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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 

 

ABSTRAKT 

Tato práce se zabývá koncepčním návrhem dvoutoké převodovky a následnou kontrolou 

vybraných konstrukčních uzlů této převodovky. Úvodní část je věnována jejich teoretickému 

popisu a následnému rozboru používaných dvoutokých převodovek. Dále je práce zaměřena 

na samotný koncepční návrh, který vychází ze zvoleného vozidla. Na základě těchto vstupů 

je zvoleno odstupňování převodovky, které má vliv na ekonomičnost provozu vozidla. 

S ohledem na zástavbový prostor je pak navrženo její koncepční uspořádání. Dále se práce 

zabývá základním konstrukčním návrhem a výpočty vybraných funkčních částí převodového 

ústrojí. Závěr práce je věnován kontrole vybraných konstrukčních uzlů pomocí metody 

konečných prvků. Celá práce popisuje jednotlivé kroky základního koncepčního návrhu 

dvoutoké převodovky a konstrukci jejich základních komponent. 

KLÍČOVÁ SLOVA 

Převodovka, DCT, PowerShift, převodové stupně, ozubená kola, hřídele, skříň převodovky, 

metoda konečných prvků 

ABSTRACT 

This thesis deals with the conceptual design of a dual clutch gearbox and with inspection of 

selected parts of this gearbox. The introductory part is devoted to their theoretical description 

and subsequent analysis of current dual clutch gearboxes. Then the work focuses on the 

conceptual design itself, which is based on the chosen vehicle. On the basis of these inputs, 

the gearbox gear ratios are chosen, which have impact on the economy of the vehicle 

operation. With respect to the installation area, its conceptual layout is then proposed. 

Furthermore, this thesis deals with the basic structural design and calculations of selected 

functional parts of the transmission. The last part of this thesis is devoted to the inspection of 

selected structural nodes using the finite element method. This whole thesis describes the 

individual steps of the basic conceptual design of the dual clutch gearbox and the design of 

their basic components. 

KEYWORDS 

Gearbox, DCT, PowerShift, gear ratio, gears, shafts, gear case, finite element method 
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ÚVOD 
Převodová ústrojí jsou nedílnou součástí všech vozidel pohybujících se po veřejných 

pozemních komunikacích, jenž využívají ke svému pohonu spalovací nebo elektrický motor. 

Jejich vhodným využitím leze zajistit efektivní znásobení, potažmo redukci točivého 

momentu od pohonné jednotky. Mimo to musí u osobních vozidel zajistit jeho přerušení a 

reverzaci. V důsledku stále zpřísňujících se emisních limitů je kladen mnohem větší důraz na 

efektivnější využití otáčkového spektra spalovacího motoru pomocí lehkých, a zároveň 

robustních převodovek. Toho lze docílit vhodnou volbou a konstrukcí jednotlivých 

komponent. Zejména díky pokrokům v oblasti mechatroniky se v dnešní době dostáváme do 

fáze, kdy automatické převodovky dosahují lepší účinnosti než ty manuální. Nejrozšířenějším 

a nejpopulárnějším typem automatické převodovky na Evropském trhu jsou převodovky 

dvoutoké. Jejich hlavní předností je konstrukce obdobná převodovkám manuálním, 

v důsledku čehož jsou oproti tradičním automatickým převodovkám kompaktnější a lehčí. 

Díky tomu jsou v posledních letech tyto převodovky doplňovány o hybridní moduly, a to jak 

sériově, tak paralelně. Přehledem aktuálně využívaných dvoutokých převodovek na 

Evropském trhu a jejím koncepčním návrhem se zabývá tato práce.
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1 DVOUTOKÉ PŘEVODOVKY  
V dnešní době se jedná o nejrozšířenější typ automatické převodovky u osobních automobilů. 

Původně byl však tento typ převodovky vyvíjen pro nákladní vozy a první prototypy se již 

objevily během Druhé světové války. Další pokrok měly na svědomí automobilky Porsche a 

Audi, které se rozhodly využít tento typ převodovky ve svých závodních vozech, a to díky 

jejich schopnosti rychlé změny převodového stupně pod zátěží. Toto provedení neslo 

označení PKD (Porsche Doppelkupplungsgetriebe). Prvním sériově vyráběným vozem 

vybaveným dvoutokou převodovkou byl však až Volkswagen Golf R32. V odborné literatuře 

jsou nejčastěji tyto převodovky označovány jako DCT (Dual Clutch Transmission). Běžně se 

však tohle označení většinou nepoužívá (neodborná literatura) a místo něj jsou používány 

názvy od daných výrobců/automobilek. [1], [2], [3] 

 

Tabulka 1: Pojmenování DTC převodovek jednotlivých automobilek [4], [5] 

Název Automobilka 

DSG Škoda, SEAT, Volkswagen 

LDF Lamborghini 

S-Tronic Audi 

PKD Porsche 

DKG BMW 

PowerShift Ford, Volvo, Chrysler, Mitsubishi 

DCT HYUNDAI, Kia, Nissan 

G-DCT Mercedes 

EDC Renault 

Alfa TCT Alfa Romeo, Fiat 

 

Většina moderních DCT převodovek je vyvíjena ve spolupráci daných automobilek a 

jednotlivých výrobců (Magneti Marelli, BorgWarner, Magna PT, ZF Group a další). [4], [5] 

 

1.1 KONSTRUKCE A PRINCIP 

Dvoutoké převodovky poměrně efektivně kloubí přednosti převodovek manuálních a 

tradičních automatických. Díky jejich efektivitě, která je mírně nižší než u převodovek 

manuálních a možnosti řazení bez přerušení toku točivého momentu od pohonné jednotky (tj. 

řazení pod zátěží) se stali nejrozšířenějším typem automatických převodovek v Evropě. 

Z konstrukčního hlediska se jedná o dvě paralelní manuální převodovky s cloněnou 

synchronizací doplněné buď o dvojitou suchou spojku (DDCT) nebo mokrou lamelovou 

spojku (WDCT). DDCT jsou spíše vhodnější pro vozy s menším točivým momentem, protože 

samotné spojkové kotouče chlazeny olejem. Hlavní výhodou DDCT oproti WDCT je ale 

jejich jednoduchost, kompaktnost, nízká hmotnost, a především vyšší účinnost. I přesto jsou 

dnes spíše upřednostňovány DDCT, a to díky jejich větší odolnosti v reálném provozu. 

Samotná převodovka je vždy tvořena dvěma koncentricky uloženými vstupními hřídeli a 
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jedním či více výstupními hřídeli. Aby bylo dosaženo možnosti řazení pod zátěží, je potřeba 

zajistit, aby byla ozubené kola lichých rychlostních stupňů umístěna na jedné vstupní hřídeli, 

nejčastěji plné a ozubená kola sudých rychlostních stupňů na druhé vstupní hřídeli, a to 

nejčastěji duté. S tímto uspořádáním se pojí jedna nevýhoda, a to že nelze přeskakovat 

jednotlivé rychlostní stupně bez toho, aniž by došlo k přerušení točivého momentu od 

pohonné jednotky. [1], [7] 

Samotné řazení je podobné jako u manuálních synchronizovaných převodovek. Poněvadž se 

ale jedná o převodovku automatickou, tak je řazení realizováno pomocí hydraulického 

okruhu, který je ovládán řídící jednotkou (ECU). Pro správný provoz je také zapotřebí snímat 

otáčky obou vstupních hřídelí. Řazení dvoutoké převodovky z pozice řidiče stejné, jako u 

tradiční automatické převodovky, a to pomocí voliče jízdních režimů. Dle zvoleného režimu 

probíhá řazení jednotlivých rychlostních stupňů buď automaticky, nebo manuálně řidičem. 

V případě manuálního režimu řidič provádí přeřazení pomocí samotného voliče nebo pomocí 

pádel pod volantem (pokud je jimi vozidlo vybaveno). [1], [2], [6] 

Princip řazení prvních dvou rychlostních stupňů bude popsán na 6DCT (obrázek 1). Jedná se 

o dvoutokou šestistupňovou převodku využívanou ve voze Hyundai Veloster první generace. 

Při rozjezdu dojde k zařazení prvního a druhého rychlostního stupně. V momentě, kdy řidič 

sešlápne plynový pedál, tak dojde k sepnutí první spojky a vozidlo se rozjíždí.  Jakmile se 

začnou otáčky motoru přibližovat otáčkám řadícím, dojde k postupnému spínání druhé 

spojky, tudíž zařazení druhého rychlostního stupně a zároveň se začne rozepínat první spojka. 

Za předpokladu, že se vozidlo rozjíždí z klidu, tak je zapotřebí začít se spínáním druhé spojky 

o něco dříve, aby byla dutá vstupní hřídel uvedena do pohybu a tím zajištěno rychlé řazení. 

Při rozepínání první spojky také dojde k vyřazení prvního rychlostního stupně. Jakmile je 

první spojka plně rozeplá a druhá plně sepnutá, tak je možno předřadit třetí rychlostní stupeň. 

Řazení dalších rychlostních stupňů probíhá obdobně, jenom doby spínání či rozepínání spojek 

se liší v závislosti na otáčkách obou vstupních hřídelů. Pokud řidič začne prudce brzdit, tak 

dojde k postupnému podřazování, protože vzhledem ke konstrukčnímu provedení nelze 

přeskakovat rychlostní stupně. [1], [6] 
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Obr. 1 Schéma převodovky 6DCT se suchou spojkou [6] 

 

1.2 DSG VAG 

Jedná se o dvoutokou převodovku vyvinutou koncernem Volkswagen ve spolupráci se 

společností BorgWarner.  Samotná zkratka označující tyto dvoutoké převodovky má jak 

německý význam (Direktschaltgetriebe), tak i anglický (Direct Shift Gearbox). První sériově 

vyráběná DSG převodovka byla použita ve vozech VW Golf (verze R32 MK4) a Audi TT 

(pouze s motorem VR6) a měla šest rychlostních stupňů. V roce 2013 byl oznámen vývoj 

desetistupňové varianty DQ511, ale nakonec byl její vývoj ukončen. Aktuálně vyráběné DSG 

převodovky a jejich deriváty (S-tronic a LDF) mají buď šest nebo sedm rychlostních stupňů a 

jsou schopny přenést až 600 Nm. Jsou vyráběny varianty jak pro příčné (DQ), tak podélné 

(DL) uložení, a to buď s mokrou nebo suchou spojkou. Dále existují dvě hybridní varianty, a 

to šestistupňová DQ400e a sedmistupňová DQ200e. Druhá varianta byla použita ve voze VW 

Jetta určeném pro americký trh, nyní se však již nevyrábí. [3], [8], [9], [10], [11] 
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1.2.1 DQ250 

Jedná se o první sériově používanou šestistupňovou dvoutokou převodovku s mokrou 

spojkou, která byla postupem času nahrazena variantami DQ200 a DQ381. Hlavními důvody 

jejího nahrazení byla vysoká cena, a to jak samotné převodovky, tak i její údržby. Jak už z 

názvu vypovídá, tak se jedná o příčně uloženou převodovku, která je schopna přenést točivý 

moment do 250 Nm. To ovšem platilo pro prvotní verze. Poslední verze byly schopny přenést 

točivý moment až 400 Nm (ve většině případů softwarově omezeno na 350 Nm) a 

umožňovaly pohon všech kol. V případě předního náhonu (DQ250-6F) váží 94 kg a v případě 

pohonu všech kol (DQ250-6Q) 109 kg. Přehled převodových poměrů je uveden v tabulce 2. 

[3], [12], [13] 

Tabulka 2: Jednotlivé převodové poměry DQ250-6F 02E [15] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 if1 if2 iR 

3,461 2,050 1,300 0,881 0,914 0,738 4,059 3,136 3,990 

 

Ze schématu na obrázku 2 je patrné, že se jedná o kompaktní provedení s třemi předlohovými 

hřídeli.  
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Obr. 2 Schéma převodovky DQ250-6F 02E s mokrou spojkou [14] 

 

1.2.2 DQ200 

Jedná se o sedmistupňovou dvoutokou převodovku. Cílem této převodovky bylo nahradit 

DQ250, a to u méně výkonných motorizací. Tato převodovka je vybavena suchou spojkou a 

je schopna přenést točivý moment až 250 Nm. Uložena je příčně a je vhodná pro pohon 

přední nápravy. Díky své konstrukci a absenci mokrých spojek váží pouze 70 kg. Přehled 

převodových poměrů je uveden v tabulce 3.  [12], [16] 

Tabulka 3: Jednotlivé převodové poměry DQ200-7F 0AM [17] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,500 2,273 1,531 1,122 1,176 0,951 0,795 4,437 3,227 4,170 

 

Ze schématu na obrázku 3 je patrné, že se jedná o kompaktní provedení s třemi předlohovými 

hřídeli. Na rozdíl od DQ250 je provedení zpětného chodu značně kompaktnější. 
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Obr. 3 Schéma převodovky DQ200-7F 0AM se suchou spojkou [18] 

 

1.2.3 DQ381 

Jedná se o modernizovanou sedmistupňovou dvoutokou převodovku DQ380 určenou pro 

výkonnější vozy. Obdobně jako DQ250 je vybavena mokrými spojkami, ovšem oproti ní je 

schopna přenést točivý moment až 420 Nm. Jedná se o příčně uloženou převodovku 

umožňující pohon přední nápravy (DQ381-7F) nebo pohon všech kol (DQ381-7A). Váha 

činní 85 kg. Přehled převodových poměrů je uveden v tabulce 4. [19] 
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Tabulka 4: Jednotlivé převodové poměry DQ381-7A 0GC 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,400 2,750 1,767 0,925 0,705 0,755 0,635 4,813 3,667 2,900 

 

Ze schématu na obrázku 4 je patrné, že se jedná o kompaktní provedení, a to na rozdíl od 

předešlých jen se dvěma předlohovými hřídeli. Toho bylo docíleno využitím ozubeného kola 

druhého převodového stupně jako pastorku pro zpětný chod. 

 

Obr. 4 Schéma převodovky DQ381-7A 0GC s mokrou spojkou [18] 

 

1.2.4 DQ400E 

Jedná se o hybridní šestistupňovou dvoutokou převodovku schopnou přenést až 400 Nm. Je 

vybavena třemi mokrými spojkami, a to dvě pro převodovku a jednu pro elektromotor. 

Maximální výkon hybridního modulu činní 75 kW, maximální krátkodobí točivý moment 330 
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Nm a dlouhodobí 170 Nm. Samotný hybridní modul váží 34 kg a převodovka 93 kg. Opět se 

jedná o příčně uloženou převodovku s možností náhonu přední nápravy (DQ400e-6F) nebo 

všech kol (DQ400e-6A). Přehled převodových poměrů je uveden v tabulce 5.  [20] 

Tabulka 5: Jednotlivé převodové poměry DQ400e-6A 0DD 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 if1 if2 iR 

3,500 2,727 1,852 1,020 1,023 0,840 3,077 4,000 2,864 

 

Ze schématu na obrázku 5 je patrné, že se jedná o stejné provedení jako u DQ381. Hlavní 

rozdíl je v přívodu točivého momentu, kdy lze využívat plný potenciál této převodovky jak se 

spalovacím motorem, tak s elektromotorem. 

 

Obr. 5 Schéma převodovky DQ400e-6A 0DD s mokrou spojkou [18] 

 

1.2.5 DQ500 

Jedná se o sedmistupňovou dvoutokou převodovku určenou pro vozy s velkým točivým 

momentem. Je schopna přenést točivý moment až 600 Nm, přičemž je vhodná pro příčné 
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uložení a pohon přední nápravy nebo všech kol. Poněvadž je určená pro velké točivé 

momenty, tak je doplněna o mokré spojky. Přehled převodových poměrů je uveden v tabulce 

6. [3], [21] 

Tabulka 6: Jednotlivé převodové poměry DQ500 OBH (MYG) [21] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,562 2,526 1,586 0,938 0,722 0,688 0,574 4,733 3,944 2,264 

 

Ze schématu na obrázku 6 je patrné, že se jedná o stejné provedení jako u DQ381. Hlavní 

rozdíl je v rozdílných převodových poměrech a použitém materiálu. 

 

Obr. 6 Schéma převodovky DQ500 OBH s mokrou spojkou [22][18] 

1.2.6 DL501 

Jedná se o podélně uloženou sedmistupňovou dvoutokou převodovku určenou pro vozy Audi. 

Je určena pro pohon všech kol a je schopna přenést točivý moment až 550 Nm. Vzhledem 
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k vysokému maximálnímu točivému momentu je doplněna o mokré spojky. Přehled 

převodových poměrů je uveden v tabulce 7. [23] 

Tabulka 7: Jednotlivé převodové poměry DL501 0B5 [23] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 iR 

3,692 2,150 1,406 1,025 0,787 0,625 0,519 4,093 2,944 

 

Ze schématu na obrázku 7 je patrné, že se jedná o provedení s jednou hlavní předlohovou 

hřídelí, na jehož výstupu bývá upevněn mezinápravový diferenciál. Dále je zde předlohová 

hřídel pro vložené kolo zpětného chodu. Hlavní rozdíl oproti předchozím je v poměrně větší 

délce, a tím absence možnosti jejího příčného uložení. 

 

Obr. 7 Schéma převodovky DL501 0B5 s mokrou spojkou [24][18] 

 

1.2.7 DL800 

Jedná se o ojediněle využívanou sedmistupňovou dvoutokou převodovku vhodnou pro vozy 

s velkým točivým momentem (600+ Nm). Aktuálně je pouze využívaná ve voze Audi R8 

(Type 4S) s pohonem všech kol, kde je podélně uložena. Přehled převodových poměrů je 

uveden v tabulce 8. [3], [25] 

Tabulka 8: Jednotlivé převodové poměry DL800 [26] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,133 2,588 1,958 1,244 0,979 0,976 0,841 4,458 3,588 2,647 
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Ze schématu na obrázku 8 je patrné, že se principiálně jedná o DQ381. Hlavním rozdílem je 

zdvojení koncového převodu. V případě prvního vývodu se jedná o podobné provedení jako u 

DQ381 pro pohon přední nápravy. Druhý koncový převod byl vtěsnán do prostoru mezi 

ozubenými koly čtvrtého a pátého převodového stupně, respektive třetího a šestého. Tento 

výstup slouží k pohonu zadní nápravy, přičemž díky uložení motoru s převodovkou je tok 

momentu v obou případech směrem doleva. 

 

Obr. 8 Schéma převodovky DL800 s mokrou spojkou [27][18] 

1.3 PORSCHE PKD 

Aktuálním výrobcem převodovek nesoucí označení PKD je německá společnost ZF 

Friedrichshafen. Tyto převodovky ovšem nenajdeme pouze ve vozech jako je Panamera či 

918 Spyder, ale také ve vozech Bentley Continental a Flying Spur. Základ tvoří dvě dvoutoké 

převodovky, a to sedmistupňová a osmistupňová. Hlavním rozdílem mezi oběma variantami 
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je poměrně dobrá kompaktnost osmistupňové varianty, díky které ji lze doplnit o hybridní 

modul, a přesto zachovat obdobné rozměry jak u sedmistupňové. [28], [29], [30] 

 

1.3.1 ZF 7DT 

Jedná se o sedmistupňovou dvoutokou převodovku s mokrou spojkou. Tato převodovka je 

určena pro podélné uložení, a to buď v přední části vozu (7DT45FL) nebo zadní 

(7DT45HL(A), 7DT70HL(A), 7DT75(A)). Označení (A) značí pohon všech kol. Maximální 

točivé momenty jsou uvedeny v tabulce 9 a přehled převodových poměrů jednotlivých 

provedení je uveden v tabulce 10. [28] 

Tabulka 9: Maximální točivé momenty jednotlivých verzí [28] 

Verze Maximální točivý moment 

[-] [Nm] 

7DT45FL 390 

7DT45HL(A) 450 

7DT70HL(A) 700 

7DT75(A) 525 nebo 750 

 

Tabulka 10: Převodové poměry vybraných verzí ZF 7DT [31], [32], [33] 

Jednotlivé převodové poměry 7DT45HL(A) 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,910 2,290 1,650 1,300 1,080 0,880 0,620 3,250 3,250 3,550 

Jednotlivé převodové poměry 7DT70HL(A) 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,910 2,290 1,580 1,180 0,940 0,790 0,620 3,090 3,090 3,550 

Jednotlivé převodové poměry 7DT75(A) 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

5,970 3,310 2,010 1,370 1,000 0,810 0,590 3,310 3,150 4,570 

 

Ze schématu na obrázku 9 je patrné, že se principiálně jedná o DL501. Hlavním rozdílem 

přivedení točivého momentu na příslušné nápravy. Obdobně jako u DL501 je řešen jeden 

z výstupů, ovšem zde pouze na přední nápravu. Směr toku momentu tohoto výstupu je 

způsoben uložením motoru s převodovkou. Druhý výstup je řešen stálým převodem, který byl 

doplněn mezi ozubená kola druhého a šestého převodového stupně. 
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Obr. 9 Schéma převodovky 7DT45HL(A) a 7DT70HL(A) s mokrou spojkou [28] 

[18] 

1.3.2 ZF 8DT 

Jedná se o osmistupňového nástupce ZF 7DT. Je určena pro podélné uložení v přední části 

vozu, ale díky kompaktnější konstrukci oproti předchůdci může být doplněna o hybridní 

modul s krátkodobým maximálním výkonem 100 kW a točivým momentem 400 Nm. V obou 

případech umožňuje pohon všech kol, nebo zadní nápravy. Je dodávána ve třech variantách, 

co se maximálního točivého momentu týká, přičemž ta nejvyšší je schopna přenést až 1000 

Nm. Přehled převodových poměrů její nejvyšší varianty uveden v tabulce 11. [34], [35] 

Tabulka 11: Jednotlivé převodové poměry 8DT100HL(A)  [36] 

i1 i2 i3 i4 i5 

5,966 3,235 2,083 1,420 1,054 

i6 i7 i8 if iR 

0,841 0,678 0,534 3,360 5,220 

 

Ze schématu na obrázku 10 je patrné, že se o poměrně komplexní řešení. Tři ze šesti pastorků 

jsou využity pro více jak jeden převodový stupeň. Ve výsledku se jedná o poměrně kompaktní 
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provedení se třemi předlohovými hřídeli. Stálý převod je umístěn ve středu převodovky. Díky 

tomu je zatížení působící na hřídele a ložiska rovnoměrně rozložené. Obdobně jako u DQ400e 

lze využít plný potenciál této převodovky jak se spalovacím motorem, tak elektrickým. 

 

Obr. 10 Schéma převodovky 8DT100HL(A) s mokrou spojkou [37][18] 

 

1.4 MAGNA PT  

Společnost Getrag byla společně s koncernem VW jedním z největších dodavatelů 

dvoutokých převodovek, ovšem v roce 2015 byla odkoupená společností Magna PT. Jejich 

dvoutoké převodovky lze nalézt ve vozech značek Ford, Volvo, Renault, Mitsubishi, 

Mercedes-Benz, BMW, Ferrari, u koncernu GM a dalších. Ve svém portfoliu mají 

převodovky vhodná jak pro podélné uložení, tak i příčné. První číslo značí počet převodových 

stupňů. Poslední trojčíslí značí maximální točivý moment, pro který byly původně vyvinuty. 

V případě DCT se jedná o provedení vhodné pro příčné uložení, u DCL zase podélné. Pokud 

se ovšem jedná o hybridní provedení jednoho z předešlých typů, tak je C nahrazeno 

písmenem H. Přehled maximálních točivých momentů a počtu převodových stupňů pro 

jednotlivé převodovky je uveden v tabulce 12. Dále je uveden přehled převodových poměrů 

vybraných převodovek tohoto výrobce, a to v tabulce 13. [4], [38] 
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Tabulka 12: Seznam jednotlivých převodovek Magna PT a jejich základní parametry [38], [39], [40], 

[41], [42], [43], [44], [47], [48], [49], [50]  

Verze Počet převodových stupňů Maximální točivý moment 

6DCT150 6 190 Nm  

6DCT200 6 230 Nm  

6HDT200* 6 230 Nm  

6DCT250 6 250 Nm  

6DCT450 6 450 Nm  

6DCT470 6 470 Nm  

7DCT300 7 320 Nm  

7HDT300 7 320 Nm  

7DCT400 7 400 Nm  

7HDT400 7 400 Nm  

7DCT500 7 560 Nm  

7DCI600 7 600 Nm  

7DCL750 7 750 Nm  

8DCL900 8 900 Nm  

 

Tabulka 13: Převodové poměry vybraných verzí převodovek Magna PT [41], [43], [44], [47], [49] 

6DTC250 se suchou spojkou 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,917 2,429 1,595 1,135 0,867 0,702 - 4,105 - 3,508 

7DCT300 s mokrou spojkou 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

4,154 2,450 1,393 0,975 0,755 0,675 0,547 3,789 - 3,357 

6DCT450 s mokrou spojkou 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,818 2,150 1,407 1,029 0,810 0,662 - 3,933 - 3,603 

6DCT470 s mokrou spojkou 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,818 2,095 1,345 0,970 0,756 0,613 - 4,050 - 4,011 

7DCL750 s mokrou spojkou 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,397 2,186 1,626 1,285 1,029 0,839 0,634 3,667 - 2,790 
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Na obrázku 11 je uvedené schéma převodovky 6DCT150. Jedná se o nejlevnější provedení 

dvoutoké převodovky, a to od všech výrobců. Cílem této převodovky byla možnost nabídnout 

nejrozšířenější typ automatické převodovky na Evropském trhu, a to pro ty nejlevnější vozy. 

Provedením se jedná o kompaktní převodovku vhodnou pro příčné uložení využívající pouze 

dvou předlohových hřídelí. 

 

Obr. 11 Schéma převodovky 6DCT150 s mokrou spojkou [51] 

Na obrázku 12 je uvedené schéma převodovky 6DCT200. Jedná se o kompaktní provedení se 

dvěma předlohovými hřídeli. Raritou této převodovky je poměrně nezvyklé uložení 

ozubeného kola prvního stupně, které je otočně uloženo na části ozubeného kola čtvrtého 

převodového stupně, v důsledku čehož dochází k pohonu plného vstupního hřídele. Díky 

tomu je docíleno poměrně rychlého přeřazení mezi prvním a druhým převodovým stupněm. 
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Obr. 12 Schéma převodovky 6DCT200 s mokrou spojkou [52] 

 

Na obrázku 13 je uvedené schéma převodovky 6DCT250. Principiálně se jedná o obdobu 

konkurenční převodovky DQ381. Na rozdíl od ní má o jeden převodový stupeň méně. Dále se 

liší zdvojením ozubeného kola druhého převodového stupně, respektive pastorku zpětného 

chodu. 
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Obr. 13 Schéma převodovky 6DCT250 se suchou spojkou [53] 

Na obrázku 14 je uvedené schéma převodovky 7DCT300. Jedná se o obdobu 6DCT250, která 

má o jeden převodový stupeň navíc. 
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Obr. 14 Schéma převodovky 7DCT300 s mokrou spojkou [54] 

Na obrázku 15 je uvedené schéma převodovky 7HDT300. Jedná se o hybridní provedení 

předešlé převodovky. Hlavním rozdílem oproti konkurenčním převodovkám je implementace 

hybridního modulu. Ten je přes vlastní soukolí vyveden na ozubené kolo šestého 

převodového stupně. Díky tomu je v režimu jízdy s oběma pohony schopen lépe pokrýt oblast 

nejčastěji využívaných převodových stupňů. Další výhodou je, že výsledná převodovka je 

stejně dlouhá jako její nehybridní verze. Tok točivého momentu popsaného na schéma je pro 

režim pohonu oběma pohonnými jednotkami. V případě nabíjení by došlo k reverzaci 

modrého toku. Při plně elektrické jízdě by byl realizován tok točivého momentu znázornění 

modrou čarou a jejich společnou částí. 
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Obr. 15 Schéma hybridní převodovky 7HDT300 s mokrou spojkou [55] 

1.5 HYUNDAI  

Dvoutoké převodovky určené pro vozy Hyundai a Kia jsou, jak vyvíjeny, tak i vyráběny 

dceřinými společnostmi Hyundai Motor Group. Přesněji se jedná o dvě šestistupňové, dvě 

sedmistupňové a jednu osmistupňovou verzi. [56] 
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1.5.1 D6GF1 

Jedná se o šestistupňovou dvoutokou převodovku vhodnou pro příčné uložení. Je schopna 

přenést točivý moment až 216 Nm a váží 70,8 kg (bez náplně). Poněvadž je určena pro méně 

výkonné motorizace, tak je vybavena suchými spojkami. Přehled převodových poměrů je 

uveden v tabulce 14. [56] 

Tabulka 14: Jednotlivé převodové poměry D6DF1  [56] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 if1 if2 iR 

3,615 1,955 1,303 0,943 0,939 0,743 4,813 3,667 4,531 

 

Ze schématu na obrázku 16 je patrné, že se jedná o kompaktní převodovku využívající tři 

předlohové hřídele. 

 
Obr. 16 Schéma převodovky D6DF1 se suchou spojkou [57] 
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1.5.2 D6F27H 

Jedná se o modifikovanou verzi D6GF1 doplněnou o hybridní modul. Její hmotnost (bez 

náplní a s hybridním modulem) činí 106,1 kg. Přehled převodových poměrů je uveden 

v tabulce 15. [56] 

Tabulka 15: Jednotlivé převodové poměry D6DF27H  [56] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 if1 if2 iR 

3,867 2,217 1,371 0,930 0,956 0,767 4,438 3,227 5,351 

 

1.5.3 D7F22 

Jedná se o sedmistupňovou dvoutokou převodovku vhodnou pro příčné uložení a pohon 

přední nápravy. Hmotnost bez náplní činí 70,8 kg a je schopna přenést točivý moment až 216 

Nm, proto je také vybavena suchými spojkami. Přehled převodových poměrů je uveden 

v tabulce 16. [56]  

Tabulka 16: Jednotlivé převodové poměry D7DF22 [57] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,813 2,261 1,957 1,073 0,837 0,902 0,756 4,867 3,650 5,101 

 

1.5.4 D7F34 

Jedná se o sedmistupňovou dvoutokou převodovku vhodnou pro příčné uložení a pohon 

přední nápravy nebo všech kol. I když je schopna přenést točivý moment až 333 Nm, tak je 

stále vybavena suchými spojkami, díky čemuž váží pouze 79,8 kg. Přehled převodových 

poměrů je uveden v tabulce 17. [56], [59] 

Tabulka 17: Jednotlivé převodové poměry D7DF34 pro vůz Kia K5 (JF)  [56], [60] 

i1 i2 i3 i4 i5 i6 i7 if1 if2 iR 

3,786 2,261 1,957 1,023 0,778 0,837 0,681 4,286 3,158 5,074 

 

1.5.5 D8F48W 

Jedná se o osmistupňovou dvoutokou převodovku vhodnou pro příčné uložení a pohon přední 

nápravy nebo všech kol. Je schopna přenést točivý moment až 471 Nm. Poněvadž je určena 

pro výkonnější motorizace, tak je doplněna jako jediná o mokré spojky. Přehled převodových 

poměrů je uveden v tabulce 18. [56] 
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Tabulka 18: Jednotlivé převodové poměry D8DF48W pro vůz Hyundai Veloster N  [56], [61] 

i1 i2 i3 i4 i5 

3,714 2,261 2,174 1,621 0,927 

i6 i7 i8 if iR 

0,767 0,878 0,698 3,800 3,697 
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2 KONCEPČNÍ NÁVRH 
Pro účely koncepčního návrhu bylo vybráno vozidlo Mazda MX-5 ND, a to přesněji jeho 

modernizovaná verze, jejíž výroba započala v roce 2018. Jedná se o vůz kategorie roadster, 

který je v některých lokalitách spíše známý jako Miata. V rámci výpočtů bylo uvažováno 

provedení s pevnou střechou a zážehovým čtyřválcem o objemu 2,0 litru. Dále byly také 

stanoveny dvě okrajové situace, a to rozjezd ve stoupání 14 % (trasa Křtiny Březina po silnici 

II/373) a ekonomická jízda po dálnici rychlostí 130 km/h. [62], [63] 

 

2.1 PARAMETRY VOZIDLA 

Jedná se o sportovní vůz dodávaný s klasickou koncepcí pohonu. Standartně je dodáván 

s jedním ze dvou zážehových čtyřválcových motorů, a to o objemu 1,5 nebo 2,0 litru. 

V závislosti na trhu je vybaven šestistupňovou manuální převodovkou nebo šestistupňovou 

planetou převodovkou doplněnou o hydrodynamický měnič, přičemž obě převodovky jsou 

vyvíjeny Mazdou. [63] 

Tabulka 19 Základní parametry vozidla [62], [64] 

Pohotovostní hmotnost 𝑚𝑝ℎ = 1073 𝑘𝑔 

Provozní hmotnost 𝑚𝑝ℎ_ř = 1130 𝑘𝑔 

Maximální hmotnost 𝑚𝑚𝑎𝑥 = 1305 𝑘𝑔 

Maximální výkon 𝑃𝑚𝑎𝑥 = 135 𝑘𝑊 

Otáčky při maximálním výkonu 𝑛𝑃𝑚𝑎𝑥 = 7000 𝑚𝑖𝑛−1 

Maximální kroutící moment 𝑀𝑚𝑎𝑥 = 205 𝑁𝑚 

Otáčky při maximálním točivém momentu 𝑛𝑀𝑚𝑎𝑥 = 4000 𝑚𝑖𝑛−1 

Zrychlení z 0 na 100 km/h 6,3 s 

Koeficient odporu vzduchu 𝑐𝑥 = 0,35 

Čelní plocha 𝑆𝑥 = 1,78 𝑚2 

Rozměr pneumatik 205/45 R17 

Tlak v pneumatikách 𝑝𝑝𝑛𝑒𝑢 = 2,20 𝑏𝑎𝑟 

Dynamický poloměr kola 
𝑟𝑑𝑦𝑛 =

1,882

2 ∗ 𝜋
≅ 0,30 𝑚 
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2.2 JÍZDNÍ ODPORY VOZIDLA 

Aby bylo možné určit jednotlivé převodové stupně, tak je zapotřebí nejprve určit jednotlivé 

jízdní odpory, pomocí nichž lze určit hnací sílu pro obě vzorové situace. Tato kapitola a její 

podkapitoly byly zpracovány pomocí [65]. 

∑ 𝐹𝐻 = 𝑂𝑓 + 𝑂𝑣𝑧𝑑 + 𝑂𝑠𝑡 + 𝑂𝑎 [𝑁] (1)  

𝐹𝐻 − 𝑣ý𝑠𝑙𝑒𝑑𝑛á ℎ𝑛𝑎𝑐í 𝑠í𝑙𝑎 [𝑁]  

𝑂𝑓 − 𝑜𝑑𝑝𝑜𝑟 𝑣𝑎𝑙𝑒𝑛í 𝑘𝑜𝑙 [𝑁] 

𝑂𝑣𝑧𝑑 − 𝑜𝑑𝑝𝑜𝑟 𝑣𝑧𝑑𝑢𝑐ℎ𝑢 [𝑁] 

𝑂𝑠𝑡 − 𝑜𝑑𝑝𝑜𝑟 𝑠𝑡𝑜𝑢𝑝á𝑛í [𝑁] 

𝑂𝑎 − 𝑜𝑑𝑝𝑜𝑟 𝑝𝑟𝑜𝑡𝑖 𝑧𝑟𝑦𝑐ℎ𝑙𝑒𝑛í [𝑁] 

 

2.2.1 ODPOR VALENÍ KOL 

Je způsoben interakcí pneumatiky s vozovkou, a to zejména třením v pneumatice při její 

deformaci, přisáváním běhounu k vozovce, ztrátami v důsledku tření mezi pneumatikou a 

vozovkou při jejím odvalování a ztrátami v ložiscích.  

𝑂𝑓 = 𝐹𝐺 ∗ 𝑐𝑜𝑠𝛼 ∗ 𝑓 = 𝑚 ∗ 𝑔 ∗ 𝑐𝑜𝑠𝛼 ∗ 𝑓 [𝑁] (2)  

𝐹𝐺 − 𝑡íℎ𝑜𝑣á 𝑠í𝑙𝑎 [𝑁] 

𝛼 − úℎ𝑒𝑙 𝑠𝑘𝑙𝑜𝑛𝑢 𝑣𝑜𝑧𝑜𝑣𝑘𝑦 [°] 

𝑓 − 𝑠𝑜𝑢č𝑖𝑛𝑖𝑡𝑒𝑙 𝑜𝑑𝑝𝑜𝑟𝑢 𝑣𝑎𝑙𝑒𝑛í [−] 

𝑚 − ℎ𝑚𝑜𝑡𝑛𝑜𝑠𝑡 𝑣𝑜𝑧𝑖𝑑𝑙𝑎 [𝑘𝑔] 

Pro první případ je uvažována maximální hmotnost vozidla a stoupání 14 % 

𝑂𝑓_0 = 𝑚𝑚𝑎𝑥 ∗ 𝑔 ∗ 𝑐𝑜𝑠𝛼 ∗ 𝑓 = 1305 ∗ 9,81 ∗ cos(8°) ∗ 0,01 = 126,731 𝑁  

Při jízdě po dálnici je uvažována provozní hmotnost a maximální skon dálnic v ČR, a to 6 % 

𝑂𝑓_130 = 𝑚𝑝ℎ_ř ∗ 𝑔 ∗ 𝑐𝑜𝑠𝛼 ∗ 𝑓 = 

= 1030 ∗ 9,81 ∗ cos(3,5°) ∗ (0,005 +
1

2,2
∗ (0,01 + 0,0095 ∗ (

130

100
)

2

) = 186,300 𝑁 
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2.2.2 ODPOR VZDUCHU 

Je způsoben ztrátami vzniklými prouděním vzduchu kolem vozidla. Největší vliv na tyto 

ztráty má tvar vozidla, čelní plocha vozu, rychlost vozidla a hustota okolního vzduchu. Pro 

účely výpočtu je uvažováno bezvětří a hustota vzduchu 𝜌 = 1,199 𝑘𝑔 ∗ 𝑚−3.  

𝑂𝑣𝑧𝑑 = 𝑝𝑑 ∗ 𝑐𝑥 ∗ 𝑆𝑥 =
1

2
∗ 𝜌 ∗ 𝑣2 ∗ 𝑐𝑥 ∗ 𝑆𝑥 [𝑁] 

(3)  

𝑝𝑑 − 𝑑𝑦𝑛𝑎𝑚𝑖𝑐𝑘ý 𝑡𝑙𝑎𝑘 𝑣𝑧𝑑𝑢𝑐ℎ𝑢 [𝑃𝑎] 

𝑐𝑥 − 𝑠𝑜𝑢č𝑖𝑛𝑖𝑡𝑒𝑙 𝑜𝑑𝑝𝑜𝑟𝑢 𝑣𝑧𝑑𝑢𝑐ℎ𝑢 [−] 

𝑆𝑥 − č𝑒𝑙𝑛í 𝑝𝑙𝑜𝑐ℎ𝑎 𝑣𝑜𝑧𝑖𝑑𝑙𝑎 [𝑚2] 

𝜌 − ℎ𝑢𝑠𝑡𝑜𝑡𝑎 𝑣𝑧𝑑𝑢𝑐ℎ𝑢 [𝑘𝑔 ∗ 𝑚−3] 

𝑣 − 𝑟𝑦𝑐ℎ𝑙𝑜𝑠𝑡 𝑣𝑜𝑧𝑖𝑑𝑙𝑎 [𝑚 ∗ 𝑠−1] 

𝑂𝑣𝑧𝑑_130 =
1

2
∗ 1,199 ∗ (

130

3,6
)

2

∗ 0,35 ∗ 1,78 = 487,034 𝑁 
 

 

2.2.3 ODPOR STOUPÁNÍ 

Jedná se o průmět tíhy vozidla, přesněji o složku, která je rovnoběžná s vozovkou. 

𝑂𝑠𝑡 = 𝐹𝐺 ∗ 𝑠𝑖𝑛𝛼 = 𝑚 ∗ 𝑔 ∗ 𝑠𝑖𝑛𝛼 [𝑁] (4)  

Pro první případ je uvažována maximální hmotnost vozidla a stoupání 14 % 

𝑂𝑠𝑡_0 = 𝑚𝑚𝑎𝑥 ∗ 𝑔 ∗ 𝑠𝑖𝑛𝛼 = 1305 ∗ 9,81 ∗ sin(8°) = 1,781 𝑘𝑁  

Při jízdě po dálnici je uvažována maximální skon dálnic v ČR, a to 6 % 

𝑂𝑠𝑡_130 = 𝑚𝑚𝑎𝑥 ∗ 𝑔 ∗ 𝑠𝑖𝑛𝛼 = 1305 ∗ 9,81 ∗ sin(3,5°) = 781,280 𝑁  

 

2.2.4 ODPOR ZRYCHLENÍ 

Pro účely výpočtu je využit zjednodušený vzorec.  

𝑂𝑎 = 𝑚 ∗ 𝛿 ∗ 𝑎 [𝑁] (5)  

𝑚 − ℎ𝑚𝑜𝑡𝑛𝑜𝑠𝑡 𝑣𝑜𝑧𝑖𝑑𝑙𝑎 [𝑘𝑔] 

𝛿 − 𝑠𝑜𝑢č𝑖𝑛𝑖𝑡𝑒𝑙 𝑟𝑜𝑡𝑎č𝑛í𝑐ℎ ℎ𝑚𝑜𝑡 [−] 

𝑎 − 𝑧𝑟𝑦𝑐ℎ𝑙𝑒𝑛í [𝑚 ∗ 𝑠−2] 
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Při rozjezdu je uvažován součinitel rotačních hmot 𝛿 = 1,4 a zrychlení  𝑎 = 4,41 𝑚 ∗ 𝑠−2, 

přičemž se vůz bude rozjíždět na plný plyn. 

𝑂𝑎_0 = 𝑚𝑚𝑎𝑥 ∗ 𝛿 ∗ 𝑎 = 1305 ∗ 1,4 ∗ 4,41 = 8,057 𝑘𝑁  

 

2.2.5 POŽADOVANÁ HNACÍ SÍLA 

Nyní lze určit požadovanou hnací sílu pro případ rozjezdu, tak i pro jízdu po dálnici 

𝐹𝐻_0 = 𝑂𝑓_0 + 𝑂𝑣𝑧𝑑_0 + 𝑂𝑠𝑡_0 + 𝑂𝑎_0 = 126,731 + 0 + 1781 + 8057 = 9,965 𝑘𝑁  

𝐹𝐻_130 = 𝑂𝑓_130 + 𝑂𝑣𝑧𝑑_130 + 𝑂𝑠𝑡_130 + 𝑂𝑎_130 = 186,300 + 487,034 + 781,280 + 0 = 

            = 1,455 𝑘𝑁 

 

 

2.3 VÝPOČET KRAJNÍCH PŘEVODOVÝCH STUPŇŮ 

Aby se bylo vozidlo schopno rozjet při předem definovaných podmínkách, tak musí být 

točivý moment od motoru dostatečně znásoben, a proto musí být celková násobnost točivého 

momentu od motoru na první převodový stupeň minimálně 

𝑖1_𝑐𝑒𝑙𝑘
′ =

𝐹𝐻_0 ∗ 𝑟𝑑𝑦𝑛

𝑀𝑚𝑎𝑥
=

9965 ∗ 0,30

205
= 14,560 

(6)  

Poslední převodový stupeň primárně slouží k ekonomické a komfortní jízdě po dálnici 

rychlostí 130 km/h, tudíž maximální povolenou rychlostí na dálnicích v České republice. 

Poněvadž je u této motorizace maximální točivý moment při poměrně vysokých otáčkách, tak 

jsou provozní otáčky voleny s dostatečnou rezervou. Pro tyto účely volím 𝑛130 =
2600 𝑚𝑖𝑛−1 

𝑖𝑝𝑜𝑠𝑙_𝑐𝑒𝑙𝑘
′ =

0,12 ∗ 𝜋 ∗ 𝑛130 ∗ 𝑟𝑑𝑦𝑛

𝑣
=

0,12 ∗ 𝜋 ∗ 2600 ∗ 0,30

130
= 2,202 

(7)  

Dále je zapotřebí ověřit, zdali je při této hodnotě dostatečná rezerva 

𝐹𝐻_130
′ =

𝑀𝑚𝑎𝑥

𝑟𝑑𝑦𝑛
∗ 𝑖𝑝𝑜𝑠𝑙_𝑐𝑒𝑙𝑘

′ =
205

0,30
∗ 2,202 = 1,507 𝑘𝑁 

(8)  

Vzhledem k poměrně nízce zvoleným otáčkám rezerva činní 52 N. Tato hodnota je 

dostatečná, a to za předpokladu, že nedojde k razantní změně okolních podmínek. [1] 
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2.4 VÝPOČET OSTATNÍCH CELKOVÝCH PŘEVODŮ 

Nejdříve je zapotřebí určit rozsah převodových stupňů 

𝑅 =
𝑖1_𝑐𝑒𝑙𝑘

′

𝑖𝑝𝑜𝑠𝑙_𝑐𝑒𝑙𝑘
′ =

14,560

2,202
= 6,613 

(9)  

Nyní je zapotřebí definovat skok q (kvocient, rozsah stupně) 

𝑞(𝑧−1)−1 =
𝑖𝑧−1

𝑖𝑧
 

(10)  

Vzhledem k tomu, že se jedná o sportovní vozidlo, tak je vhodné zvolit progresivní 

odstupňování, to znamená, že poměry dvou po sobě jdoucích převodů nejsou stejné. Aby 

takováto převodovka mohla fungovat, tak musí být dodrženy dvě důležité podmínky. Musí 

existovat interval rychlosti vozu, při kterém může pracovat převod z a převod (z-1). Taktéž 

musí platit, že pokud se nachází motor v oblasti maximálního točivého momentu při 

zařazeném převodu z, tak při podřazení na převod (z-1) nesmí dojít k přetočení motoru. Dále 

je při volbě počtu převodových stupňů vhodné vzít v potaz zástavbový prostor a hmotnost. 

Vzhledem k rozsahu převodů je voleno sedm rychlostních stupňů. 

Pro stanovení jednotlivých celkových převodů je zapotřebí zavést konstantní faktor progrese y 

𝑦 =
𝑞1−2

𝑞2−3
=

𝑞2−3

𝑞3−4
= ⋯ =

𝑞(𝑧−2)−(𝑧−1)

𝑞(𝑧−1)−𝑧
= 𝑘𝑜𝑛𝑠𝑡. (11)  

 

𝑞1−2 = 𝑦 ∗ 𝑞2−3 = 𝑦2 ∗ 𝑞3−4 = ⋯ = 𝑦𝑧−2 ∗ 𝑞(𝑧−1)−𝑧 = 𝑦 ∗
𝑖2

𝑖3
= 𝑦2 ∗

𝑖3

𝑖4
= ⋯ = 𝑦𝑧−2 ∗

𝑖𝑧−1

𝑖𝑧
 

Následně lze faktor progrese vyjádřit dosazením do rovnice (9) 

𝑅 =
𝑖1

𝑖𝑧
= 𝑞(𝑧−1)−𝑧

𝑧−1 ∗ 𝑦
𝑧2−3∗𝑧+2

2 →  𝑦 = √
𝑅

𝑞(𝑧−1)−𝑧
𝑧−1

𝑧2−3∗𝑧+2
2

  
(12)  

Pro výpočet jednotlivých celkových převodových stupňů byl volen nejmenší skok 𝑞6−7 =
1,089. [1], [65] 

𝑦 = √
6,613

1,0897−1

72−3∗7+7
2

= 1,096 

 

𝑖6_𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑖7_𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑞6−7 = 2,202 ∗ 1,089 = 2,398  

𝑖5_𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑖6_𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑞6−7 ∗ 𝑦 = 2,398 ∗ 1,089 ∗ 1,096 = 2,862  

𝑖4_𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑖5_𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑞6−7 ∗ 𝑦2 = 2,862 ∗ 1,089 ∗ 1,0962 = 3,745  

𝑖3_𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑖4_𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑞6−7 ∗ 𝑦3 = 3,745 ∗ 1,089 ∗ 1,0963 = 5,372  
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𝑖2_𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑖3_𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑞6−7 ∗ 𝑦4 = 5,372 ∗ 1,089 ∗ 1,0964 = 8,447  

𝑖1_𝑐𝑒𝑙𝑘 = 𝑖2_𝑐𝑒𝑙𝑘 ∗ 𝑞6−7 ∗ 𝑦5 = 8,447 ∗ 1,089 ∗ 1,0965 = 14,560  

 

2.5 STANOVENÍ JEDNOTLIVÝCH RYCHLOSTNÍCH STUPŇŮ 

Prvně je zapotřebí určit jednotlivé skoky 

𝑞1−2 =
𝑖1_𝑐𝑒𝑙𝑘

𝑖2_𝑐𝑒𝑙𝑘
=

14,560

8,447
= 1,724 

 

𝑞2−3 =
𝑖2_𝑐𝑒𝑙𝑘

𝑖3_𝑐𝑒𝑙𝑘
=

8,447

5,372
= 1,572 

 

𝑞3−4 =
𝑖3_𝑐𝑒𝑙𝑘

𝑖4_𝑐𝑒𝑙𝑘
=

5,372

3,745
= 1,434 

 

𝑞4−5 =
𝑖4_𝑐𝑒𝑙𝑘

𝑖5_𝑐𝑒𝑙𝑘
=

3,745

2,862
= 1,309 

 

𝑞5−6 =
𝑖5_𝑐𝑒𝑙𝑘

𝑖6_𝑐𝑒𝑙𝑘
=

2,862

2,398
= 1,194 

 

𝑞6−7 =
𝑖6_𝑐𝑒𝑙𝑘

𝑖7_𝑐𝑒𝑙𝑘
=

2,398

2,202
= 1,089 

 

Nyní lze určit jednotlivé převodové stupně, přičemž 6. převodový stupeň je zvolen jako přímí 

záběr 

𝑖6 = 1,000  

𝑖5 = 𝑖6 ∗ 𝑞5−6 = 1 ∗ 1,194 = 1,194  

𝑖4 = 𝑖5 ∗ 𝑞4−5 = 1,194 ∗ 1,309 = 1,526  

𝑖3 = 𝑖4 ∗ 𝑞3−4 = 1,526 ∗ 1,434 = 2,241  

𝑖2 = 𝑖3 ∗ 𝑞2−3 = 2,241 ∗ 1,572 = 3,523  

𝑖1 = 𝑖2 ∗ 𝑞1−2 = 3,523 ∗ 1,724 = 6,073  

𝑖7 =
𝑖6

𝑞6−7
=

1,000

1,089
= 0,918 
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Dále byl zvolen převodový poměr zpětného chodu 𝑖𝑅 = 3,300 . Výše uvedené hodnoty 

jednotlivých převodových poměrů jsou ovšem pouze předběžné. Finálních hodnot bude 

dosaženo až po určení geometrie a počtu zubů jednotlivých kol. [1] 

2.6 NÁVRH USPOŘÁDÁNÍ PŘEVODOVKY  

Pro návrh uspořádání byly brány v potaz výše vypočítané jednotlivé převodové poměry. 

Prvně byl zvolen modul ozubených kol 𝑚 = 2 a počet zubů pastorku. Následně byl přes 

příslušný převodový poměr dopočítán počet zubů spolu zabírajícího ozubeného kola. 

𝑧𝑛−2 = 𝑧𝑛−1 ∗ 𝑖𝑛 (13)  

 

𝑧𝑛−𝑚 − 𝑝𝑜č𝑒𝑡 𝑧𝑢𝑏ů 𝑛𝑡éℎ𝑜 𝑠𝑜𝑢𝑘𝑜𝑙í (𝑚 = 1 𝑝𝑟𝑜 𝑝𝑎𝑠𝑡𝑜𝑟𝑒𝑘; 𝑚 = 2 𝑝𝑟𝑜 𝑜𝑧𝑢𝑏𝑒𝑛é 𝑘𝑜𝑙𝑜)[−] 

Dále byly dopočítány průměry roztečných kružnic pastorků a příslušných spolu zabírajících 

ozubených kol. Přehled počtu zubů a roztečných kružnic jednotlivých kol je uveden v tabulce 

20, přičemž byly zvýrazněny ozubená kola, která jsou společná pro dva převodové stupně. 

𝑑𝑛−𝑚 = 𝑚 ∗ 𝑧𝑛−𝑚 (14)  

 

𝑑𝑛−𝑚 − 𝑝𝑟ů𝑚ě𝑟 𝑟𝑜𝑧𝑡𝑒č𝑛é 𝑘𝑟𝑢ž𝑛𝑖𝑐𝑒 (𝑚 = 1 𝑝𝑟𝑜 𝑝𝑎𝑠𝑡𝑜𝑟𝑒𝑘; 

                𝑚 = 2 𝑝𝑟𝑜 𝑜𝑧𝑢𝑏𝑒𝑛é 𝑘𝑜𝑙𝑜) [𝑚𝑚] 

𝑚 − 𝑚𝑜𝑑𝑢𝑙 [𝑚𝑚] 

Tabulka 20: Průměry roztečných kružnic a počet zubů 

𝒊𝒏 [−] 1. 2. 3. 4. 5. 6. 7. R. 0. 

𝒛𝒏−𝟏 [−] 16 19 34 44 40 44 46 68 30 

𝒅𝒏−𝟏 [𝒎𝒎] 32 38 68 88 80 88 92 136 60 

𝒛𝒏−𝟐 [−] 96 68 78 68 48 44 42 80 73 

𝒅𝒏−𝟐 [𝒎𝒎] 192 138 156 136 96 88 84 160 146 

 

Zároveň s předešlými dvěma výpočty byly také určeny osové vzdálenosti. Důvodem byly 

snaha snížit počet potřebných ozubených kol a tím docílit nižší hmotnosti a menších 

zástavbových rozměrů. 

𝑎𝑛 =
(𝑑𝑛−1 + 𝑑𝑛−2)

2
 

(15)  

 

𝑎𝑛 − 𝑜𝑠𝑜𝑣á 𝑣𝑧𝑑á𝑙𝑒𝑛𝑜𝑠𝑡 𝑜𝑧𝑢𝑏𝑒𝑛ý𝑐ℎ 𝑘𝑜𝑙 [𝑚𝑚] 
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Tabulka 21: Osové vzdálenosti 

Osová vzdálenost mezi vstupními a předlohovou hřídelí 1 𝒂𝟏𝟏 [𝒎𝒎] 112 

Osová vzdálenost mezi vstupními a předlohovou hřídelí 2 𝒂𝟏𝟐 [𝒎𝒎] 88 

Osová vzdálenost mezi předlohovými hřídelemi a výstupní 

hřídelí 

𝒂𝟎 [𝒎𝒎] 103 

 

V důsledku změn způsobených jak zaokrouhlením počtu zubů ozubených kol na celé číslo, 

tak optimalizací pro co nejnižší počet ozubených kol došlo ke změně jednotlivých 

převodových poměrů. Jejich přepočítané hodnoty v tabulce 22 byly doplněny o hodnoty 

původní a také o převodové poměry aktuálně nabízené šestistupňové převodovky.  

Tabulka 22: Porovnání převodových poměrů [62] 

𝒊𝒏 [−] Prvotní návrh Návrh zahrnující 

geometrii 

Skyactiv-MT 

𝑖1 6,073 6,000 5,087 

𝑖2 3,523 3,400 2,991 

𝑖3 2,241 2,294 2,035 

𝑖4 1,562 1,545 1,594 

𝑖5 1,194 1,200 1,286 

𝑖6 1,000 1,000 1,000 

𝑖7 0,918 0,913 - 

𝑖0 2,398 2,411 2,866 

𝑖𝑅 3,300 4,000 4,696 

 

Vzhledem k podélnému uložení motoru je vhodnější docílit, pokud co možná nejmenší délky 

a tím i dosáhnout většího komfortu v kabině. Proto jak si lze povšimnout na schématu níže, 

bylo zde voleno rozložení s dvěma předlohovými hřídelemi. Pastorky sudých převodových 

stupňů jsou pevně umístěny na duté vstupní hřídeli, přičemž bylo docíleno jejich redukce ze 

tří na dva. Pastorky lichých převodových stupňů jsou pevně umístěny na plném vstupním 

hřídeli. Veškeré řazení je prováděno pomocí synchronizačních spojek na předlohových 

hřídelích. Na první předlohové hřídeli se je společná synchronizační spojka pro první a třetí 

převodový stupeň a následně čtvrtý stupeň a zpětný chod. Na druhém předlohovém hřídeli je 

společná pro druhý a šestý a následně pátý a sedmí převodový stupeň. Samotný vývod 

z předlohových hřídelí je řešen pomocí soukolí blíže k lamelovým spojkám. [1] 
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Obr. 17 Schéma navrhované převodovky 

 

2.7 VÝPOČET OZUBENÝCH KOL 

Ozubená kola jsou nedílnou součástí každé moderní stupňové převodovky využívané 

v osobních vozech. Převody ozubenými koly mají stálý převodový poměr a dosahují poměrně 

vysoké účinnosti. V moderních dvoutokých převodovkách se nejčastěji přenáší točivý 

moment mezi dvěma a více rovnoběžnými hřídeli. Pro tyto účely se výhradně požívají čelní 

ozubená kola se šikmými zuby. Hlavní výhodou oproti ozubeným kolům s přímými zuby je 

větší počet zubů v záběru, v důsledku čehož je taková převodovka tišší. Ovšem v důsledku 

toho, že boční křivky těchto zubů jsou tvořeny šroubovicí, dochází ke vzniku axiální síly a 

ohybového momentu, a tím i vyšších nároků na hřídele a ložiska. Vzhledem k rozsáhlosti a 

charakteru výpočtů byl volen k jejich výpočtu program PTC Mathcad Prime 5.0.0.0. [1], [66] 

2.7.1 VOLBA MATERIÁLU OZUBENÝCH KOL 

Převodovky osobních automobilů obecně pracují v širokém spektru otáček a jsou zatěžovány 

poměrně velikými silami. Aby byla dosažena dostatečná životnost převodovky, byla zvolena 

konstrukční ocel, která je ušlechtilá a chemicko-tepelně zpracovaná. Pastorky prvního a 
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druhého převodového stupně jsou vzhledem ke svým rozměrům vyrobeny přímo na vstupních 

hřídelích. Vzhledem k poměrně kompaktní konstrukci byla zvolena nitridační ocel 

31CrMoV9 jejíž vlastnosti jsou uvedeny v tabulce 23. [1], [67] 

Tabulka 23: Vlastnosti ocely 31CrMoV9 [67] 

Mez pevnosti v tahu 𝑹𝒎 [𝑴𝑷𝒂] 1100 

Mez kluzu v tahu 𝑹𝒆 [𝑴𝑷𝒂] 900 

Modul pružnosti v tahu 𝑬 [𝑮𝑷𝒂] 210 

Poissonova konstanta 𝝁 [−] 0,3 

Mez únavy v ohybu 𝝈𝑭𝒍𝒊𝒎 [𝑴𝑷𝒂] 525 

Mez únavy v dotyku 𝝈𝑯𝒍𝒊𝒎 [𝑴𝑷𝒂] 1100 

 

2.7.2 VÝPOČET GEOMETRICKÝCH PARAMETRŮ OZUBENÝCH KOL 

Jako vstupní parametry pro tyto výpočty posloužily hodnoty z kapitoly 2.6. Ty byly dále 

doplněny o úhel záběru 𝛼𝑛 = 20° a úhel sklonu zubů 𝛽 = 12°. Dále byla navržena šířka 

ozubení. Přehled šířek jednotlivých ozubených kol je uveden v tabulce 24. Tato podkapitola 

byla zpracována pomocí [66]. 

𝑏𝑛−𝑚 = 𝜓𝑛−𝑚 ∗ 𝑚 [𝑚𝑚] (16)  

 

𝜓𝑛−𝑚 − 𝑠𝑜𝑢č𝑖𝑛𝑖𝑡𝑒𝑙 𝑝𝑜𝑚ě𝑟𝑛é šíř𝑘𝑦 𝑜𝑧𝑢𝑏𝑒𝑛í (𝑑𝑜𝑝𝑜𝑟𝑢č𝑒𝑛ý 𝑖𝑛𝑡𝑒𝑟𝑣𝑎𝑙 10 − 30) 

Tabulka 24: Šířky ozubených kol 

𝑖n [−] 1. 2. 3. 4. 5. 6. 7. 0. R. 

𝒃𝒏−𝟏 [𝒎𝒎] 58 56 28 28 28 28 28 60 58 

𝒃𝒏−𝟐 [𝒎𝒎] 58 56 28 28 28 28 28 60 58 

 

Šířka většiny ozubených kol byla zvolena 𝑏 = 28 𝑚𝑚. Výjimku tvoří ozubená kola prvního, 

druhého převodového stupně, zpětného chodu a stálého převodu, kde byla volena větší šířka 

z důvodu většího zatížení. 

S pomocí těchto hlavních parametrů byly dopočítány další důležité geometrické parametry 

jednotlivých pastorků a ozubených kol. V rámci výpočtů nebyla uvažována korekce, tudíž 

jednotkové posunutí 𝑥 = 0 . V případě společných parametrů bylo provedeno dosazení a 

výpočet. V opačném případě byl uveden způsob výpočtu, který je následován tabulkou 

příslušných hodnot dané veličiny. 
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Čelní modul: 

𝑚𝑡 =
𝑚

cos (𝛽)
=

2

cos (12°)
= 2,045 [𝑚𝑚] 

(17)  

Normálná rozteč: 

𝑝𝑛 = 𝜋 ∗ 𝑚 =  𝜋 ∗ 𝑚𝑡 = 6,283 [𝑚𝑚] (18)  

Čelní rozteč: 

𝑝𝑡 = 𝜋 ∗ 𝑚𝑡 = 𝜋 ∗ 2,045 = 6,424 [𝑚𝑚] (19)  

Čelní úhel záběru: 

𝛼𝑡 = tan−1(
tan (𝛼𝑛)

cos (𝛽)
) = tan−1(

tan (0,349)

cos (0,209)
) = 0,356 [𝑟𝑎𝑑] 

(20)  

Základní rozteč: 

𝑝𝑡𝑏 = 𝑝𝑡 ∗ cos(𝛼𝑛) = 6,424 ∗ cos(0,356) = 6,020 [𝑚𝑚] (21)  

Hlavová vůle: 

𝑐 = 0,25 ∗ m = 0,25 ∗ 2 = 0,5 [𝑚𝑚] (22)  

Průměr základní kružnice: 

𝑑𝑏𝑑−𝑚 = 𝑑𝑛−𝑚 ∗ cos (𝛼𝑡) [𝑚𝑚] (23)  

Průměr hlavové kružnice: 

𝑑𝑎𝑑−𝑚 = 𝑑𝑛−𝑚 + 2 ∗ 𝑚 [𝑚𝑚] (24)  

Průměr patní kružnice: 

𝑑𝑓𝑑−𝑚 = 𝑑𝑛−𝑚 − 2 ∗ (𝑚 + 𝑐) [𝑚𝑚] (25)  
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Tabulka 25: Dílčí průměry ozubených kol 

 

  

𝒊𝒏  𝒅𝒃𝒏−𝟏 𝒅𝒃𝒏−𝟐 𝒅𝒂𝒏−𝟏 𝒅𝒂𝒏−𝟐 𝒅𝒇𝒏−𝟏 𝒅𝒇𝒏−𝟐 

 [−] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎]  [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] 

1. 29,991 179,946 36,000 196,000 27,000 187,000 

2. 37,489 127,462 44,000 140,000 35,000 131,000 

3. 63,731 146,206 72,000 160,000 63,000 151,000 

4. 82,475 127,462 92,000 140,000 83,000 131,000 

5. 74,978 89,973 84,000 100,000 75,000 91,000 

6. 82,475 82,475 92,000 92,000 83,000 83,000 

7. 86,224 78,726 96,000 88,000 87,000 79,000 

0. 56,233 136,834 64,000 150,000 55,000 141,000 

R. 127,462 149,955 140,000 164,000 131,000 155,000 
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Průměr valivé kružnice: 

𝑑𝑤𝑑−𝑚 = 𝑑𝑛−𝑚 [𝑚𝑚] (26)  

 

Tabulka 26: Průměr valivé kružnice ozubených kol 

 

Tloušťka zubu: 

𝑠 =
𝑝𝑡

2
=

6,424

2
= 3,212 [𝑚𝑚] 

(27)  

Valivá osová vzdálenost: 

𝑎𝑤 = 𝑎𝑛 [𝑚𝑚] (28)  

 

Tabulka 27: Valivé osové vzdálenosti 

 

𝒊𝒏  𝒅𝒘𝒏−𝟏 𝒅𝒘𝒏−𝟐 

 [−] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] 

1. 32,000 192,000 

2. 38,000 138,000 

3. 68,000 156,000 

4. 88,000 136,000 

5. 80,000 96,000 

6. 88,000 88,000 

7. 92,000 84,000 

0. 136,000 160,000 

R. 60,000 146,000 

𝒂𝒘𝟏𝟏 = 𝒂𝒏𝟏𝟏 𝒂𝒘𝟏𝟐 = 𝒂𝒏𝟏𝟐 𝒂𝒘𝟎 = 𝒂𝒏𝟎 

[𝒎𝒎] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] 

112 88 103 
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Úhel sklonu zubu na základním válci: 

𝛽𝑏 = asin (sin(𝛽) ∗ 𝑐𝑜𝑠(𝑎𝑛)) = (sin(12°) ∗ 𝑐𝑜𝑠(20°)) = 0,197 [𝑟𝑎𝑑] (29)  

Úhel záběru: 

𝛼𝑡𝑤 = 𝛼𝑡 =  0,356  [𝑟𝑎𝑑] (30)  

Počet zubů virtuálního kola: 

𝑧𝑣𝑛−𝑚 =
𝑧𝑣𝑛−𝑚

𝑐𝑜𝑠3(𝛽)
 [𝑟𝑎𝑑] (31)  

 

Tabulka 28: Počet zubů virtuálních kol 

 

Čelní úhel záběru na hlavové kružnici: 

𝛼𝑡𝑎𝑛−𝑚 = acos (
𝑑𝑛−𝑚 ∗ 𝑐𝑜𝑠(𝛼𝑡)

𝑑𝑎𝑛−𝑚
 ) [𝑟𝑎𝑑] 

(32)  

Involuta čelního úhlu záběru: 

𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑡) = tan( 𝛼𝑡) − 𝛼𝑡 [𝑟𝑎𝑑] (33)  

 

𝒊𝒏  𝒛𝒗𝒏−𝟏 𝒛𝒗𝒏−𝟏 

 [−] [−] [−] 

1. 17,096 102,579 

2. 21,371 72,660 

3. 36,330 83,345 

4. 47,015 72,660 

5. 42,741 51,289 

6. 47,015 47,015 

7. 49,152 44,878 

0. 32,056 78,003 

R. 72,660 85,482 
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Involuta čelního úhelu záběru na hlavové kružnici: 

𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑡𝑎𝑛−𝑚) = tan( 𝛼𝑡𝑎𝑛−𝑚) − 𝛼𝑡𝑎𝑛−𝑚 [𝑟𝑎𝑑] (34)  

Tloušťka zubu na hlavové kružnici v příčné rovině: 

𝑠𝑡𝑎𝑛−𝑚 = 𝑑𝑎𝑎𝑛−𝑚 ∗ (
𝜋

2 ∗ 𝑧𝑡𝑛−𝑚
+ 𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑡) − 𝑖𝑛𝑣(𝛼𝑡𝑎𝑛−𝑚)) [𝑚𝑚]  (35)  

Úhel sklonu zubů na hlavové kružnici: 

𝛽𝑎𝑛−𝑚 = atan (tan(𝛽) ∗
𝑑𝑎𝑛−𝑚

𝑑𝑛−𝑚
 ) [𝑟𝑎𝑑] 

(36)  

Tloušťka zubu na hlavové kružnici v normálové rovině: 

𝑠𝑛𝑎𝑛−𝑚 = 𝑠𝑡𝑎𝑛−𝑚 ∗ cos(𝛽𝑎𝑛−𝑚) [𝑚𝑚]  >    0,4 ∗ 𝑚 [𝑚𝑚] (37)  
 

Tabulka 29: Tloušťky zubů a kontrola podmínky 

 

Součinitel záběru profilu: 

𝜀𝛼 =
𝑧𝑛−1

2 ∗ 𝜋
∗ (tan(𝛼𝑡𝑎𝑛−1) − tan(𝛼𝑛) +

𝑧𝑛−2

𝑧𝑛−1
∗ (𝑡𝑎𝑛(𝛼𝑡𝑎𝑛−2) − tan(𝛼𝑛))) [−] 

(38)  

𝒊𝒏  𝒔𝒕𝒂𝒏−𝟏 𝒔𝒕𝒂𝒏−𝟐 𝒔𝒏𝒂𝒏−𝟏 𝒔𝒏𝒂𝒏−𝟐 𝟎, 𝟒 ∗ 𝒎 

 [−] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] [𝒎𝒎] 

1. 1,304 1,581 1,268 1,545 0,800 

2. 1,362 1,553 1,326 1,517 0,800 

3. 1,467 1,565 1,431 1,529 0,800 

4. 1,505 1,553 1,469 1,517 0,800 

5. 1,492 1,516 1,456 1,480 0,800 

6. 1,505 1,505 1,469 1,469 0,800 

7. 1,511 1,499 1,475 1,463 0,800 

0. 1,488 1,581 1,452 1,545 0,800 

R. 1,553 1,567 1,517 1,531 0,800 
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Součinitel záběru kroku: 

𝜀𝛽 = 𝑏𝑚𝑖𝑛 ∗
tan (𝛽)

𝑝𝑡
[−] 

(39)  

𝑏𝑚𝑖𝑛 − 𝑛𝑒𝑗𝑚𝑒𝑛ší šíř𝑘𝑎 𝑜𝑧𝑢𝑏𝑒𝑛ý𝑐ℎ 𝑘𝑜𝑙 𝑑𝑎𝑛éℎ𝑜 𝑝á𝑟𝑢 [𝑚𝑚] 

Součinitel trvání záběru: 

𝜀𝛾 = 𝜀𝛼 + 𝜀𝛽 > 2 [−]  (40)  

 

Tabulka 30: Součinitelé záběru 

 

2.7.3 SILOVÉ PŮSOBENÍ NA OZUBENÍ 

Pro účely výpočtu silového zatížení působícího mezi ozubenými koly se spojité zatížení 

nahrazuje osamělými silami, které leží ve valivém bodě uprostřed pracovní šířky ozubení. 

V případě čelních ozubených kol se šikmými zuby dochází ke vzniku axiální síly, a proto je 

normálová síla rozložena do třech složek. Tato podkapitola byla zpracována pomocí [66]. 

𝒊𝒏  𝜺𝜶 𝜀𝛽 𝜀𝛾 

 [−]  [−]  [−]  [−] 

1. 1,799 1,191 3,718 

2. 1,775 1,853 3,628 

3. 1,875 0,927 2,801 

4. 1,890 0,927 2,817 

5. 1,824 0,927 2,750 

6. 1,825 0,927 2,752 

7. 1,825 0,927 2,751 

0. 1,846 1,985 3,831 

R. 3,715 1,853 5,568 
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Obr. 18 Síly působící na čelní ozubené soukolí se šikmými zuby [66] 

  𝐹𝑛 − 𝑛𝑜𝑟𝑚á𝑙𝑜𝑣á 𝑠í𝑙𝑎 [𝑁], 𝐹𝑡 − 𝑜𝑏𝑣𝑜𝑑𝑜𝑣á 𝑠í𝑙𝑎 [𝑁], 𝐹𝑟 − 𝑟𝑎𝑑𝑖á𝑙𝑛í 𝑠í𝑙𝑎 [𝑁],  𝐹𝑎 − 𝑎𝑥𝑖á𝑙𝑛í 𝑠í𝑙𝑎 [𝑁], 
 𝛼𝑛 − 𝑛𝑜𝑟𝑚á𝑙𝑛ý úℎ𝑒𝑙 𝑧á𝑏ě𝑟𝑢 [°],  𝛼𝑡 − č𝑒𝑙𝑛í úℎ𝑒𝑙 𝑧á𝑏ě𝑟𝑢 [°], 𝛽 − úℎ𝑒𝑙 𝑠𝑘𝑙𝑜𝑛𝑢 𝑧𝑢𝑏ů [°]  

 

Aby bylo možné určit síly působící v ozubení, tak je zapotřebí nejprve určit obvodové 

rychlosti ve valivém bodě pro každý pastorek. Jako vstupní otáčky jsou uvažovány otáčky při 

maximálním výkonu 

𝑣𝑛 = 𝜋 ∗ 𝑑𝑛−1 ∗ 𝑛𝑃𝑚𝑎𝑥 [𝑚/𝑠] (41)  

 

Tabulka 31: Obvodové rychlosti pastorků 

Pastorek 1. 2. 3. 4. 5. 6. 7. R. 

𝒗𝒏 [𝒎/𝒔] 11,729 13,928 24,923 32,254 29,322 32,254 33,72 13,928 

 

Nyní lze dopočítat obvodovou sílu působící na jednotlivé pastorky 

𝐹𝑡𝑛−𝑚 =
𝑃𝑚𝑎𝑥

𝑣𝑛
 [𝑘𝑁] 

(42)  
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Dále lze dopočítat pomocí goniometrických funkcí zbývající dvě složky normálové síly, a to 

radiální 𝐹𝑟  a axiální 𝐹𝑎 . Hodnoty všech třech složek pro jednotlivé pastorky jsou uvedeny 

v tabulce 32. 

𝐹𝑟𝑛−𝑚 = 𝐹𝑡𝑛−𝑚 ∗ tan(𝛼𝑡) [𝑘𝑁] (43)  

𝐹𝑎𝑛−𝑚 = 𝐹𝑡𝑛−𝑚 ∗ tan(𝛽) [𝑘𝑁] (44)  

 

Tabulka 32: Síly působící na pastorky 

 

Určení silového působení v ozubení koncového převodu je závislé na aktuálně zařazeném 

převodovém stupni. Proto je zapotřebí při výpočtu momentu na předlohovém hřídeli brát 

v potaz aktuální převodový poměr 

𝑀𝑡𝑜𝑢𝑡𝑖𝑛𝑛−𝑚

=
𝐹𝑡𝑛−𝑚

2
∗ 𝑑𝑚−𝑛 ∗ 𝑖𝑖 [𝑘𝑁𝑚] 

(45)  

Následně lze z těchto momentů určit obvodovou sílu působící na výstupní pastorky 

𝐹𝑡𝑜𝑛−𝑚 =
2 ∗ 𝑀𝑡𝑜𝑢𝑡𝑖𝑛𝑛−𝑚

𝑑0−1
 [𝑘𝑁] 

(46)  

A následně dosazením do rovnic 43 a 44 dopočítat zbývající složky normálové síly. Přehled 

hodnot jednotlivých složek je uveden v tabulce 33. 

 

Pastorek 𝑭𝒕𝒏−𝟏 𝑭𝒓𝒏−𝟏  𝑭𝒂𝒏−𝟏  

 [−] [𝒌𝑵] [𝒌𝑵] [𝒌𝑵] 

1. 11,510 4,283 2,447 

2. 9,208 3,426 1,957 

3. 5,417 2,016 1,151 

4. 4,186 1,557 0,860 

5. 4,604 1,713 0,979 

6. 4,186 1,557 0,890 

7. 4,004 1,490 0,851 

R. 9,208 3,426 1,957 
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Tabulka 33: Síly působící v ozubení koncového převodu při daném rychlostním stupni 

 

2.7.4 PEVNOSTNÍ VÝPOČET OZUBENÍ 

Součinitelé únavového poškození v dotyku SH a ohybu SF byly stanoveny pevnostními 

výpočty podle normy ISO 6336–1:1996(E). Tyto výpočty zahrnují velké množství součinitelů 

pro jejíž výpočet byly využity převážně metody B a C. Jakožto vstupy posloužily výše 

vypočtené parametry, materiálové vlastnosti ozubených kol a předem určené limitní hodnoty, 

a to SHlim = 1,2 a SFlim = 1,6. Tato podkapitola byla zpracována pomocí [66]. 

 

SOUČINITEL MECHANICKÝCH VLASTNOSTÍ MATERIÁLU 

Součinitel mechanických vlastností materiálu pro ocelová ozubená kola činní ZE =

189,8 √MPa .  
 

SOUČINITEL TVARU SPOLUZABÍRAJÍCÍCH ZUBŮ 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv křivosti profilů boků zubů ve valivém bodě. 

ZE =  √
2 ∗ cos (𝛽𝑏)

cos2(𝛼𝑡) ∗ tan (𝛼𝑤)
= √

2 ∗ cos (0,197)

cos2(0,356) ∗ tan (0,356)
= 2,45 [−] 

(47)  

 

Kolo 𝑭𝒕𝒐𝒏−𝟏 𝑭𝒓𝒐𝒏−𝟏  𝑭𝒂𝒐𝒏−𝟏  

 [−] [𝒌𝑵] [𝒌𝑵] [𝒌𝑵] 

1. 41,000 15,256 8,715 

2. 23,233 8,645 4,938 

3. 15,676 5,833 3,332 

4. 10,561 3,930 2,245 

5. 8,200 3,051 1,743 

6. 6,833 2,543 1,452 

7. 6,239 2,322 1,326 

R. 27,333 10,171 5,810 



BRNO 2022 

 

 

54 
 

KONCEPČNÍ NÁVRH 

SOUČINITEL SOUČTOVÉ DÉLKY DOTYKOVÝCH KŘIVEK BOKŮ ZUBŮ 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv součinitele záběru kroku a profilu, přičemž pro 

ozubená kola se šikmými zuby platí vztah v závislosti na součiniteli záběru kroku. U 

ozubených kol prvního, druhého převodového stupně a zpětného chodu je 𝜀𝛽 > 1, a proto je 

využit vztah 

𝑍𝜀 = √
1

𝜀𝛼
 [−] 

(48)  

Pro zbývající ozubená kola jednotlivých převodových stupňů, kde je 𝜀𝛽 < 1 platí 

𝑍𝜀 = √
4 − 𝜀𝛼

3
∗ (1 − 𝜀𝛽) +

𝜀𝛽

𝜀𝛼
 [−] 

(49)  

Přehled hodnot pro jedlová ozubená kola je uveden v tabulce 34. 

Tabulka 34: Součinitel součtové délky dotykových křivek boků zubů 

 

SOUČINITEL SKLONU ZUBŮ 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv úhlu sklonu zubů na jejich únosnost v dotyku. 

𝑍𝛽 = √cos (𝛽) = √cos (0,209) = 0,989 [−] (50)  

𝒊𝒏 𝒁𝜺 

 [−] [−] 

1. 0,746 

2. 0,751 

3. 0,739 

4. 0,736 

5. 0,749 

6. 0,749 

7. 0,749 

0. 0,736 

R. 0,751 
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SOUČINITEL JEDNOPÁROVÉHO ZÁBĚRU 

Je určován zvlášť pro pastorek 𝑍𝐵  a spoluzabírající kolo 𝑍𝐷  a slouží k transformaci napětí 

v dotyku ve valivém bodě do vnitřního bodu jednopárového záběru zubů. Při výpočtu u 

soukolí se šikmými zuby je zapotřebí zohlednit součiniteli záběru kroku. Pokud je 𝜀𝛽 > 1, tak 

jsou oba součinitele 𝑍𝐵 = 𝑍𝐷 = 1. V opačném případě jsou dány vztahy 

𝑍𝐵 = 𝑀1 − 𝜀𝛽 ∗ (𝑀1 − 1) [−] (51)  

𝑍𝐷 = 𝑀2 − 𝜀𝛽 ∗ (𝑀2 − 1) [−] (52)  

Kde 𝑀1 a 𝑀2  

𝑀1 =
tan (𝛼𝑡)

√(√
𝑑𝑎𝑛−1

2

𝑑𝑏𝑛−1
2 − 1 −

2 ∗ 𝜋
𝑧𝑛−1

) ∗ (√
𝑑𝑎𝑛−2

2

𝑑𝑏𝑛−2
2 − 1 − (𝜀𝛼 − 1) ∗

2 ∗ 𝜋
𝑧𝑛−2

)

 [−] 
(53)  

𝑀2 =
tan (𝛼𝑡)

√(√
𝑑𝑎𝑛−2

2

𝑑𝑏𝑛−2
2 − 1 −

2 ∗ 𝜋
𝑧𝑛−2

) ∗ (√
𝑑𝑎𝑛−1

2

𝑑𝑏𝑛−1
2 − 1 − (𝜀𝛼 − 1) ∗

2 ∗ 𝜋
𝑧𝑛−1

)

 [−] 
(54)  

Přehled hodnot pro jedlová ozubená kola je uveden v tabulce 35. 
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Tabulka 35: Součinitel jednopárového záběru 

 

SOUČINITEL VNITŘNÍCH DYNAMICKÝCH SIL 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv přídavných dynamických zatížení v důsledku 

geometrických nepřesností a poddajnosti. Vzhledem k jeho složitosti byla využita metoda E. 

𝐾𝑉 = (
𝐴 + √200 ∗ 𝑣𝑛 

𝐴
)

𝐵

[−] 
(55)  

Poněvadž je využita metoda E, tak je zapotřebí určit proměnné A a B, které jsou závislé na 

zvoleném stupni přesnosti 𝑄𝐼𝑆𝑂 = 5. Samotné proměnné jsou dány vztahy 

𝐵 = 0,25 ∗ (𝑄𝐼𝑆𝑂 − 4)
2
3 = 0,25 [−] 

(56)  

𝐴 = 50 + 56 ∗ (1 − 𝐵) = 92 [−] (57)  

Přehled hodnot pro jedlová ozubená kola je uveden v tabulce 36 společně s kontrolou, zdali 

nedojde k překročení maximální obvodové rychlosti dané vztahem 

𝑣𝑚𝑎𝑥 =
(𝐴 + 13 − 𝑄𝐼𝑆𝑂)2 

𝐴
=

(92 + 13 − 5)2 

92
= 50 [𝑚 ∗ 𝑠−1] 

 

 

𝒊𝒏 𝒁𝑩 𝒁𝑫 

 [−] [−] [−] 

1. 1,000 1,000 

2. 1,000 1,000 

3. 1,003 1,002 

4. 1,002 1,002 

5. 1,002 1,001 

6. 1,002 1,002 

7. 1,002 1,002 

0. 1,000 1,000 

R. 1,000 1,000 
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Tabulka 36: Součinitel vnitřních dynamických sil a obvodové rychlosti ozubených kol 

*maximální hodnota při zařazeném prvním rychlostním stupni 

 

SOUČINITEL VNĚJŠÍCH DYNAMICKÝCH SIL 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv vnějších dynamických zatížení. Je uvažována 

malá nerovnoměrnost ze strany motoru a střední nerovnoměrnost způsobenou zbytkem 

převodného ústrojí. Za těchto podmínek je součinitel 𝐾𝐴 = 1,6, a to pro všechna ozubená 

kromě ozubeného kola sedmého převodu. Poněvadž se jedná o převod „do rychla“, tak platí 

vztah 

𝐾𝑉 = 𝐾𝐴 + 0,01 ∗ (
𝑧7−2 

𝑧7−1
)

2

= 1,6 + 0,01 ∗ (
42 

46
)

2

= 1,608 [−] 
(58)  

 

SOUČINITEL NEROVNOMĚRNOSTI ZATÍŽENÍ ZUBŮ PO ŠÍŘCE 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv nerovnoměrného rozložení zatížení podél 

dotykové křivky v závislosti na napětí. Pro jeho určení je zapotřebí nejprve určit střední 

obvodovou sílu 

𝐹𝑚 =  𝐹𝑡𝑛 ∗ 𝐾𝐴 ∗ 𝐾𝑉  [𝑁] (59)  

 

𝒊𝒏 𝑲𝑽 𝒗𝒏 < 𝒗𝒎𝒂𝒙 

 [−] [−] [𝒎 ∗ 𝒔−𝟏] 

1. 1,112 11,729 

2. 1,123 14,661 

3. 1,153 24,923 

4. 1,17 32,254 

5. 1,163 29,322 

6. 1,170 32,254 

7. 1,173 33,720 

0. 1,067 24,086* 

R. 1,123 14,661 
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Dále je zapotřebí zjistit, zdali je poměr střední obvodové síly a šířky ozubeného kola menší 

jak 100 𝑁 ∗ 𝑚𝑚−1 . V takovém případě je jeho nová hodnota dána onou limitní. Také je 

zapotřebí určit další dva parametry. Střední měrnou tuhost 𝐶𝛾 = 15 𝑁 ∗ 𝑚𝑚−1 ∗ 𝜇𝑚−1 

(zvolená předběžná hodnota) a celkovou úchylku dotykové křivky 𝐹𝛽𝑦  (určená pomocí 

Autodesk Inventor Profesional). Samotný součinitel lze určit pomocí dvou vztahů, a to 

𝐾ℎ𝛽 =  1 +
𝐹𝛽𝑦 ∗ 𝐶𝛾

2 ∗
𝐹𝑚

𝑏𝑛−𝑚

 [−] 
(60)  

Přičemž musí platit 

𝐹𝛽𝑦 ∗ 𝐶𝛾

2 ∗
𝐹𝑚

𝑏𝑛−𝑚

< 1 
(61)  

V opačném případě je zapotřebí využít druhý vztah 

𝐾ℎ𝛽 =  √
𝐹𝛽𝑦 ∗ 𝐶𝛾

2 ∗
𝐹𝑚

𝑏𝑛−𝑚

  [−] 

(62)  

Přehled hodnot součinitele a střední obvodové síly pro soukolí je uveden v tabulce 37. 

Tabulka 37: Střední obvodová síla a součinitel nerovnoměrného zatížení po šířce zubu 

𝒊𝒏 𝑭𝒎 𝑲𝒉𝜷 

 [−] [𝑵] [−] 

1. 20,470 1,026 

2. 16,541 1,031 

3. 9,993 1,025 

4. 7,834 1,032 

5. 8,571 1,030 

6. 7,834 1,032 

7. 7,513 1,034 

0. 69,970 1,008 

R. 19,079 1,027 
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SOUČINITEL PODÍLU ZATÍŽENÍ JEDNOTLIVÝCH ZUBŮ 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv nerovnoměrnosti rozdělení rozložení zatížení na 

několik aktuálně zabírajících zubů. Pro jeho určení je zapotřebí nejprve určit směrodatnou 

obvodovou sílu v čelní rovině 

𝐹𝑡𝐻 =  𝐹𝑡𝑛 ∗ 𝐾𝐴 ∗ 𝐾𝑉 ∗ 𝐾ℎ𝛽 [𝑁] (63)  

Dále je zapotřebí určit mezní úchylky základní rozteče  

𝑓𝑝𝑒 =  𝑓𝑝𝑡 ∗ cos (𝛼𝑡) [𝜇𝑚] (64)  

Kde 𝑓𝑝𝑡 je tabelovaná hodnota mezní úchylky čelní rozteče. Je závislá na modulu a průměru 

roztečné kružnice. Poněvadž dochází k změnám úchylek vlivem opotřebení, tak je zapotřebí 

zahrnout hodnotu snížení úchylky základní rozteče 𝑦𝑎 . Tyto hodnoty jsou určeny z grafu 

závislosti 𝑓𝑝𝑒 a 𝜎𝐻𝑙𝑖𝑚. Samotný součinitel lze určit pomocí dvou vztahů. Pro 𝜀𝛾 > 2 platí 

𝐾ℎ𝛼 =  0,9 + 0,4 ∗ √
2 ∗ (𝜀𝛾 − 1)

𝜀𝛾
∗

𝐶𝛾 ∗ (𝑓𝑝𝑒 − 𝑦𝑎)

𝐹𝑡𝐻

𝑏𝑛−𝑚

 [−] 

(65)  

Přičemž musí platit okrajové podmínky 

𝐾ℎ𝛼 >
𝜀𝛾

𝜀𝛼 ∗ 𝑍𝜀
2

 → 𝐾ℎ𝛼 =
𝜀𝛾

𝜀𝛼 ∗ 𝑍𝜀
2

  (66)  

𝐾ℎ𝛼 < 1 →  𝐾ℎ𝛼 = 1 (67)  

Poněvadž je 𝜀𝛾 u ozubených kol se šikmými zuby vždy vyšší něž dva, tak není druhý vztah 

zapotřebí. Přehled hodnot součinitele a směrodatné obvodové síly v čelní rovině pro 

jednotlivá ozubená kola je uveden v tabulce 38. 
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Tabulka 38: Směrodatná obvodová síla v čelní rovině a součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů 

 

SOUČINITEL DRSNOSTI BOKŮ ZUBŮ 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv finální povrchové úpravy ozubení. Vzhledem 

k charakteru tohoto součinitele je zapotřebí určit průměrnou relativní výšku prvků profilu 

boků zubů jednotlivých soukolí 

𝑅𝑧10 =  
𝑅𝑧𝐼𝑆𝑂1 + 𝑅𝑧𝐼𝑆𝑂2

2
∗ √

10

𝜌𝑟𝑒𝑑
 [𝜇𝑚−1] 

(68)  

Kde 𝜌𝑟𝑒𝑑 je redukovaný poloměr křivosti 

𝜌𝑟𝑒𝑑 =  
𝜌𝑛−1 ∗ 𝜌𝑛−2

2𝜌𝑛−1 + 𝜌𝑛−2
 [𝑚𝑚] (69)  

Pro jeho určení je ovšem ještě potřeba znát 

𝜌𝑛−𝑚 =  0,5 ∗ 𝑑𝑏𝑛−𝑚 ∗ tan (𝛼𝑡𝑤) [𝑚𝑚] (70)  

Poněvadž je průměrná aritmetická úchylka profilu boků zubů při daném opracování 1,6 𝜇𝑚, 

tak lze stanovit průměrnou výšku prvků profilu boků zubů 𝑅𝑧𝐼𝑆𝑂1  jako její šestinásobek. 

Součinitel je dán vztahem 

𝑍𝑅 = (
3

𝑅𝑧10
) 0,08 [−] 

(71)  

𝒊𝒏 𝑭𝒕𝑯 𝑲𝒉𝜶𝒏−𝟏 𝑲𝒉𝜶𝒏−𝟐 

[−] [𝑵] [−] [−] 

1. 20,995 1,000 1,002 

2. 17,047 1,000 1,021 

3. 10,246 1,000 1,000 

4. 8,088 1,008 1,019 

5. 8,824 1,000 1,000 

6. 8,088 1,008 1,008 

7. 7,807 1,012 1,012 

0. 70,513 1,000 1,000 

R. 19,586 1,021 1,010 
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Přehled hodnot součinitele pro soukolí je uveden v tabulce 39. 

Tabulka 39: Součinitel drsnosti boků zubů 

 

DODATEČNÉ SOUČINITELÉ 

Součinitel maziva 𝑍𝐿  a součinitel obvodové rychlosti 𝑍𝑉  je stanoven konzervativně podle 

metody D, a to pro ševingované boky zubů s 𝑅𝑧10 < 4 𝜇𝑚  je 𝑍𝐿 = 𝑍𝐿 = 1 . Součinitel 

velikosti je pro výpočet přípustného napětí v dotyku 𝑍𝑋 = 1. 

 

URČENÍ NAPĚTÍ V DOTYKU 

Na základě výše vypočítaných koeficientů je prvně určeno nominální napětí a následně napětí 

v dotyku. Přehled hodnot obou napětí jednotlivých ozubených kol je uveden v tabulce 40. 

𝜎𝐻0 =  𝑍𝐸 ∗ 𝑍𝐻 ∗ 𝑍𝜀 ∗ 𝑍𝛽 ∗ √
𝐹𝑡

𝑏𝑛−𝑚 ∗ 𝑑𝑛−𝑚
∗

𝑖𝑛 + 1

𝑖𝑛
 [𝑀𝑃𝑎] 

(72)  

 

𝜎𝐻 =  𝑍𝐵 ∗ 𝜎𝐻0 ∗ √𝐾𝐴 ∗ 𝐾𝑉 ∗ 𝐾ℎ𝛽 ∗ 𝐾ℎ𝛼  [𝑀𝑃𝑎] 
(73)  

 

𝒊𝒏 𝒁𝑹 

[−] [−] 

1. 2,027 

2. 2,036 

3. 2,071 

4. 2,081 

5. 2,065 

6. 2,065 

7. 2,065 

0. 2,062 

R. 2,039 
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Tabulka 40: Nominální napětí a napětí v dotyku 

 

MEZ ÚNAVY V DOTYKU 

Pro její určení je zapotřebí určit přípustné napětí v dotyku 𝜎𝐻𝑃. Limitní hodnota součinitele 

bezpečnosti je volena 𝑆𝐻𝑚𝑖𝑛 = 1,2. 

𝜎𝐻𝑃 =  
𝜎ℎ𝑙𝑖𝑚 ∗ 𝑍𝑁𝑇

𝑆𝐻𝑚𝑖𝑛
∗ 𝑍𝐿 ∗ 𝑍𝑉 ∗ 𝑍𝑅 ∗ 𝑍𝑋 [𝑀𝑃𝑎] 

(74)  

Dále lze přistoupit k výpočtu součinitele bezpečnosti jednotlivých ozubených kol 

𝑆𝐻 =  
𝜎ℎ𝑙𝑖𝑚 ∗ 𝑍𝑁𝑇

𝜎𝐻𝑃
∗ 𝑍𝐿 ∗ 𝑍𝑉 ∗ 𝑍𝑅 ∗ 𝑍𝑋 [−] 

(75)  

Přehled hodnot součinitele bezpečnosti pro jednotlivá ozubená kola je uveden v tabulce 41. 

  

𝒊𝒏 𝝈𝑯𝟎𝒏−𝟏 𝝈𝑯𝟎𝒏−𝟐 𝝈𝑯𝒏−𝟏 𝝈𝑯𝒏−𝟐 

[−] [𝑴𝑷𝒂] [𝑴𝑷𝒂] [𝑴𝑷𝒂] [𝑴𝑷𝒂] 

1. 922,149 376,466 1245,433 509,077 

2. 796,067 431,728 1083,156 593,648 

3. 686,901 453,510 947,659 624,762 

4. 566,166 455,424 791,769 639,998 

5. 668,778 610,508 927,696 846,440 

6. 634,821 634,821 887,437 887,437 

7. 621,556 650,481 874,451 915,372 

0. 1356,755 869,762 1779,280 1140,627 

R. 431,728 511,121 593,648 697,514 
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Tabulka 41: Mez únavy v dotyku 

 

SOUČINITEL TVARU ZUBU A KONCENTRACE NAPĚTÍ 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv tvaru zubu 𝑌𝐹𝑎 a koncentrace napětí 𝑌𝑠𝑎, přičemž 

uvažovaná síla působí na špičku zubu  

𝑌𝐹𝑆 =  𝑌𝐹𝑎 ∗ 𝑌𝑠𝑎 [−] (76)  

Hodnoty dílčích součinitelů jsou určeny z grafů závislosti jednotkového posunutí a počtu 

zubů virtuálního kola. Přehled hodnot výsledného součinitele pro jednotlivá ozubená kola je 

uveden v tabulce 42. 

  

𝒊𝒏 𝑺𝑯𝒏−𝟏 𝑺𝑯𝒏−𝟐 

[−]  [−]  [−] 

1. 1,790 4,38 

2. 2,068 3,773 

3. 2,404 3,646 

4. 2,891 3,577 

5. 2,891 3,577 

6. 2,449 2,684 

7. 2,560 2,560 

0. 1,275 1,989 

R. 3,773 3,216 
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Tabulka 42: Součinitel tvaru zubu a koncentrace napětí 

 

SOUČINITEL VLIVU ZÁBĚRU PROFILU 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv přesunu působiště síly ze špičky zubu do vnějšího 

bodu jednopárového záběru. 

𝑌𝜀 =  0,25 +
0,75

𝜀𝛼
∗ cos2 (𝛽𝑏) [−] 

(77)  

Přehled hodnot součinitele pro jednotlivé páry je uveden v tabulce 43. 

  

𝒊𝒏 𝒀𝑭𝑺𝒏−𝟏 𝒀𝑭𝑺𝒏−𝟐 

[−]  [−]  [−] 

1. 4,543 3,960 

2. 4,368 3,960 

3. 4,067 3,929 

4. 4,036 3,983 

5. 4,008 4,025 

6. 4,036 4,036 

7. 4,019 4,063 

0. 4,108 4,018 

R. 3,960 4,018 
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Tabulka 43: Součinitel vlivu záběru profilu 

 

SOUČINITEL SKLONU ZUBU 

Pro správné určení je nutné vzít v potaz dvě okrajové podmínky. První je podmínka, kdy 𝜀𝛽 >

1. V takovém případě je hodnota 𝜀𝛽 = 1. Druhou podmínkou je sklon 𝛽 > 30°. V takovém 

případě je jeho hodnota rovna limitní. Přehled hodnot součinitele pro jednotlivá ozubená kola 

je uveden v tabulce 44. 

𝑌𝛽 =  1 − 𝜀𝛽 ∗
𝛽

120°
 [−] 

(78)  

 

  

𝒊𝒏 𝒀𝜺 

[−]  [−] 

1. 0,651 

2. 0,656 

3. 0,635 

4. 0,632 

5. 0,646 

6. 0,645 

7. 0,645 

0. 0,624 

R. 0,444 
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Tabulka 44: Součinitel sklonu zubu 

 

SOUČINITEL POMĚRNÉ VRUBOVÉ CITLIVOSTI 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv materiálu a gradientu napětí v patě zubu. Jeho 

výsledná hodnota je podle metody D závislá na součiniteli koncentrace napětí 𝑌𝑠𝑎, přičemž 

pro hodnoty pod 1,8 je výsledný součinitel  𝑌𝛿𝑟𝑒𝑙𝑇 = 1. V opačném případě je roven  𝑌𝛿𝑟𝑒𝑙𝑇 =
0,8. Hodnota výsledného součinitele pro všechna ozubená kola kromě kola zpětného chodu 

činní  𝑌𝛿𝑟𝑒𝑙𝑇 = 1. 

 

SOUČINITEL POMĚRNÉ DRSNOSTI V OBLASTI PATNÍHO PŘECHODU ZUBU 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv materiálu a je opracování v oblasti patní 

přechodové křivky na ohybové napětí v patě zubu skutečného ozubeného kola. Podle metody 

C je tento součinitel 𝑌𝑅𝑟𝑒𝑙𝑇 = 1 pokud je 𝑅𝑧𝐼𝑆𝑂 ≤ 16 𝜇𝑚. V opačném případě je 𝑌𝑅𝑟𝑒𝑙𝑇 = 0,9. 

Z předešlých výpočtů je hodnota 𝑅𝑧𝐼𝑆𝑂 ≈ 9,6 𝜇𝑚 , tudíž výsledný součinitel je u všech 

ozubených kol roven jedné. 

 

SOUČINITEL VELIKOSTI 

V případě ohybového napětí je pro zvolený typ oceli a 𝑚 < 2 jeho hodnota 𝑌𝑋 = 1. 

 

𝒊𝒏 𝒀𝜷𝒏−𝟏 𝒀𝜷𝒏−𝟐 

[−]  [−]  [−] 

1. 0,900 0,900 

2. 0,900 0,900 

3. 0,907 0,907 

4. 0,907 0,907 

5. 0,907 0,907 

6. 0,907 0,907 

7. 0,907 0,907 

0. 0,900 0,900 

R. 0,907 0,900 
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SOUČINITEL NEROVNOMĚRNOSTI ZATÍŽENÍ PO ŠÍŘCE ZUBŮ PRO OHYB 

Jedná se o podobný součinitel jako v případě doteku, přesněji z něj vychází 

𝐾𝐹𝛽 =  𝐾𝐻𝛽
𝑁𝐹  [−] (79)  

Kde exponent je dán vztahem 

𝑁𝐹 =  
(

𝑏𝑚−𝑛

2,25 ∗ 𝑚
)2

1 +
𝑏𝑚−𝑛

2,25 ∗ 𝑚
+ (

𝑏𝑚−𝑛

2,25 ∗ 𝑚
)2

 [−] 

(80)  

Přehled hodnot součinitele pro jednotlivé páry je uveden v tabulce 45. 

Tabulka 45: Součinitel nerovnoměrnosti zatížení po šířce zubů pro ohyb 

 

SOUČINITEL PODÍLU ZATÍŽENÍ JEDNOTLIVÝCH ZUBŮ V OHYBU 

Pomocí tohoto součinitele lze zahrnout vliv nerovnoměrnosti rozdělení rozložení zatížení na 

několik aktuálně zabírajících zubů. Pro jeho určení jsou využity již určené hodnoty 

směrodatné obvodové síly v čelní rovině 𝐹𝑡𝐻, mezní úchylky základní rozteče 𝑓𝑝𝑒  a snížení 

úchylky základní rozteče 𝑦𝑎. 

Samotný součinitel lze určit pomocí dvou vztahů. Pro 𝜀𝛾 > 2 platí 

𝒊𝒏 𝑲𝑭𝜷 

[−]  [−] 

1. 1,024 

2. 1,028 

3. 1,021 

4. 1,027 

5. 1,025 

6. 1,027 

7. 1,028 

0. 1,009 

R. 1,028 
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𝐾𝐹𝛼 =  0,9 + 0,4 ∗ √
2 ∗ (𝜀𝛾 − 1)

𝜀𝛾
∗

𝐶𝛾 ∗ (𝑓𝑝𝑒 − 𝑦𝑎)

𝐹𝑡𝐻

𝑏𝑛−𝑚

 [−] 

(81)  

Přičemž musí platit okrajové podmínky 

𝐾𝐹𝛼 >
𝜀𝛾

𝜀𝛼 ∗ 𝑌𝜀
 → 𝐾𝐹𝛼 =

𝜀𝛾

𝜀𝛼 ∗ 𝑌𝜀
  (82)  

𝐾𝐹𝛼 < 1 →  𝐾𝐹𝛼 = 1 (83)  

Poněvadž je 𝜀𝛾 u ozubených kol se šikmými zuby vždy vyšší něž dva, tak není druhý vztah 

zapotřebí. Přehled hodnot součinitele pro jednotlivá ozubená kola je uveden v tabulce 46. 

Tabulka 46: Součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů v ohybu 

 

DODATEČNÉ SOUČINITELÉ 

U součinitele počtu cyklů je uvažována neomezená životnost, a proto 𝑌𝑁𝑇 = 1. 

 

URČENÍ NAPĚTÍ V OHYBU 

Na základě výše vypočítaných koeficientů je prvně určeno nominální napětí a následně napětí 

v ohybu. Přehled hodnot obou napětí jednotlivých ozubených kol je uveden v tabulce 47. 

𝒊𝒏 𝑲𝑭𝜶𝒏−𝟏 𝑲𝑭𝜶𝒏−𝟐 

[−] [−] [−] 

1. 1,000 1,002 

2. 1,000 1,021 

3. 1,000 1,000 

4. 1,008 1,000 

5. 1,000 1,000 

6. 1,008 1,008 

7. 1,012 1,012 

0. 1,000 1,000 

R. 1,021 1,010 
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𝜎𝐹0 =  
𝐹𝑡

𝑏𝑛−𝑚 ∗ 𝑚
∗ 𝑌𝐹𝑆 ∗ 𝑌𝜀 ∗ 𝑌𝛽 [𝑀𝑃𝑎] 

(84)  

 

𝜎𝐹 = 𝜎𝐹0 ∗ 𝐾𝐴 ∗ 𝐾𝑉 ∗ 𝐾𝐹𝛽 ∗ 𝐾𝐹𝛼  [𝑀𝑃𝑎] (85)  

 

Tabulka 47: Nominální napětí a napětí v ohybu 

 

MEZ ÚNAVY V OHYBU 

Pro její určení je zapotřebí určit mez únavy v ohybu referenčního ozubeného kola, která je 

přepočítána na hladký vzorek  

𝜎𝐹𝐸 = 2 ∗ 𝜎𝐹𝑙𝑖𝑚 [𝑀𝑃𝑎] (86)  

Dále lze přistoupit k výpočtu součinitele bezpečnosti jednotlivých ozubených kol přičemž je 

limitní hodnota součinitele bezpečnosti volena 𝑆𝐹𝑚𝑖𝑛 = 1,6. 

𝑆𝐹 =  
𝜎𝐹𝐸 ∗ 𝑌𝑁𝑇

𝜎𝐹
∗ 𝑌𝑋 ∗ 𝑌𝛿𝑟𝑒𝑙𝑇 ∗ 𝑌𝑅𝑟𝑒𝑙𝑇  [−] 

(87)  

Přehled hodnot součinitele bezpečnosti pro jednotlivá ozubená kola je uveden v tabulce 48. 

𝒊𝒏 𝝈𝑭𝟎𝒏−𝟏 𝝈𝑭𝟎𝒏−𝟐 𝝈𝑭𝒏−𝟏 𝝈𝑭𝒏−𝟐 

[−] [𝑴𝑷𝒂] [𝑴𝑷𝒂] [𝑴𝑷𝒂] [𝑴𝑷𝒂] 

1. 264,084 230,195 480,765 420,109 

2. 212,141 192,326 391,796 362,768 

3. 226,562 218,896 426,884 412,441 

4. 172,855 170,581 334,942 327,973 

5. 193,001 193,810 368,214 369,758 

6. 176,597 176,597 342,230 342,230 

7. 168,219 170,081 330,183 33,840 

0. 606,092 592,814 1052,148 1029,098 

R. 192,326 150,487 362,768 283,851 


