝐽     (65) 

𝐸 𝑃 =
1

2
∗ 𝑘 𝑐𝑒𝑙𝑘𝑜𝑣á ∗ 𝜑2 = 𝑊 𝑐𝑒𝑙𝑘 = ∆𝐸 𝑘𝑐𝑒𝑙𝑘   (66) 

𝜑 = √
𝑊 𝑐𝑒𝑙𝑘∗2

𝑘 𝑐𝑒𝑙𝑘𝑜𝑣á
= 0,0068 𝑟𝑎𝑑     (67) 

 

𝑴𝑬𝑴 = 𝟔𝟎 𝑵𝒎       (68) 

𝑴š𝒍𝒂𝒑á𝒏í =
𝒎 𝒋𝒆𝒛𝒅𝒆𝒄

𝟐
∗ 𝒈 ∗ 𝒓 𝒌𝒐𝒍𝒐 = 𝟏𝟓𝟒, 𝟓 𝑵𝒎    (69) 

𝑴𝒂𝒎𝒑𝒍𝒊𝒕𝒖𝒅𝒚 = 𝒌 𝒄𝒆𝒍𝒌𝒐𝒗á ∗ 𝝋 = 𝟏𝟕𝟔, 𝟖 𝑵𝒎    (70) 

𝑴𝒎𝒂𝒙 = 𝑴𝒂𝒎𝒑𝒍𝒊𝒕𝒖𝒅𝒚 + 𝑴𝑬𝑴 + 𝑴š𝒍𝒂𝒑á𝒏í = 𝟑𝟗𝟏 𝑵𝒎  (71) 

 

Dalším rázovým dějem je brždění, kdy je síla setrvačnosti elektromotoru také zachycena 

převodovým mechanismem.  

 

𝑟𝑝ř𝑒𝑣𝑜𝑑𝑛í𝑘𝑢 = 76,8 𝑚𝑚      (72) 

 

𝐹ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢 =
𝑀𝐸𝑀

𝑟𝑝ř𝑒𝑣𝑜𝑑𝑛í𝑘𝑢
= 781 𝑁     (73) 

 

𝑚𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑚𝑗𝑒𝑧𝑑𝑒𝑐 + 𝑚𝑘𝑜𝑙𝑜 = 115 𝑘𝑔     (74) 

𝑚𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑎 = 𝑚𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑔 ∗ 𝑓 − 𝐹ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢     (75) 

𝐹𝑍𝑎𝑑𝐾𝑜𝑙𝑎 = 𝑚𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑔 ∗ 𝑓 − 𝐹ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢 = 347,15 𝑁   (76) 

𝑴𝒃𝒓𝒛𝒅 = 𝟐𝟎𝟎 𝑵𝒎       (77) 

 

 

∆𝑡 =
(𝐽𝑟𝑒𝑑𝐸𝑀∗

1

𝜼 𝐸𝑀
∗

1

𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢2
2∗

1

𝜼 ř𝑒𝑡ě𝑧
+𝑱 𝑘𝑜𝑙𝑜)∗𝝎 1∗𝑖ř𝑒𝑡ě𝑧𝑢2

𝑀𝑏𝑟𝑧𝑑−
𝑀𝐸𝑀

3

= 0,033𝑠  (78) 

𝑴𝒗ý𝒔𝒕 =
𝑱𝒓𝒆𝒅𝑬𝑴

𝜼 𝑬𝑴
∗

𝝎 𝟏

∆𝒕
+ 𝑴𝑬𝑴 = 𝟑𝟔𝟑𝑵𝒎    (79) 

 

 

 Získaná hodnota Mmax bude využita pro hrubý návrhový výpočet jednotlivých variant 

řešení. Vzhledem k tomu, že moment při přeřazení vyšel v návrhovém výpočtu vyšší než 

moment při brždění, bude při dalším dimenzování využit tento moment. Vzhledem k velikosti 
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momentu je pravděpodobné, že v rámci zachování malých rozměrů mechanismu bude vhodné 

doplnit prokluzovou spojku, která ochrání mechanismus před velkými rázy. 

5.2 Návrhový výpočet jednotlivých variant 

 

Na základě návrhového výpočtu zatížení a rozměrů požadovaných v zadání vytvoříme 

návrh jednotlivých variant, které spolu následně porovnáme. Předpokladem v současné fázi je, 

že hlavní výzvou v návrhu bude vytvořit mechanismus s potřebným převodem a dostatečnou 

účinností, který bude zároveň vyhovovat požadovaným rozměrům a hmotnosti. 

 

5.2.1 Sdružená planetová převodovka 

 

Obrázek 26 – schéma složené planetové převodovky 

 

Dle schématu na Obr. 26 je M2 vstupní moment a M6 je výstupní moment. Nyní je třeba 

nadimenzovat převody takovým způsobem, aby se výsledný mechanismus vešel do obálky o 

poloměru maximálně 40 mm. Nutno podotknout, že obálka zahrnuje i ostatní komponenty a 

housing pohonu. Bude tedy třeba udělat samotné převody fakticky menší.  

 Nejprve tedy zvolíme rozměr r1 (obr. 26) tak, aby se vešel do housingu a zvolíme si 

vhodnou hodnotu modulu. Na základě velikosti Roztečné kružnice (2* r1) určíme počet zubů 

výstupního ozubení.  

 Současně dle výše (kap. 5.1.1) popsaných pravidel pro smotnovatelnost planetových 

převodů stanovíme počty zubů na ozubených kolech a dále pomocí výše odhadnuté hodnoty 

modulu určíme roztečné kružnice ozubení, dosadíme do statických rovnic a dopočítáme zbylé 

síly v ozubení.  

 

𝑚1 = 0,8𝑚𝑚      (80) 

 

𝑚2 = 0,8𝑚𝑚      (81) 
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𝑟1 = 32,8𝑚𝑚      (82) 

 

𝑧1 =
2∗𝑟1

𝑚1
= 82[−]     (83) 

 

 Pro stanovení ostatních hodnot bylo třeba dodržet několik podmínek smontovatelnosti: 

 

a) Počet zubů obou korunových kol (z1, z4) musí být dělitelné počtem planet 

b) Počet zubů slunce (z2) musí být dělitelný počtem planet 

 

 Dále je třeba dodržet několik podmínek z hlediska rozměrů kol: 

c) Průměr prvního korunového kola 𝑑4 se musí rovnat součtu dvojnásobku průměru 

planety 𝑑3 a průměru slunce 𝑑2. 

𝑧2 + 2 ∗ 𝑧3 = 𝑧4     (84) 

 

d) Průměr druhého korunového kola 𝑑1 se musí rovnat součtu průměru slunce 𝑑2 a 

průměrů obou planetových kol 𝑑3 a 𝑑′3. 

 

𝑑2 + 𝑑3 + 𝑑′3 = 𝑑1     (85) 

 

Na základě rovnic výše byl sestaven výpočet v MS excel. Pro přesnější definici byl 

zvolen pro každé soukolí vlastní modul. V současné chvíli se podařilo při zachování všech 

podmínek výše dosáhnout převodového poměru 54,7. 

 

 

Obrázek 27 – Schéma sdužené planetové převodovky [28] 

 

  z d(mm) 

Planeta out 24 19,2 

Planeta in 22 17,6 

Koruna pevná 84 67,2 

Koruna výstupní 82 65,6 

slunce 36 28,8 

Tabulka 8 – Výstup z výpočtu ozubení sdružené planetové převodovky 
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podmínka ring1 OK 

ring1/3 28 

slunce/3 12 

pl1/3 8 

podmínka ring2 ok 

Tabulka 9 – Kontrola podmínek smontovatelnosti 

 

i m1 m2 

54,7 0,8 0,8 

Tabulka 10 – Převod a moduly zvolené pro výpočet 

 

 Jak je z tabulky 9 patrné, při daném počtu zubů jsou podmínky dodrženy a převodovka 

je smontovatelná. Pro další zvětšení převodu při zachování rozměru by bylo třeba ještě zmenšit 

modul ozubení, což by ale mělo špatný vliv na únosnost ozubení. 

 Nyní můžeme provést výpočet sil v jednotlivých ozubeních. Pro výpočet použijeme 

standartní rovnice statické rovnováhy. Také spočítáme ztrátové momenty v ložisku planety (86) 
a následně i účinnost. 

 

𝑀𝑧𝑡𝑟 = 𝜂 ∗ 𝑃 ∗
𝑑

2
      (86) 

𝜂 = 0,0011 − 𝑓𝑟𝑖𝑘č𝑛í 𝑘𝑜𝑒𝑓𝑖𝑐𝑖𝑒𝑛𝑡 𝑣á𝑙𝑒č𝑘𝑜𝑣éℎ𝑜 𝑙𝑜ž𝑖𝑠𝑘𝑎[45] 

𝑃 = √(
𝑇3

cos(20)
)2 + (

𝑇𝑟

cos(20)
∗ sin(20))2 = 682,8𝑁 − 𝑧𝑎𝑡íž𝑒𝑛í 𝑙𝑜ž𝑖𝑠𝑘𝑎  (87) 

 

𝑀𝑧𝑡𝑟 = 𝜂 ∗ 𝑃 ∗
𝑑

2
= 0,0011 ∗ 682,8 ∗

0,012

2
= 0,042𝑁𝑚  (88) 

 

 

Obrázek 28 – Schéma převodovky 
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0 =
𝑀6

3
− 𝐹𝑡3 ∗ 𝑟1     (89) 

0 = 𝐹𝑡3−𝐹𝑡2 − 𝐹𝑡𝑟     (90) 

 

0 = 𝐹𝑡3 ∗ 𝑟′
3+𝐹𝑡2 ∗ 𝑟3 − 𝐹𝑡𝑟 ∗ 𝑟3 − 𝑀𝑧𝑡𝑟   (91) 

 

𝐹𝑡2 = −
(𝑟′

3−𝑟3)−𝑀𝑧𝑡𝑟

2∗𝑟3
∗ 𝐹𝑡3 = 27,97𝑁   (92) 

 

𝑟1 = 32,8𝑚𝑚 

𝑟2 = 14,4𝑚𝑚 

𝑟3 = 9,6𝑚𝑚 

𝑟′
3 = 8,8𝑚𝑚 

𝑟4 = 33,6𝑚𝑚 

𝑖 = 54,7 

 

𝑀6

3
= 20𝑁𝑚     (93) 

 

𝐹𝑡2 = 27,97𝑁 

𝐹𝑡3 = 609,8𝑁 

𝐹𝑡𝑟 = 581,83𝑁 

Pro kontrolu ozubení použijeme zjednodušený výpočet z [36]. jedná se o výpočet 

ohybového napětí v zubu a kontaktního Hertzova tlaku. Výpočet byl převzat z [36]. 

Vzhledem k faktu, že [36] zahrnuje dynamické účinky do výpočtu pomocí dynamického 

součinitele 𝐾𝑣, nebudeme do výpočtu nyní zahrnovat rázový moment 𝑀𝑚𝑎𝑥, který byl 

odvozen výše, ale za M6 dosadíme pouze hodnotu momentu elektromotoru, protože za 

standartních podmínek bude zatížen jen svým momentem (MEM=60 Nm). Nakonec bude 

vyhodnoceno, zda převodovka případný ráz unese, nebo bude nutno doplnit 

prokluzovou spojku.  

 

Obrázek 29 – silové zatížení zubu [36] 
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Obrázek 30 – tabulka koeficientů Y [36] 

 

𝐹𝑡 − 𝑡𝑒č𝑛á 𝑠í𝑙𝑎 

𝑏 − 𝑡𝑙𝑜𝑢šť𝑘𝑎 𝑘𝑜𝑙𝑎 

𝑚 − 𝑚𝑜𝑑𝑢𝑙 

𝐾𝑣 − 𝑑𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑐𝑘ý 𝑠𝑜𝑢č𝑖𝑛𝑖𝑡𝑒𝑙 

𝑣 − 𝑜𝑏𝑣𝑜𝑑𝑜𝑣á 𝑟𝑦𝑐ℎ𝑙𝑜𝑠𝑡 

 

𝐾𝑣 =
6,1+𝑣

6,1
     (94) 

𝜎 =
𝐹𝑡∗𝐾𝑣

𝑏∗𝑚∗𝑌
     (95) 

 

Výpočet ohybového napětí provedeme pro všechny tři záběry ozubení. Otáčky pro 

výpočet budou vycházet z požadované rychlosti 60rpm na výstupu převodovky. 

 

Slunce-planeta 

 

𝑣2 = 4,95
𝑚

𝑠
 

𝑏2 = 5 𝑚𝑚 

𝐹𝑡2 = 27,97 𝑁 

𝐾𝑣 = 1,5[−] 

𝑚1 = 0,8𝑚𝑚 

𝜎2 =
𝐹𝑡∗𝐾𝑣

𝑏∗𝑚∗𝑌
= 23,45𝑀𝑃𝑎    (96) 
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Planeta 1- korunové kolo 1 

𝑣3 = 4,95
𝑚

𝑠
 

𝑏3 = 5 𝑚𝑚 

𝐹𝑡3 = 581,83 𝑁 

𝐾𝑣 = 1,5[−] 

𝑚1 = 0,8𝑚𝑚 

𝜎3 =
𝐹𝑡∗𝐾𝑣

𝑏∗𝑚∗𝑌
= 649,2𝑀𝑃𝑎    (97) 

 

 Zatížení 𝜎3 vychází příliš vysoké. V tomto případě se nabízí buď snížit hodnotu rázového 

koeficientu nebo upravit šířku kola. Protože riziko rázů v systému je, bude vhodné zvětšit šířku 

kola. Při zvětšení šířky  𝑏3 na 12 mm napětí výrazně klesá. 

 

𝑏3 = 12 𝑚𝑚 

𝜎3 =
𝐹𝑡∗𝐾𝑣

𝑏∗𝑚∗𝑌
= 301,85𝑀𝑃𝑎    (98) 

 

 

Planeta 2- korunové kolo 2 

𝑣1 = 4,54
𝑚

𝑠
 

𝑏1 = 5 𝑚𝑚 

𝐹𝑡1 = 609,8 𝑁 

𝐾𝑣 = 1,5[−] 

𝑚2 = 0,8𝑚𝑚 

𝜎1 =
𝐹𝑡∗𝐾𝑣

𝑏∗𝑚∗𝑌
= 783,13𝑀𝑃𝑎    (99) 

Zatížení 𝜎1 vychází opět příliš vysoké. Při zvětšení šířky kola  𝑏1 opět na 12 mm napětí 

výrazně klesá. 

𝑏1𝑜𝑝𝑟 = 12 𝑚𝑚 

 

𝜎1𝑜𝑝𝑟 =
𝐹𝑡∗𝐾𝑣

𝑏∗𝑚∗𝑌
= 279,7𝑀𝑃𝑎    (100) 

 

Podklady pro vyhodnocení jsou k dispozici pouze v imperiálních jednotkách, bude tedy nutné 

provést přepočet na jednotky kpsi. 

 

  

1𝑘𝑝𝑠𝑖 = 1𝑀𝑃𝑎 ∗ 0,145037737730209   (101) 
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𝜎2𝑘𝑝𝑠𝑖 = 3,4𝑘𝑝𝑠𝑖 

𝜎3𝑘𝑝𝑠𝑖 = 43,78𝑘𝑝𝑠𝑖 

𝜎1𝑘𝑝𝑠𝑖 = 40,56𝑘𝑝𝑠𝑖 

 

 Pro vyhodnocení je třeba mít hodnotu tvrdosti zubů v Brinellově stupnici. Přepočet z HRC 

provedeme pomocí vzorce (5) 

 

𝐻𝐵𝑅 = 8,57 ∗ 𝐻𝑅𝐶 + 27,6     (102) 

 

Pro všechna ozubení budeme počítat  

𝐻𝑅𝐶 = 42 

𝐻𝐵𝑅 = 8,57 ∗ 𝐻𝑅𝐶 + 27,6 = 387,5   (103) 

 

Pro tvrdost HBR použijeme výpočet hodnoty St (psi), což je bezpečná hodnota napětí v ohybu, 

vzorec (104) z Obr. 31.  

 

𝑆𝑡 = 102 ∗ 𝐻𝐵 + 16400 = 55,9𝑘𝑝𝑠𝑖    (104) 

 

 

 Dále bude provedena kontrola ohybového napětí s hodnotou 𝑆𝑡, což je hodnota křivky 

z obr.31, k ohybovému napětí. 

𝑆𝑜ℎ𝑦𝑏 =
𝜎𝑥𝑘𝑝𝑠𝑖

𝑆𝑡
     (105) 

 

  Sohyb 

Slunce-Planeta 1 16,44 

Planeta 1- koruna 1 1,28 

Planeta 2 - Koruna 2 1,38 

Tabulka 11 – Bezpečnosti ohybového napětí v patě zubu 

 

Jak je patrné z tab.8, vypočtené hodnoty vyhovují. Je možné tedy ve výpočtu dále pokračovat. 
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Obrázek 31 – grafy pro vyhodnocení napětí v ohybu zubu [36] 

 

 

Obrázek 32 – Materiálové vlastnosti pro výpočet Hertzova tlaku 

Dynamický součinitel 𝑲𝒗 lze také dle [36] spočítat pomocí vzorce výše, nebo jej lze 

převzít z tabulky definovaných součinitelů pro různá prostředí (viz Obr. 32)  
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Obrázek 33 – Tabulka dynamických součinitelů [36] 

 

Nyní provedeme výpočet napětí v dotyku.  

𝜌 =
1

1

𝑟1
−

1

2∗𝑟2

     (106) 

 

𝜎𝑐 = √
𝐸∗𝐹𝑡

(1−𝜈2)∗𝜋∗𝑏∗𝜌
     (107) 

 

 Pro výpočet poloměrů křivostí evolvent r1 a r2 je třeba požít vzorce níže, kde v bodě kontaktu 

tyto křivosti nahrazují poloměry křivosti oskulačních kružnic [36]. 

 

𝑟1 =
𝑑𝑝∗𝑠𝑖𝑛𝜙

2
      (108) 

 

𝑟2 =
𝑑𝑔∗𝑠𝑖𝑛𝜙

2
      (109) 

 

𝑟1 − 𝑝𝑜𝑙𝑜𝑚ě𝑟 𝑘ř𝑖𝑣𝑜𝑠𝑡𝑖 𝑝𝑎𝑠𝑡𝑜𝑟𝑘𝑢 

𝑟2 − 𝑝𝑜𝑙𝑜𝑚ě𝑟 𝑘ř𝑖𝑣𝑜𝑠𝑡𝑖 𝑘𝑜𝑙𝑎 

𝜙 − úℎ𝑒𝑙 𝑧á𝑏ě𝑟𝑢 

𝑑𝑝,𝑔 − 𝑟𝑜𝑧𝑡𝑒č𝑛ý 𝑝𝑟ů𝑚ě𝑟 𝑝𝑎𝑠𝑡𝑜𝑟𝑘𝑢, 𝑘𝑜𝑙𝑎 

Slunce – Planeta 1 

 

𝑟1 =
𝑑𝑝∗𝑠𝑖𝑛𝜙

2
= 0,0048    (110) 

 

𝑟2 =
𝑑𝑔∗𝑠𝑖𝑛𝜙

2
= 0,0033    (111) 
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𝜌 =
1

1

𝑟1
−

1

2∗𝑟2

= 0,0177     (112) 

 

𝜎𝐻 = √
𝐸∗𝐹𝑡

(1−𝜈2)∗𝜋∗𝑏∗𝜌
= 137,5𝑀𝑃𝑎    (113) 

 

 

 Na základě grafu na obr. 34 vyhodnotíme bezpečnost Hertzových tlaků 𝑆𝐻. 

 

Obrázek 34 – Rozsah meze únavy v dotyku [36] 

𝐻𝑅𝐶 = 42 

 

𝐻𝐵𝑅 = 8,57 ∗ 𝐻𝑅𝐶 + 27,6 = 387,5   (114) 

 

𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚 = 2,41 ∗ 𝐻𝐵𝑅 + 237𝑀𝑃𝑎 = 1170,8𝑀𝑃𝑎  (115) 

 

𝑆𝐻 =
𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚

𝜎𝐻
     (116) 

 

 

  
Slunce-
Planeta1 

Planeta-
Korunové kolo 1 

Planeta 2 - 
Korunové kolo 2 

r1 0,0049 0,0033 0,003 

r2 0,0033 0,0115 0,0112 

ρ 0,0197 0,00383 0,00347 

Tabulka 12 – Parametry pro výpočet Hertzových tlaků a ohybového napětí 
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Slunce-
Planeta1 

Planeta-
Korunové 

kolo 1 

Planeta 2 - 
Korunové kolo 

2 

σohyb (Mpa) 23,45 301,85 279,7 

Sohyb 16,4 1,28 1,37 

σHertz (Mpa) 96 992 986,5 

Shertz 12,1 1,18 1,18 

Tabulka 13 – Shrnutí výsledků Hertzových tlaků pro jednotlivé záběry 

 

  z d(mm) m b (mm) 

Planeta out 24 19,2 0,8 14 

Planeta in 22 17,6 0,8 12 

Koruna pevná 84 67,2 0,8 12 

Koruna výstupní 82 65,6 0,8 14 

slunce 36 28,8 0,8 12 

Tabulka 14 – Parametr členů mechanismu 

 

Dále bude proveden zpřesňující výpočet v SW KISSsys, kde budou tlaky dopočítány 

přesněji. Na základě počtu zubů byly vytvořeny modely jednotlivých planetových soukolí 

(Obr.36 až Obr38), u kterých jsou uvedeny jejich geometrické rozměry. 

 

Obrázek 35 – Návrhový model sdružené převodovky v SW KISSsys 

 

 

Obrázek 36 – Návrhový model Slunce a vstupního planetového kola v SW KISSsys 
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Obrázek 37 – Návrhový výpočet vstupní planety a pevné koruny v SW KISSsys 

 

 

c  

 

Obrázek 38 – Návrhový model výstupního planetového soukolí v SW KISSsys 
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 V této fázi byl proveden pouze hrubý návrh pro základní výpočet. Pokud bude tato 

varianta vyhodnocena jako optimální, bude návrh detailně dopracován. 

5.2.2 Harmonická převodovka 

Základ výpočtu převezmeme především z [37], a na základě silových zatížení vytvoříme 

předběžný výpočetní model a dimenzování obdobným způsobem, jako tomu bylo u 

sdružené planetové převodovky. V tomto případě bude třeba ve výpočtu zohlednit také 

ztráty způsobené třením, které mohou být u harmonické převodovky poměrně vysoké a 

závisí na mnoha faktorech.  

 

 

Obrázek 39 – Schéma harmonického převodu 

 

5.2.2.1 Účinnost harmonického převodu 

 

Hlavním zdrojem ztrát v harmonické převodovce jsou ztráty vznikající třením. Celkový 

moment třecích sil v mechanismu Mf se dle [41] dělí na tři komponenty: 

 

𝑀𝑓 =
𝑀𝑓𝑚

𝑖
+ 𝑀𝑓1 + 𝑀𝑓2     (117) 

𝑀𝑓 = 𝑀𝑖𝑛 −
𝑀𝑜𝑢𝑡

𝑖
      (118) 

𝑀𝑓1 − 𝑚𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡 𝑡ř𝑒𝑛í 𝑜𝑣á𝑙𝑛éℎ𝑜 𝑙𝑜ž𝑖𝑠𝑘𝑎 𝑛𝑎 𝑓𝑙𝑒𝑥 𝑠𝑝𝑙𝑖𝑛𝑒 

𝑀𝑓2 − 𝑚𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡 𝑡ř𝑒𝑛í 𝑣 𝑜𝑧𝑢𝑏𝑒𝑛í 

𝑀𝑓𝑚 − 𝑚𝑜𝑚𝑒𝑛𝑡 𝑡ř𝑒𝑛í 𝑣𝑒 𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝𝑛í𝑚 𝑙𝑜ž𝑖𝑠𝑘𝑢 

 Pro další výpočty jsou zásadní parametry 𝑀𝑓1 a 𝑀𝑓2, protože tření ve výstupním ložisku lze 

dle [41] a [37] zanedbat.  Způsob výpočtu třecího momentu popisuje přehledně pomocí měření 

i výpočtového modelu [39], nicméně se zde pracuje jen s nízkými hodnotami otáček. Pro 

výpočet bude převzata účinnost v závislosti na otáčkách ze [42], 
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Obrázek 40 – závislost momentu třecích sil na vstupních otáčkách (RMSE-root-mean-square-

error) [39] 

 

 Určení účinnosti početně je prakticky nemožné bez parametrů pro tření a přesnou 

geometrii.  Jak je patrné z [39] a především z [42], ztráty v harmonické převodovce jsou 

nelineární jev vysoce závislý na pracovních podmínkách mechanismu. Pro návrhový výpočet 

byl převzat empirický graf z [42]. Na detailní popis podmínek měření a sestavených modelů 

odkazuji na [42]. Vzhledem k dostupnosti dat i dosavadní konstrukční praxi v ZF přistoupíme 

nakonec k variantě s evolventním ozubením.  
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Obrázek 41 –graf účinnosti harmonické převodovky v závislosti na otáčkách [42]. 𝑛𝑖𝑛 =
3000𝑟𝑝𝑚 odpovídá cca 18000deg/sec 

 

 

Převod  20 30 40 50 60 70 80 

Účinnost 87% 76% 75,5% 75% 70% 65% 63% 

Tabulka 15 – Lineární interpolace účinnosti pro jednotlivé převody dle obr.41 [42] 

Z grafu v obr. 41 použijeme účinnost 𝜂 pro 𝑛𝑖𝑛 = 3000𝑟𝑝𝑚. 

 

𝜂 = 75% 

 

𝑀𝑖𝑛 =
𝑀𝑓𝑠

𝑖
+ 𝑀𝑓1 + 𝑀𝑓2    (119) 

 

𝑀𝑤𝑔 =
𝑀𝑓𝑠

𝑖
+ 𝑀𝑓2     (120) 

 
𝑀𝑓𝑠 = 𝑀𝑜𝑢𝑡 + 𝑀𝑓3     (121) 

𝑀𝑖𝑛 − vstupní moment 

𝑀𝑤𝑔 − moment na generátoru vln 

𝑀𝑓𝑠 − moment na flex spline 

𝑀𝑜𝑢𝑡 − výstupní moment 
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 Nejprve provedeme základní návrh rozměrů flexspline a korunového kola. Výchozí 

parametr je vnější rozměr korunového kola dcs. 

 

𝑑𝑓𝑠 = 0,05𝑚 

𝑚 = 0,5 

𝑧𝑓𝑠 =
𝑑𝑓𝑠

𝑚
= 100[−]     (122) 

𝑧𝑐𝑠 = 𝑧𝑓𝑠 + 2 = 102[−]    (123) 

𝑑𝑐𝑠 = 𝑚 ∗ 𝑧𝑐𝑠 = 0,051𝑚    (124) 

 

𝑖 =
𝑧𝑓𝑠

𝑧𝑓𝑠−𝑧𝑐𝑠
= −50     (125) 

 

  z d(mm) m α 

Flexspline 100 50 0,5 27,35 

Koruna 102 51 0,5 27,35 

Tabulka 16 – parametry mechanismu 

 

𝑀𝑖𝑛 = 1,5 𝑁𝑚 

𝑛𝑖𝑛 = 3000 𝑚𝑖𝑛−1 

𝑀𝑜𝑢𝑡 = (𝑀𝑖𝑛 ∗ 𝜂) ∗ 𝑖 = −56,25𝑁𝑚   (126) 

𝑀𝑓𝑠 = −56,25𝑁𝑚 

Hodnotu účinnosti zde použijeme z tabulky 11. 

 

Obrázek 42 – Rozložení sil v harmonické převodovce [43] 

𝐹𝑡 =
𝑀𝑓𝑠

𝑑𝑓𝑠
= 1125𝑁𝑚     (127) 

𝛼 = 27,35° 
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𝐹𝑁 =
𝐹𝑡

𝑐𝑜𝑠𝛼
= 1267𝑁𝑚    (128) 

 

  

Flexspline-
koruna 

σHertz (Mpa) 835,22 

Shertz 1,32 

Tabulka 17 – Shrnutí výsledků Hertzových tlaků 

 

Hodnoty Hertzových vyhovují. Pro přesné vyhodnocení napětí bude třeba udělat FEM 

analýzu. První simulace počítá napětí, které vyvodí na flex splinu deformace oválným ložiskem. 

Výpočetní model je sestaven z modelu flex spline a vnějšího kroužku oválného ložiska 

s vloženým  

 

 

Obrázek 43 – Model deformace flex splinu 

 

Obrázek 44 –Model a výstup z FEM simulace deformace flexsplinu 

 

Největší napětí na flexsplinu je v oblasti zubové mezery. 

𝜎𝑚𝑎𝑥 = 620𝑀𝑃𝑎  
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 Druhá FEM simulace počítá napětí v zubovém záběru. 

V simulaci je vložen kontakt mezi bokem zubu flexspline a koruny na 12. a 6. hodině, kde se 

nachází kontakt zdeformované flex spliny a Korunového kola. Vstupní moment je zde 180 Nm, 

což odpovídá rázu elektromotoru při přeřazení. Nutno podotknout, že při brždění by byl vstupní 

moment více jak dvojnásobný (str. 21). 

 

 

 

 

 

Obrázek 45 – Model s výstup z druhé FEM simulace Flex spline 
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Obrázek 46 – výstup z druhé FEM simulace Flex spline – detail napětí v záběru ozubení 

 

Dle FEM simulace zubového záběru je max. napětí v daném místě 670 MPa. 

 

5.2.3 Cykloidní převodovka 

 

  U cykloidní převodovky vyvstala otázka dosažení dostatečné účinnosti při zachování 

požadovaných rozměrů. Cykloidní převodovky jsou obvykle vybaveny ložisky na pinech 

housingu i na pinech výstupních, aby se tření snížilo na minimální možnou míru. Tato 

ložiska bohužel není možné z prostorových důvodů do převodovky zabudovat. 

 Pro demonstraci průběhů sil byl vytvořen výpočtový model dle [44]. Vzhledem 

k výpočtové náročnosti (pro sílu na jednom výstupním pinu bylo nutno nastavit počet 

rovnic odpovídající počtu pinů na housingu, které se dále řešily numericky dle natočení 

obou disků), má model převod pouze i=7. 

 Jak je patrné z Obr. 47, účinnost také nebude v průběhu záběru konstantní a pohybuje 

se v rozmezí 93-94 %. Nicméně nutno dodat, že se jedná o variantu s valivými elementy 

na vstupních a výstupních pinech. Bez těchto valivých elementů výrazně vzroste tření a 

účinnost bude klesat. 

 

Obr. 47 – Průběh účinnosti v závislosti na natočení vstupní hřídele [44] 
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Obrázek 48 a-d – průběhy sil na výstupních pinech 
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 Obrázek 49 – průběh reakce v ložisku disku 

 

 

 

Obrázek 50 – zjednodušený model cykloidní převodovky 

 

 Pro pevnostní výpočet byla namodelována převodovka o převodu i=51. 

 

 

 

 

 

 

 

 

Obrázek 51 –Model cykloidní převodovky 
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  d (mm) z b (mm) 

Koruna 66 52 6 

Excentr 64,7 21 3 

Tabulka 18 – Parametry členů mechanismu 

 

Fexcentr 1180 N 

Fn1 1208 N  

Fn2 1471 N 

FradiálníOdstř 296 N 

Tabulka 19 – síly v ozubení 

 

 

  Disk 1 Disk 2 

σHertz (Mpa) 1053,5 1053,4 

Shertz 1,11 1,12 

Tabulka 20 – Hertzovy tlaky a bezpečnost 

 

 Zde je třeba zmínit, že se nejedná o evolventní ozubení, ale o cykloidní. Vzhledem 

k odlišné geometrii je tedy i poměrně nízká bezpečnost v dotyku dostatečná. 

 

 

Obrázek 52 – Závislost účinnosti cykloidní převodovky na převodu [44] 

 

Pomocí lineární aproximace byl na základě grafu z [44] vytvořen trend vývoje účinnosti pro 

vyšší převody 

 

Převod 10 20 30 40 50 60 70 80 

Účinnost (%) 95,80 91,41 87,34 83,25 79,15 75,05 70,95 66,86 

Tabulka 21 – závislost účinnosti na převodu cykloidní převodovky 
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 Pro zpřesnění výpočtu byla provedena kontaktní FEM analýza cykloidního převodu. 

Výpočet byl proveden pro šířku převodovky 5mm při vstupním momentu 30 Nm. 

 

Vstupní moment (Nm) 30 

Šířka převodovky (mm) 5 

převod 51 

Počet zubů v záběru 5 

Počet pinů v záběru 1 

Elementy (mm) 0,2-0,5 

Tabulka 22 – Vstup FEM simulace 

 

 

Obrázek 53 – Výstup z FEM simulace 



Západočeská univerzita v Plzni, Fakulta strojní  Diplomová práce, akad. rok 2022/2023 

Katedra konstruování strojů  Jan Rozsypal 

 

47 

 

 Internal 

 

Obrázek 54 – Výstup z FEM simulace Detail na výstupní pin a záběr zubů 

 

 Maximální napětí von Mieses bylo v oblasti záběru ozubení 550 Mpa.  

 

5.2.4 Excentrická převodovka 

 

Prvotní a zásadní problém při návrhu excentrické převodovky je její smontovatelnost 

při současném dosažení požadovaného převodového poměru. Dle [28] je pro zaručení axiální 

smontovatelnosti dané rozdílem počtu zubů na korunovém (z2) a excentrickém (z1), popsaný ve 

vztahu (129). Pro zaručení radiální smontovatelnosti udává [28] dokonce ještě přísnější vztah 

(130).  

𝑧2 − 𝑧1 ≥ 8      (129) 

𝑧2 − 𝑧1 ≥ 12      (130) 

 Při dodržení podmínek daných (129) a (130) by došlo k zásadnímu snížení převodového 

poměru, což je pro systém nežádoucí. Pro ideální podmínky je nutné, aby rozdíl zubů mezi 

korunou a excentrem byl opět o 1 zub. 

 Toho však při standartní zubové geometrii není možné dosáhnout, aniž by došlo 

k zásadním kolizím hlav a boků zubů (Obr. 55). Z toho důvodu bylo nutné zásadně upravit 

geometrii ozubení, aby byl záběr ozubení bez kolizí. 
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  Obrázek 55 – Ukázka kolizí v záběru vnitřního ozubení s rozdílem 𝑧2 − 𝑧1 = 1 

5.2.4.1 Excentr jen s vnějším ozubením 

 

Obrázek 56 – Excentrická převodovka 

 

Princip excentrického mechanismu je patrný z Obr. 56. Jedná se o excentricky se 

pohybující centrální kolo s jednou statickou a druhou výstupní korunou. Geometrie 

jednotlivých komponent je zobrazena na obr. 57-59. 

 

  z d (mm) b (mm) 

Excentr 51 64 6 

Koruna pevná 52 65,5 6,5 

Koruna výstupní 51 65,5 6,5 

Tabulka 23– Parametry členů mechanismu 
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Obrázek 57 – geometrie ozubení excentru 

 

 

Obrázek 58 – geometrie ozubení vstupní koruny 

 

 

Obrázek 59 – geometrie ozubení výstupní koruny 

 

 Offset excentrického pohybu se pro záběr ozubení na 12. hodině počítá pomocí vztahu 

roztečných kružnic (131), nicméně v případě rozdílu zubů 𝑧2 − 𝑧1 = 1 musí být výška zubu 

dále upravena pomocí koeficientů, aby nedocházelo ke kolizi na 6. hodině. 

 

𝑝 =
𝑑2−𝑑1

2
= 0,8 𝑚𝑚     (131) 

 

𝑖 =
𝑧1

𝑧2−𝑧1
=

51

52−51
= 51     (132) 

 

Úhel záběru byl volen v rozsahu 20°-45°. Jak bylo patrné z obr. 55, byla v ozubení při 

záběru na 12. hodině patná kolize na 6. hodině i na 3. a 9. hodině. Úpravou geometrie, 

především zubové mezery a úpravou výšky zubů byla vytvořena geometrie, která umožňuje 

záběr bez kolize.  Problém však nastává v tom, že záběr není na 12 hodině, ale je pootočen o 

úhel 𝛽. Toto pootočení umožňuje zachovat vysoký převodový poměr, nicméně mají zásadní 

vliv na účinnost, protože větší část síly ze záběru přechází do třecích sil. Dalším potenciálním 

problémem je, že vzhledem k poloze záběru a excentricity dochází ke vzniku velké reakce 

v ložisku. Při vysokém převodovém poměru je vstupní moment nízký a otáčky vysoké. Z toho 

důvodu případné ztráty v ložiskách mají vysoký efekt na výstupní moment a také na účinnost. 

 Dále byl proveden výpočet statických sil v ozubení a kontrola Hertzova tlaku obdobně, 

jako u varianty s planetovou převodovkou. 
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Obrázek 60 – rozložení sil na excentru 

𝑀𝑣𝑠𝑡 = 1,56𝑁𝑚 

𝑑𝑟𝑜𝑧𝑡 = 65,6𝑚𝑚 

𝑒 = 0,8𝑚𝑚 

𝑀𝑜𝑑𝑝𝐿𝑜ž = 0,085𝑁𝑚 

𝛽 = 20° 

𝑓 = 0,1 

 

𝐹𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟 =
(𝑀𝑣𝑠𝑡)

𝑒
=

1,56

0,8
∗ 1000 = 1950𝑁   (133) 

𝐹𝑁1,2 =
𝐹𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟

cos (𝛼+𝛽)
=

1950

cos(20+20)
= 2545 𝑁   (134) 

 

 Pro přesnější stanovení ztrát v ozubení použijeme kromě již uvedeného odporu ložiska 

také tření, vznikající v záběru ozubení. 

 

𝐹𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟 =
(𝑀𝑣𝑠𝑡−𝑀𝑜𝑑𝑝𝐿𝑜ž)

𝑒
=

1,56−0,085

0,8
∗ 1000 = 1843,5 𝑁 (135) 

 

𝐹𝑁1,𝑧𝑡𝑟 =
𝐹𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟

cos(𝛼+𝛽)
− 2 ∗ 𝐹𝑁1 ∗ 𝑓 ∗ cos (

𝜋

2
− 𝛼 − 𝛽) =

1843

cos(20+20)
− 2 ∗ 2917 ∗ 0,1 ∗ cos(50) = 2030𝑁 (136) 

 

𝐹𝑁2,𝑧𝑡𝑟 = 𝐹𝑁1,𝑧𝑡𝑟 = 2165,4 𝑁    (137) 

 

𝐹𝑡ř1 = 𝐹𝑁1 ∗ 𝑓 = 254,5 𝑁     (138) 

𝑀𝑣ý𝑠𝑡 = 𝑀𝑣𝑠𝑡 ∗ 𝑖 = 1,56 ∗ 51 = 79,56 𝑁𝑚   (139) 

𝑀𝑜𝑑𝑝𝐿𝑜ž𝑣ý𝑠𝑡 = 0,007𝑁𝑚 
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𝑀𝑣ý𝑠𝑡𝑧𝑡𝑟 = 𝐹𝑁2𝑧𝑡𝑟 ∗
𝑑𝑟𝑜𝑧𝑡

2
− 𝑀𝑜𝑑𝑝𝐿𝑜ž𝑣ý𝑠𝑡 = 71,02 𝑁𝑚 (140) 

 

𝜂 =
𝑀𝑣ý𝑠𝑡𝑧𝑡𝑟

𝑀𝑣ý𝑠𝑡
=

71,02

79,56
= 89%     (141) 

 

    

Fexcentr 1844 N 

Fn1 2030 N 

Fn2 2165 N 

Tabulka 24 – Síly v mechanismu 

 Dále provedeme výpočet Hertzových tlaků pro dané ozubení. 

 

  Excentr-Koruna 

r1 0,0109 

r2 0,0112 

ρ 0,0253 

Tabulka 25 – Parametry pro výpočet Hertzových tlaků 

 

  
Excentr-
Koruna 

σHertz (Mpa) 1073 

Shertz 1,1 

Tabulka 25 – Hertzovy tlaky 

 

 Pro kontrolu provedeme přepočet tvrdosti z HRC na HBR a porovnáme Hertzův tlak 

s grafem na obr.48. 

 

 

5.2.4.2 Excentr s vnějším i vnitřním ozubením 

 Druhou variantou excentrického ozubení je varianta s mezičlenem, který má vnitřní a 

vnější ozubení, a výstupní korunou (Obr. 61). Jedná se o mechanismus podobný převodovce 

TQ-HPR50, popsané v rešerši. Vstupní člen na excentrickém ložisku (žlutý) roztáčí výstupní 

středový člen (červený).  
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Obrázek 61 – druhá koncepce excentrického převodu 

 

  d (mm) z b (mm) 

výstupní člen 57,1 95 8 

excentr vnitřní 58 96 8 

excentr vnější 64 107 6,5 

koruna 64,9 108 6,5 

Tabulka 26 – Parametry členů mechanismu 

 

 

𝑧 = 40 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Obrázek 62 – Silová rovnováha na excentru (žlutá) 

𝑀𝑣𝑠𝑡 = 1,5𝑁𝑚 

𝑑1 = 64𝑚𝑚 

e=1mm 

Fexcentr 

FN1 

FN2 

𝛽 
R2 

R1 
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𝑑2 = 58𝑚𝑚 

𝑒 = 0,47𝑚𝑚 

𝑀𝑜𝑑𝑝𝐿𝑜ž = 0,115𝑁𝑚 

𝑓 = 0,1 

𝛼 = 20° 

𝛽 = 33,7° 

 

𝐹𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟 =
(𝑀𝑣𝑠𝑡−𝑀𝑜𝑑𝑝𝐿𝑜ž)

𝑒
=

1,5−0,115

0,47
∗ 1000 = 2928𝑁  (142) 

 

𝐹𝑁1 = 𝐹𝑁2 ∗
𝑟2

𝑟1
∗

𝑐𝑜𝑠𝛼+𝑓∗𝑠𝑖𝑛𝛼

𝑐𝑜𝑠𝛼−𝑓∗𝑠𝑖𝑛𝛼
= 2148𝑁   (143) 

 

𝐹𝑁2 =
𝐹𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟

cos(𝛼+𝛽)∗
𝑟2
𝑟1

∗
𝑐𝑜𝑠𝛼+𝑓∗𝑠𝑖𝑛𝛼

𝑐𝑜𝑠𝛼−𝑓∗𝑠𝑖𝑛𝛼
+cos(𝛼+𝛽)+

𝑟2
𝑟1

∗
𝑐𝑜𝑠𝛼+𝑓∗𝑠𝑖𝑛𝛼

𝑐𝑜𝑠𝛼−𝑓∗𝑠𝑖𝑛𝛼
∗𝑓∗cos(90−𝛼−𝛽)+𝑓∗cos (90−α−β)

= 2204,8𝑁 (144) 

 

 

 Dále byl proveden kontrolní výpočet účinnosti převodu. 

𝑖𝑘𝑜𝑟𝑢𝑛𝑎−𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟 =
𝑧𝑒𝑥𝑡

𝑧𝑘𝑜𝑟−𝑧𝑒𝑥𝑡
=

107

108−107
= 107  (145) 

 

𝑖𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟−𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝 =
𝑧𝑣ý𝑠𝑡

𝑧𝑖𝑛𝑡−𝑧𝑣ý𝑠𝑡
=

95

96−95
= 95   (146) 

 

𝑖𝑐𝑒𝑙𝑘 =
𝑖𝑘𝑜𝑟𝑢𝑛𝑎−𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟∗𝑖𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟−𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝

𝑖𝑘𝑜𝑟𝑢𝑛𝑎−𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟+𝑖𝑒𝑥𝑐𝑒𝑛𝑡𝑟−𝑣ý𝑠𝑡𝑢𝑝
= 50,3   (147) 

 

𝑀𝑜𝑢𝑡100 = 𝑀𝑖𝑛 ∗ 𝑖𝑐𝑒𝑙𝑘 = 1,5 ∗ 50,3 = 75,4𝑁𝑚  (148) 

 

𝑀𝑜𝑢𝑡𝑟𝑒𝑎𝑙 = 𝐹𝑁2 ∗ 𝑐𝑜𝑠𝛼 ∗ 𝑟2 = 60,1𝑁𝑚   (149) 

 

𝜂 =
𝑀𝑜𝑢𝑡𝑟𝑒𝑎𝑙

𝑀𝑜𝑢𝑡100
= 80.1%    (150) 

 

 

  
Excentr vnější 
– Koruna 

Excentr vnitřní 
– výstupní člen 

σHertz (Mpa) 1035 1013 

Shertz 1,13 1,16  
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Tabulka 27 – Hertzovy tlaky 

5.2.4.3 Excentro-planeta 

Tato varianta excentrického převodu je tvořena vstupem přes planetové kolo 

s děleným ozubením, kde vstupní ozubení (planeta in) zabírá do pevné koruny (koruna 

in) a výstup je tvořen výstupní korunou (koruna out), do které zabírá druhé ozubení na 

planetě (planeta out).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Obrázek 63– Model excentro-planetové převodovky  

 

 

  d(mm) z m b (mm) 

Planeta in 56 28 2 4 

Planeta out 50 25 2 4 

Koruna in 66 33 2 4 

Koruna out 60 30 2 4 

Tabulka 28 – Parametry členů mechanismu 

 

𝜎𝑘𝑝𝑠𝑖 = 53,028𝑘𝑝𝑠𝑖 

𝑆𝑡 = 55,93𝑘𝑝𝑠𝑖 

 

𝑆𝑜ℎ𝑦𝑏 =
𝜎𝑥𝑘𝑝𝑠𝑖

𝑆𝑡
      (151) 
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Obrázek 64 – grafy pro vyhodnocení napětí v ohybu zubu [36] 

 

 

  Záběr in Záběr out 

σohyb (Mpa) 336,4 309,62 

Sohyb 1,15  1,24  

σHertz (Mpa) 1045,1 1042 

Shertz  1,12 1,13  

Tabulka 29 – Bezpečnosti v ohybu a Hertzovy tlaky 

 

5.2.5 Porovnání účinností 

 

Jedním z důležitých vstupů do rozhodovací matice je účinnost jednotlivých 

systémů. U cykloidní převodovky a flexspline byla účinnost extrapolována z pramenů 

[42], [44]. U ostatních variant byla počítána porovnáním výstupního momentu po 

aplikaci třecích sil a ztrát v ložiskách, jak je naznačeno ve výpočtech výše. Výstup 

porovnání ukazuje graf na obr. 65. Na základě výpočtů z předchozí kapitoly byly 

shrnuty základní klady a zápory jednotlivých variant.  Návrhovými výpočty a 

dimenzováním v předchozí kapitole byly definovány hlavní parametry pro rozhodovací 

matici, na základě které bude zvoleno optimální řešení pro dopracování. Posuzované 

parametry vycházejí ze zadání. Při vyhodnocení budou jednotlivé parametry oceněny 

váhami a následně graficky vyhodnoceny. 
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Obrázek 65 – Graf vývoje účinností jednotlivých variant 

 

Převod 
Excentr 2 
ozubení 

Cykloidní bez 
ložisek 

Excentr 1 
ozubení 

excentro-
planeta 

Sdružená 
planetová 

Cykloidní s 
ložisky 

Flexspline 

20 78,84 % 77,4 % 78,3 % 91,0 % 93,0 % 91,4 % 87,0 % 

30 77,67 % 67,0 % 77,0 % 90,2 % 90,2 % 87,3 % 76,0 % 

40 76,5 % 56,8 % 76,0 % 89,5 % 89,5 % 83,3 % 75,0 % 

50 75,42 % 46,8 % 75,2 % 88,7 % 88,7 % 79,2 % 74,0 % 

60 74,52 % 37,0 % 74,2 % 88,0 % 88,0 % 75,1% 70,0 % 

70 Velký počet 
zubů, malý 

offset 

27,5 % 73,4 % 87,2 % 87,2 % 71,0 % 65,0 % 

80 18,1 % 72,4 % 86,5 % 86,5 % 66,9 % 63,0 % 

Tabulka 30 – Porovnání účinností jednotlivých systémů 

 

 

 

65%
66%
67%
68%
69%
70%
71%
72%
73%
74%
75%
76%
77%
78%
79%
80%
81%
82%
83%
84%
85%
86%
87%
88%
89%
90%
91%
92%
93%
94%
95%
96%
97%
98%
99%

100%

20 30 40 50 60 70 80
převod

účinnost pro f=0,1

excentr 2 ozubení excentr 1 ozubení Cykloidní bez ložisek

excentro-planeta Sdružená planetová Cykloidní s ložiskama

Flexspline
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Dalším vstupním parametrem je hmotnost mechanismu. Do hmotnosti jsou započítaná 

ozubená kola, ložiska, případně unašeče.   

 

Varianta 
excentr 2 
ozubení 

Cykloidní 
bez 

ložisek 

excentr 
1 

ozubení 

excentro-
planeta 

Sdružená 
planetová 

Cykloidní s 
ložiskama 

Flexspline 

Hmotnost(g) 600 610 470 650 630 760 508 

Tabulka 31 – Porovnání hmotností jednotlivých systémů 

5.3 Shrnutí 

V předchozí kapitole byly nadefinovány jednotlivé varianty převodů a 

kvantifikovali jejich klíčové vlastnosti. V další kapitole budou porovnány a 

vyhodnoceny jednotlivé vlastnosti a na základě toho bude vybrán optimální systém 

k dopracování. Jako hlavní kritéria byla stanovena účinnost systému, hmotnost, rozměry  

 Účinnost je zde volena jako jeden z hlavních faktorů z několika důvodů: 

1. Velké ztráty v systému vyžadují pro dosažení požadovaných hodnot na 

výstupu silnější (tzn. větší) elektromotor 

2. Větší ztráty znamenají i větší zatížení mechanismu v případě rázů (část 

vstupujících sil se přenáší „do mechanismu“ ve formě tření, teploty, 

deformací atd. 

3. Nižší životnost z důvodu většího zatížení systému. 

Hmotnost a rozměry jsou další důležité faktory z hlediska zástavbového prostoru a 

celkové hmotnosti systému, která je vzhledem k aplikaci (jízdní kolo) také kritická. Pro 

úplnost je uvedeno, že v porovnání rozměrů a hmotnosti je uvažován jen převodový 

mechanismus, ložiska, a hřídele. Housing, spojovací materiál, osa šlapek, mazání atd. 

nejsou v hmotnosti zahrnuty. 

 

 

 

 

Varianta 
1  

excentr 2 
ozubení 

2 
Cykloidní 

bez ložisek 

3 
excentr 

1 
ozubení 

4 
excentro-
planeta 

5 
Sdružená 
planetová 

6 
Cykloidní 

s 
ložiskama 

7 
Flexspline 

Hmotnost(g) 650 610 600 650 630 760 508 
účinnost (I=50) 75% 67% 75% 78% 89% 79% 74% 

rozměr - 
axiální 19 22 21 23,5 36,8 22 23 

Přetížitelnost 7 9 7 9 9 9 5 

Tabulka 32 – Hodnoty vstupující do rozhodovací matice 

 

Kromě hmotnosti je porovnávána účinnost při daném převodovém poměru. Účinnost 

byla u variant 1-3 počítána analyticky na základě třecích sil a ztrát v ložiskách. U varianty 4 a 
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5 byla účinnost zjištěna lineární interpolací z orientačních výsledků výpočtu ze SW KISSoft a 

varianty 6 a 7 byly lin. interpolovány z literatury (tab.11, tab.17). Dále byl  do porovnání 

zahrnut axiální rozměr každé varianty. Radiální rozměr byl u všech systémů volen tak, aby 

vyhovoval požadovaným rozměrům, je tedy porovnáván jen axiální rozměr. Dalším kritériem 

je únosnost, založená na bezpečnosti napočítané u Hertzových tlaků. Tato je však u 

mechanismů přibližně stejná, protože již během výpočtu k ní bylo přihlíženo. Přetížitelnost 

definuje schopnost unést rázový moment brždění a přeřazení, který byl počítán na počátku kap. 

5.1. Ze zkušeností firemního vývoje ZF bude usouzeno, že planetová převodovka přetížení 

snese určitě a excentrické varianty s určitou pravděpodobností, která je definovaná 

obodováním. Flexspline na základě FEM vyhodnocení takto přetížitelná není, bude tedy třeba 

ji doplnit prokluzovou spojkou. Porovnání bodů jednotlivých variant je patrné na grafu obr. 65. 

Hodnoty byly následně lineárně interpolovány mezi nejlepší hodnotu optimálního systému 

MAX, která má 10 bodů a nejhorší hodnotu MIN, která má 1 bod (tab.33).  

 

 

Váh
y 

(1-
6) 

  MIN MAX 

exce
ntr 2 
ozub
ení 

Cykloid
ní bez 
ložisek 

excen
tr 1 

ozube
ní 

excentr
o-

planeta 

Sdružen
á 

planeto
vá 

Cykloid
ní s 

ložiska
ma 

Flexspli
ne 

4 

Hmotnost 

80
0 500 

650 610 600 650 630 760 508 

1 10 5,5 6,7 7,0 5,5 6,1 2,2 9,8 

6 

účinnost 
(I=50) 

40
% 100% 75% 67% 75% 78% 89% 79% 74% 

1 10 6,3 5,1 6,3 6,7 8,4 6,9 6,1 

4 

rozměr - 
axiální 

40 15 19 22 21 23,5 36,8 22 23 

1 10 8,6 7,5 7,8 6,9 2,2 7,5 7,1 

2 

Přetížiteln
ost 

3 10 7 9 7 9 9 9 5 

1 10 6,1 8,7 6,1 8,7 8,7 8,7 3,6 

Tabulka 33 – Nejlepší a nejhorší hodnoty jednotlivých variant 
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Obrázek 66 – Hodnocení porovnávaných TS 

 

 

    

excentr 
2 

ozubení 

Cykloidní 
bez 

ložisek 

excentr 1 
ozubení 

excentro-
planeta 

Sdružená 
planetová 

Cykloidní s 
ložiskama 

Flexspline 

4 Hmotnost(g) 5,5 6,7 7,0 5,5 6,1 2,2 9,8 

6 účinnost (I=50) 6 5 6 7 8 7 6 

4 rozměr - axiální 9 7 8 7 2 7 7 

2 Přetížitelnost 6,1 8,7 6,1 8,7 8,7 8,7 3,6 

VAZENE HODNOTY 106,026 105 109,3257143 107,36 100,508 97,4 111,0828571 

Tabulka 34 – Výpočet celkové vhodnosti jednotlivých variant dle vážených hodnot 

Výsledné hodnoty jsou doplněny váhami dle důležitosti a výsledek vyhodnocení je graf na 

obr. 67. 
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Obrázek 67 – Celkové vyhodnocení vhodnosti jednotlivých variant 

 

 

 Na základě vyhodnocených dat i požadavku zadavatele byl jako výsledný systém zvolen 

převod pomocí harmonické převodovky flexspline. 

 

6 Dopracování výsledného řešení 

 

6.1 Omezení vyplývající ze zadání 

Základním požadavkem na celý systém je jeho kompaktnost a hmotnost. Rozměry jsou 

omezeny především vzdáleností osy k zadnímu kolu (40 mm), což umožňuje maximální 

průměr rotačně symetrického systému 80 mm.  

 Dalším požadavkem je řetězová linka 52 mm, která definuje vzdálenost středu osy od 

převodníku. 
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6.2 Skříň 

Z důvodu minimální hmotnosti byla skříň odlita z hliníkové slitiny AlSi10MnMg-T5. 

Skládá se z housingu pro Emotor a housingu pro převodovku, které jsou spojeny 

momocí levotočivého závitu. Zatěsnění závitu je provedeno pomocí O-kroužku. Na 

vstupu a výstupu je housing těsněn pomocí gufera s prachovkou. 

 

 

Obrázek 68 – Rozstřel housingu převodovky 

 

 

 

Obrázek 69 – Těsnění housingu 
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 Díky absenci spojovacího materiálu a celkové úspornosti je hmotnost housingu pouhých 

0,301 kg. 

 

6.3 Mazání 

 

Mazání mechanismu se provádí pomocí syntetické vazelíny (např. Bosch Drive 

unit grease). Mazání se provádí během servisu a stačí jej provádět jednou ročně. 

 

6.4 Spojení hnané hřídele motoru a osy pedálů 

 

Jak bylo již zmíněno výše, jedním ze základních požadavků na systém bylo umožnit 

protočení pedálů ve zpětném směru. Z tohoto důvodu byla osa oddělená od hnané hřídele 

jednosměrným ložiskem, které umožňuje přenos točivého momentu jen jedním směrem.  

 

 

Obrázek 70 –Řez elementy volnoběžky mezi osou pedálů a výstupní hřídelí 

 

 Dále bylo nutné vyřešit ochranu převodového mechanismu před přetížením od 

elektromotoru, ke kterému by docházelo např. při brždění a který, jak potvrdila FEM analýza 

výše a také praktické zkušenosti z vývoje podobných systémů v rámci ZF, může mechanismus 

převodovky vážně poškodit. 

 K tomu byla použita spojka, která je interním patentem firmy ZF, umožňující při 

přetížení proklouznutí. Její sekundární funkcí také je, že v případě rychlejší kadence, než je 

momentální rychlost elektromotoru, dojde k rozpojení a motor nebude šlapání brzdit. Tato 

spojka musela být v mechanismu z důvodu patentové ochrany zobrazena pouze jako dummy 

díl. 
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6.5 Řídící obvod a senzory 

 

Řídící jednotka a senzory se nachází v zatěsněném prostoru v housingu E-motoru. Pro 

řízení E-motoru je potřeba snímat otáčky osy pedálů a rotorové hřídele. To je provedeno pomocí 

magnetického senzoru otáček a enkodérů na ose pedálů a na hřídeli rotoru. 

 

 

Obrázek 71–E-motor a řídící jednotka 

 

6.6 E-Motor 

 

E motor byl vzhledem ke specifickým nárokům objednán na zakázku. V tomto případě 

byl existující motor převzat z předchozí generace pohonu pro elektrokolo, který byl v ZF 

vyvíjen a jeho kompletní návrh není tématem práce, stejně tak jako jeho napájení. V modelu je 

reprezentován dummy partem, avšak rozměry a hmotnost jsou zachovány. 

 

6.7 Převodový a hnací mechanismus 

 

Převod je realizován pomocé harmonické flexspline převodovky, jejíž princip je detailně 

vysvětlen v příslušné kapitole. Na obr. 72 jsou patrné komponenty převodu korunové kolo, 

flexspline a oválné ložisko. 

Jak je dále patrné na obr. 65, kroutící moment od elektromotoru vstupuje přes rotorovou 

hřídel a oválné ložisko do flexspline, který díky se obvaluje po pevném korunovém kole, které 

je v housingu zajištěno pojistným kolíkem. Flexspline je na druhé straně uložen na válečkovém 
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ložisku, které jej zpátky „formuje“ do kruhového průřezu a následně pomocí prokluzové spojky 

připojen k výstupní hřídeli, který je spojen s převodníkem. Jak bylo výše vysvětleno, 

mechanismus umožňuje jednak zpětnou rotaci pedálů tak prokluz mezi flexsplinem a hřídelí 

v případě brždění nebo rychlého šlapání. 

 

Obrázek 72 –Komponenty harmonického převodu 

 

 

 

 

Obrázek 73 –Řez pohonem 
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6.8 Výsledný mechanismus 

 

Výsledný návrh splňuje jak požadavek na rozměry, tak na hmotnost.  

 

  Požadovaná dosažená 

Vzdálenost osy od 
zadního kola (mm) 

80 77 

Řetězová linka (mm) 52 52 

hmotnost (kg) 2 1,82 

Tabulka 35 – Porovnání výsledných a požadovaných rozměrů 

 

 

Obr. 74 – Řez sestavy 
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6.9 Kontrola výstupního ložiska 

 

Pro kontrolu životnosti mechanismu provedeme kontrolní výpočet životnosti ložiska na 

výstupu motorového hřídele, které je nejnamáhanější. Zatížíme jej nejen od hmotnosti na 

pedálech a silou v řetězu. 

  Výpočet je znázorněn na obr. 75 

 

Obrázek 75 – Výpočet životnosti ložiska na výstupním hřídeli 

 

 Vypočtená životnost je 7057h. Při průměrné rychlosti jízdy 20 km/h vydrží ložisko 

141140km. Požadavek 20000km životnosti je tedy bohatě splněn. 
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7 Závěr 

 

Cílem této diplomové práce bylo vytvořit návrh pohonného mechanismu elektrokola 

s důrazem na porovnání vhodnosti jednotlivých převodových mechanismů, které 

vyplynuly z průzkumu stavu techniky a zadání vedoucího práce.  

 Návrh byl tvořen s důrazem na maximálně kompaktní rozměry a minimální hmotnost. 

Na základě prvotní rešerše byly vytypovány nejčastější technická řešení, která se na trhu 

objevují. Dále byly sestaveny výpočtové modely pro každý z nich, vytvořeny hrubé 

návrhové modely a na základě FEM, Hertzových tlaků a Lewisovy rovnice zkontrolována 

únosnost. 

Dále byl proveden výpočet životnosti pro jednotlivé mechanismy. Výpočet byl 

proveden buď analyticky u standartních převodových mechanismů, nebo byl interpolován 

z výsledků měření, uvedených ve zdrojích. 

 Na základě hmotnosti, rozměrů a účinnosti jednotlivých převodů bylo provedeno 

závěrečné vyhodnocení pomocí vah a rozhodovací matice, sestavené na principu 

Engineering design science. 

Excentrické mechanismy se vzhledem k nižší účinnosti příliš neosvědčily, klasické 

planetové mechanismy zase z důvodu vyšší hmotnosti a rozměrů. 

Nakonec byla pro dopracování zvolena harmonická převodovka z důvodu nízké 

hmotnosti a kompaktních rozměrů, ačkoliv dle informací, dostupných až ve finální fázi této 

práce, nabízí i cykloidní převodovka poměrně příznivou účinnost při velmi kompaktních 

rozměrech a dobré únosnosti. 

 Nakonec byl vypracován model sestavy pohonu. S důrazem na minimalizaci rozměrů 

byl housing navržen ze dvou dílů, vzájemně spojených levotočivým závitem.  

Oproti jiným komerčním řešením byl systém doplněn i o dvě volnoběžky, umožňující 

zpětnou rotaci pedálů a rozdíl v rychlosti kadence a elektromotoru, spolu s ochranou 

mechanismu před přetížením.  

Před realizací by bylo vhodné provést detailní výpočet z hlediska životnosti, případně 

otestovat vypočtené hodnoty na prototypu. 
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Příloha 1 – výkres sestavy 
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Příloha 2 – Výkres Flexspline 
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