MEHANIZMI

MEHANIZMI, naprave ili dijelovi strojeva, sastavljeni
od dva ili vise elemenata koji su medusobno tako vezani da gi-
banje jednog elementa pobuduje sasvim odredeno gibanje ostalih
sastavnih elemenata. Mehanizmi sluZe za prenoSenje gibanja ili
za pretvaranje jedne vrste gibanja u drugu. Pri tome neki meha-
nizmi prenose i snagu mnogo vecu od potrebne da se svlada
trenje i dinamicki otpori unutar mehanizma.

Jednostavni mehanizmi datiraju jo$ iz starog vijeka kad su izumljene prve
poluge, koloturi i zup€anici. Poznati matematiCari i fizicari iz <41 st. kon-
struirali su i analizirali takve jednostavne naprave, pa je Arhimed (<-287—
—%212) bio autor prvih rasprava o poluzi i koluturu, a jos i danas su aktuelne
njegove konstrukcije koloturnika i vij€ane cijevi za crpljenje vode. Heron iz Alek-
sandrije (I st.) prosirio je zakon poluge i kolutura, analizirao je kolo na vretenu,
zupC€anik i vijak, opisao je brojne mehanizme koji djeluju na hidraulickom i
pneumatickom principu, a dao je i prvu ideju parnog stroja.

Teorija mehanizama razvijala se s razvojem industrije, a posebno strojarstva.
Zbog toga_se 0 osnovama znanosti 0 mehanizmima moZe govoriti tek u XVIII st.,
kad "pocinju sustavna istraZivanja na podrucju kinematiKe ravninskog i prostor-
nog gibanja tijela, a posebno na podrucju kinematike prinudnog gibanja. Naj-
vazniji radovi tog doba jesu radovi Svicarskih matematiCara J. Bernoullija
(1667—1748) i L. Eulera (1707—1783). Bernoulli je definirao teorem o trenutnom
polu ravninskog gibanja sila i prostorno gibanje tijela. U to su vrijeme radovi
T. Newcomena (1663—1729) i J. Watta (1736—1819) definitivno omogucili gra-
dnju prvog parnog stroja. Watt je konstruirao i svoj poznati paralelogram
(balansir), a ostvaren je i niz drugih mehanizama za tehniCku primjenu.

Najvise principa na kojima se temelji znanost o mehanizmima utvrdeno
je tokom XIX st. Teorija mehanizma, pod nazivom Mehanika primijenjena na
strojeve, pojavila se i kao poseban nastavni predmet, pa ju je jo§ 1838. go-
dine poznati francuski matematic¢ar J. Poncelet (1788—1867), predavao na Sor-
boni, a zatim i na Politehnickoj Skoli u Parizu. Poncelet je autor radova o
konstrukeiji spregnutih profila koji se dodiruju po evolventnim i cikloidnim
krivuljama. Takvim radovima, koji su postali osnova teorije ozubljenja, bavili
su se u to vrijeme i ostali predstavnici francuske Skole teorije mehanizama. Medu
njima su: A Ampére (1775—1836), koji je neko vrijeme predavao mehaniku
na Politehnickoj Skoli u Parizu, F. Savary (1797—1841), koji se bavio teorijom
zakrivljenosti spregnutih profila i odgovarajucih poloida i putanja, i E E. Bo-
billier, koji je, pored ostaloga, dao graficko rjeSenje za odredivanje sredista
zakrivljenosti spregnutih profila.

Najpoznatija imena njemacke Skole XIX stolje¢a jesu: F. Reuleaux (1829—
—1905), L Burmester i M. Grubler. Reuleaux je svojim radovima obradio
tehni¢ku primjenu kinematike prinudnog gibanja, a bavio se i strukturom meha-
nizama, posebno analizom kinematickih parova. Burmester je tvorac geometrijske
metode sinteze mehanizama, a razradio je i geometrijske metode za analizu
mehanizama. Grubler se bavio strukturom i analizom pokretljivosti mehanizama;
njegov kriterij za pokretljivost nekih jednostavnijih tipova mehanizama pri-
mjenjuje se i danas.

U XIX st. najeminentniji predstavnik engleske Skole bio je R Willis
(1800—1875). Poznato je njegovo djelo Principles of Mechanisms (1841), a
vazni su mu radovi o odnosu medu kutnim brzinama pojedinih elemenata meha-
nizma, posebno za planetarne i diferencijalne zupfaste mehanizme. 1z tog doba
poznata su jo§ imena T. Younga (1773—1829), Moseleya, W. J. M. Rankinea
(1820—1872) i drugih.

Osnivac ruske Skole i tvorac analiticke metode sinteze mehanizama je ruski
akademik P. L. Cebidev (1821—1894). Poznati su njegovi radovi na podrucju
strukture mehanizama, posebno strukturna formula za odredivanje pokretljivosti
ravnih mehanizama. Posebno su vazni njegovi radovi na analitickoj sintezi
zglobno poluznih mehanizama i njggova numericka metoda najboljeg pribli-
Zenja zadanoj funkciji pomocu tzv. CebiSevljevih polinoma. Cebisevljeve radove
na analitickoj sintezi mehanizama znatno su prosirili Z. S. Bloh i N. I. Levitskij,
a radove na strukturnoj analizi i sintezi P. I. Somov i L V. Assur
(1878—1920). Od plejade novijih sovjetskih znanstvenika, s podrucja teorije
mehanizama, najpoznatije mjesto zauzima akademik I. I. Artobolevski (1905—).
Njegovi radovi obuhvacaju sva podrucja teorije mehanizama.

Velik doprinos znanosti o mehanizmima dao je i na$ znanstvenik B. lli¢,
profesor Masinskog fakulteta u Beogradu, posebno svojom opéom teorijom
reduciranog mehanizma.

Nagli razvoj tehnike u XX stolje¢u, posebno razvoj mehanizacije i automati-
zacije, omogucio je i potaknuo intenzivan razvoj teorije mehanizama, tako da
je ona postala zasebno znanstveno podrucje.

STRUKTURA MEHANIZAMA

Svaki mehanicki sustav sastoji se od grupe materijalnih tijela,
vezanih medusobno vezama koje ograni€avaju slobodu gibanja
svakog pojedinog tijela u sustavu. U pokretnim mehanickim
sustavima, za razliku od krutih sustava (npr. reSetke), gibanje
jednog od tijela pobuduje gibanje svih ostalih tijela u sastavu
sustava.

Pokretni mehanicki sustavi u tehnici postoje u mnogo razli-
Citih konstrukcijskih oblika, obavljaju raznolike funkcije i po-
znati su pod razliitim nazivima. Pokretne mehani¢ke sustave
moze se prema nekim bitnim karakteristikama razvrstati u tri
grupe, ve¢ prema tome da li se pomocu njih prenosi i transfor-
mira gibanje, sila ili energija (rad). NajceS¢i nazivi ovih grupa
jesu pribori, sprave i strojevi.

Mehanizam je sastavni dio svih triju navedenih grupa po-
kretnih mehanickih sustava i obuhvaca elemente pomoc¢u kojih
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se ostvaruje jedna od mehanic¢kih funkcija sustava. Tako npr.
motor s unutradnjim izgaranjem sadrZi €itav niz mehanizama:
motorni mehanizam, kojim se pravocrtno gibanje stapa pretvara
u kruzno gibanje koljenéastog vratila, krivuljni mehanizam za
otvaranje i zatvaranje ventila, mjenja¢ brzina i lan¢ani prijenos,
kojim sc rotacija vratila prenosi na grebenastu osovinu itd.

Kvalitativne i kvantitativne karakteristike prenesenog ili
transformiranog gibanja ovise o strukturi mehanizma, tj. o broju
sastavnih elemenata, njihovim geometrijskim parametrima i na-
¢inu na koji su medusobno vezani. Gibanje pogonskog dijela
mehanizma pobuduje gibanje svih ostalih njegovih dijelova
prema potpuno odredenom zakonu, koji proizlazi iz geometrij-
skih i kinematickih karakteristika mehanizma.

Clanovi mehanizma. Kruta materijalna tijela, od kojih je
sastavljen mehanizam i koja se gibaju relativno jedno prema
drugome, nazivaju se clanovima mehanizma. Pod krutim tijelom
podrazumijeva se tijelo u Cvrstom agregatnom stanju, kojemu
deformacije, zbog djelovanja vanjskih sila, ne utjeCu na kine-
maticke karakteristike mehanizma kojega su sastavni dio.

Ponekad se i tekuéine i gipke veze ubrajaju u ¢lanove me-
hanizma, uz napomenu da je takva Klasifikacija samo uvjetna.
Naime, zanemaruju¢i male deformacije ¢lanova, moze ih se
uvjetno smatrati krutim tijelima, pa takav pojam o krutom
tijelu moze obuhvatiti gipke veze ako se preko njih prenose
vlacne sile, a takoder i tekucine jer su nestlaCive pri prijenosu
tlacnih sila.

U ovom ¢e se ¢lanku ¢lanom mehanizma smatrati samo
ona tijela kojih medusobno relativno gibanje utjeCe na kine-
maticke karakteristike cijelog mehanizma. Prema tome, medu
Clanove mehanizma nece se ubrajati tekucine i gipke veze u
sastavu mehanizma, a ni one krute dijelove (kuglice, valjci) koji
nemaju utjecaja na kinematiCka svojstva mehanizma.

Karakter relativnog gibanja dvaju spregnutih ¢lanova meha-
nizma ovisi o mjestu i naCinu kako su medusobno vezani.

Mjesto i vrsta geometrijskih elemenata veze osnovne su ka-
rakteristike i svakog €lana i cijelog mehanizma, te je zapravo
razmatranje elemenata vezajedan od osnovnih sadrzaja strukture
i kinematike mehanizma.

Ostali faktori, kao §to su materijal, konstrukcijski oblik i
izvedba €lanova, ne utjeCu na kinematicka svojstva mehanizma
te se i ne razmatraju, osim u sklopu dinamicke analize. Time
se prikazivanje ¢lanova mehanizma pojednostavnjuje i svodi
samo na kinemati¢ku shemu, tj. na one elemente od kojih za-
vise kinemati¢ka svojstva i ¢lanova i cijelog mehanizma. Na
si, 1 prikazane su glavna 1isporedna ojnica 2 V-motora, i njihova
kinemati¢ka shema. Kinematicka shema obuhvaca samo vrstu
veza medu c¢lanovima i medusobni poloZaj ovih veza. Tako se

Sl. 1 Nacin spoja ojnice V-mo-

tora. a konstrukcijski izgled: 1

glavna ojnica, 2 sporedna ojnica,
b kinetitka shema

glavna ojnica V-motora u zglobu O vezuje za koljenasto vratilo,
u toCki A za stap i u tocki B za sporednu ojnicu. Oblik glavne
ojnice zamjenjuje se u kinemati¢koj shemi trokutastom plocom.

Prema funkciji, poloZaju u sastavu mehanizma, nainu gi-
banja i konstrukcijskom obliku, ¢lanovi mehanizma imaju razli-
Cite nazive. U stru¢noj terminologiji najceS¢e se upotrebljavaju
slijede¢i nazivi:

Prema svojoj funkciji u mehanizmu, ¢lanovi su vodeéi, od-
nosno pogonski, ako prenose gibanja na ostale ¢lanove meha-
nizma. Svi ostali ¢lanovi mehanizma, na koje se gibanje prenosi
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preko pogonskih ¢lanova, nazivaju se vodenim ili gonjenim ¢lano-
vima. Oni ¢lanovi kojega gibanje obavlja mehanicku namjenu
mehanizma jesu radni ¢lanovi.

S obzirom na nalin gibanja razlikuje se nekoliko tipova
Clanova mehanizma. Postolje je ¢lan koji miruje i prema kome
se svi ostali ¢lanovi relativno giblju. Koljeno ili ruCica je €lan
koji rotira za puni ciklus i vezan je uz postoljni ¢lan; ako
se takav €lan moze zakrenuti samo za odredeni kut zakretanja,
naziva se njihalicom. Klizac je €lan mehanizma koji se klizno giba
po postolju; tada je postoljni ¢lan klizna staza. Ako se kliza
giba po pomi¢nom c¢lanu naziva se jo$ i kulisnim kamenom ili
jednostavno kamenom, a pomicni ¢lan po kojem klizi kulisom.
Pod kulisom se Cesto podrazumijeva samo Suplji pomicni €lan
unutar kojega se giba kamen, medutim taj se naziv upotrebljava i
kad kliza€ svojom Supljinom obuhvaéa s vanjske strane pomicni
Stap, jer su obje ove izvedbe prema kinematickim karakte-
ristikama identicne.

Svi pokretni €lanovi, koji nisu u direktnom dodiru s po-
stoljem nazivaju se joS veznima, spreznima ili spojnim ¢lanovima.

Kinematicki parovi. PoloZaj tijela koje se giba u prostoru
moze se definirati pomocu Sest nezavisnih koordinata kojima
su vrijednosti funkcije vremena. Slobodno materijalno tijelo u
prostoru ima 3est stupnjeva slobode gibanja. Promatrano s ob-
zirom na osi pravokutnog koordinatnog sustava, moguca gi-
banja jesu: tri translacije po pravcima koordinatnih osi i tri
rotacije oko tih osi.

Slobodno materijalno tijelo ne moze biti ¢lan mehanizma,
jer se Clanovi mehanizma giblju prema potpuno odredenom
zakonu i ne mogu imati Sest stupnjeva slobode. Broj stupnjeva
slobode gibanja svakog ¢lana mehanizma ogranien je njegovim
vezama s drugim tijelima u sastavu mehanizma.

Kombinacija od dva materijalna tijela u sastavu mehanizma,
koja ograni¢ava slobodu gibanja svakome od njih naziva se
kinematiCkim parom. O vrsti veze medu clanovima u kine-
matickom paru ovisi s koliko je kinematickih uvjeta ta veza
ogranicila njihovo medusobno gibanje, odnosno za koliko je
stupnjeva slobode smanjila moguénost gibanja svakoga od njih.

Red kinematickog para odreduje broj stupnjeva slobode rela-
tivnog gibanja dvaju ¢lanova mehanizma. Kinematicki parovi
mogu biti prvoga, drugoga, treCega, Cetvrtoga i petog reda.
Kinematicki par nultog reda ne postoji, jer se clanovi takva
para ne bi gibali relativno jedan prema drugome i saCinjavali
bi jedinstveni ¢lan mehanizma. Isto tako je razumljivo da ne
mogu postojati kinematicki parovi Sestog reda, jer bi tada
Clanovi bili slobodna materijalna tijela bez medusobne veze.
Moguce kombinacije'nezavisnih rotacija i translacija ¢lanova
u kinematiCkom paru za moguce stupnjeve slobode relativnog
gibanja prikazane su u tabl. 1.

Tablica 1

NEZAVISNA RELATIVNA GIBANJA CLANOVA
KINEMATICKOG PARA

Red para Moguca gibanja
k=1 R T
k=2 RR TR
k=3 RRR TRR TTR
- TRRR TTRR
k=5 TTRRR
R rotacija, T translacija

Da se odredi red kojemu pripada kinematiCki par i da se
analizira karakter relativnog gibanja koje par omoguéuje, naj-
pogodnije je pretpostaviti da je jedan od dva spregnuta ¢lana
nepomican. Tada se relativno gibanje medu ¢lanovima para svodi
na apsolutno gibanje pomi¢nog ¢lana (si. 2).

Clanovi kinematitkih parova trebaju biti za vrijeme medu-
sobnog relativnog gibanja stalno u medusobnom dodiru, i to ili

u direktnome, ili u indirektnome preko umetnutih elemenata
veze. To tzv. zatvaranje parova moZe biti kinematiCko ili
dinamicko.
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Kinemati¢ko zatvaranje parova postize se konstrukcijskim
oblikom €lanova. Svi parovi na si. 2 zatvoreni su kinematicki.
DinamiCko zatvaranje postize se silama, i to tezinom clanova
(si. 5b), inercijskim silama i elasticnim silama opruga.

NiZi i visi kinematicki parovi. Clanovi kinematickih parova
mogu se dodirivati povrSinom, linijom ili tockom. Prema vrsti
dodira izmedu clanova, kinematicki parovi dijele se na niZe i
viSe. NiZi kinematic¢ki parovi (si. 2a, b i c) jesu oni kojih se
Clanovi dodiruju povrSinom, dok se ¢lanovi viSih kinematickih
parova (si. 2d i €) dodiruju linijom ili to¢kom.

SI. 2. Red kinematickog para. a par 1 reda (jedna translacija), b par 2. reda
(jedna translacija i jedna rotacija), ¢ par 3. reda (tri rotacije), d par 4. reda
(dvije translacije i dvije rotacije), e par 5. reda (tri rotacije i dvije translacije)

Relativno gibanje medu dodirnim povrSinama ¢lanova nizih
parova jest klizanje jedne povrSine po drugoj, te su nizi parovi
klizni. Relativno gibanje viSih parova moze biti klizanje, ko-
trljanje ili istodobno i jedno i drugo.

Nizi kinemati¢ki parovi imaju drugacija konstrukcijska i
eksploatacijska svojstva nego visi kinematicki parovi.

Clanovi nizih parova dodiruju se povrsinom, 3to omogucuje
prenodenje vecih sila s jednog ¢lana mehanizma na drugi. Veli-
Cina tih sila ovisi o dozvoljenom povrSinskom tlaku materijala
od kojeg je izraden ¢lan i o veligini dodirne povrsine. Clanovi
viSih parova mogu prenositi manja opterecenja, jer se dodiruju
toCkom ili linijom, tj. na malim povrSinama. Kontakt na malim
dodirnim povrSinama uzrokuje velika lokalna opterecenja i do-
vodi do brzeg habanja dodirnih povrSina. Da bi se smanjila
kontaktna naprezanja, potrebno je povecati mehani¢ku €vrstocu
dodirnih povrSina i poveéati polumjer zakrivljenosti dodirnih
elemenata. Zbog habanja ¢lanova viSih parova pojavljuju se
odstupanja od zakona gibanja €lanova, neravnomjerni rad meha-
nizma i dopunska udarna opterec¢enja.

Mehanizmi s nizim kinematickim parovima imaju prednost
da se pomocu njih, uz pogodno uravnoteZenje, postiZze pravilno
funkcioniranje mehanizma i pri velikim brzinama gibanja. Zato
se nastoji da se, osobito za prenoSenje vecih sila, mehanizmi
s visim parovima zamijene mehanizmima s niZim parovima.

Osnovni nedostatak kliznih parova (a to su svi nizi kine-
maticki parovi) jest pojava trenja na dodirnim elementima. Za
svladavanje trenja troSi se energija, odnosno snaga, Sto smanjuje
stupanj iskoristivosti mehanizma. Taj se nedostatak moze izbjeci
ako se izmedu dodirnih povrSina umetnu kotrljajuci elementi,
kao Sto su valjci i kuglice, Cime se trenje klizanja pretvara u
trenje kotrljanja. Dodavanjem umetnutih elemenata ne mijenjaju
se kinemati¢ka svojstva para, a nizi se parovi na taj nacin
pretvaraju u viSe kinematicke parove.

Reverzibilnost kinematikih parova jedno je od njihovih naj-
vaznijih svojstava.

Ako se za rotoidni zglob (si. 3) pretpostavi da je Clan 1
nepomican, onda €lan 2 ima jedan stupanj slobode gibanja, i
to rotaciju oko tocke O S obzirom na €lan 1, pri gibanju ¢lana
2 opisat e njegova tocka B kruznu putanju promjera OB. Ako
se sad pretpostavi da je €lan 2 nepomican, a ¢lan 1 pomican,
tada Ce pisaljka pri¢vrS¢ena na ¢lan 1 u toCki koja se poklapa
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s tockom B opisati s obzirom na ¢lan 2 takoder kruznu pu-
tanju promjera OB. To znaCi da se putanja toCke B s obzirom
na ¢lan 1 poklapa s putanjom tocke B s obzirom na ¢lan 2.

SI. 3. Reverzibilni kinematicki par

Dakle, u ovome kinematiCkom paru postoji obrnutost ili rever-
zibilnost medu gibanjima obaju ¢lanova para. Drugacije je u Kine-
matiCkom paru sastavljenom od zup&anika i zup€aste letve (sl.4).
Kad se zupc€anik kotrlja po zupcastoj letvi, tocka M zupcanika
opisuje cikloidu. Ako je, medutim, zupcanik nepomican, koin-
cidentna tocka M pri relativnom gibanju zupCaste letve opisat
¢e evolventu. Taj kinematicki par nema, dakle, svojstva obmu-
tosti kretanja, to je ireverzibilan par.

SI. 4. Ireverzibilni kinematicki par. 1 zuptanik,
2 zupcasta letva

Oba kinematicka para su ravna (si. 3 i 4) jer trajektorije
svih toCaka od oba ¢lana svakog para leze u medusobno para-
lelnim ravninama. U prostornim kinematiCkim parovima trajek-
torija jedne tocke reverzibilnog para gibat ¢e se uvijek po istoj
povrsini, bez obzira koji je od ¢lanova pomican. Lako je doka-
zati da su svi nizi kinematicki parovi reverzibilni, ali i medu
viSim parovima ima reverzibilnih, kao npr. rotacijski visi par
na si. 3.

Razvrstavanje kinematickih parova na reverzibilne i ireverzi-
bilne ne poklapa se s razvrstavanjem na nize i vise parove. Raz-
vrstavanje parova prema reverzibilnosti relativnog gibanja cla-
nova zapravo je najvaznija klasifikacija kinemati¢kih parova.

Reverzibilni kinemati¢ki parovi. To su sljedeCe grupe parova,
odnosno zglobova: translatoidni, rotoidni, helikoidni, cilindricni
i sfemi zglob,

Translatoidni zglob (si. 5 i 6) je kinematiCki par prvog reda
koji omogucuje relativnu translaciju spregnutih ¢lanova. Taj je
zglob najceS¢e izraden kao nizi kinematicki par s dodirom po
ravnim ili cilindricnim povrSinama (si. 5a do c). Cilindricni
dodirni elementi omogucuju i relativhu rotaciju, pa stoga oni
saCinjavaju translatoidni zglob jedino ako je pomocu uzduznog
klina ili drugim konstrukcijskim rjeSenjem onemogucena rela-

d ~ f

Sl. 5 Translatoidni zglobovi, a, b i ¢ nizi parovi, d, e i/ viSi parovi
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tivna rotacija. Tako npr. cilindar i stap motora s unutrasnjim
izgaranjem sacinjavaju translatoidni par, jer je relativna rotacija
sprijeCena vezom Stapa sa stapajicom. Ako se preko translato-
idnog zgloba prenose mala optereéenja, primjenjuju se visi kine-
maticki parovi s dodirom linijama (si 5d). Takoder, radi sma-
njenja trenja, umecu se u kinematicki par dodatni elementi,
kao Sto su kuglice i valjci u posebnim karikama (si 5e) ili
Zljebovima (si 5f). Takvi zglobovi s ugradenim valjnim elemen-
tima spadaju u viSe kinematiCke parove. Sheme translatoidnih
zglobova prikazane su na si. 6.

Sl. 6. Kinematicke sheme translato-

idnih zglobova, a parovi s jednim ne-

pomic&nim €lanom, b parovi s oba po-
micna Clana

thrA il

Trrmmrrlrj'ntm’H
a

Rotoidni zglob (si. 7) je kinematicki par prvog reda Koji
omogucuje rotacijsko gibanje spregnutih ¢lanova. Osnovni ele-
menti nizih rotacijskih parova jesu cilindri€ne dodirne povrsine
koje omoguéuju relativnu rotaciju, te bo€ne ravnine koje omo-
guéuju relativnu translaciju. Rotoidni klizni zglobovi izraduju
se i kao visi parovi s dodirom linijama ili tockom. Rotacijski
parovi nisu osjetljivi na promjenu temperature, i Cesto se pri-
mjenjuju u radnim strojevima za preciznu mehaniku (v. Fino-
mehaniCka tehnika, TE 5, str. 416). U viSe rotoidne zglobove
spadaju i valjkasti leZaji koji se Cesto primjenjuju zbog znatno
manjih gubitaka zbog trenja.

Sl. 7. Rotoidni zglobovi i njihove kinematicke sheme

Helikoidni zglob (si. 8), odnosno vijéani kinematicki par, ima
vijéanu (helikoidnu) dodirnu povrSinu. Relativno gibanje medu
Clanovima para sastoji se iz istodobne rotacije i translacije.

a b c

SI. 8 Helikoidni zglob, a nacrt zgloba, b konstrukcijski izgled
zgloba, ¢ kinematicke sheme zgloba

To je ipak kinematic¢ki par prvog reda, jer su rotacija i trans-
lacija medusobno zavisne. Naime, relativnom rotacijom za kut @
odredena je i vrijednost relativne translacije Ax = on cp, gdje

je h uspon vij¢ane dodirne povrsine, tj. veli¢ina pomaka u smjeru
uzduZne osi vijka pri zakretu za g = 2tt. Helikoidni zglob je

Sl. 9. Helikoidni zglob s ugradenim kuglicama u narezu vijka
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prostorni kinematicki par, jer je trajektorija bilo koje tocke
pomicnog ¢lana prostorna krivulja na cilindri€noj povrsini. |
helikoidni par se moze izraditi, osim u obliku kliznog para,
i u obliku valjnog para (visega kinematickog para) tako da se
ugrade cijevi kroz koje cirkuliraju kuglice (si. 9).

Tro€lani mehanizam stezaCa na si. 10 sadrZzi sva tri dosad
navedena zgloba: translatoidni, rotoidni i helikoidni. Ta tri tipa
ujedno su i jedini zglobovi s jednim stupnjem slobode.

NTTTTTTTT7T7777777

Sl. 10. Mehanizam stezata. 1 rotoidni zglob,
2 translatoidni zglob, 3 helikoidni zglob

Cilindricni zglob je kinematicki par drugog reda, koji omogu-
Cuje nezavisno rotacijsko i translacijsko gibanje ¢lanova para.
Cilindri¢ni zglob je prostorni kinematicki par, jer se tocka po-
micnog ¢lana giba po cilindri€noj povrsini kao i u helikoidnom
zglobu. Za prakti€nu primjenu izraduje se kao nizi kinematicki
par, a vrlo rijetko kao visi kinematicki par. Cilindri¢ni zglob
u obliku teleskopske cijevi sastavni je dio mehanizma automobil-
skog okvira (3asije). Automobilski prigusnici (amortizeri) takoder
su izradeni u obliku teleskopske cijevi. Osnovno gibanje je re-
lativna translacija u smjeru uzduzne osi prigusSnika, a moguca
je i rotacija, dovoljna da prati primjerene relativne kutne po-
make medu osima rotoidnih zglobova na krajevima prigudnika.

Sferni zglob je prostorni nizi kinematicki par koji omogucuje
tri relativne rotacije medu spregnutim c¢lanovima. Zatvaranje
sfemog zgloba uvijek je kinematicko. NajceS¢e se primjenjuje u
sklopu prostornih mehanizama (si. 11a). Sferni zglob s palcem
je prostorni zglob s dva stupnja slobode gibanja. On dozvo-
ljava rotaciju oko osi koja se poklapa s uzduznom osi palca,
te rotaciju oko osi okomite na ravninu kroz prorez u kom
se giba palac (si. 11b).

SI. 11. Sferni zglob, a prostorni zglob sa tri stupnja pokretljivosti, b prostorni
zglob s palcem

Svi reverzibilni kinematic¢ki parovi, za razliku od ireverzibil-
nih, imaju potpuno odreden karakter gibanja spregnutih ¢lanova.
Zbog toga clanovi u sastavu reverzibilnog para mogu tvoriti
dvoc€lani mehanizam. Takvi dvo€lani mehanizmi, a posebno me-
hanizmi s kinemati¢kim parom prvog reda, mnogo se primje-
njuju u tehnici: u turbinama, elektromotorima, generatorima
itd. Rotirajuci vijak (Arhimedov vijak) koji potiskuje sijeno u
komoru za preSanje, takoder je dvoclani mehanizam s rotacij-
skim zglobom. Broj stupnjeva slobode kinemati¢ckog para reda
veteg od prvog moze se smanjiti zbog dodatnih uvjeta koje
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tom paru nameéu ostali ¢lanovi mehanizma. Stap i cilindar
motora po svojoj izvedbi, promatrani izolirano, jesu cilindri¢ni
par s dva stupnja slobode: translacija u smjeru uzduZne osi
cilindra i rotacija oko te osi. Medutim, u sklopu mehanizma
oni sacinjavaju translatoidni zglob s jednim stupnjem slobode,
jer veze s ostalim ¢lanovima mehanizma onemogucuju rotaciju.

Ireverzibilni parovi. Zbog ireverzibilnosti karakter gibanja ¢la-
nova ireverzibilnih parova moze se odrediti samo u sklopu cijelog
mehanizma. Ireverzibilni parovi, koji se primjenjuju u postoje¢im
mehanizmima, mogu se razvrstati na frikcijske, zupcaste, kri-
vuljne (grebenaste) i parove s gipkim vezama.

Frikcijski kinematiCki par ostvaruje relativno gibanje medu
¢lanovima trenjem medu dodirnim elementima. Zatvaranje frik-
cijskih parova je dinamicko. Ono se u sklopu mehanizma po-
stize pritiskom medu frikcijskim kruznim plo€ama koje salinja-
vaju kinematiCki par. Red ireverzibilnog para moze se razmotriti
na ravnom cilindritnom paru (si. 12). Clanovi tog para moraju
biti u neprekidnom dodiru, pa je zato nemoguc¢a translacija u
smjeru okomitom na ravninu para. Moguca je, prema tome,
samo translacija u smjeru tangente t i rotacija oko osi O
okomite na ravninu translacije. Frikcijski par ima dva stupnja
slobode gibanja, tj. to je par drugog reda. Rezultanta dvaju
nezavisnih gibanja njegovih ¢lanova jest relativno valjanje s
klizanjem ili bez njega. Prostorni frikcijski parovi u sastavu
mehanizma frikcijske preSe takoder su parovi drugog reda. Pro-
matran odvojeno od mehanizma, frikcijski par bio bi par petog
reda jer mu je tada nametnuta samo jedna veza, a to je obvezan
dodir medu ¢lanovima para.
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SI. 12. Frikcijski kinematicki par

Sl. 14. Krivuljni par SI. 15. Par s gipkim vezama

Zupcasti parovi, poput frikcijskih, bez obzira na to da li su
ravni ili prostorni, spadaju u kinematiCke parove drugog reda.
Postoje u obliku parova s vanjskim i unutraSnjim ozubljenjem te
u obliku koni¢nih, vijéanih i puznih parova. Relativno gibanje
medu dodirnim povrSinama svih osnovnih oblika zupcastih pa-
rova sastoji se od valjanja uz istodobno Klizanje. Zupg€asti parovi
u sastavu mehanizma omogucuju transformaciju rotacijskog gi-
banja u translacijsko i obrnuto (sprega zupCanika i zupcaste
letve), medutim, najcece prenose rotacijsko gibanje medu para-
lelnim osovinama (cilindri¢ni zup€anici), medu osovinama ko-
jima se pravci sijeku (konicni i kutni zupc€anici) i medu ukrstenim
osovinama (vij€ani, hipoidni i puzni parovi). Za posebne namjene
izraduju se i zupCasti parovi sa zup€anicima koji nisu okruglog
oblika (si. 13).
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Krivuljni par (si 14) sastoji se od krivuljne (grebenaste) ploce
i pomicaljke (poluge). U prostornom paru ploca je zamijenjena
cilindrom. Krivuljni par je ireverzibilni par drugog reda. U sklo-
pu krivuljnih mehanizama taj par omogucuje transformaciju gi-
banja krivuljnog ¢lana u oscilatomo pravocrtno ili kruzno giba-
nje pomicaljke. Ima vrlo Siroku primjenu i nezamjenljiv je kao sa-
stavni dio mehanizma automata i mehanizma za pomicanje ven-
tila u motorima s unutraSnjim izgaranjem. Relativno gibanje
dodirnih povrSina grebenastog ¢lana i pomicaljke sastoji se od
rotacije i od translacije u smjeru tangente. Da bi se klizanje
pri translaciji svelo na najmanju mjeru, vrlo Cesto je dodir me-
du Clanovima para izveden posredno preko valjcica.

Parovi s gipkim vezama. Clanovi takvih parova nisu u di-
rektnom dodiru, ve¢ posredno preko gipkih veza: remena, trake,
uzeta ili lanca. Gipke veze nepromjenljive duljine sastavni su
dio mehanizma za prijenos rotacije, odnosno snage, s jedne
osovine na drugu. Veze promjenljive duljine (uzad i lanci) sa-
stavni su dio mehanizma za podizanje i transport tereta. Karak-
teristike para ne ovise o duljini gipke veze, ve¢ samo o geo-
metrijskim parametrima spregnutih ¢lanova i o nacinu kako su
Clanovi spregnuti gipkom vezom. Tako su kinematiCke karakte-
ristike remenskog prijenosa (si. 15) identi¢ne s karakteristikama
frikcijskog ili zup€anog prijenosa s promjerima ¢lanova jedna-
kim promjerima remenica na slici; relativni smjer rotacije moze
se mijenjati ukrstenim krakovima gipke veze. Svi parovi s gip-
kim vezama jesu parovi drugog reda. Kao i svi ostali ireverzi-
bilni parovi, i parovi s gipkim vezama u sastavu mehanizma
moraju imati najmanje tri ¢lana. Tako mehanizam remenskog
prijenosa, osim dviju remenica, ima i postolje koje sa svakom
remenicom tvori po jedan rotacijski par.

Pokretljivost mehanizma. Kinematicki lana'c (si. 16) sustav je
Clanova vezanih medusobno kinemati¢ckim zglobovima. Po svo-
jim kinematickim karakteristikama, lanci mogu biti kruti, prisilni
i slobodni. Lanac je krut ako se njegovi ¢lanovi ne mogu gibati
relativno jedan prema drugome (si. 16a). Takav lanac je npr.

Sl. 16. Kinematicki lanac, a kruti* lanac, b prisilni lanac s jednim stupnjem
pokretljivosti, ¢ prisilni lanac sa dva stupnja pokretljivosti, d slobodni lanac

reSetkasti nosa¢ sa zglobno vezanim c¢lanovima: ponaSa se kao
kruta plo€a i u sastavu slozenog mehanizma moZze biti jedan
od slozenih Clanova. Ako se kinematickom lancu (si. 16b),
kojemu je jedan c¢lan nepomican, zakrene ¢lan 1 za odredeni
kut, svi ¢e ostali pokretni €lanovi zauzeti potpuno odredeni
polozaj. Isto tako ¢e i preostali pokretni ¢lanovi lanca (si. 16¢)
zauzeti odredeni polozZaj ako se zakrenu za odredeni kut ¢lanovi
1i 4. Oba su navedena lanca prisilna. Medutim, ako se u lancu
(si. 16c) pokreée samo cClan 7, gibat ¢e se i ostali pokretni
¢lanovi, ali ne prema odredenom zakonu, ve¢ ¢e zauzeti neki
od beskonacno mnogo mogucih polozaja (si. 16d). Takav lanac
je slobodan. Samo prisilni kinemati€ki lanac ispunjava sve uvjete
mehanizma. Prema tome, od svih kinematickih lanaca, mehani-
zam je jedino kinematicki lanac s jednim nepomic¢nim ¢lanom
(postoljem) i sa zadanim gibanjem za onoliko ¢lanova koliko
je potrebno da bi se svi ostali ¢lanovi gibali potpuno odredeno.
Oni €lanovi mehanizma koje je potrebno direktno gibati da bi se
pobudilo odredeno gibanje svih ostalih ¢lanova, nazivaju se
pogonskim ¢lanovima. Broj pogonskih ¢lanova mehanizma odre-
duje i stupanj njegove pokretljivosti. Stupanj pokretljivosti meha-
nizma odreden je i brojem nezavisnih parametara koji definiraju
poloZaj pokretnih ¢lanova mehanizma, tj. brojem nezavisnih
koordinata koje odreduju poloZaj pogonskih ¢lanova. Stupanj
pokretljivosti mehanizma moZze se izraziti i brojem ¢lanova koje,
osim postolja, treba imobilizirati da bi se mehanizam pretvorio
u Kkruti sustav. Zakretanjem zglobova A i D, dok im osi ne
postanu paralelne, prostorni mehanizam (si. 17a) svodi se na
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mehanizam s komplanamim gibanjem ¢lanova; prostorni zglo-
bovi B i C omogudéuju tada samo relativnu rotaciju oko osi
okomitih na ravninu komplanarnog gibanja. Ako se zglobovi
B i C zamijene rotoidnim zglobovima prvog reda, dobit ¢e se
mehanizam na si. 17b. Dva mehanizma (si. 17) razlikuju se u
slijedeCem: prostorni mehanizam (si. 17a) pokretljiv je i kad
osi zglobova A i D nisu medusobno paralelne, dok ravni zglobni
Cetverokut (si. 17b) ima samo jedan odredeni poloZaj zglobnih
osi i njegovi €lanovi ne mogu ni u kojim uvjetima da se
prostorno gibaju. Ravnom zglobnom cCetverokutu nametnute
su opce veze koje proizlaze iz njegove strukture.

Sl. 17. Zglobni Cetverokut, a prostorni, b ravni

Stupanj pokretljivosti mehanizma ovisi o broju njegovih
Clanova, te o broju, vrsti i polozaju kinematickih parova od kojih
je mehanizam sastavljen. Formula koja izrazava ovisnost stupnja
pokretljivosti mehanizma o njegovim strukturnim elementima
naziva se strukturnom formulom. Strukturna formula prostornog
mehanizma sa n ¢lanova bez opcih veza glasi:

S=6(n- 1)- 5P!- 4p2- 3p3- 2p4- pb5, @

gdje je S stupanj pokretljivosti mehanizma, pr -p5 broj parova
1 do 5 reda. Za ravne mehanizme (tj. mehanizme kojima su
nametnute tri opée veze, si. 17b) strukturna formula poprima
oblik:

S 5 3(n —1) —2pi —p2 - @

Transformiranje mehanizama

Osnovne moguce transformacije mehanizama mogu se naj-
bolje razmotriti na ravnim ¢etverozglobnim mehanizmima. Ravni
Cetverozglobni mehanizmi primjenjuju se u tehnickoj praksi
CeS¢e od drugih tipova zglobnih mehanizama; za njih dolazi u
obzir vise modifikacija i transformacija, te su to i najjednostavniji
zglobnopoluzni mehanizmi.

Na si. 18 prikazane su osnovne modifikacije ravnog Cetvero-
zglobnog mehanizma. Te modifikacije mogu imati samo rotoidne
zglobove, a mogu takoder imati jedan ili najviSe dva transla-
toidna zgloba. Osnovna modifikacija je zglobnopoluzni cet-
verokut (si. 18a). Kutni pomak pogonskog c¢lana (koljena) 1
prenosi se preko spojne poluge (ojnice) 2 na kutni pomak go-

Sl. 18 Modifikacija Cetverozglobnog mehanizma, a zglobno-

poluzni Cetverokut, b stapni (klipni) mehanizam, ¢ mehanizam

sa dvostrukim klizagem, d kulisnoklizni mehanizam, e dvo-
kulisni mehanizam, / dvoklizni mehanizam
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njenog clana (rucice, odnosno njihalice) 3. Potpuna ili djelo-
micna rotacija pogonskog Clana pretvara se u rotacijsko ili
njihajno gibanje gonjenog ¢lana, ve¢ prema odnosu medu du-
Zinama pojedinih ¢lanova. Stapni mehanizam ili koljenasto-
klizni mehanizam (si. 18b) pretvara rotacijsko gibanje u pravo-
crtno oscilatomo gibanje i obrnuto. Primjenjuje se u svim
stapnim motorima i stapnim radnim strojevima. Mehanizam s
dvostrukim klizacem (si. 18c) naziva se joS i sinusnim mehaniz-
mom, jer je apscisa x proporcionalna sinusu kuta <5 a poznat
je i pod nazivom Wolfova kulisa. Kulisni kamen 2 izvodi kruznu
translaciju. Na si. 19a vidi se primjena te modifikacije na meha-
nizam za vodenje igle Sivaceg stroja. Kulisnoklizni mehanizam
(si. 18d) rjede se upotrebljava, jer se koljeno moZe okretati samo
za kut manji od 180°. Jedna od varijanti tog mehanizma po-
znata je pod nazivom tangensni mehanizam (si. 19b), jer je
y =fltan<p. U dvokulisnom (Oldheimovom) mehanizmu (si. 18¢)
obje se kulise zakrecu za jednaki kut. Konstrukcijski kut a je
najcesce 90°. Klizaci dvokliznog mehanizma (si. 18f) oscilatomo
se giblju po pravocrtnim kliznim stazama. | u ovom mehanizmu
najcesce je a = 90°, pa sve toCke spojne poluge opisuju elipse,
osim toCke C koja opisuje kruznicu (si. 19c). Zato takav meha-
nizam sluzi za crtanje elipsa i naziva se elipsografom.

SI. 19. Primjena modifikacija Cetverozglobnog mehanizma, a mehanizam za
vodenje igle Sivaceg stroja, D tangensni mehanizam, c elipsograf

Promjena postoljnog €lana najhitnija je transformacija jer
mnogo utjee na kinematic¢ka svojstva mehanizma, tj. predstavlja
tzv. kinematicku inverziju.

Zglobnopoluzni Cetverokutni mehanizam s razlic¢itim duzi-
nama €lanova ima kombinirano gibanje rotiraju¢eg koljena 1 i
njihalice 3 (si. 20a). Da bi se takvo gibanje ostvarilo, koljeno
1 mora biti najkrac¢i ¢lan mehanizma, a takoder zbroj duljina
koljena 1 i postolja 4 treba da bude manji od zbroja duljina
ostalih dvaju ¢lanova. Postolje 4 je u cetverokutu na si. 20a
najdulji ¢lan. Ako se ugvrsti najkra¢i ¢lan 1 (si. 20b), rotirat
¢e pogonski ¢lan 2 i vodeni ¢lan 4. Pri tom zbroj duljine po-
stolja 1 i svakog od susjednih ¢lanova 2 ili 4 treba da je manji
od zbroja ostalih dvaju €lanova. Ako se za postolje uzme ¢lan
2, opet se dobiva kombinacija rotacijskog i njihajnog gibanja

Sl. 20. Promjena postoljnog ¢lana, a kombinacija rotacije pogonskog €lana i

njihanja gonjenog ¢lana, b rotacija pogonskog i gonjenog ¢lana, ¢ kombinacija

rotacije pogonskog €lana i njihanja gonjenog ¢lana, d njihanje pogonskog
i gonjenog clana
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(sl. 20c), a ako se za postoljni ¢lan uzme 3, tako da najkraéi
¢lan 1 postane spojni ¢lan, dobiva se mehanizam sa dvije njiha-
lice (sl. 20d). Promjena postoljnog ¢lana pobudila je, dakle,
promjenu karaktera relativnog gibanja €lanova. Kako su pri-
mjeri prikazani na sl. 20a i 20¢ identi¢ni s obzirom na osnovne
kinematicke karakteristike mehanizma, to postoje tri razliCite
kinematicke inverzije zglobnog Cetverokuta.

Prva inverzija (sl. 20a i c) daje jednokoljenasti mehanizam.
Ta se inverzija primjenjuje vrlo Cesto. Takvi su mehanizmi s
noznim pedalom za pretvaranje gibanja njihalice u rotaciju
koljenCaste osovine, kao S§to je mehanizam Sivaceg stroja na
sl. 21a

Sl. 21. Primjena promjene postoljnog €la-

na. a jednokoljenasti mehanizam za nozni

pogon Sivaceg stroja, bdvonjihali¢ni meha-

nizam nagibne dizalice, ¢ dvonjihali¢ni
mehanizam pile

Druga inverzija (sl. 20b) naziva se dvokoljenastim mehaniz-
mom. Ti mehanizmi, pored ostalih primjena, sastavni su dio
razliCitih tipova grebenastih kola na poljoprivrednim strojevima
te kola s lopatama koje pogone rijecne brodove.

Treca varijanta daje dvonjihalicni mehanizam. Takav mehani-
zam je i mehanizam nagibne dizalice (sl. 21 b). Geometrijski su
parametri odabrani tako da se tocka D na spojnom ¢lanu pri-
blizno horizontalno giba i tako primic¢e ili odmiCe kuku za
teret ne mijenjajuéi joj visinu. Mehanizam pile (sl. 21¢c) tako-
der je dvonjihali¢ni mehanizam.

Promjenom postoljnog ¢lana stapnog mehanizma dobivaju
se kinematiCke inverzije prikazane na sl. 22. Kad je koljeno 1
krace od spojne poluge 2, moguée su tri kinematicke inverzije
toga mehanizma.

<=7

Sl. 22. Kinematicke inverzije stapnog mehanizma, a aksijalni stapni mehanizam,
b mehanizam s rotirajuéom kulisom, ¢ mehanizam s njihaju¢im klizatem, d

njihali¢no-klizni mehanizam

Prva inverzija je aksijalni stapni mehanizam (sl. 22a), koji
se primjenjuje u motorima i radnim strojevima (pumpe). Pogon-
ski je ¢lan ili koljeno ili stap, ve¢ prema tome da li mehanizam
sluZi motoru ili radnom stroju. Osnovni zadatak takva mehani-
zma jest da pretvara rotacijsko gibanje u pravocrtno oscilatomo,
odnosno obrnuto. Taj mehanizam upotrebljava se u motorima s
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SI. 23. Primjena inverzije stapnog mehanizma, a uredaj za preSanje sijena, b
sisaljka s rotirajuéim cilindrom, ¢ mehanizam za zatvaranje vrata, d rutna
sisaljka

unutradnjim izgaranjem, a na si. 23a prikazana je njegova pri-
mjena u uredaju za preSanje sijena.

Druga inverzija daje kulisni mehanizam s rotirajuéom ku-
lisom (si. 22b). SI. 23b prikazuje tu inverziju primijenjenu, u
sisaljkama s rotiraju¢im cilindrom.

Treca inverzija je mehanizam s njihaju¢im klizacem (si. 22¢),
koji sluzi u motoru s osciliraju¢im cilindrom (si. 23c), a upo-
trebljava se i kao mehanizam za zatvaranje vrata.

Postoljni €lan Cetvrte inverzije je kliza¢ (si. 22d). Njihanje
Clana 2 pretvara se u oscilatomo pravocrtno gibanje Clana 4.
Na si. 23d prikazana je primjena tog njihali¢no-kliznog meha-
nizma na rucnu sisaljku.

Promjena duljine ¢lanova. Pri transformaciji zglobnog cetve-
rokuta promjenom postoljnog ¢lana odnos medu duljinama po-
jedinih Clanova ima bitan utjecaj na kinemati¢ka svojstva meha-
nizma. Ta kinematicka osjetljivost istie se kad su dva c¢lana
zglobnog Cetverokuta jednake duljine; tada i preostala dva ¢lana
moraju imati jednake duljine. Te su modifikacije prikazane na
si. 24,

SI. 24. Promjena duljine ¢lanova zglobnog Cetverokuta, a jednake du-
ljine pogonskog r i postoljnog a ¢lana, b jednake duljine pogonskog
r i spreznog / ¢lana, ¢ jednake duljine pogonskog r i vodenog b €lana

Zanimljiv je jo§ i zglobni antiparalelogram koji nastaje ukr-
Stanjem Clanova paralelograma. Dok su na si. 24c¢ kutne brzine
obaju koljena paralelograma medusobno jednake (cor= cob) i
istog smjera, u antiparalelogramu se pri ravnomjernom zakre-
tanju pogonskog koljena r vodeni ¢lan zakre¢e neravnomjerno,
a odnos smjerova rotacije ovisi o tome da li je dulji ili kraci
¢lan nepomican. Na si. 25a antiparalelogram je primijenjen za
pogon preSe velikog tlaka. Mehanizam je serijska sprega anti-
paralelograma Ou A, B, 02 i stapnog mehanizma 02, C, D.

Sl. 25. Antiparalelogram. a kinematicka shema mehanizma prese velikog tlaka,
b antiparalelogram zamijenjen parom elipti¢nih zupCanika 1 i 3
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Relativno gibanje medu pogonskim i gonjenim c¢lanom anti-
paralelograma moZze se to€no izvesti i pomocu para elipticnih
zupcanika s rotacijskim zglobovima u fokusima (si. 25b). Time se
postize velika brzina povratnog hoda uz jednoliko gibanje stapa
u radnom hodu, Sto je osnovni kinematiCki zahtjev za rad prese.
Ti se zahtjevi ne mogu ostvariti pomocu stapnog mehanizma
(sL 25a) s jednolikom rotacijom rucice 02C.

Konstrukcijske transformacije. Medu konstrukcijske transfor-
macije koje ne mijenjaju zakon gibanja ¢lanova transformiranog
mehanizma spadaju: rotacija postolja, proSirenje zglobova, do-
davanje pasivnih €lanova te zamjena nizih kinematiCkih parova
vis§ima.

Pri rotaciji postolja, koja moze biti potrebna radi lakSe
ugradbe mehanizma, radni ¢lan mehanizma treba da zadrzi iste
kinematicke karakteristike. Transformacije kojima se od origi-
nalnog mehanizma dolazi do zamjenskoga vide se na si. 26.

SL 26. Transformacija mehanizma rotacijom postolja, a originalni mehanizam,
b zamjenski mehanizmi

Ekspanzija zglobova sastoji se u proSirenju geometrijskog
oblika zgloba do te mjere da se unutar zgloba moZe smjestiti
drugi kinemati¢ki par. Ako srediSta rotoidnih zglobova pri
transformaciji ostanu na istom mjestu, kinematicka shema
mehanizma ostaje nepromijenjena. TehnoloSki i eksploatacijski
zahtjevi koje mora mehanizam da zadovolji uzrok su konstruk-
cijskih izmjena pomocu ekspanzije zglobova. Primjena takve
transformacije na aksijalnom klipnom mehanizmu, i to prosi-
renjem svakog od cCetiri njegova zgloba, prikazana je na si.

Sl. 27. Transformacija aksijalnog klipnog mehanizma ekspanzijom zglobova, a
ekspanzija rotoidnog zgloba O, b ekspanzija zgloba A, ¢ ekspanzija rotoidnog
zgloba B, d ekspanzija translatoidnog zgloba B

27. Ekspanzija rotoidnog zgloba 0 nastaje tako da se ¢ep zglo-
ba proSiri u kruznu plo€u koja u sebi obuhvaéa ¢lan OA
(si. 27 a). Ekspanzijom zgloba A nastaje mehanizam s ekscen-
trom. PloCa ekscentra je zapravo koljeno s rukavcem zgloba,
proSirenim toliko da moZe obuhvatiti i pogonsku osovinu O
(si. 27 b). Mehanizam s ekscentrom ima Siroku primjenu, premda
su gubici zbog trenja ve¢i nego u mehanizmima s koljenom.
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Cesto je upotreba ekscentra, umjesto koljena, prijeko potrebno
i jedino konstrukcijski moguée rjeSenje. To je tada kad je
ekscentricnost e = OA manja od polumjera pogonske osovine.
Podru€je primjene ekscentra moZe se izraziti parametrom
' ~e_==3%; 610‘ Ekspanzijom rotoidnog zgloba B dobiva se
mehanizam s klizaéem u obliku kruzne ploce ili mehanizma
sa zakrivljenom kulisom, kojemu je konstrukcijska shema prika-
zana na si. 27¢c.

Na si. 27d prikazana je jedna od modifikacija koljenastog
mehanizma s ekspandiranim translatoidnim zglobom B. Dimen-
zije klizaca omogucuju da se unutar njega smjeste sva tri ostala
zgloba. Spojna poluga AB i klizaC vezani su ne samo zglobom B
veé se i za sve vrijeme gibanja dodiruju cilindricnom povrSinom,
§to omogucuje preno3enje sila bez obzira u kojem smjeru one
djeluju na ¢lanove mehanizma. Takav mehanizam sastavni je
dio naprave za probijanje rupa u metalnim plo¢ama i limovima.

Zamjena nizih kinematicCkih parova visima ujedno je i trans-
formacija kojom se smanjuje broj ¢lanova i parova. Naravno
da postoje i obrnuti slucajevi kad se visi kinematicki par
zamjenjuje nizim. Pri tom se pove€ava i broj ¢lanova i broj
parova. Koja ¢ée se od modifikacija i kada upotrijebiti, ovisi
najvise o eksploatacijskim uvjetima, zahtijevanoj to¢nosti rada
mehanizma i veli€ini sila koje se prenose. Transformacije zamje-
nom nizih kinemati¢kih parova viSima prikazane su na si. 28,
i to na mehanizmu za pranje vune (si. 28a) i na stapnom
cetvero€lanom mehanizmu koji je sveden na tro€lani mehani-
zam dinamickim zatvaranjem viSeg kinematickog para pomocu
opruge (si. 28 b).

Konstrukcijske transformacije mijenjaju izgled mehanizma,
ali ne i karakter gibanja Clanova, te se sve te modifikacije
mehanizama mogu prikazati istom kinematickom shemom.

KINEMATICKA ANALIZA

Kinematicka analiza mehanizma obuhvaca: a) crtanje polo-
Zaja cijelog mehanizma za zadani poloZaj pogonskog Clana ili
za zadane poloZaje svih pogonskih ¢lanova, ako mehanizam
ima viSe stupnjeva pokretljivosti. To ukljuCuje takoder odre-
divanje krajnjih polozaja svih Clanova koji se oscilatorno ili
njihajuce giblju; b) analizu putanja pojedinih to¢aka: pomocu
grafickih metoda crtaju se trajektorije, a analitickim metodama
odrede se jednadzbe trajektorija. Zakrivljenost trajektorija i po-
loida je jedan od kinemati¢kih karakteristika gibanja, koja je
vazna za sintezu nekih tipova mehanizama; c) proracun brzine
i ubrzanja svih karakteristicnih to¢aka mehanizma, kutnih br-
zina i kutnih ubrzanja onih ¢lanova kojima gibanje sadrzi i
rotaciju, odredivanje ovisnosti brzina i ubrzanja o vremenu ili
0 polozaju mehanizma, te crtanje dijagrama brzina i ubrzanja
kao funkcija vremena ili polozaja mehanizma.

SI. 28. Primjena transformacije mehanizma promjenom broja €lanova, a dvije
varijante mehanizma za pranje vune, b trotlana varijanta stapnog mehanizma

Metode kinematiCke analize su mnogobrojne. Neke od njih
su opceg karaktera i primjenjuju se za sve tipove mehanizama,
a neke su specificne i sluZze za odredeni tip mehanizama.
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Analiticke i graficke metode

Za odredivanje brzina v i ubrzanja a toCaka te kutnih
brzina i kutnih ubrzanja s ¢lanova mehanizama sluze slijede¢e
op¢e metode: metoda plana brzina i ubrzanja, metoda trenutnih
polova te metode plana kutnih brzina.

Plan brzina i ubrzanja daje cjelovitu sliku gibanja meha-
nizma u promatranom trenutku. Iz plana brzina i ubrzanja
proizlaze takoder i veli¢ine kutnih brzina i kutnog ubrzanja
¢lanova mehanizma.

Osnovna metoda plana brzina i ubrzanja zasniva se na Chas-
lesovu teoremu. Prema tom teoremu svako tijelo koje se kompla-
namo giba moze se dovesti iz jednog poloZaja u susjedni bliski
poloZaj uzastopnom translacijom i rotacijom. Tako se na si. 29
Stap AB mozZe dovesti iz polozZaja u polozaj A2B2
najprije translacijom u polozaj A2B[, a zatim rotacijom oko
A2 u poloZzaj A2B2uPri translaciji sve tocke Stapa gibaju se
istom brzinom, te je vB= VA. Pri rotaciji tocke B oko A, tocka B
ima brzinu VBA kojoj je pravac okomit na polumjer rotacije
BA, a smjer odgovara smjeru kutne brzine rotacije Stapa.

Sl. 29. Prevodenje Stapa u susjedni polozaj, a raspored brzina pri pomacima
Stapa, b raspored ubrzanja pri pomacima $tapa

Budu¢i da su oba ova gibanja istodobna, to je

% =+ \VBA ©)]
Isto tako je i ubrzanje svih toCaka Stapa pri translaciji
jednako, te je tiB= dA. Zbog rotacije toCke B oko A, toCka
B ima jo$ i ubrzanje WBA koje u opéem sluCaju ima normalnu
CtsAn i tangencijalnu komponentu dBA: Normalna komponenta
usmjerena je prema srediStu rotacije, od B prema A. Tangen-
cijalna komponenta okomita je na AB, a smjer joj ovisi 0
smjeru kutnog ubrzanja Stapa. Kako su i translacija i rotacija
istodobna kretanja, mozZe se napisati:

dB= dA+ "BAn + "BA-

. 2
Pri tome je vBa = coAB, aBAn= co2AB =

AB

gdje je co kutna brzina, e kutno ubrzanje.
Ta je metoda upotrijebljena za crtanje plana brzina i ubr-
zanja zglobnog Cetverokuta na si. 30a. Zadani su svi geometrij-
ski parametri, potrebni za crtanje plana mehanizma, te takoder
kutna brzina o i kutno ubrzanje £ pogonske rucice r = OxA.
Brzina toCke okomita je na O™A, smjer joj proizlazi iz smjera
00, a vrijednost iz vVA=r . Vektor brzine tocke B, koja pripada
Clanu AB, proizlazi izDB= VA + VBA Kako je pravac brzine toCke
B okomit napravac njihalice 0 2B, a pravac brzine vBA okomit
na pravac AB, to setrokut brzina zatvori crtajuéi s krajeva
vektora VA pravac okomit na 02B i pravac okomit na AB.
Vektor brzine tocke C, koja takoder pripada spreznom c¢lanu
zglobnog cCetverokuta, moZe se izraziti pomocu ve¢ poznatih
vektora brzine toCaka A i B: = DA+ DCA=VB+ DCB Pravac
brzine vCA nanosi se s vrha vektora vA okomito na AC, a
pravac brzine v@B s vrha vektora vB okomito na CB. Pre-
sjeciSte tih pravaca odreduje vrhove vektora vc, vCA i V(B Iz
plana brzina proizlazi da su kutne brzine Clanova / i b:

ob="- i m =
& AB AC
rovima vektora vB i VvBA
Iz naCina na koji je nacrtan plan brzina za to¢ke A, B i C
vidi se da vrhovi vektora apsolutnih brzina tih toCaka u

@

aBAt—eﬁ,

, anjihov je smjer odreden

BC

smje-
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planu brzina ¢ine geometrijski lik sli¢an liku $to ga Cine tocke
A, B i C. Trokut abc (si. 30a) slican je trokutu ABC i za-
krenut prema njemu za kut od 90° u smjeru djelovanja kutne
brzine Iz te karakteristike plana brzina proizlazi teorem
sli¢nosti primjerenih toCaka.

Plan ubrzanja pocinje crtanjem vektora ubrzanja toCke A:

V2
tia = tiAn + tiAt- Normalna komponenta afn = - = co2r para-

lelna je sa AOx i usmjerena prema Oj. Tangencijalna kompo-

nenta aA = rs okomita je na AOu a smjer joj proizlazi iz
smjera kutnog ubrzanja. Vektor ubrzanja toCke B jest

tis —tiA + tiBA O]
odnosno

©®

@Bn + 7Bt = tiA + UBAn t &BAI

Vektor aBn = !t? = @b usmjeren je od B prema 02, a vek-

V2a
tor aB okomit je na taj pravac. Vektor aBan = = =c0 2AB
AB

usmjeren je prema srediStu relativne rotacije, od B prema A, dok
je vektor asat, kojemu je vrijednost nepoznata, okomit na pravac
paralelan sa AB.

1z poznatih ubrzanja tocaka A i B proizlazi i vektor ubr-
zanja toCke C:

tic —tiA + acA —tiB + ticB, W)
odnosno
ac = aA + dcAn + dcAt = tiB+ dcBn + ticBi- ®)
Vektoru aA najprije se pribroji aCAn = YA = colAC paralel-
ne

no sa AC u smjeru od C prema A, zatim se s vrha vek-
tora aCAn povuce okomito pravac aCAV Vektoru aB pribroji se

vektor aCBn, kojemu je intenzitet aBAn —;/Cb, a smjer od C
CB

prema B, te s vrha aCBn povuce okomito pravac aCBv PresjeciSte
pravaca aCAt i aCBt odreduje vrhove ovih vektora, a ujedno i vrh

Plan brzina Plan ubrzanja

SI. 30. Plan brzina i plan ubrzanja, a zglobni Cetverokut, b mehanizam s
kulisom
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vektora ac. Vrijednosti kutnih ubrzanja ¢lanova b i | dobivaju
se iz:
a Bt » _ &BA\ _ aCAt. #EBt
B02 AB AC CB

Smjerovi kutnih ubrzanja proizlaze iz smjerova primjerenih tan-
gencijalnih komponenata ubrzanja. Trokut abc, Sto ga Cine
vrhovi vektora aA,aBi ac, sli¢an je trokutu ABC i okrenut prema
njemu za kut (180°—/?) u smjeru kutnog ubrzanja eb. Dakle,
i za plan ubrzanja vrijedi teorem sli€nosti. Iznos kuta /? proizlazi
iz:

©

ABsh ¢
Mb'

aCAl  acBt . aBAt

aCAn aEsn

Analiza gibanja koincidentnih toCaka A na klizaCu i B na
kulisi (si. 30b) pokazuje slijedeée: kulisa rotira brzinom col i kut-
nim ubrzanjem el Po kulisi se giba kliza¢ relativnom brzinom
vAB. Apsolutna brzina toCke B s obzirom na nepomicnu ravninu
jest

(10)

tan/? =

aBan ABiOb

1)
gdje je VA= 01Ao0jl. Pravac vB okomit je na spojnicu 02B,

a vBA paralelna je s tangentom tt na putanju relativnog gibanja
toCaka A i B, pa proizlazi da je kutna brzina kulise

% ="a+ VBA=VA- Vab,

BO2 (12)

Relativno ubrzanje medu tockama A i B, pored komponente
u smjeru tangente, ima zbog zakrivljenosti kulise i normalnu
komponentu, a zbog rotacije nosaca jo$ i Coriolisovu kompo-
nentuubrzanja. Ako se pretpostavi daje kulisa nosa¢ po ko-
jem se klizacrelativnogiba, odnos medu ubrzanjima  koinci-
dentnih tofaka A i B jest:

&Ar=dAn+ dAt —tiBn + dB{ + tiABn + dABt + tiABoor,
tiB—abBn -f aBt = tiAn + aAt —tiABn~ dA

13)

(13a)

U jednadzbi (13) poznate su veli€ine vektora: aBn= =W -

B02
V2

colB02, sa smjerom od B prema 02; aA = =A- = cojAOuU sa
Aci

smjerom od A prema Ot; aM = AOjfij, alBh== =
AC R

smjerom od A prema C, aABor = 2vABtcod) okomito na vAB sa

smjerom od C prema A. Za vektore am i aABt poznatje samo smjer,

te su zbog toga pri nanoSenju vektora ubrzanja u plan ubrzanja

pravci ovih vektora ucrtani na kraju i pomocu njih je zatvoren

plan. 1z plana ubrzanja (si. 30b) proizlazi da je e3=

Vab

L sa smjerom koji odgovara rotaciji vektora aBt oko to-
BO:2

¢ke 02.

Metoda trenutnih polova rotacije. Pri komplanarnom gibanju
moze se beskonatno mali pomak tijela prikazati rotacijom
tijela oko jedne tocke u ravnini, tzv. pola rotacije. Putanje
svih toCaka tijela jesu kruzni lukovi kojima je srediSte u polu
rotacije. Ako se tijelo pomice u beskonacno bliski susjedni polo-
Zaj u vremenskom intervalu dr, trenutni pol rotacije P nalazit
¢e se na okomici brzine kretanja toCaka tog tijela. 1z poznatih
trenutnih polova rotacije ¢lanova mehanizma mogu se izracunati
brzine, kutne brzine i druge kinematicke karakteristike tocaka i
¢lanova mehanizma. Osnovna metoda za odradivanje poloZaja
trenutnih polova mehanizma temelji se na Kennedyjevom teore-
mu, koji glasi: tri trenutna pola relativnog gibanja triju tijela
koja se komplanarno gibaju leZze na istom pravcu.

Pri odredivanju poloZaja trenutnih polova rotacije polazi se
i od slijedeceg: rotoidni zglob koji vezuje dva ¢lana mehanizma
permanentni je pol njihove relativne rotacije; trenutni pol ro-
tacije za dva Clana koji Kklize jedan po cjrugome nalazi se na
normali relativnog klizanja u toCki dodira, a za dva ¢lana koji
se kotrljaju jedan po drugome bez klizanja u toCki je dodira.
Navedeno je lako dokazati, jer trenutni pol leZzi u presjecistu
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normala na relativne brzine gibanja svih to¢aka spregnutih cla-
nova. Na osnovi toga za Cetverozglobni mehanizam (si. 31a) po-
znati su trenutni polovi P 12, P23, ~ 34, a i P 14 koji se nalazi besko-
nacno daleko na pravcu okomitom na pravac klizne staze. Ostali

SI. 31. Trenutni polovi rotacije, a polarna konfiguracija ¢etverotlanog meha-
nizma, b polarna konfiguracija zuptanog prijenosnika

trenutni polovi nalaze se u presjeciStima polarnih pravaca ucr-
tanih na osnovi Kennedyjevog teorema. Takoder su za zupcani
prijenosnik na si. 31b poznati trenutni polovi P14, P24, P 34,
P12 i ~23>dok se P13 nalazi u presjeciStu polarnih pravaca
A12723 i M4M34- Buduéi da svaki par €lanova ima po jedan
trenutni pol relativne rotacije, to mehanizam sa n ¢lanova ima

ukupno p polova: p =" .Kroz svaki trenutni pol prolaze

(n —2) polarna pravca, a kako na jednom polarnom pravcu
leze tri trenutna pola, to je broj polarnih pravaca

p(n —2) n(n —1(n—2)
3 6

Polama konfiguracija mehanizma omogucuje pronalazenje
nepoznatih brzina to¢aka na mehanizmu. Na zglobnom Eetvero-
kutu (si. 32a) zadana je brzina tocke A, a treba naéi brzinu
tocke B. Buduci da to€ke A i B pripadaju istom ¢lanu 2, to
su njihove brzine proporcionalne njihovim udaljenostima od
trenutnog pola rotacije ovog ¢lana prema nepomic¢noj ravnini
(postolje 4), to jest od trenutnog pola P2A Na slici se vidi
geometrijska konstrukcija pomoc¢u toCke B'. Ta konstrukcija
proizlazi iz odnosa:

(14

BP2 B'P2

APi X

15)

Sl. 32. Odredivanje nepoznatih brzina, a pomo¢u trenutnog pola
rotacije P13, b pomoc¢u zakrenutih brzina
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Brzina toCke B moze se odrediti i posredno preko trenutnog
pola P 13. Naime, tocka A pripada i ¢lanu 7, a toka B i €lanu
3. Trenutni pol P13 koincidentna je tocka za Clanove 1 i 3.
Kako to¢ka P13 pripada Clanu 1, to se njezina brzina odredi
iz brzine toCke A:

wiz Pi30t P4igM

VA A01 AVt *

Tocka P13 pripada i ¢lanu 3, pa se iz njezine brzine odredi
brzina toCke B. Te brzine su proporcionalne udaljenosti od
permanentnog pola rotacije ¢lana 3, tj. od tocke 02:

b B02 B"02
Wi3 PAO

(16)

an
Pr02

Metoda zakrenutih brzina temelji se na poznavanju polozaja
trenutnog pola rotacije. Ako se vektori brzina svih toCaka
jednog ¢lana mehanizma zakrenu za 90°, njihovi ¢e se pravci
sjeéi u trenutnom polu apsolutne rotacije tog ¢lana s obzirom
na postolje. Buduéi da sve tocke €lana 2 (si. 32b) rotiraju zaje-
dnickom kutnom brzinom a2 oko trenutnog pola P, to se moze
napisati: VA—AP 02 v B= BP c02, vc —CP aj2. Takoder je A'P =
=AP —vA= AP(1 —a&?). Isto tako jeB'P = BP —vB—BP -

A'P AP AP AP
*(1—o002). 1z odnosa = -= = = == izlazi daje pra-
B'P BP CP CP
vac kroz A'B'C na kojem leZze vrhovi brzina vA vB Vc para-
lelan s pravcem Stapa ABC. Isto tako vrhovi zakrenutih brzina

toCaka C, D i E leze na pravcu paralelnom sa CD. Na taj
se nacin iz poznate brzine vA odrede vektori brzina svih ostalih
toaka (B, C, D, E) na ¢lanu 2. Pri toj grafickoj metodi brzine
su zakrenute za 90°, pa se zato ta metoda naziva i metodom
ortogonalnih brzina. Vrhovi vektora zakrenutih brzina toCaka
jednog ¢lana mehanizma tvore geometrijski lik sli¢an liku Sto
ga tvore i te toCke na Clanu. SrediSte slicnosti ovih likova jest
trenutni pol rotacije. Na osnovi graficke slike zakrenutih brzina
(si. 32b) proizlazi da su projekcije zakrenutih brzina toCaka
A, B, C na pravac okomit na ABC medusobno jednake. Prema
tome su i projekcije vektora brzina istih toCaka na pravac
ABC takoder medusobno jednake. To isto vrijedi i za projek-
cije brzina vc, vD i VE na pravac kroz CDE. Na toj Cinjenici
temelji se metoda projiciranih brzina.

Plan kutnih brzina. Polama konfiguracija mehanizma omogu-
Cuje da se odrede kutne brzine ¢lanova mehanizma, i to apso-
lutne kutne brzine rotacije prema postolju (nepomicna ravnina)
i relativne kutne brzine medusobne rotacije pomicnih ¢lanova.

Iz si. 33 proizlazi
v4 vb VB

@4 A34 =-
Pi2P2 P12P1 A2313

co24 = -
P i2P 24
(18)

odnosno
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~N1l4

N4 P12P24

P 12?224 . &>34 _ ~23724

PtoP2*

(19)

Omjeri kutnih brzina rotacije ¢lanova mehanizma mogu se,
dakle, odrediti direktno iz odnosa udaljenosti trenutnih polova.
Kutna brzina ¢lana mehanizma moZe se prikazati pomocu
vektora koji je okomit na ravninu rotacije, a prolazi kroz
trenutni pol rotacije. Tako kroz trenutne polove P12, P14 i
P24 prolaze medusobno paralelni vektori kutnih brzina col2,
wi4 i <24, Intenziteti vektora kutnih brzina obrnuto su pro-
porcionalni njihovoj udaljenosti od treéeg trenutnog pola koji lezi
na njihovu polarnom pravcu, te su apsolutne vrijednosti statickih
momenata dvaju vektora kutnih brzina s obzirom na treci
trenutni pol na istom polarnom pravcu medusobno jednake.
To znaCi da za graficku analizu vektora kutnih brzina moze
posluziti metoda lan€anog poligona, na isti nacin kao i u sustavu
paralelnih sila, te da pripadne vektorske jednadZzbe glase:

B3A=6)jd+a3l;a2d= 4+ (b2X (20)

Potrebno je paziti na redoslijed oznaka kutne brzine. Naime,

eol4 je kutna brzina rotacije Clana 1 s obzirom na Clan 4,

dok je codl kutna brzina relativne rotacije €lana 4 s obzirom

na clan i, te je njihov odnos g)14 ——&¥4X. Odnos kutnih
brzina za zupc€ani prijenos na si. 33 bit ¢e

>34

P14P3 h . (21)
©14 PAP~3 *3
odnosno
w24 Ri ©2)
©4  prp1 Vv

Ravni zglobnopoluzni mehanizmi

Zglobni Cetverokut. U tehnic¢koj praksi ¢esto se primjenjuju
razliCite inverzije zglobnog Cetverokuta. Zglobni Cetverokut vrlo
je Cesto sastavni dio slozenih mehanizama koji su nastali
paralelnom ili serijskom spregom cetverokuta i drugih osnovnih
tipova mehanizama. Kinematicko ispitivanje zglobnog cetvero-
kuta temelji se na razmatranju odnosa medu poloZajima i
kutnim brzinama pogonskog r i gonjenog ¢lana b.

Sl. 34. Zglobni cetverokut

Za mehanizam kojemu je duljina postoljnog ¢lana 002 —a,
te duljine pomicnih ¢lanova r, /i b, bit ¢e (si. 34):

rsmcp b2 —12 4-r2 4-a2 —Iracoscp
tarn//:

a —rcoscp 2b]/r2+ a2 —2racoscp

a odatle je: (23)

rsmc b2 —1
\p = arctan----—----- & ----- I-arccos-——- . (24)
a —rcoscp

Ako se u taj izraz uvrste vrijednosti za a, r, I, b, dobiva
se poloZaj pogonske rucice r (kut o) i pripadni poloZaj gonjenog
Clana b (kut tp).

Deriviranjem izraza ¥ = ip(t) po vremenu dobiva se kutna
brzina njihalice:

ob= oorr~ acoscp
rr2+a2—2racoscp

asincp(l2—b2 + r2 + a2 —2racoscp)
|/4b212- (r2+ a2- 2racoscp - b2- 122

(25
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Ponovnim deriviranjem o po vremenu dobio bi se izraz za
kutno ubrzanje gonjenog clana.

Koljenastoklizni mehanizam. Koljenastoklizni mehanizam
naziva se i stapnim mehanizmom, jer je sastavni dio stapnih
strojeva kao S§to su motori s unutradnjim izgaranjem, parni
strojevi, stapne sisaljke i stapni kompresori (si. 35a). Vec
prema tome da li pravac klizne staze klizata prolazi kroz
nepomicni rotoidni zglob koljena r, razlikuje se centri€ni (aksi-
jalni) i ekscentri¢ni stapni mehanizam.

dijagrami

Osnovne kinemati¢ke karakteristike stapnog mehanizma jesu
brzina i ubrzanje klizaca pri konstantnoj kutnoj brzini rotacije
koljena. Brzina i ubrzanje klizaca odrede se deriviranjem po
vremenu funkcije xB—xB(<). Za centricni motorni mehanizam
(si. 35) ta funkcija jest xB= rcoscp + leostp. Eliminiranjem para-

r
metra X i zamjenom T = A dobiva se:

xB—rcoscp + /j/1 —(>Isin<p fy (26)
d . Asin2
B= -----= —rcol sin @@ H----- ::::::g;::: 27)
di \ 2j/1 —(Asin<p)2
aB= = rco'r/ coscp + Acos2q+ Azs;sinz%q) (28)
i [COSCP + =" A sin 32

lzrazi (26), (27) i (28) prikazani su graficki na si. 35bh.
Izrazi za vB i aB mogu se pojednostavniti zanemarujuéi male
veliine drugoga i viSeg reda, A2 i A3, pa je

vB= —rco\smcp + — sin2<pj, (29)

aB — —rco2(coscp + Acos2cp\ (30)

lzrazi (29) i (30) daju dovoljno to€ne rezultate za
A< —. Za "= brzina proraCunata pomocu izraza (29)

pogreSna je 1,4%, i to kada je kut g= 45°. U suvremenoj

tehnici stapnih mehanizama A ima vrijednost — —.
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Koljenastokulisni mehanizam jedna je od inverzija aksijal-
nog stapnog mehanizma. O omjeru duljine r koljena i duljine
a postoljnog plana ovisi da li ¢e ta inverzija dati mehanizam
s njihajuéom kulisom ili mehanizam s rotirajuéom kulisom.

p
Omjer — = A dakle, osnovni je faktor o kojem ovise Kkine-

maticke karakteristike koljenastokulisnog mehanizma. U tehni¢-
koj se praksi taj mehanizam c{esto primjenjuje, posebno na
alatnim strojevima i nekim tipovima sisaljki. Jedna od karak-
teristika koljenastokulisnih mehanizama jest omjer srednjih kut-
nih brzina rotacije kulise u radnom i povratnom hodu. Ako
se pretpostavi da je kutna brzina koljena OxA —r konstantna
(si. 36), taj se omjer moZe izraziti koeficijentom promjene
kutne brzine

(31)

¥ Ty

gdje se indeksi r i p odnose na radni, odnosno povratni hod.

SI. 36. Hod kulise i kut zakretanja kulise koljenastokulisnog mehanizma, a
mehanizam s oscilirajuéom kulisom, b mehanizam s rotirajuéom kulisom, ¢
kinematitka shema kulisnog mehanizma

Na si. 36a je kulisni mehanizam s osciliraju¢om kulisom.
Hod tocke C kulise je S = 2/sin(t/>k2) = 2I(r/a) = 21X\ kut
zakretanja kulise xk = 2aresin A kut <p= 2arecos(r/a) =
= 2arecosA i kut ;= 2n —gp= 2n —2arecosA Prema
tome je koeficijent promjene kutne brzine

2tz —2arccosA  # —arccosA
2are cosA arecos/l (32)
Za mehanizam s rotirajuéom kulisom (si. 36b) bit ¢e
1
h —are cos—
G A
- (33)
are cos -

Koljenastokulisni mehanizmi imaju znatno veéi koeficijent k
nego bilo koja druga modifikacija Cetvero€lanog zglobnopolu-
Znog mehanizma. Zato se takvi mehanizmi nazivaju jo$ i brzo-
povratnim mehanizmima. Zbog visoke vrijednosti koeficijenta
k koljenastoklizni mehanizmi pogodni su za strojeve koji imaju
veliku silu otpora pri radnom hodu. Smanjenjem brzine kretanja
u radnom hodu smanjuje se nominalna snaga pogonskog motora.

Prema si. 36¢ jest
rsirup Asineg

tantp m (34
a+ reosep 1+ Acos<g

a uzastopnim se deriviranjem kuta ip po vremenu dobivaju
izrazi za kutnu brzinu co3 i kutno ubrzanje kulise £3:

Al + cos (p)

(35)
03 C11+ 2Acos + A2’

k(X2 —1I)sin g

1+ 2Acos(p+ A2)2 (36)

£3= <l

MEHANIZMI

Kulisa postize ekstremne vrijednosti kutne brzine za e3 = 0. Bu-
duéi da je £3= 0 za sin = 0, dakle za (p- 0 i - w, to je
X L X
3 0L 37
n A+ 1 A—1 S
Plan brzina (si. 37) crta se na osnovi poznate brzine toCke
A: VA= rcol Brzina koincidentne toCke B kulise jest

% =+ *ba (38)

SI. 37. Kulisni mehanizam blanjalice

Pravac relativne brzine vBA poklapa se s pravcem uzduZne
osi 03B kulise. Brzine to€aka C i B kulise proporcionalne su
udaljenostima od zgloba 03, te je

-t C03 (39)
B03

Brzina toCke D nosaa alata koja je koincidentna s tockom
C kulise odredi se iz

= \E +-"do» (40)
a pravac relativne brzine klizanja toCke D prema C poklapa
se s pravcem kulise. Kutna je brzina kulise

s = :vB \c (1)
BO\ «cd.

Dijagram vD=f(xD nacrtan je tako da se brzine tocke D
iz plana brzina nanose kao ordinate iz trenutnog polozaja tocke

Sl. 38. Polarni dijagram brzina ku-
lisnog mehanizma
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(si. 38). Brzine kojima su ordinate nanesene iznad pravca gibanja
tocke odnose se na radni hod od desne mrtve tocke D" do
lijeve mrtve toCke D'. Kao Sto se vidi iz si. 38, brzina po-
vratnog hoda je veca i neravnomjernija.

Veoma su pogodni i dijagrami brzine i ubrzanja kao funk-
cije vremena (si. 39), odnosno kao funkcije kuta @ zakretanja
rucice. Krivulja ubrzanja aD=f{t) dobiva se grafickim deri-
viranjem krivulje brzine vD iz dijagrama vD=/(t), si. 39.

Za bilo koji plan mehanizma moZze se nacrtati plan ubrzanja
na uobicajeni nacin. Za konstantnu kutnu brzinu col rucice r,
ubrzanje tocke A klizaCa jest aA= ra>l i usmjereno je prema
srediStu rotacije Oj (si. 37). Apsolutno gibanje tocke B moze
se rastaviti na prijenosno gibanje klizaca i relativno gibanje
te tocke kulise s obzirom na kliza¢. Kako kliza¢ i rotira kutnom
brzinom od3, koja je jednaka kutnoj brzini kulise, to ¢e ubrzanje
toCke B, osim prijenosnog i relativnog ubrzanja, imati jo$ i
Coriolisovu komponentu ubrzanja:

BAt (42)

:je aBAcor = 2vbacd3; pravac i smjer te komponente odrede
se zakreéuCi vektor VvBA za tz/2 u smjeru rotacije kutne brzine

c03. Vrijednost aBn je jednaka r=- ili B03co3, a vektor je us-
B03

mjeren prema srediStu rotacije 0 3. Pravci vektora aBAt i aBi su

poznati, i njihovo presjeciSte u planu ubrzanja oznacit ée vrh

vektora aB. Ubrzanje toCke C kulise dobiva se iz

ac CQ3

Q@ Bo3

Ubrzanje tocke D nosaca alata (si. 37) izracuna se pomocu
ubrzanja koincidentne toCke C kulise. Budu¢i da i tu postoji
kutna brzina prijenosnog gibanja, javit ¢e se i Coriolisova
komponenta ubrzanja: D=~ + DX+ <o Ubrzanje
Adccot = 2vdcoo3 okomito je na pravac vektora vDO) a pravac
aD( je paralelan sa vDC Pravac aDje horizontalan, pa je lako
zatvoriti poligon ubrzanja.

Kulisni mehanizam postoji i u konstrukcijskim oblicima koji
se po izgledu znatno razlikuju od kinematicke sheme tog meha-
nizma (si. 40a). Takav je i mehanizam tipa rotacijske sisaljke

(43)

SI. 40. Kulisni mehanizam, a kinematicka shema mehanizma s rotirajuéom
kulisom, b kinematitka shema mehanizma rotacijske sisaljke, C konstrukcijska
shema rotacijske sisaljke

(sl 40b). Pojednostavnjeni mehanizam sisaljke nastao je od
koljenastokulisnog mehanizma s rotiraju¢om kulisom odbaciva-

njem rucice r = OiA i rotoidnih zglobova i A. Pri okretanju
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rotora oko permanentnog zgloba 0 3toCka A lamele, zbog djelo-
vanja opruge i centrifugalne sile, nalazit ¢e se uvijek u polozaju
u kojem bi se nalazila i u sastavu kulisnog mehanizma. Kad
lamela (sl. 40c) prijede x—x na lijevoj strani, tekucina ulazi
u usisnu komoru U, a kad lamela prijede istu liniju na desnom
dijelu, tekucina odlazi u tlacni kanal T. Na istom principu radi
i rotacijski kompresor kojemu je pojednostavnjeni mehanizam
nastao takoder od modificiranog kulisnog mehanizma s rotira-
juéom kulisom.

Prostorni zglobnopoluzni mehanizmi

Trodimenzijski zglobnopoluzni mehanizmi nisu ni dovoljno
istrazeni niti se dovoljno upotrebljavaju. Pri Kklasifikaciji tih
mehanizama utvrdeno je viSe od stotinu razliCitih moguéih
tipova, i to samo za CetveroClane mehanizme s jednim stup-
njem pokretljivosti. Kinematicka analiza koja se moZe provesti
grafickom ili analititkom metodom ogranicenaje u ovom clanku
samo na Cetverozglobne mehanizme za prenoSenje rotacije medu
neparalelnim osovinama (sl. 41), jer se ba$ takvi mehanizmi naj-
viSe primjenjuju.

Sl. 41. Tipovi Cetveroclanih prostornih mehanizama. Oznake parova znace: R
rotacijski par, T translatoidni par, G cilindri¢ni par, H helikoidni par, S sferni par

Sl. 42. Shema prostornog zglobnopoluznog mehanizma

Grafitka metoda. Za crtanje plana mehanizama, plana brzina
i plana ubrzanja prostornog zglobnopoluznog mehanizma sluze
metode nacrtne geometrije. U prostornom mehanizmu 0 IAB02
(sl. 42) obje rucice 0+A i 02B mogu rotirati oko zglobova OI9
odnosno 02, kojima su osi okomite jedna na drugu. Sprezni
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¢lan /€ini sru€icama dva sfema zgloba. Dok ru€ica 0 2B moze ro-
tirati za puni krug, ru€ica 0 XA moze oscilirati izmedu dva
mrtva poloZaja. Takav prostorni mehanizam ima viSe modifi-
kacija koje ovise o kutu medu osima nepomicnih zglobova
te o odnosima duljina ¢lanova.

Pomoc¢u metoda nacrtne geometrije nacrtaju se projekcije
plana mehanizma na tri ortogonalne ravnine $to ih zatvaraju
tri osi koordinatnog sustava. Vektorska jednadZba za brzine
jest

b —"a + “ba- (44)
Ako je zadan vektor VA i poznat pravac brzine vB mogu se
nacrtati njihove projekcije na iste tri ortogonalne ravnine, pa

se pomocu tih projekcija odrede vektori VB i DBA Za kon-
stantnu kutnu brzinu ©i ru€ice OxA jednadZzba ubrzanja glasi

tiBt + tiBn —tiAn + tiBAn + tiBA - (45)
Buduci da su brzine vA, vB i vBA ve¢ odredene, mogu se izra-
Cunati komponente ubrzanja aAn, aBn i dBAn kojih su smjerovi
poznati jer se poklapaju s pravcima ¢lanova OxA, 02B i /. Iz
projekcija tih komponenti ubrzanja na tri ortogonalne ravnine
nadu se komponente aAi, aBt i aBAu pa se zatim pomodu po-
znatih vrijednosti vB i aBt odrede kutna brzina co3 i kutno
ubrzanje e3 rucCice 0 2B.

Analiticka metoda. Duljine Stapova prostornog zgloba Cetve-
rokuta oznaCene su sa OxA=r1, AB—I, 02B=Db (si. 42).
Projekcije spreznog ¢lana / na pravce koordinatnih osi x, y i
zbitéelx =n —rsingg lz=m § ¢sini/;, ly= p + bcost/r —rcoscp.
Buduéi da je 12=/2+ + [* kvadriranjem i zbrajanjem triju
projekcija spreznog Clana / dobiva se

12=m2+ n2+ p2+ r2+ b —2rpcos<p —2rnsincp 4

+ 2pbcosxp -f 2mbsin\p —2rbcoscpcosxp. (46)

Derivacija jednadzbe (46) po vremenu nakon sredivanja daje
kutnu brzinu

N dtp
3 dt A

rpsincp —rncoscp + rbshupcosip
pbsinip —mbcosip —rbcos(psin\p

(47)

Univerzalni zglob. Pri kinematickoj analizi prostornih zglob-
nopoluznih mehanizama posebnu paznju zasluzuju mehanizmi
za prenodenje rotacije medu osima kojih se pravci sijeku. Tu
spadaju Cardano-Hookeov i drugi univerzalni prostorni zglobo-
vi, sfemi oscilatori i mehanizmi s rotoidnim zglobovima.

Cardano-Hookeov zglob najpoznatiji je tip prostornog univer-
zalnog zgloba.

Taj je zglob prvi opisao G. Cardano (1501—1576), a R. Hooke
(1635—1703) prvi ga je primijenio na mehanizme za prijenos
gibanja, te je tako zglob i dobio svoj naziv. Cardano-Hookeov
zglob (si. 43) sastoji se od dviju viljuSaka koje su rotoidnim
zglobovima vezane za sprezni ¢lan kruznog oblika. Pri tom je
AB okomito na Ox5, CD okomito na 03S i AB okomito na

CD. Pomocu Cardano-Hookeova zgloba prenosi se rotacija
osovine 1 na osovinu 3. Pri konstantnoj kutnoj brzini a)x
kutna brzina co3 bit ¢e promjenljiva. Odnos medu kutnim
brzinama co3i col ovisi 0 kutu a $to ga zatvaraju osovine i 0 kutu
zakretanja (px osovine 1. Kad se pogonska osovina 1 zakrene
za kut (px, tocka A na viljusci pogonskog c¢lana i toCka
D na viljusci gonjenog c¢lana opisivat ¢e kruznice istog
polumjera, jer je = DS (si. 44). Ravnine tih dviju putanja
zatvaraju kut koji je jednak kutu a medu osovinama 1 i 3.
Ako se za ravninu crteza uzme ravnina u kojoj se giba tocka
A, putanja ¢e se te toCke projicirati kao kruznica, a putanja
toCke D kao elipsa. Pri zakretanju viljuske 1 za kut (px pro-
jekcija toCke A opisuje luk AgA" sa srediSnjim kutom (px. Tocke
A i D leze na medusobno okomitim krakovima kriznog ¢lana,
te je i projekcija kraka S"D" okomita na S"A", jer je krak
571 toga kuta uvijek paralelan s ravninom projekcije. U ravnini
¢e se projekcije tocka D pomaknuti iz poloZaja Dg u D". Ako
se ravnina projekcije zakreCe za kut a, elipsa ¢e se poklopiti
s kruznicom, a projekcija D" doéi ¢e u polozaj D{ Kut
D'{S"Dq prava je vrijednost kuta zakretanja <8 gonjenog clana.

MEHANIZMI

Iz toga proizlazi

DiG

tan<p3 = tan<px= -
G57 GS”’
tan<p3 D/'G D'S'
5 48)
tan(px ,Ztg cosa
i konacno
Sl
tan<p3 = ™ (49)
cosa
Deriviranjem ove jednadzbe po vremenu dobiva se
COs (p300i
wa= O P00 (50)

cosacos (pl
a eliminiranjem (p3 definitivni izraz za kutnu brzinu co3 glasi

cosa
©3= sin2a cos2(pi (51)

Prijenosni omjer jest
i (Ui 1 —sin2acos2<h

52
co3 cosa 2

pa je gibanje gonjene osovine neravnomjerno, jer ni kutovi
zakretanja ni kutne brzine nisu medusobno proporcionalni.
Njihov odnos ovisi i 0 veli€ini kuta zakretanja <9 a ne samo
o konstrukcijskom kutu a (si. 44b). Derivacija kutne brzine
03, pri konstantnoj kutnoj brzini osovine 1, daje kutno ubrzanje
gonjene osovine:

cosasin2asin2"! 2
£3 = =~ ® —sin2a cos2(Pi)

Kutna brzina co3 ima ekstremne vrijednosti pri kutovima
za koje je £3=0, tj. kad je su””j = 0, odnosno kad je

(3)

(pi —0,— i ~ (si. 44b). Ekstremne vrijednosti kutne brzine su

©L 5 oarmin—
cosa
co3 = col; ako su obje osovine koaksijalne, one ¢e se gibati
jednakim kutnim brzinama. Za a = 90° bit ¢e co3= 0, §to znacCi
daje za taj kut nemoguce posti¢i gibanje gonjenog €lana. Koefi-
cijent neravnomjernosti gibanja gonjenog c¢lana jest

cosa. To znaci da ¢e za a = 0 biti

K = ftomax _ ftbmin

54
©i cosa (54

Ta analiza pretpostavlja da se za g =0 viljuska AB nalazi u
ravnini u kojoj leZze obje osovine. Naime, gonjeni su i pogon-

Sl. 43. Univerzalni Cardano-
-Hookeov zglob

Sl. 44. Univerzalni Cardano-Hookeov zglob, a grafitko odredivanje kutova ro-
tacije pogonskog i gonjenog €lana, b zavisnost kutova rotacije pogonskog i
gonjenog ¢lana univerzalnog Cardano-Hookeova zgloba
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ski ¢lan prema konstrukcijskoj shemi identi¢ni, pa ako u po-
Cetku gibanja za ei = 0 viljuska CD gonjenog Clana lezi u
ravnini u kojoj su i obje osovine, kutovi <pi i (p3 razlikuju se
za /2 od kutova uzetih u analizi, te ¢ée u izrazima za co3 i e3
umjesto cos2<A doéi sin2™ i obrnuto.

Neravnomjernost gibanja osnovna je mana toga mehanizma.
Za male kutove a ona je neznatna, npr. za a = 8° vrijednost

dep3
izraza <£p| varira za manje od + 1% od srednje vrijednosti.

Rotacija se moZe prenositi pri promjenljivom kutu a; tako je
u kardanskoj osovini motornog vozila (si. 45a). Sprezanjem
dvaju Cardano-Hookeovih zglobova u zajedni¢ki mehanizam
moZze se posti¢i ravnomjerno prenoSenje rotacije s pogonske
osovine 1 na gonjenu osovinu 5 (si. 45b). Pri tom moraju biti
ispunjeni slijede¢i uvjeti: osovine 1 i 5 zatvaraju s meduoso-
vinom 3 jednaki kut a, a viljuske pogonske i gonjene osovine
leZze u istoj ravnini. Tada je tan<p5= tan<pl? pa je prema tome
i a5 = col. Dvostruki Cardano-Hookeov zglob pogodan je po-
sebno za prenodenje ravnomjernog gibanja medu paralelnim
osovinama. Gonjeni ¢lan okretat ¢e se konstathom brzinom
i onda ako se tokom rada udaljenost H medu paralelnim oso-
vinama mijenja.

Sl. 45. Univerzalni Cardano-Hookeov zglob, a kardanska
osovina automobila, b dvostruki kardanski zglob

Zbog neravnhomjernog gibanja gonjenog ¢lana jednostrukog
Cardano-Hookeova zgloba, kutna brzina co3 dostize za vrijeme

jednog okretaja dva puta maksimalnu vrijednost cosa i dva puta
minimalnu vrijednost a“eosa. Pri ve€im brzinama vrtnje koje
njima pripadaju, ubrzanja pobuduju oscilacije vece od dopu-
stivih. Dvostrukim zglobom izbjegava se ta neravhomjernost,
ali zbog brojnih zazora povecava se moguénost vibracije i zamora
materijala. Stoga dvostruki zglob, kada je kut a manji od ~10°,
gubi prednost pred jednostrukim zglobom. U svakom slucaju,
srednja osovina 3 dvostrukog zgloba giba se neravnomjerno i
zato njezina masa treba da bude $to manja. Vrlo je Cesto raspo-
loZivi prostor toliko malen da se ne moZe ugraditi dvostruki
zglob, bez obzira koliko se skrati duljina srednje spojne osovine.

Nedostaci Cardano-Hookeova zgloba otklonjeni su u novijim
konstrukcijama jednostrukih zglobova s konstantnom kutnom
brzinom. Najpoznatiji su Bendix-Weissov i Rzeppin univerzalni
zglob. Ravnomjeran rad takvih univerzalnih zglobova postize
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se tako da se elementi pogonskog i gonjenog €lana dodiruju
uvijek u istoj ravnini. Ta ravnina treba da bude okomita na
ravninu u kojoj leze obje osovine i da raspolavlja kut medu
osovinama.

Bendix-Weissov univerzalni zglob ima nekoncentricne lucne
Zljebove m i n (si. 46). Bez obzira na iznos kuta medu osovinama,
Zljebovi se sijeku u to€kama A i B u ravnini simetrije NN.

SI. 46. Bendix-Weissov univerzalni zglob, a shema zgloba, b konstrukcijski
izgled zgloba ugradenog u prednju pogonsku osovinu automobila

Zbog toga ¢e i kuglice (ukupno 4) obuhvadene tim Zljebovima
imati svoje srediSte uvijek na istoj ravnini, i to jednako uda-
ljeno od osi pogonskog i gonjenog ¢lana. Koincidentne tocke,
od kojih jedna pripada pogonskom, a druga gonjenom ¢lanu,
imat Ce zato jednake brzine. SrediSte krivine Zlijeba m nalazi se
na uzduZnoj osi pogonske osovine 2, a Zlijeb n na uzduznoj
osi gonjene osovine 2.

Na istom principu temelje se i Rzeppin univerzalni zglob.
Sest kuglica, obuhvacenih s vanjske i unutradnje strane plo-
hama koje formiraju toruse, uvijek su u ravnini kroz raspolovnicu
kuta medu osovinama.

Oba spomenuta tipa univerzalnih zglobova najce$¢e se pri-
mjenjuju na automobilima s pogonom na prednjoj osovini, na
strojevima za gradnju putova, na tramvajima i u rudnickim
uredajima. UspjeSno sluze za prijenos rotacije medu osovinama
koje se sijeku pod kutom manjim od 40°.

Sferni oscilatori. Sferni oscilator transformira rotaciju po-
gonske ruCice 1 u oscilatomo rotiranje ili potpuno rotiranje
¢lana 3 (si. 47). Pogonska i gonjena osovina zatvaraju medusobno

SI. 47. Sferni oscilatori



334

kut a. Sprezni Clan 2 zatvara s pogonskom osovinom kut /2
Osovina 3 oscilira kad je /? < a, a rotira kad je j3> a. Modifikacija
toga mehanizma sa a = 90° primjenjuje se kad se zahtijeva skoro
linearna zavisnost medu kutovima zakretanja pogonskog i go-
njenog' €lana, i to na Sirem podrucju ciklusa gibanja. Takva

Sl. 48. Primjena sfernih oscilatora. a
stroj za pranje rublja, b mijesalica
tijesta

modifikacija sfemog oscilatora primijenjena je na stroju za pranje
rublja, na mijeSalici tijesta i drugim slicnim strojevima (si. 48).

Krivuljni (grebenasti) mehanizmi

Krivuljni su mehanizmi tro¢lani, s jednim viSim i dva niZa
kinematicka para. Jedan od ¢lanova ima krivocrtni oblik, pa
se zato takvi mehanizmi i nazivaju krivuljnim ili grebenastima.
Krivuljni mehanizmi transformiraju gibanja krivuljnog ¢lana
(grebena) u pravocrtno oscilatomo ili rotacijsko oscilatorno gi-
banje radnog ¢lana (pomicaljke), si. 49. Radni €lan krivuljnog
mehanizma moze se kretati po bilo kojem unaprijed zadanom
zakonu. Zahtijevano kretanje radnog ¢lana odredeno je oblikom
konture krivuljnog ¢lana. Zbog svojih kinematickih moguc¢nosti
takvi se mehanizmi ne mogu u mnogim tehni¢kim primjenama
zamijeniti bilo kojim drugim tipom mehanizma, pa su prijeko
potrebni kao sastavni dio razli€itih automatskih strojeva, motora
s unutraSnjim izgaranjem, nekih alatnih strojeva, obucarskih
strojeva, uredaja za mijenjanje ploa na gramofonu, servomeha-
nizama itd.

SI. 49. Funkcije krivuljnih mehanizama, a transformiranje rotacijskog gibanja

u oscilatorno pravocrtno gibanje, b transformiranje rotacije u njihanje, ¢ transfor-

miranje jednog oscilatornog pravocrtnog gibanja u drugo, d transformiranje
. pravocrtnog gibanja u njihanje

Prednosti su krivuljnih mehanizama: imaju malo ¢lanova
i zauzimaju malo prostora, jednostavno se konstruiraju, a izra-
duju se bez vecih teSkoca. Nedostatak im je da je krivuljni par
visi kinematicki par i da moZe preuzimati manja optere¢enja nego
nizi par. Zbog toga se krivuljni mehanizmi rjede upotreblja-
vaju za prijenos ve¢ih sila. Naime, tada je potrebno povecati
dimenzije ¢lanova, a time i gabarit mehanizma. Dodirna napre-
zanja izmedu grebena i pomicaljke i relativno brzo habanje
traze kvalitetnije materijale, a i posebnu termiCku obradu. Zbog
habanja mijenja se kontura grebena, a time i zakon gibanja
radnog Clana. Zato se ne preporu€uje primjena krivuljnih me-
hanizama ondje gdje se mogu uspjeSno zamijeniti drugim tipo-
vima mehanizama koji su im kinematicki ekvivalentni. Da bi
se smanjilo trenje, na dodiru elemenata krivuljnog para vrlo
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rotoidni par. Klizanje se na taj naCin pretvara u kotrljanje,
te su gubici zbog trenja manji.

Za crtanje kinematiCkih dijagrama krivuljnog mehanizma
sluzi transformacija mehanizma inverzijom postoljnog Clana.
Naime, pretpostavlja se da krivuljni ¢lan miruje, a da postolje
zajedno s pomicaljkom rotira u smjeru suprotnom od stvarne
rotacije grebena. Pri zakretanju pomicaljke za bilo koji kut e
relativni poloZzaj pomicaljke s obzirom na greben bit ¢e isti
kao da je i greben rotirao za jednaki kut @ u suprotnom smjeru.
Na taj je nacin konstrukcija dijagrama (si. 50) mnogo jedno-
stavnija, jer je za viSe razli€itih polozaja pomicaljke potrebno
nacrtati samo jedanput krivuljni ¢lan, koji je slozenog oblika.
Kad se crta dijagram s =f(cp) za pomicaljku s kotac¢i¢em polu-
mjera jRK treba uzeti u obzir da ¢e se srediSte kotaCi¢a gibati
po liniji koja je ekvidistantna konturi grebena. Ekvidistantna
linija ucrtava se kao ovojnica (anvelopa) kruznica

sa srediStima na konturi grebena. Ako krivuljni
konstantnom kutnom brzinom cq, kut zakretanja qi proporcio-
nalan je vremenu th te se kinematicki dijagrami (s,cp) i (ip,cp)
pretvaraju u dijagrame (s,t), odnosno (tp,t).

Grafickim deriviranjem dijagrama (s,t) mogu se konstruirati
dijagrami (v,t) i (a,i), si. 50. Isto tako, iz dijagrama {(pt) proiz-
laze dijagrami (co,i) i (st).

Ako je gibanje neravnomjerno, graficko deriviranje daje dija-

fds \. [d2s g J\jdtpw\\ . (d%)qa \
grame \(dcp’ﬂafl {dqﬁ’,(rp/]’.o nosng\% (p,'ﬂ I \dcpé(p , ato su
brzine i ubrzanja, odnosno kutne brzine i kutna ubrzanja.

SI. 50. Kinematicki dijagrami Kkrivuljnog mehanizma

Metodom grafiCkog deriviranja nacrtani su dijagrami (v,t)
i (ai) krivuljnog mehanizma s ekscentricno postavljenom
pomicaljkom (si. 50). Radi preciznijeg crtanja tih dijagrama kru-
Znica polumjera e podijeljena je na 18 jednakih dijelova. Pre-
sjecista tangenata u tockama i' s ekvidistantnom krivuljom odre-
duju polozZaje osi kotaCiéa u mehanizmu za koji je greben sta-
cionaran (inverzija). Stvarni polozaji pomicaljke odrede se tako
da se kroz ove toCke nacrtaju kruznice sa sredistem u O do
presjeciSta sa smjerom kretanja pomicaljke. Na taj se nalin
za pripadne kutove ot zakretanje grebena ili za pripadno vri-
jeme ti dobiju ordinate u dijagramu (s,t).

Graficka metoda crtanja dijagrama (v9) i (a,t) temelji se na

ds dv
poznatim relacijama: v= — = tana, a = — = tan/?. U bilo ko-

joj tocki dijagrama (s,i) nacrta se tangenta Tsi (si. 50). Para-
lela povuCena s tangentom iz polarne toCke Ov do presje-
cista s vertikalnim pravcem pp zatvorit ¢ée pravokutni trokut.

Iz tog trokuta proizlazi oy tana = Adt: v{. Odsjecak yv na
Vv

vertikalnom pravcu pp proporcionalan je, dakle, brzini gibanja
pomicaljke u polozZaju u Taj odsje€ak yv uzima se kao ordinata
za polozaj i u dijagramu (v,t). Na isti se nacin, pomocu kuta
nagiba tangenata u dijagramu (v,t), odrede ordinate yadijagrama
(ab).

Pri radu krivuljnog mehanizma, promjena ubrzanja, tj. ubr-
zanje drugog reda, istodobno je i promjena inercijskih sila koje
djeluju na clanove mehanizma. Te se promjene periodiCki

polumjera
Clanrotir
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ponavljaju pa pobuduju vibracije, i to utoliko vise ukoliko su
promjene ubrzanja veée. Covjegji organizam osjeéa ubrzanje
drugog reda kao trzaj, pa je taj izraz prihvaéen i kao naziv
za promjenu ubrzanja. Vrlo je raSiren i engleski naziv jerk, te
se pocetno slovo j ovog naziva upotrebljava kao oznaka za
trzaj:

da d2v d3s

dt dt2 dt3 59

Dijagram (J,t) dobiva se grafiCkim deriviranjem dijagrama

Plan brzina i ubrzanja. Nacin crtanja plana brzina i plana
ubrzanja krivuljnih mehanizama ne razlikuje se od postupka
primijenjenog za druge tipove mehanizama. Za zadanu kutnu
brzinu col pogonskog grebena (si. 51a) potrebno je naci kutnu
brzinu cu3i kutno ubrzanje e3 gonjene njihalice. Tocke A i B ko-
incidentne su tocke pogonskog grebena (B) i njihalice (A). Tre-
nutno je relativno gibanje tih toCaka po luku zakrivljenosti
k2k2, koji je ekvidistantan luku zakrivljenosti konture grebena
kxkv Oba luka imaju zajedniCko srediste u C. Plan brzina
proizlazi iz vektorske jednadZzbe: VA = VB + VvAB, gdje je vBbrzina
toCke B grebena. Pravac vektora VB okomit je na spojnicu

smjer mu je odreden smjerom kutne brzine col, a iznos

je vB= 0 1Bcol. Pravac relativne brzine vAB poklapa se s pravcem
tangente na luk zakrivljenosti k2k2 u to€ki A. Pravac brzine
vA okomit je na spojnicu O2A.

Sl. 51. Plan brzina i ubrzanja krivuljnog mehanizma i njemu ekvivalentnog
mehanizma, a krivuljni mehanizam, b ekvivalentni mehanizam

Plan ubrzanja zasniva se na vektorskoj jednadZbi:

~8A = ~AN + *At = + ~ABn + ~ABt +  ABcor- (56)

Crtanje jexplana ubrzanja relativno slozeno, pa se za kine-
maticku analizu krivuljnih mehanizama Cesto upotrebljava me-
toda zasnovana na analizi kinematicki ekvivalentnog mehaniz-
ma. Zadatak se svodi na zamjenu viSeg kinematickog para nizim
parovima uz dodavanje novih ¢lanova, ali uz uvjet da se kine-
maticke karakteristike potpuno ocuvaju. Zglobni cetverokut
0 xCAO02 (si. 51b) kinematicki je ekvivalent za krivuljni meha-
nizam (si. 51 a). Za kinematicki ekvivalentni mehanizam nacrtani
su i planovi brzine i ubrzanja. Usporedba tih planova s odgo-
varaju¢im planovima originalnog mehanizma pokazuje da je ta-
kva zamjena opravdana.

Polumjer zakrivljenosti konture. Bez obzira koja se od nave-
denih metoda kinematicke analize primijeni, potrebno je pozna-
vati poloZaj srediSta zakrivljenosti i polumjer zakrivljenosti kon-
ture grebena ili ekvidistantne linije.

Analiti€kim metodama moZe se naci srediSte i polumjer za-
krivljenosti samo u nekim slucajevima. Posebno je pogodno
analitickim postupkom odrediti polumjer zakrivljenosti za cen-
trine mehanizme s pravocrtnim gibanjem pomicaljke. Na si.
52a prikazan je greben s konkavnim, a na si. 52b greben s
konveksnim profilom. 1z si. 52 proizlazi da je: rE—Rp+y,
gdje je Rp polumjer pocetnog kruga, a rE polama koordinata
srediSta kotaci¢a. Polumjer zakrivljenosti jest
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SI. 52. Polumjer zakrivljenosti konture, a konkavni profil, b
konveksni profil
op (d_
+y)2 + \d
- ay | ® y 57
Rp+y)242 — —Rp+ [
(Rp+y) Rp y)d(p2

Sve veli¢ine navedene u jednadzbi (57) predstavljaju geo-
metrijske podatke krivuljnog mehanizma ili su dobivene kine-
maticCkom analizom mehanizma. Predznak minus odnosi se na
konkavni, a plus na konveksni profil. U ostalim slucajevima,
kao $to su krivuljni mehanizam s ekscentricnim polozajem po-
micaljke i mehanizam s njihajuéom pomicaljkom, srediSta za-
krivljenosti odrede se pribliznom grafickom metodom.

Planetarni zupcani mehanizmi

Kinematicka analiza jednostavnih i sloZzenih zup€anih meha-
nizama s nepomicnim osima rotacije zupCanika prikazana je u
¢lanku Elementi strojeva, TE 5, str. 267. U ovom c¢lanku je obra-
dena kinematicka analiza zup¢anih mehanizama s pomicnim
osima rotacije zupcanika, odnosno planetarnih zupcanih meha-
nizama. Planetarni mehanizmi razvrstavaju se na epiciklicke
i diferencijalne. Epicikli¢ki planetarni mehanizmi imaju u svom
sastavu i zupCanike fiksno vezane s postoljem (nepomicne), dok
su u diferencijalnim planetarnim mehanizmima svi zupcanici
pomicni.

Epicikli¢ki planetarni mehanizmi. Jednostavni epiciklicki me-
hanizam sastoji se od nepomiCnog (stacionarnog) srediSnjeg
zupcCanika 1, satelita 2 i rucice k (si. 53a). Rucica rotira kutnom

SI. 53. Jednostavni epiciklicki planetarni mehanizam, a meha-

nizam sastavljen od srediSnjeg nepomi¢nog zup€anika /, satelita

2 i rucice k, b konstrukcija plana kutnih brzina ¢lanova pomocu

metode trokuta brzina, ¢ i d konstrukcija plana kutnih brzina
¢lanova pomocu metoda kutnih brzina

brzinom eoh pa se zbog toga zupCanik 2 kotrlja po srediSnjem
zupcaniku i rotira oko svoje pomicne osi rezultirajuéom kutnom
brzinom o02. Za kinemati¢ku analizu tog mehanizma, posebno
za izraCunavanje kutnih brzina gonjenog ¢lana 02, odnosno
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. . ax s g2
prijenosnog odnosa ik = P sluZe slijede¢e metode: metoda tre-
a

nutnih polova, metoda trokuta brzina, metoda kutnih brzina
i Willisova metoda zaustavljanja.
Metoda trenutnih polova. 1z poznatih poloZaja trenutnih po-
lova rotacije Pkl, PX& i P21 (si. 53a) proizlazi
vO0i —Oi020c0k —(Ri + R2)cok; Vgi —A 02002 —R2029 (58)
a odatle
Ri + R2 , . Ri
! - -cok= ook|l+—! \, (59)
Ri Ri

te je

k2 = 60
T & Ri +R2 oy (60)
1+
r2
gdje je R promjer zup€anika, Z broj zubaca, a i2l prijenosni
odnos koji bi se postigao pomocu jednostavnog zup€anog pri-
jenosa s pomic¢nim zupcanicima 1 i 2.

Metoda trokuta brzina. Na si. 53a prikazani su trokuti brzina
0YO2P i AO2P. Ordinate su u tim trokutima brzine odgo-
varajucih toc¢aka rucice 0j0 2P, odnosno satelitskog zupCanika
Vg2
02P
lamom udaljeno$éu H (si. 53b) povuku se spojnice 01, Ok i 02
paralelne sa stranicama trokuta brzina. 1z si. 53b proizlazi da

je odsjecak 1k razmjeran kutnoj brzini cofg odsjeCak 21 kutnoj

brzini o2 i odsje¢ak 2k kutnoj brzini co2k. Prijenosni je omjer
prema tome
i - wk_tanflt Rt 1
hl  m2 tanS2 Rj + R2 Rt

AQ2P, i to u mjerilu Nad po volji odabranom po-

_Z_I .
2
Metoda kutnih brzina. Za kutne brzine rotacije kojima vek-

tori prolaze kroz tri trenutna pola na istom polarnom pravcu
moZe se napisati Vektorska jednadZba:

&2 — &k + "2 k- (62)

Poznat je omjer
@2 Pk (&

Ri + R2 Ri r2' (63)

pa se vrijednosti kutnih brzina co2 i cok mogu racunski dobiti
iz navedenih jednadzbi. Na si. 53c i 53d prikazana je graficka
metoda rjesenja vektorske jednadzbe za @2. Metodom lan¢anog
poligona iz zadanog vektora (bk odredeni su vektori ¢h2 i o2k

Willisova metoda zaustavljanja. Prema Willisovoj metodi pret-
postavlja se da ravnina komplanamog gibanja zupcanika ro-
tira kutnom brzinom cok i to u smjeru suprotnom od smjera
rotacije rucice. S tom pretpostavkom rucica ¢e mirovati i pri-
jenosnik ¢e se ponasati kao jednostavni zupc€ani prijenosnik. Sve
kutne brzine promijenile bi se za veli¢inu ook te bi kutna br-
zina srediSnjeg zupcanika bila coj —ook = —ocok, kutna brzina
rucice ook —ook = 0 i kutna brzina satelita co2 —aok. Proracun

Tablica 2

ODREDIVANJE PRIJENOSNOG OMJERA JEDNOSTAVNOG
EPICIKLICKOG MEHANIZMA

Sredisnji

Stanje Rugca zup€anik Satzellt
1
Rucica miruje 0 ~(Ok + ook-~
2
Zbog gibanja
rucice ak ook Ok
Ukupno QK 0 «k(l + g
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prema Willisovoj metodi najceS¢e se provodi tabelarno, pa se
zato ta metoda naziva i tablicnom metodom. U tabl 2 redom
su nanesena stanja prema Willisovoj metodi zaustavljanja. U
prvom redu su navedene kutne brzine svakog ¢lana mehanizma
kad rucica miruje, tj. kad ravnina rotira kutnom brzinom —ook
U drugom redu dodana je svakom ¢lanu kutna brzina cok zbog
toga Sto rucica stvarno ne miruje. U zadnjem redu zbrajanjem
su dobivene rezultirajuce veliine kutnih brzina svih c¢lanova.
Tabl. 3. napravljena je uz pretpostavku da je ravnina okrenuta
za 2+« U smjeru suprotnom gibanju rucice. Zadnji redak u tabl. 3
pokazuje koliko se puta okrenuo koji ¢lan za vrijeme jednog
okretaja rucice, odnosno pogonskog ¢lana. Podaci za ovu tablicu
dobivaju se iz tabl 2 dijeljenjem odgovarajuéih veli¢ina sa ook.
Prijenosni omjer proizlazi direktno iz tabl 3.

Kad su satelit i srediSnji zupcanik ozubljeni s unutradnje
strane, prijenosni omjer iznosi

& 1 (64)
YT T T
1 z2

Ako vanjski zupc€anik ima dvaput viSe zubaca od unutrasnjeg
zupCanika (Zx= 2Z2), bit ce

1> P -1

—c 1_12 (65)
Satelit ¢e tada izvoditi Cardanovo gibanje, a mehanizam

¢e biti Cardanov zup€ani mehanizam (si. 54). Svaka toCka na

obodu kruga se kotrlja po unutrasnjosti drugog kruga, u opcem

slu€aju opisuje hipocikloidu. Ta se krivulja pretvara u pravac

SI. 55. Primjena Cardanova meha-
nizma na mehanizam preSe. 1 nepo-
micni veliki zupcanik, 2 unutraSnji
satelitski zupc€anik, 3 radni ¢lan prese

Tablica 3

ODREDIVANJE PRIJENOSNOG OMJERA JEDNOSTAVNOG
EPICIKLICKOG MEHANIZMA

. Sredisnji .
Stanje RUEICa zupefnik Satzellt
Rucica miruje 0 -1 [
z2
Zbog gibanja 1 1 1
rucice
Ukupno 1 0
-1

IzraCunano iz tablice 2 dijeljenjem sa ook
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ako je omjer polumjera krugova 1:2. Pomak obodne tocke po
pravcu proporcionalan je sina ili cosa, pri ¢emu je a kut
zakretanja pogonske rucice. Na si. 55 prikazan je Cardanov
planetarni mehanizam primijenjen na mehanizam preSe. U tom
¢e se sluCaju dodatni radni c¢lan 3 preSe gibati pravocrtno
u okomitom smijeru.

SI. 56. Planetarni mehanizam s viSe satelita, a srediSnji nepomicni
zup€anik 2 sa dva zupcanika satelita 1 i 3, b mehanizam za kopanje
krumpira

Moze biti i viSe satelita epicikli€nog planetarnog mehanizma,
npr. mehanizmi na si. 56a koji osim srediSnjeg zupcanika imaju
joS dva satelita. Tada je prijenosni omjer

1
(66)

1k3 —

Ako je Zi = Z3, bit ¢e iK8= 00, ik =0. Naime, satelit 3
tada nece rotirati oko svoje osi, ve¢ ¢e zbog rotacije rucice
izvoditi translatomo kruzno gibanje. Taj takozvani Fergussonov
paradoks primijenjen je na mehanizmu za kopanje krumpira
(si. 56bh).

Povratni epiciklicki mehanizmi s unutradnjim ozubljenjem jed-
nog para. Epiciklicki zupCani prijenos nema Sire primjene u teh-
nic¢koj praksi, jer gonjeni zup€anik ima slozeno ravno gibanje. Da
bi takav prijenos posluzio kao reduktor, treba ga projektirati
u obliku povratnog epiciklickog mehanizma; naime, satelitu 2
treba dodati dopunske ¢lanove koji ¢e rotirati oko fiksne osi
rotacije. Na si. 57a prikazan je povratni epiciklicki mehanizam
s unutrasnjim ozubljenjem jednog para zupcanika. Os rotacije
zupcCanika 3 poklapa se s osi rotacije rucice k. SrediSnji zupc€anik
1 je nepomican. Iz trokuta brzina i tablicne metode (tabl. 4)
proizlazi prijenosni omjer

S 2T
2

Tablica 4

ODREDIVANJE PRIJENOSNOG OMJERA POVRATNOG
EPICIKLICKOG MEHANIZMA S UNUTRASNJIM OZUBLJENJEM
JEDNOG PARA

Sredisnji

Stanje Ru&lca 2upcanik Satzellt Vanijski 3z.upcamk
1

Ruica 0 i z! zt 2t
miruje - 72 Z3 Zi+22Z2
Zbog
gibanja 1 1 1 1
rucice

2(13 )
Ukupno 1 0 1+ *, 1! . z

Z1 Zi + 272 2
Z2

TE VIII, 22
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SI. 57. Povratni epciklicki mehanizam, a mehanizam s unutradnjim ozubljenjem
jednog para, b reduktor okretaja avionskog propelera tipa Gndme-Rhone

Indeks iznad i oznaCuje zupCanik koji je nepomi¢an. Za R2—

3 4
= Ri, odnosno Z2= Zj dobiva se 4V —  odnosno tX = —.
Uzimajuéi ve¢i omjer medu polumjerima zup(':anik7a ii2 na

primjer Ri = 5R2, bit ¢ée prijenosni omjer 4V = jj’ odnosno

12
4z — Takoder za R2=5RX bhit ¢e 4V = °dnosno

12
= —. lz tog proizlazi da se prijenosni omjer postignut
takvim planetarnim prijenosnikom nalazi u relativno uskim

granicama, i to 4v= 1— " = 1---2.

Povratni epiciklicki mehanizam cCesto se primjenjuje kao
reduktor za prijenos vrtnje vratila avionskog motora na pro-
peler. Na si. 57b prikazan je reduktor Gnome-Rhone sa tri
satelita na zajednickom okviru k. Pogonski zupcanik, fiksno
vezan za vratilo motora, ima Z3= 90, a nepomi€ni zupc&anik

7
1 ima Zj =36, te je tk = —. Okvir k ima ulogu rucice i

vezanje s osovinom propelera. Radi uravnotezenja centrifugalnih
sila reduktor ima najmanje dva satelita, a moze ih biti znatno

SI. 58. Planetarni mehanizam s koni¢nim zup€anicima, a shema
i plan kutnih brzina mehanizma, b reduktor okretaja avionskog
propelera
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vise. Upravo zbog uravnoteZenja sateliti moraju biti medusobno
jednako udaljeni. Vise satelita poZeljno je i radi rasterecenja
osi satelita i mogucnosti da se prenesu vece sile. Broj satelita je
ogranic¢en jedino uvjetom da se zubi susjednih satelita medu-
sobno ne dodiruju.

Identi¢ne kinematicke karakteristike mogu se posti¢i plane-
tarnim mehanizmom s koni¢nim zupcéanicima. Na si. 58 pri-
kazan je izgled i shema toga mehanizma primijenjenog na re-
duktor avionskog propelera. Za kinematiCku analizu planetar-
nog mehanizma s koni¢nim zupcanicima pogodna je graficka
metoda plana kutnih brzina. Plan kutnih brzina na si. 58a na-
crtan je na osnovi vektorskih jednadZzbi: cb2 = chi + Co2l, te
Ok —cd2 + cokem

Premda se fiksiranjem zupcanika s unutra$njim ozubljenjem
prijenosni omjeri znatno povecavaju, oni ne izlaze iz podru-
¢ja primjene obicnih cilindri€nih zupc€anih prijenosa. Kao uspo-
ravaju¢i mehanizmi primjenjuju se na poljoprivrednim, tipo-
grafskim i drugim strojevima. Karakteristika je tog tipa re-
duktora relativno veéi stupanj djelovanja 1, koji malo ovisi o
prijenosnom odnosu, pa mehanizam s istim u¢inkom radi i kad
se multipliciraju i kad se reduciraju brzine vrtnje.

Reduktori s vanjskim ozubljenjem parova. Epicikli¢ki zupcani
prijenos sa n zupCanika, kad se gibanje prenosi s ruCice k na
n-ti zupc€anik, ima sljedeéi prijenosni omjer

O (©8)
CDk
odnosno
Uk
7. 69
Ikn OH % (69)

Iz ove relacije proizlazi da prijenosni omjer ikn moze do-
sti¢i velike vrijednosti samo kad je in pozitivno (isti smjer
rotacije prvog i n-tog zupc€anika) i ima vrijednost blisku jedinici.
Vrijednost ini bit ¢e pozitivna jedino ako zupc€anicki parovi
imaju, ili svi unutradnje, ili svi vanjsko ozubljenje.

Na si. 59a prikazan je reduktor s vanjskim ozubljenjem
zupcanickih parova. Iz plana brzina i pomoc¢u Willisove metode
(tabl. 5) dobiva se prijenosni omjer

(1), 1. Z3
o1 2 (70)
Pomocu takva tipa reduktora mogu se postici veliki prijeno-
sni omjeri s istim ili suprotnim smjerom rotacije pogonskoga
i gonjenog Clana, pa reduktor s vanjskim ozubljenjem parova
zamjenjuje nekoliko spregnutih, jednostavnih zupcanih prijeno-
snika. Osnovni nedostatak toga reduktora jesu veliki gubici
zbog trenja, pa je stupanj djelovanja vrlo malen, i za reduktor
sa ika4”™ 10000 iznosi svega nj = 0,0015. Zbog toga se pri vecim
prijenosnim omjerima (ik4 >15) taj mehanizam ne moZe upo-
trijebiti kao multiplikator za povecanje brzine vrtnje, jer bi se,
kao i pri svim ubrzavajuéim sustavima s malim stupnjem djelo-
vanja, pojavilo samokocenje.
Ako su veli¢ine zupCanika u sustavu takvog mehanizma
odabrane tako da je Z—-Z--= 1, bit ¢e ik4 — oo, odnosno idk —O0.
2274
Naime, zupCanik 4 ¢e mirovati ako je koaksijalan s nepo-

Tablica 5

ODREDIVANJE PRIJENOSNOG OMJERA REDUKTORA S VANJSKIM
OZUBLJENJEM PAROVA

<. ZupCa- . Xani Xoni
Stanje Ruﬁlca ik Zup%amk Zup%anlk Zupzamk
Rutica 0 1 + z . __Zi Z3
miruje 5 z z72 74
Zbog gibanja
rutice +1 +1 +1 +1 +1
z x Zi Z3

Ukupno +1 0 1+ +

P 72 2 z2 z4
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SI. 59. Reduktor s vanjskim ozubljenjem parova, a shema re-
duktora i plan brzina, b mehanizam radijalnog motora

mi¢nim zup€anikom 1 (si. 59a). Ako ta dva zupcanika nisu
koaksijalna, zupCanik 4 imat ¢e kruZnu translaciju. Takav plane-
tarni mehanizam s translatoidnim gibanjem glavnog zupcanika
primijenjen je za prijenos gibanja sa stapajica na vratilo nekih
tipova radijalnih motora (si. 59b).

Reduktori s unutraSnjim ozubljenjem parova. Gubici zbog tre-
nja zup€anih mehanizama s unutradnjim sprezanjem manji su od
gubitaka mehanizama s vanjskim sprezanjem zupcanika, tako
da za i—10000 stupanj djelovanja reduktora s unutrasnjim
sprezanjem iznosi 1j ~ 0,04. RuCica k u obliku ekscentra po-
gonski je €lan reduktora, a gonjeni Clan je srediSnji zupanik
4 (si. 60). Ekscentricnost OA = e vrlo je mala za male raz-

Sl. 60. Reduktor s unutradnjim ozubljenjem parova, a shema
reduktora i plan brzina, b konstrukcijski izgled reduktora
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like (R{—R2\ odnosno (R4 —R3). Sto su navedene razlike ma-
nje to se pomocéu toga tipa reduktora postizu veci prijenosni
omjeri. Prijenosni omjer reduktora s unutrasnjim ozubljenjem
parova jest

N = ..

\_ 13

2274

Taj je reduktor konstrukcijski mnogo kompaktniji i manji

od reduktora s vanjskim ozubljenjem parova. Mana mu je $to

zbog male razlike u brojevima zubaca spregnutih zupcanika zup-

Canici trebaju imati specijalno evolventno ili cikloidnocjevasto
ozubljenje (si. 61).

(71)

SI. 61. Planetarni mehanizam s cjevastim ozubljenjem u sastavu
stroja za povrsinsku obradu

Sprezanje epiciklickih mehanizama. Medusobnim sprezanjem
epiciklickih planetarnih mehanizama ili sprezanjem tih meha-
nizama sa drugim tipovima zupcanih prijenosnika postizu se
prijenosni omjeri veéi od onih §to ih ima svaki spregnuti meha-
nizam uzet zasebno.

Dvostepeni reduktor (si. 62a), kojemu se | stupanj sastoji
od para zupcanika 1i 2, a Il stupanj od povratnog epiciklickog
mehanizma, u kojem je nepomican zupcCanik 5 s unutraSnjim
ozubljenjem, ima prijenosni omjer

M _ii . M (72)

cou ZA |+t

Svaki stupanj trostepenog reduktora (si. 62b) predstavlja po
jedan epicikli€ki planetarni mehanizam u kojem je nepomican
zupcanik s unutradnjim ozubljenjem. Za ovaj reduktor vrijedi:

Mk =—

\kSk: 1+ -
’ + Z,1

Reduktor na si. 62c sastoji se od dva epicikli¢ka stupnja.
Prvi stupanj je epiciklicki mehanizam s nepomicnim zupca-
nikom s unutradnjim ozubljenjem obaju parova zupcanika. Pri-
jenosni je omijer:

Z3l 1

17 ~ hkxlka 1+: (79

Sl. 62. Visestepeni reduktori. a dvostepeni reduktor s parom zupcanika (I stepen)

i povratnim epiciklickim mehanizmom (Il stepen), b trostepeni reduktor sa-

stavljen od tri epiciklicka planetarna mehanizma, ¢ dvostepeni reduktor sastav-
ljen od dva epiciklitka planetarna mehanizma
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Na si. 63 prikazan je mehanizam velikog elektricnog sata.
Mehanizam koji prenosi gibanje s elektromotora na minutnu
i satnu kazaljku sastoji se od tri spregnuta mehanizma: puz-
nog prijenosnika (Clanovi 1, 2, 7) i dva povratna epiciklicka
mehanizma s vanjskim ozubljenjem parova. Clanovi jednoga su

S,

SI. 63. Mehanizam velikog elektricnog sata. /, 2, i 3 puzni

prijenosnik, 2, 3, 4 i 7 prvi povratni epiciklicki mehanizam s

vanjskim ozubljenjem, 4, 5, 6 i 7 drugi povratni epiciklicki

mehanizam s vanjskim ozubljenjem, Sj minutna kazaljka, S2
satna kazaljka

2, 3,4, 7, a drugoga 4, 5, 6, i 7. Rotacija vratila elektromotora
prenosi se na puz 1; puzno kolo 2 ujedno je i ruCica jednoga
od epiciklickih mehanizama. SrediSnji zupCanik 4 prvoga epi-
ciklickog mehanizma pogoni minutnu kazaljku SI9 a sredisnji
zupCanik 6 drugoga epiciklickog mehanizma pogoni satnu ka-
zaljku S2.

Diferencijalni planetarni mehanizmi

Jednostavni diferencijalni mehagizmi. Pod diferencijalnim pla-
netarnim mehanizmom podrazumijeva se planetarni mehanizam
sa dva stupnja slobode. Takav jednostavni diferencijalni meha-
nizam (si. 64) razlikuje se od epiciklickog mehanizma po tome
§to srediSnji zupCanik 1 nije nepomican, veé¢ se okre¢e kutnom
brzinom col. Diferencijalni mehanizam prenosi gibanje dvaju
pogonskih ¢lanova (zupCanik 1 i ruCica k) na jedan vodeni
Clan (zupc€anik 2), ili sa jednoga pogonskog Clana (zupCanik 2)
na dva vodena €lana. Pomocu diferencijalnih prijenosnika mogu

SE

\ -
\Y i

Sl. 64. Shema jednostavnog diferen-
cijalnog planetarnog mehanizma

(73)

se, dakle, sastavljati i rastavljati gibanja. Kut zakretanja cp2
vodenog satelita 2 ovisi o kutovima zakretanja (px i (pk po-
gonskih ¢lanova: cp2 =f(cpu <Pk te Je kutna brzina
. dp2df dop df d(pk
P g A A2 G0N+ OOk A
Pretpostavivsi da je zupCanik 1 nepomican, dobiva se
2= cka)k (76)

i odatle

SR ) an

ok
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Isto tako, ako je zup€anik 1 pomican i giba se kutnom brzinom
coi9 a rucica k je nepomicna, tj. ok-Q, iz kutnih brzina
zupCanika 1 i 2 dobiva se prijenosni omjer
ifl,

cl= —_= (78)
(0 0]]

i prema tome

Ol=i21a + 21 (k- (79)

Ako se pretpostavi da je zup€anik 1 nepomican, diferenci-

jalni mehanizam postaje epicikliCki, te je tada
Z,

(80)

Ako je ruCica k nepomic¢na, mehanizam postaje jednostavni
zupcCani prijenos sa

> _  zl
%m (81)
Prema tome
Zi L ZX
)«<*m (82)

Ako su zupcanici 1 i 2 pogonski Clanovi, na isti se nacin
dobije izraz za kutnu brzinu rucice k:

@ = 41«] + %22 (83)
Kad je zupCanik 2 nepomican, prijenosni je omjer
47 = — (84)
1+
zt
Isto tako, kad je zupCanik 1 nepomican, bit ¢e
: 1
h- (85)
Z1
1+
Prema tome je
1 1 Zi z2
n &4 .
jo_IEi Zj 122 Zj + z2
1+-
@6)
Tablica 6
ODREDIVANJE PRIJENOSNOG OMJERA JEDNOSTAVNOG
DIFERENCIJALNOG MEHANIZMA
f Rutica ZupCanik Zuptanik
Stanje K 1 5
Rucica Z1
Nepomigan miruje 0 - ok
zuptanik 1
Mehanizam je Zbog
epiciklicki gibanja + + Ok + %k
rucice
Zbroj + k 0
Nepomicna
rucica k
Mehanizam je Rucica 0 @ Zi
jednostavni miruje Za®1
zupcani
prijenosnik
Ukupni zbroj + oK +@
- +(i+7 h
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Takvim razmatranjem dolazi se do opcéeg zaklju¢ka o odno-
su kutne brzine vodenog ¢lana i kutnih brzina pogonskih ¢la-
nova. Naime, kutna brzina vodenog ¢lana jednaka je zbroju
umnoZzaka kutnih brzina dvaju pogonskih ¢lanova s prijenosnim
omjerima vodenog ¢lana i pripadnog pogonskog ¢lana, uz pret-
postavku da je drugi pogonski ¢lan nepomican.

Tok analize diferencijalnog prijenosnika pomocu Willisove
metode prikazan je u tabl. 6.

Kutna brzina co2 vodenog ¢lana moze se tokom rada mije-
njati reguliranjem kutne brzine jednoga od dva pogonska ¢lana
(@ ili cok). Na isti naCin moZe se kutna brzina vodenog Clana
svesti na nulu, ili joj promijeniti smjer, i sve to za relativno
mala podru€ja izmjene regulirajuée kutne brzine. Jednostavni
diferencijalni mehanizam nema tehnicke primjene, jer vodeni ¢lan
2 obavlja sloZzeno ravno gibanje. Zbog toga kao prakti¢ni re~
duktori sluze povratni diferencijalni mehanizmi ili, krace,
diferencijali.

Cilindri¢ni diferencijali. Ako se za pogonske ¢lanove cilin-
dri¢nog diferencijala s vanjskim sprezanjem parova (si. 65) uzme
rucica k i sredisnji zup€anik 7, onda je

04 = iii cox + i4Vwk, ©87)

o4 = t?i -+ (! —iitiico*.

(88)

Sl. 65. Cilindri¢ni diferencijali

Prijenosni omjer 41 odnosi se na rotaciju pri kojoj je po-
gonski ¢lan k nepomican, a ¢t kad je nepomiCan pogonski
zupc€anik 1. U prvom slu¢aju mehanizam postaje obi¢an zupcani
prijenos, a u drugom slucaju povratni epiciklicki mehanizam.
Prema tome je

. z123 )
Z2z4r VEL o« =175,
zizs i ziz3
ZZZACU+ ! ZZZa % (90)

Konusni diferencijali. Konusni diferencijali imaju Siroku pri-
mjenu. Jedan od njih je i automobilski diferencijal za preno-
Senje snage motora na osovine pogonskih kotaca (v. Automo-
bilna vozila, TE 1, str. 515). Motor A pogoni Zupcani meha-
nizam mjenjaca brzina B (si. 66a). To se gibanje preko Cardano-
-Hookeova mehanizma C prenosi na jednostavni zupcanicki
mehanizam K sa dva konusna zupcanika. Vodeni zupCanik tog
mehanizma ujedno je pogonska rucica k konusnog diferencijala
D. Sredi$nji zupc€anici 1 i 2 diferencijala €vrsto su vezani za
poluosovine | i Il pogonskih kotaCa automobila (si. 66b). Pri
pravocrtnom gibanju automobila obadvije poluosovine, pa pre-
ma tome i zupc€anici 1 i 2, imaju jednake kutne brzine col = co2.
Kutne brzine poluosovina jednake su tada kutnoj brzini cok ko-
jom rotira pogonska rucica k, odnosno konusni zupcanik K2.
Satelit 3 rotira zajedno s ru€icom fc, tako da Citav diferencijal
D rotira kao kruto tijelo brzinom cok= cox —co2.

Kad automobil ude u krivinu, vanjski kotaC treba da se
okreée brze od unutradnjeg, te je cox co2. Zbog toga Ce se
satelit 3 okretati i oko svoje uzduzne osi Il nekom kutnom
brzinom ¢o3. Tada sustav /¢ 1, 2, 3 djeluje kao konusni diferen-
cijal. Odnos medu kutnim brzinama rucice k te zupCanika 1 i
2 dobije se iz izraza

ok = 4T®F + 42«2 = 4i'®i + (1 - 422 (o1)

gdje je 4i>prijenosni omjer epiciklickog mehanizma ako je
nepomican zupcanik 2, a tk je prijenosni omjer ako je nepo-
mican zupCanik 1.
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SI. 66. Konusni diferencijali, a primjena na automobilu, b shema automobil-
skog diferencijala

Prema tome je

o - 1 +- co2. (92)

1+ 1+
Zi

Kako je Zj *Z2, slijedi ok= -f0)2). To znali da

drugi kota¢ ima kutnu brzinu co2 —2<4X kad je blokiran jedan
kota¢ (ct —O0).

Danas se sve viSe primjenjuju diferencijali s hipoidnim i
spiralnim zupcanicima ili diferencijali s puznim prijenosnikom.
Diferencijali sa spiralnim koni¢nim zup€anicima (si. 67) zamijenili
su zupcanike s ravnim zubima, u prvom redu radi mirnijeg
hoda. ZupcCanici sa spiralnim zupcima manjih su dimenzija te

Sl. 67, Diferencijal sa spiralnim koni¢nim zup€anicima

341

je i cijeli diferencijal manji, optereéenje zuba Je vece ali su
zubi ¢vrséi, a ve€a je i dodirna povrSina. Opterecenje zuba u
diferencijalu moze se smanjiti ako je brzina vrtnje zagonske
poluosovine veca od brzine vrtnje zagonjenog kotaca, Sto se
postize planetarnim reduktorom ugradenim u glavinu kotaca.
Takvo se vjeSanje primjenjuje na teSkim teretnim i specijalnim
vozilima.

Zatvoreni diferencijalni prijenosnici. Ako se dodatnim prije-
nosnikom u diferencijalnom mehanizmu spoje oba srediSnja zup-
Canika medusobno ili jedan od srediSnjih zup€anika i rucica,
dobiva se tzv. zatvoreni diferencijalni prijenosnik. Diferencijalni
mehanizam sam po sebi ima dva stupnja pokretljivosti, ali ako
dopunski mehanizam, promatran odvojeno, ima jedan stupanj
pokretljivosti, onda ¢ée i zatvoreni diferencijalni prijenosnik imati
samo jedan stupanj pokretljivosti, odnosno imat ¢e potpuno
odredeni prijenosni omjer i. Takav zatvoreni diferencijal, pri-
kazan na si. 68, sastoji se od osnovnog diferencijala k, 1, 2, 394
i dopunskog prijenosnika 5, 5'.

Prijenosni omjer i5u odnosno i15 zatvorenog mehanizma
dobiva se polaze¢i od izraza za kutnu brzinu caj osnovnog
cilindri¢nog diferencijala 1, 2, 394, k:

@ — Uk + By (©3)

Dijele¢i jednadzbu (93) s kutnom brzinom pogonskog ¢lana
05, dobiva se

(94)
~5
gdje je
?
AL ziz3 )
S5 s . g g
5 65 ¢6 : 45 45 Z4
pa je prema tome
N2 ;4 \NS 22272475
“15 - . . (96)
Zi Z3 Ze Zj Z3 Z4

Uzimajuc¢i maksimalne omjere brojeva zuba spregnutih zup-

Canika (tj. 7), dobit ¢e se i15——679, a 679%

jn|
I.

SL 68. Zatvoreni diferencijalni prijenosnik, a kombinacija osnovnog diferenci-
jala (k, i, 2, 3, 4) i dopunskog prijenosnika (5, 5% b elektri¢no vitlo s ugra-
denim zatvorenim diferencijalom

Taj mehanizam je reduktor kad je zupcanik 1 pogonski
¢lan, te ¢e zbog toga imati visoki stupanj djelovanja. Isto tako
¢e imati visok stupanj djelovanja i kao multiplikator kad se
gibanje s pogonskog zupcanika 5' preko rucice k prenosi na
srediSnji zupCanik L Uz navedene prijenosne omjere, takav
mehanizam ima stupanj djelovanja j m 0,94.

Zatvoreni diferencijalni prijenosnici primjenjuju se u suvre-
menim dizalicama, transportnim i drugim strojevima. Na elek-
tricnom vitlu (si. 68b) moment vrtnje prenosi se od elektro-
motora do bubnja pomocu zatvorenog diferencijala, koji je
nastao sprezanjem cilindri¢nog diferencijala 1, 2, J, 4 i zup¢anog
prijenosnika 4,5 ,3. Pogonski Clan mehanizma je vratilo elektro-
motora s ugradenim zupCanikom.
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KINEMATICKA SINTEZA

Sinteza mehanizama je postupak kojim se, na osnovi zadanih
uvjeta koje mehanizam u eksploataciji treba da ispunjava, do-
lazi do strukture mehanizama i do svih njegovih geometrijskih
parametara

Sinteza je osnova za konstruiranje mehanizama, ali ne obu-
hvaca cjelokupni proces konstruiranja. Nakon izvriene sinteze,
tj. nakon §to se odredi tip mehanizma, struktura mehanizma i
sve dimenzije potrebne za definiranje kinematicke sheme, treba
jo§ izabrati prikladni materijal i oblik svakog €lana mehanizma,
te dimenzionirati ¢lanove da zadovolje zahtijevanu ¢&vrstocu,
odnosno krutost. Naime, mehanizam treba da svojom struk-
turom osigura gibanje radnog ¢lana prema unaprijed zadanom
zakonu, ali isto tako konstrukcijskim oblikom treba da omo-
guci ugradivanje, izradbu, odrzavanje te ekonomicnost izradbe
i eksploatacije.

Konstruiranje mehanizma ne moZe se, prema tome, obu-
hvatiti samo teorijom mehanizama, ve¢ je potrebno poznavanje
kako znanosti o Cvrstoéi tako i elemenata strojeva, cjelovitog
stroja u kojem mehanizam ima odredenu funkciju, i cjelokupne
tehnologije strojogradnje.

Strukturna, kinematicka i dinamicka analiza ne sluze samo
radi utvrdivanja kinematickih svojstava ve¢ konstruiranih meha-
nizama nego su ujedno i osnova za sintezu. To se u prvom
redu odnosi kad se pri sintezi treba opredijeliti za mehanizam
odredenog tipa i odredene strukture.

Sve slozZeniji uvjeti, kojima mehanizam u suvremenoj strojo-
gradnji mora udovoljavati, zahtijevaju nove i sloZenije tipove
mehanizama, te i sinteza mora raspolagati metodama za utvr-
divanje strukture i kinematicke sheme takvih mehanizama.

Sinteza zglobnopoluznih mehanizama

Sinteza mehanizama ¢esto ima vrlo ograni¢ene mogucnosti
da to¢no ostvari zadane kinematicke uvjete. Dovoljan je uvid
u strukturu mehanizama za pravocrtno vodenje i mehanizama
za ocrtavanje geometrijskih linija drugoga i viSeg reda, pa da
se utvrdi da je u op¢em sluaju nemoguce konstruirati meha-
nizam koji ¢e ostvariti da se tocka radnog Clana giba to€no
po zadanoj putanji. Naime, broj je geometrijskih parametara
svakog mehanizma ograni¢en, $to onemogucuje da se to¢no
nacrta proizvoljno zadana funkcija. Veé za to¢no crtanje pravca
bez primjene klizaca, potreban je zglobnopoluzni mehanizam
s najmanje 3est ¢lanova. Cak i kad se moZe izvrsiti to€na
sintezamehanizma prema unaprijed zadanoj putanji, nije sigurno
da ¢e mehanizam svojom strukturom zadovoljavati druge uvjete
eksploatacije; moZe se desiti da struktura mehanizma ograni-
¢ava mogucnost gibanja, da su kutovi pritiska medu c¢lanovi-
ma veci od dopustenih i da se zbog toga mehanizam zaklinjuje.
Isto ¢e tako svaki mehanizam samo teorijski ostvarivati putanju
za koju je konstruiran. U praksi ¢ée se putanja tocke radnog
Clana razlikovati od teorijske zbog ograni¢enog stupnja pre-
ciznosti izradbe i montaze, zbog deformacije ¢lanova i zbog za-
zora u elementima zglobova.

To sve navodi na zakljutak da se najceS¢e pri sintezi meha-
nizama prema zadanoj putanji treba orijentirati na mehanizme
kojima se postavljeni zahtjev moZe samo priblizno ostvariti.
P. L. Cebiev prvi je dokazao da se pomoéu &etvero&lanih
zglobnopoluznih mehanizama moZe ostvariti pravocrtno vodenje
s visokim stupnjem to€nosti. Za pravocrtno vodenje su Cetvero-
¢lani Cebievljevi mehanizmi prakticki toéniji nego 3estero€lani
mehanizmi, koji bi to teorijski trebali da budu. Naime, nepre-
ciznosti koje proizlaze iz uvjeta izradbe, montaze i eksploatacije,
umnoZavaju se s povecanjem broja ¢lanova mehanizma. Zato je
potpuno razumljiva orijentacija na zglobnopoluzne mehanizme
sa $to jednostavnijom strukturom. Takvi mehanizmi su zglobni
Cetverokut, koljenastoklizni mehanizmi, kulisni i drugi Cetvero-
zglobni mehanizmi. NajceS¢e se zadanoj putanji priblizava pu-
tanja jedne tocke spreznog Clana cetverozglobnog mehanizma,
tzv. sprezna krivulja. Zadatak sinteze svodi se na izraCunavanje
geometrijskih parametara Cetverozglobnog mehanizma kojemu
toCka C spreznog ¢lana opisuje spreznu krivulju J = P(x\ koja
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se S§to manje razlikuje od zadane krivulje J = F(x), i to ili u
cjelini, ili samo na ograni€enom podru¢ju. Zahtijevana putanja
J = F(x) zadana je jednadZbom ili nizom pojedinacnih tocaka.
Medutim, tako pojednostavljen zadatak sinteze jo$S je uvijek
vrlo sloZen. Dovoljno je napomenuti da je sprezna putanja
zglobnog Cetverokuta krivulja Sestog reda, a sprezna krivulja
Sesterozglobnog mehanizma ¢ak osamnaestog reda.

Pri sintezi zglobnog cetverokuta prema zadanoj spreznoj
krivulji potrebno je u opéem slu€aju izracunati devet nepo-
znatih parametara (si. 69a). Sest nepoznatih parametara odnosi
se na strukturu mehanizma; to su a, r, b, /, ¢ i d ili
Preostala tri parametra definiraju poloZzaj mehanizma u ravnini.
Ti parametri mogu biti koordinate toCke A i kut a, ili koordi-
nate tocke A i apscisa tocke B. Ako nisu unaprijed zadane
vrijednosti nekih od parametara i ako se ne postavljaju nikakvi
dopunski uvjeti, moguce je izvrsiti sintezu zglobnog Cetverokuta
kojem Ce se sprezna krivulja u najviSe devet to¢aka poklapati sa
zadanom. Isto tako, moguce je izvrsiti sintezu koljenastokliznog
mehanizma kojem ¢e se sprezna krivulja u najvise osam to-
Caka poklapati sa zahtijevanom putanjom, jer ima ukupno osam
nepoznatih parametara, i to X0, Y0, a, r, e /, dic ili 2 (si. 69b).

Sl. 69. Sprezne krivulje, a zglobni Cetverokut, b koljenastoklizni mehanizam

Zbog toga za rjeSavanje takvih zadataka najces¢e sluze priblizne
metode, posebno algebarske metode priblizavanjafunkciji: metoda
interpoliranja, metoda kvadratnog priblizavanja, metoda naj-
boljeg priblizavanja zadanoj funkciji, te prikladne graficke i gra-
fiCkoanaliticke metode. Pri sintezi Cetverozglobnih mehanizama
prema zadanoj spreznoj krivulji vrlo uspjeSno sluze atlasi koji
sadrze skupine spreznih krivulja za odredeni tip mehanizma
i relativni polozaj sprezne tocke, dobivenih postupnim promje-
nama pojedinih geometrijskih parametara. Birajuci u atlasu onu
skupinu spreznih krivulja koja je najbliza zahtijevanoj, odredi
se tip mehanizma i priblizne vrijednosti njegovih parametara
(si. 70). Ponekad se moZe pomocu podataka iz atlasa napra-
viti definitivna sinteza mehanizma. Atlas se moZe upotrijebiti

Sl. 70. Atlas spreznih krivulja skupine mehanizama
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i u kombinaciji s jednom od algebarskih ili grafickih metoda
sinteze.

Moguci broj polozaja pogonske rucice r (si. 69a), koji se
mogu unaprijed zadati za zahtijevane poloZaje gonjene ruice
b, proizlazi iz slijedeeg razmatranja. Nepoznati geometrijski
parametri jesu r, /, b, i a Medutim, odnos medu kutovima (p i
Xpne ovisi 0 veliC¢inamar, I, b i a, ve¢ o njihovim relacijama, npr.

Va' a
se, dakle, unaprijed zadati samo po tri vrijednosti kutova (p i \p.

Moguénost tocne sinteze ograni¢ena je i pri postavljanju
drugih kinematic¢kih uvjeta: odnosa kutnih brzina pogonske i
gonjene rucice, uzastopnih polozaja spreznog Clana itd, te je
razumljivo da su vrlo vazne metode sinteze kojima se samo
priblizno ostvaruju postavljeni uvjeti.

Sinteza zglobnog Cetverokuta prema zadanim poloZajima spre-
Znog Clana. Sinteza zglobnog Cetverokuta ima posebne karakte-
ristike i posebne metode za dva zadana poloZaja spreznog
Clana, i za tri ili vise polozaja.

Vodenje spreznog Clana kroz dva odredena polozaja. Ako su
unaprijed zadana dva poloZzaja AxBi i A2B2 spreznog Clana
(si. 71a), zglobovi Oj i 03 lezat ¢e na simetralama nA i nB

tetiva A\A2 i Bj*B" Te zglobove moze se proizvoljno uzeti
u bilo kojoj tocki simetrale, pa postoji beskonatno mnogo
rjeSenja. Stoga pri definitivnom izboru mehanizma mogu se
zadovoljiti i dopunski uvjeti kao Sto su zadane duljine r i b
ili zadani kutovi gx i b DuZina AB moZe se premjestiti iz
poloZaja AXBx u poloZzaj A2B2i rotacijom oko pola P koji lezi u
presjecistu simetrala nAi nB. Iz sli¢nosti trokuta A *iP i A2B2P
proizlazi da ¢ée kut rotacije oko pola P biti jednak kutu oo
zakretanja ¢lana AB = |, kad / prelazi iz poloZaja A X8+ u poloZaj
A2B2.

— ) te prema tome ovisi samo o tri parametra. MozZe
af

Sl. 71. Vodenje spreznog ¢lana kroz dva polozaja, a bez dodatnih uvjeta, b s do-
datnim uvjetima

1z konstrukcije na si. 71a dolazi se do slijedecih zakljucaka:
a) rotirajuci ¢lanovi r i b svih beskonaéno mnogih mehanizama,
sposobnih da sprezni ¢lan vode kroz dva zadana poloZaja, vide
se iz pola P pod jednakim kutovima AxPOj i BxP03. Ti su
kutovi jednaki polovici kuta zakretanja gt spreznog Cclana:

zIjPOi = BIP03—  b) postoljni €lan a i sprezni €lan takoder
se iz pola P vide pod jednakim kutovima 0 1P 03 = APB" =
= A2PB2=a

Na osnovi tih zaklju¢aka moze se pri sintezi zadovoljiti i
sloZenije dopunske uvjete, kao Sto su: zadani poloZaji zglobova
0\ i 03 (polozaj postoljnog €lana) te kutovi zakretanja <r i (pb;
zadani polozaj zglobova Oi i 03 i duljine €lanova r i b; za-
dani poloZaji zglobova spreznog ¢lana, duljina postoljnog €lana
a i duljina jednog od c¢lanova r ili b. Npr. zadana su dva
uzastopna polozaja duzine AB na spreznom ¢lanu CD = /, odre-
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Sl. 72. Vodenje spreznog ¢lana kroz tri poloZaja, a bez dodatnih uvjeta, b s
dodatnim uvjetom

den je polozaj zglobova Ot i 03 te kutovi gr i (pb zakretanja
Clanova r i b. Iz ucrtanih poloZaja A1B1 i A2B2 (si. 71b)
proizlaze simetrale nA i nB a time i polozaj pola P. Sime-
trale tetiva nc i nD (poloZaji C i D nisu poznati) prolaze kroz
pol P i zglobove Oj i 03. Ako se od simetrale nc nacrta kut

i od simetrale nD kut ~, dobiju se pravci €lanova r i b.

Duljine tih ¢lanova vide se iz pola P pod kutovima E Kut

qi je zadan ili je odreden presjecistima pravaca A i A2B2.

Vodenje spreznog Clana kroz tri zadana poloZaja. Za tri zadana
poloZaja duzine AB spreznog Clana moZe se konstruirati samo
jedan zglobni Cetverokut. Naime, ako su to¢ke A i B ujedno
i zglobovi koji vezu sprezni ¢lan s ru€icama, simetrale nAi i nAi
tetiva AXA2 i A2A3 sjeCi ¢e se u zglobu OI9 a simetrale nB
i nBi tetiva BX82 i B2B3 u zglobu 03 (si. 72a). Ako zglobovi
spreznog €lana ne moraju leZati na pravcu kroz AB, broj meha-
nizama koji vode duzinu AB kroz tri zadana poloZaja besko-
nacno je velik. Tada se mogu pri sintezi zglobnog cetverokuta
zadovoljiti i dopunski uvjeti. Na si. 72b prikazanaje sinteza zglob-
nog Cetverokuta za tri zadana poloZaja duZine AB te za zadane
polozaje zglobova Ox i 03. Polozaji zglobova C i D odredeni
su pomoc¢u kinematicke inverzije, pretpostavivsi da sprezni ¢lan
miruje u poloZaju A1B1, a da se postoljni €lan giba. Relativni
polozaji zglobova 0/, 0/ i 03, 03 odredeni su na osnovi
sukladnosti trokuta: AMB™'i' i A3B303 ANiOi i A2B20 3
A\B10'i i 03B30X A1B20'i i A2B20 1. Geometrijsko mjesto
GO0] jest kruznica sa srediStem u Cb a geometrijsko mjesto GOi
kruznica sa srediStem u Dv Na taj su nacin odredeni
polozaji zglobova C i D, a time i duljine Clanova O0XC =r
i 0D =h

Vodenje spreznog C¢lana kroz Cetiri poloZaja. Sinteza zglobnog
Cetverokuta za zadana Cetiri poloZaja duzine AB spreZznog ¢lana
relativno je sloZzena. U opc¢em slucaju, kroz Cetiri zadana polo-
Zaja toCke ne moze se konstruirati kruznica. Zadatak se svodi
na odredivanje one tocke pomicne ravnine spreznog ¢lana koja
¢e se za sve zadane polozaje spreznog ¢lana nalaziti na istoj

Zaja
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kruZnici. Ta to¢ka odreduje moguci polozaj zgloba spreznog
Clana, a srediste kruznice po kojoj se giba definira poloZaj nepo-
micnog zgloba ru€ice. Tako pri pomicanju duzine AB u Cetiri
zadana polozaja, tocke C pomi€ne ravnine nalazit ¢e se na
kruznici sa srediStem u 0 3 (si. 73). Broj toCaka u koje se moze
smjestiti pomicni zglob spreZznog ¢lana beskonacno je velik, a
sve se one nalaze na tzv. Burmesterovoj krivulji.

Sinteza zgobnog Cetverokuta prema zadanim polozajima rucica.
Cesto se sinteza mehanizama obavlja prema zadanim pojedina-
¢nim medusobno vezanim poloZajima vodeéega i vodenog €lana,
ili prema zadanoj funkciji tp =f(cp) koju mehanizam treba da
zadovolji. To se moze posti¢i pomoc¢u algebarskih i pogodnih
grafickih metoda, kao Sto su metoda relativnih polova konacne
rotacije, metoda kinematicke inverzije mehanizma, metoda $a-
blona, metoda trenutnih polova brzina i druge.

Metoda kinematicke inverzije mehanizma temelji se na pro-
mjeni postolja, i to imobiliziranjem €lana b u pocetnom polo-
Zaju OnBi (si. 74). Prema imobiliziranom ¢lanu b, zglob A ¢lana
r giba se po kruznom luku sa sredistem u Bx.

Na si 74a prikazana je sinteza zglobnog Cetverokuta za dva
unaprijed zadana poloZaja ¢lanovari/. Zadanaje i duljina postav-

ljenog ¢lana r ili odnos ’y = gdje je a postoljni ¢lan. Za-

kretanjem toCke A2 oko OB za kut (—\p12) nade se relativni
poloZaj A" toga zgloba u drugoj fazi. Zglob Bx nalazi se na
simetrali tetive A1A". Ako polozaji | i Il ¢lana b nisu unaprijed
zadani, ve¢ je zadan samo kutni pomak xpl2i tocka Bx mozZe
se izabrati proizvoljno na simetrali n12, i tako od beskonacno
mnogo rjeSenja izabrati ono koje odgovara i nekom dopun-
skom uvjetu.

Na si. 74b relativni polozaji A" i A™ za drugu i treéu fazu
gibanja odredeni su zakretanjem A2 za kut (—tp12), odnosno
toCke A3 za kut (—ipl3), oko zgloba 0B ToCka Bt lezi u
presjeciStu simetrala n12 i n23, te sinteza daje samo jedno rje-
Senje. Moguce je, dakle, pored tri odredena polozaja Clana r

i omjera L zadati samo kutne pomake xp12 i \p23, ali ne

i poloZaje Clana b. Ako tako dobiveni polozaji 0BBly 0BB2 i
0BB3 iz bilo kojeg razloga nisu pogodni, ¢lan b moZe se pro-
Siriti u plocu ObBC. Pri gibanju mehanizma duzina 0BC ta-
koder ¢e se zakrenuti za zadane kutne pomake \pl2, odno-

sno Xp23.

7]

Sl. 74. Sinteza zglobnog ¢etverokuta za zadane polozaje rucica, a za dva zadana
poloZaja, b za tri zadana poloZaja

Sinteza prema proizvodnom koeficijentu i mrtvim poloZajima
mehanizma. Ako je gibanje radnog ¢lana mehanizma oscila-
tomo pravocrtno ili njihajuce, tad mehanizam obavlja svoju
radnu funkciju samo pri gibanju u jednom smjeru. Za takve
mehanizme najéeS¢e se postavlja zahtjev da brzina translacije,
odnosno kutna brzina, radnog €¢lana bude ve¢a u povratnom
nego u radnom hodu. Tako je u mehanizmima alatnih stro-
jeva. Brzina obrade je ograniCena i ovisi o materijalu, kvali-
teti obrade i raspoloZivoj snazi pogonskog motora. Njihajuce
gibanje radnog ¢lana moZe se ostvariti pomocu zglobnog ¢etvero-
kuta i pomocu kulisnog mehanizma, a oscilatorno pravocrtno
gibanje pomocu ekscentricnog stapnog mehanizma. U sastavu
tih mehanizama nalazi se i ru€ica koja rotira konstatnom ku-
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tnom brzinom oko svog permanentnog zgloba, pa se zato omjer
srednjih brzina radnog ¢lana u radnom i povratnom hodu izra-
Zava s omjerom pripadnih kutova zakretanja rucice. Taj se

omjer naziva proizvodnim koeficijentom mehanizama: k = —,

gdje indeks r oznacCuje radni hod, a indeks p povratni hod.
Kulisni mehanizam (si. 75) nalazi se u mrtvim polozZajima
kad su ru€ica i kulisa medusobno okomite, tj. kad je kutna
brzina kulise jednaka nuli. Kulisa ima radni hod pri gibanju
iz desnog poloZaja A' u lijevi polozaj A". Proizvodni koeficijent
jest k m —rp——. Iznos koeficijenta k odreduju ne samo kutovi
. &sm (o . .. .. i .
(or i op zakretanja ruCice ve¢ i kut xr njihanja njihalice.

Iz trokuta 0 X0 3A dobiva se A= 90° (pp= 180° —xpr Pre-

ma tome je (pT= 360° —(pp= 180° + \pT te je *- * -
_180° + ipr 180 - q
180° - \pr Odatle prOIZlaZI IH,T— K + J )

projektiranju kulisnog mehanizma ne mogu se nezavisno za-
dati velic¢ine k i xor.

)
Dakle, pri

Sl. 76. Sinteza zglobnog Cetverokuta za
zadani proizvodni koeficijent i dodatne
uvjete

SI. 75. Sinteza kulisnog me-
hanizma za zadani proizvodni
koeficijent k = @T(pp

Zglobni Cetverokut. Za zadani proizvodni koeficijent k =
= — i zadani kut iprnjihalice moze se konstruirati beskona¢no

mngagl])o zglobnih Cetverokuta. Za sva ta rjeSenja zglobovi Ox i A
nalazit ¢e se na odredenim geometrijskim mjestima. Na meha-
nizmu (si. 76) zglob rucice r nalazi se na geometrijskom mjestu
G0i. Za zadanu vrijednost koeficijenta k i radni kut xiT njihalice
potpuno su odredeni kutovi <qr, 4p, pa prema tome i kut
9= qr —180°. U beskonatno mnogo mogucéih mehanizama luk
B'B" vidjet ¢e se iz toCke 0Y pod istim kutom & ftj. na-
lazi se na kruZnici koja prolazi to¢kama B i B". Geome-
trijsko mjesto GOi ima srediSte u COi. Sredis$nji kut sa vrhom u
COi za luk B'B" treba da bude 2&= 2(qr —180°), pa ¢e se
pravci povuceni kroz B' i B" pod kutom (90° —3) prema tetivi
B'B" sjeCi u toCki COi na simetrali tetive. Kut (90° —.9) moze
se izraCunati iz zadanog proizvodnog koeficijenta:

gx _ 180° 4¢i9 9==* -|

k=211= -180°.
180° — k+ 1
Proizlazi da je

90° —9=90° — — -180° = 90°3 k 97)
k+1 k+1

Ako se iz dopunskih podataka moze odrediti polozaj Ox na
GO0i, nepoznate duljine ¢lanova r i / nadu se iz |+ r = OB\

OB' + OB" - "
| —r = 0B\ a odatle | — OB'- OB

U analiziranom primjeru unaprijed je zadan kut a $to ga
njihalica u srednjem poloZzaju zatvara s postoljnim ¢lanom
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0> 3. U opéem sluCaju, za izbor pogodnog mehanizma treba
ucrtati joS i geometrijska mjesta GA i GA>kao §to je prikazano

na si. 77. SrediSte CGCi ucrtano je na osnovi ranijeg razma-

tranja, samo S§to je, radi bolje preglednosti crteza, umjesto kuta
(90° —#) prema tetivi ucrtan kut $ prema okomici na tetivu

B'B" u tocki B'. Polumjer RGg kruznice jest

2bsin in”
BE" bsin”l

RCo,= (98)

sin#

Sl. 77. Sinteza zglobnog Cetverokuta za zadani proizvodni koeficijent
u op¢em slucaju

Geometrijska mjesta GA i GA' odrede se na osnovi Cinjenice
da su u trokutu A'OiA" (osjencani trokut na si. 77) kutovi s

vrhom u A' i A" medusobno jednaki i iznose — . Prema tome

se polutetiva B'C uvijek vidi iz tocke A' pod kutom —, a pod

istim kutom se iz tocke A" vidi polutetiva B"C. Oba geometrijska
mjesta GA>i GA>jesu kruZnice kroz tocke A', C i B\ odnosno
kroz tocke A", C i B". SrediSta tih kruznica nalaze se na
simetralama polutetiva kroz tocke C' i C". Tako se tocka
Cq ,nalazi u presjecistu simetrale kroz C' i pravca iz B' ili C, koji

s normalom na tetivu zatvara kut - Tocka CGX lezi u presje-

ciStu simetrale kroz C" i pravca iz B" ili C, koji takoder s
9

normalom na tetivu zatvara kut —. Polumjeri RGd i RG,

medusobno su jednaki. 1z si. 77 proizlazi da je

B'B"
(99)

Cinjenica da se sve tri kruZnice GOi, GA i GA=>sijeku u
toCki 2), a da se sva tri srediSta nalaze na Kkruznici sa sre-

distem u E, tako da je ECGg = ED, dokazuje da je tocan

graficki postupak kojim su odredena geometrijska mjesta GA i
Ga-

Dopunski uvjeti za definitivni izbor polozaja zglobova Ox
na geometrijskom mjestu GOi mogu imati konstrukcijski, di-
namicki, a i eksploatacijski karakter. Tako se Cesto postav-
ljaju slijedeci zahtjevi: odredeni odnos duljine ¢lanova, odre-
deni poloZaj postolja, kutovi pritiska moraju biti u dozvolje-
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nim granicama, inercijske sile moraju biti uravnotezene, kre-

tanje radnog ¢lana treba da bude Sto ravnomjernije itd.
Stapni mehanizam. Postoji potpuna analogija u sintezi stapnog

mehanizma sa zadanim hodom s stapa i proizvodnim koefici-

. F . . .
jentom k =—, te sinteze zglobnog cCetverokuta s unaprijed

zadanim kutom \pTnjihalice i koeficijentom k. Uostalom, stapni
mehanizam i jest zglobni Cetverokut s njihalicom beskonacne
duljine, pa se geometrijska mjesta GOi, GA i GA crtaju istim
postupkom kao u sintezi zglobnog Cetverokuta (si. 78). Uz za-
dani k uvijek ¢e se hod 5 iz tocke vidjeti pod istim kutom

k-1
£ = (pT—180° = —K—----1180°. Geometrijsko je mjesto GOi, dakle,

kruznica sa sredistem COi na simetrali duzine B'B". Tocka COi

lezi u presjeciStu simetrale B'B" i pravca kroz B', koji sa oko-
micom na pravac klizne staze zatvara kut 3. U trokutu A'VjrA'
kutovi su uz vrhove A' i A" medusobno jednaki (osjencani

9 .
trokut na si. 78) i iznose svaki po —. Buduéi da pravac kroz
A'A" raspolavlja u to€ki C duZinu B'B", to ¢e se svaka od
duzina CB' i CB" vidjeti iz to¢aka A" i A" uvijek pod kutom
9 . . . . -
— . Geometrijska mjesta GA>i GA takoder su kruZnice sa

srediStima na simetralama kroz C', odnosno C", i to u presje-
cistu simetrale i pravca kroz B\ odnosno B", koji s normalom

na pravac klizne staze zatvara kut

Polumjer kruznice GOi jest
B'B"
2sin .9 2sin»9

(100)

ROl =
a polumjeri GA i GA jesu
B'B"

4Asin

. (101)
* 4sin-

N w

Polozaj zgloba Ou a time i duzina r, / i e, definitivno se
odredi na osnovi dodatnih uvjeta koji mogu biti konstrukcijski,
kinematicki, dinamicki ili eksploatacijski.

Sl. 78. Sinteza stapnog mehanizma za zadani hod stapa i zadani proizvodni
koeficijent

Zglobni Cetverokuti s istom spreznom krivuljom. (Robertsovi
i Cebisevljevi teoremi). Cesto se deSava da mehanizam, iako
zadovoljava postavljene uvjete, ipak se ne moze u praksi upo-
trijebiti zbog jednoga od slijede¢ih razloga: odnos medu du-
ljinama clanova je nepogodan, u sastavu mehanizma nema ko-
ljena koje moZze izvrsiti pun ciklus rotacije, kut pritiska medu
¢lanovima je prevelik, i zbog nekih drugih eksploatacijskih
razloga.
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Prema Robertsovu teoremu, odredenu trajektoriju bilo koje
toCke spreznog €lana zglobnog Cetverokuta moguée je ostvariti
pomocu sustava od tri zglobna &etverokuta (si. 79). Zglobni

Cetverokut 0 1ACBO03je osnovni mehanizam. Nad duZinama OxA
i AC docrtan je paralelogram 0 1ACD, a nad duzinama 0 3B

i BC paralelogram 03BCF. Nad duzinama DC i CF nacrtani
su trokuti DCE i CFG koji su slicni trokutu ABC. Na kraju,

nad duZzinama EC i CG docrtan je paralelogram ECGH. Tako
dobiveni mehanizam od 10 ¢lanova i 13 nizih parova prvog
reda ima jedan stupanj pokretljivosti, Sto se moZe provjeriti
pomocu strukturne formule za mehanizam tre¢e skupine (ravni
mehanizam):

S=3(n—1)—2pi —p2=3-9—2- 13= 1.

SI. 79. Sinteza triju zglobnih Cetverokuta s istom putanjom tocke C (Robertsov
teorem)

MozZe se dokazati da je za vrijeme gibanja toga sloZenog
mehanizma tocka H nepomicna i da' nepomicni rotoidni zglob
u tocki H nece, prema tome, utjecati na gibanje mehanizma.
Taj mehanizam u sebi obuhvaca Silvestrove pantografe (si. 80).

Sl. 80. Silvestrovi pantografi. a tocke B i E imaju slicnu putanju,
b tocke A i G imaju slicnu putanju

Pantograf na si. 80a osigurava sliCnost putanja toCaka E i B,
a pantografna si. 80b slicnost putanja tocaka A i G. U sloZzenom
se mehanizmu tocke B i A kreéu po kruznicama sa srediStima
03, odnosno Ou pa ¢e se stoga i tocke E i G kretati po

kruznicama polumjera EH = —1i GH =—r. To znaci da je
c c

trokut 010 3H sli€an konstrukcijskom trokutu ABC te da je
toCka H nepomicna. Taj se sloZzeni mehanizam moZe rastaviti
u tri zglobna cetverokuta s identicnim putanjama tocke C.
Odnosi medu duzinama ¢lanova sloZzenog mehanizma omo-
gu€uju geometrijsku konstrukciju (si. 81), kojom sinteza tih
mehanizama postaje jednostavnija. Ako se odbace zglobovi Ox i
03, a osnovni zglobni cetverokut ispruzi tako da mu c¢lanovi
O™A, AB i B03 leze na istom pravcu, onda ¢e na preostalim
dvjema stranicama trokuta 0 y0 3H, koji je sliCan trokutu ABC,
lezati ispruzena ostala dva moguca zglobna Cetverokuta. Prema
Robertsovoj konstrukciji proizlazi da je trokut 010 3H, Sto ga
saCinjavaju nepomicni zglobovi, uvijek slican trokutu ABC, Sto
ga tocka C spreznog c¢lana formira s pomicnim zglobovima
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A i B. To znaCi da ¢e onda, kad sprezna toCka C lezi na
pravcu kroz AB, tre¢i nepomicni zglob H leZati na pravcu kroz
00 3. Dvije takve sinteze prikazane su na si. 82.

Prema Cebisevljevu teoremu, trajektoriju bilo koje tocke po-
micne ravnine spreznog c¢lana zglobnog Cetvorokuta moguce
je ostvariti i pomocu tri Sesterolana mehanizma, dobivena
dodavanjem dvoclanih grupa koje zatvaraju paralelograme s
pomicnim ¢lanovima osnovnog mehanizma. Na si 83 prikazana
je izvedba takve konstrukcije nad osnovnim mehanizmom
0aACBOb. Nacrtani su paralelogrami OaACD i QbFCB. Clanovi
OaD i 0 B novog mehanizma za sve vrijeme gibanja zatvarat
¢e kut p konstantnog iznosa, ako se konstruira paralelogram
OaDEOb, a zglobovi F i E kruto veZzu. Ocigledno je da ¢e
trajektorija toCke C u srednjem zglobu C dvoclane grupe DFC
biti podudarna s trajektorijom tocke C osnovnog mehanizma. Na
taj se nacin, za svaki od tri mehanizma, dobivena prema Robert-
sovu teoremu, moZe konstruirati po jo$ jedan mehanizam s iden-
ticnom spreznom krivuljom, dakle ukupno Sest mehanizama. Ro-
bertsov teorem i Cebievljeva konstrukcija potpuno su identi¢ni
kad toCka C lezi na liniji spreznog €lana (npr. mehanizmi na si.
82). Sprezne krivulje tocaka koje leZze na liniji spreznog clana
nazivaju se Wattovim krivuljama. Te krivulje su posebno po-
godne da se postigne priblizno pravocrtno i kruzno vodenje.

SI. 82. Orginalni i izvedeni Robertsovi mehanizmi s istom putanjom tocke C.
a tocka C leZzi u produZenju AB, b tocka C lezi izmedu A i B

Cebisev je, polazeci od simetriénih ukrstenih i trapezoidnih
mehanizama, do$ao do lambdolikih mehanizama (si. 84). Cebi-
Sevljevi mehanizmi dobili su taj naziv zbog sli¢nosti s grékim
slovom X (lambda). Simetri¢ni mehanizmi imaju simetri¢ne spre-
zne krivulje toCaka koje leZze na simetrali spreznog €lana, pa
¢e zato i njihove asimetricne lambdolike modifikacije ocrtavati
takoder simetricne krivulje. | ti mehanizmi posebno su vazni za
priblizno pravocrtno vodenje te za priblizno ocrtavanje kruznog
luka.
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Sl. 84. Lambdoliki Cebigevljevi mehanizmi, a originalni meha-
nizmi, b izvedeni lambdoliki mehanizmi

Robertsova konstrukcija moZe se primijeniti i na sintezu
koljenastokliznih (stapnih) mehanizama sa zajedniCkom sprez-
nom krivuljom. Tada je sinteza moguca samo za jedan do-
datni mehanizam, jer se zglob OB nalazi beskonatno daleko,
pa jedan od dodatnih mehanizama iSCezava. Na sl. 85 izvr-
Sena je sinteza dodatnog stapnog mehanizma OXDE kojemu

sprezna toCka C ima putanju identi¢nu putanji tocke C osnov-
nog mehanizma O”AB. Buduci da je zbog paralelnosti OiD
i AC kutna brzina ¢lana O"D dopunskog mehanizma jednaka

kutnoj brzini poluge AB osnovnog mehanizma, to dopunski
mehanizam nece biti koljenastoklizni ve¢ njihali¢noklizni.

Sl. 85. Koljenastoklizni mehanizmi s istom spreznom krivuljom, a
originalni mehanizam i primjena Robertsova teorema, b izvedeni
mehanizam

Kinematicki ekvivalentni mehanizmi. Na sl. 86 prikazana su
tri mehanizma potpuno ekvivalentna u kinematiCkom pogledu.
Sve toCke kliznog bloka 3 gibaju se po kruznim lukovima sa
sredistem u C (sl. 86a), pa se zato Citav blok moZe odbaciti

ako se kruzna staza polumjera DC zamijeni stazom polumjera
BC. Broj se ¢lanova mehanizma pri tome smanjio, a dva Kkine-
maticka para prvog reda zamijenjena su jednim parom drugog
reda (sl. 86b). Iste kinematiCke karakteristike imat ¢e i zglobni

Cetverokut kojemu dodatni ¢lan BC rotira oko stalnog sredista

1*%4 °c [#0, c-

Sl. 86. Kinematicki ekvivalentni mehanizmi

C (sl. 86¢). Taj primjer pokazuje kako se mehanizam moze
konstrukcijski pojednostavniti, te kako se pojednostavnjuje plan
mehanizma pri strukturnoj i kinematickoj analizi. Za kinema-
tiCku analizu posebno je vazna mogucnost da se mehanizam,
kad se u analizi javlja i Coriolisova komponenta ubrzanja,
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zamijeni kinematicki ekvivalentnim mehanizmom kojemu je plan
ubrzanja jednostavniji.

Na sl. 87a prikazan je originalni mehanizam sa dvostrukim
klizatem, a na sl. 87b kinematic¢ki ekvivalentan mehanizam.
Za sve vrijeme gibanja kliza¢ ekvivalentnog mehanizma nalazit
¢e se na onom mjestu na kojem i tocka C (srediSte kruznog
luka kk) klizne kulise orginalnog mehanizma. Zbog toga su
kinematiCke karakteristike klizata C ekvivalentnog mehanizma
identiCne s karakteristikama gibanja tocke C ili bilo koje druge
toCke klizne kulise. Planovi ubrzanja za oba mehanizma na-
crtani su na osnovi slijede¢ih jednadZzbi: = -8+ aBAn+
+ 2BAt + "BAcov (originalni mehanizam), 3C= A + TiCAn + ZCOx
(ekvivalentni mehanizam). U tim planovima je =aB i
ficAt = aBAt- Kao §to se vidi, u planu ubrzanja ekvivalentnog
mehanizma ne pojavljuje se Coriolisova komponenta ubr-
zanja, koja je u originalnom mehanizmu:

VBA
2,VBaA c'

aBAcor

Sl. 87. Usporedba originalnoga i zamjenjujuéeg mehanizma te njihovi planovi
ubrzanja, a originalni mehanizam, b zamjenjujuéi mehanizam

Kinematicki ekvivalentan mehanizam moze se nacrtati ne
samo kad je putanja relativnog gibanja koincidentnih toCaka
kruzni luk ve¢ i kad je ta putanja bilo koja kriva linija. Do-
datni Stap ekvivalentnog mehanizma imat ¢e zglob u srediStu
zakrivljenosti dodirne krivulje za tocku kontakta medu spreg-
nutim ¢lanovima na kojima leZe koincidentne tocke. Ekvivalentni
mehanizmi postoje, dakle, za sve zupane mehanizme i za sve
mehanizme s krivuljnom ploCom (grebenasti mehanizam). Tom
se metodom ne moze konstruirati ekvivalentni mehanizam jedino
kad je putanja relativnog gibanja koincidentnih to¢aka pravac,
jer bi nepomicni zglob dodatnog Stapa trebao biti beskonacno
daleko.

Plan brzina i plan ubrzanja na sl. 88 odnosi se i na origi-
nalni grebenasti mehanizam i na kinematicki ekvivalentan meha-
nizam. Kad je relativna putanja koincidentnih toCaka pravac,
kinematicki ekvivalentan mehanizam ne pojednostavnjuje kine-
matiCku analizu. Medutim, ekvivalentni mehanizmi su vrlo
zanimljivi za sintezu mehanizama i konstruktor ih treba upo-
trijebiti za nove konstrukcije.



348

Kad konstruktor treba da konstruira mehanizam za podi-
zanje i spuStanje gonjenog dijela prema unaprijed zadanom za-
konu, najjednostavnije je opredijeliti se za grebenasti mehanizam,
jer crtanje konture grebenaste ploCe za zadani zakon kretanja
nije teSko. Ali ¢e zato poteSkoce nastati pri preciznoj izradbi
grebenaste ploCe na radnom stroju. MoZe se utvrditi da je
izradba takva mehanizma, s obzirom na njegovu upotrebu,
takoder i neekonomicna. Sile inercije koje nastaju pri radu
mehanizma, kao i sile opruge, prijeko potrebne za pravilno
funkcioniranje mehanizma, ¢esto onemogucuju precizan rad me-
hanizma. Ako konstruktor moze primijeniti kinematicki ekviva-
lentan zglobnopoluZni mehanizam, sve su navedene poteSkoce
time otklonjene. Sinteza poluznih mehanizama otezava rad kon-
struktoru, pa je on izbjegava. Stoga se na automatskim stroje-
vima najCeS¢e susreéu ba$ grebenasti mehanizmi.

Na si. 89 prikazana je zamjena originalnog ventilskog meha-
nizma za razvodenje pare kinematic¢ki ekvivalentnim mehaniz-
mom. Ta zamjena je zanimljiva za analizu, jer je crtanje plana
brzina i plana ubrzanja originalnog mehanizma vrlo sloZeno.
Osim toga, ta zamjena je ujedno i metoda za sintezu jo$ jednog
mehanizma s identi¢nim kinemati¢kim karakteristikama radnog
¢lana.

Sl. 89. Mehanizam ventila za razvod pare. a originalni mehanizam,
zamjenjuju¢i mehanizam

Sinteza grebenastih mehanizama

GrafiCka sinteza profila krivuljne ploc¢e grebenastog meha-
nizma za zadani zakon gibanja obavlja se istim postupkom,
samo obrnutim redom, kao kad se odreduje zakon gibanja
iz konture krivuljne ploce.

Da bi se moglo grafickom metodom konstruirati profil gre-
bena, potrebni su, osim zadanog zakona gibanja, jo§ neki po-
daci o op¢oj shemi mehanizma i osnovnim dimenzijama. Tako,
npr., za pravocrtno gibanje pomicaljke s kotaciéem treba znati
koliki je polumjer kotali¢a r; za pravocrtno gibanje ekscen-
tricne pomicaljke s kotaciCem promjera r treba znati i ekscen-
tricnost e\ za rotacijsko gibanje pomicaljke (njihalice) moraju
biti poznate duZine L, /, r (si. 90). Za mehanizme s tanjurastom

SI. 90. Sinteza krivulg]nog mehanizma, a dopunski podaci r, / i L
potrebni za sintezu, D odredivanje konture tanjuraste pomicaljke
pomocu mreZe tangenti

pomicaljkom, bez obzira da li je ekscentricna ili ne, nisu po-
trebni posebni podaci, nego treba samo paziti na crtanje pro-
fila s obzirom na tangencijalni dodir grebena i pomicaljke. Sto
je broj poloZzaja tanjuraste pomicaljke veci to je veci i broj
tangenata na koturu, te je i definiranje konture tocnije.
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U mehanizmima s kotaci¢em posebno treba paziti na izbor
promjera kotaCi¢a. Na osnovi ve¢ konstruirane ekvidistantne
linije po kojoj se giba osovina kotaCi¢a, lako je dokazati da
njegov polumjer r treba da bude manji od najmanjeg polumjera
zakrivljenosti £min na konkavnoj strani ekvidistantne linije. Sl.
91 a pokazuje da se za r > £min dobiva kontura koja je tehnicki
neizvediva. Obi€no se uzima r = 0,7”min Osim toga, poZeljno

SI. 91. Izbor promjera kotaCi¢a pomicaljke. a pomocu polumjera za-
krivljenosti gmjn, D pomoéu najmanjeg radijusvektora remjn ekvidi-
stantne linije

je da polumjer kota¢i¢a r bude manji od najmanjeg radijus-
vektora konture grebena (si. 91b). Prema tome, r treba da je
manji od polovice najmanjeg radijusvektora ekvidistantne linije
re i Obi¢no se uzima r= 0.4r, o Velicina Rein odredi se
lako, a veli¢ina £mn moZe se naéi na slijede¢i nacin: odabere
se toCka A za koju ekvidistantna linija ima najvecu zakrivljenost;
u blizini se odaberu jo$ dvije tocke B i C. Raspolovnice lukova
sijeku se u srediStu zakrivljenosti i time definiraju polumjer
CW Na osnovi takvih grafikona, u opéem slucaju, dobiju se
dvije vrijednosti za r, pa se prihvata manja vrijednost.

Analiticka sinteza profila. Analiticka sinteza je moguca ako
je zavisnost polozZaja pomicaljke i kuta zakretanja grebena za-
dana u analitickom obliku.

Za krivuljni mehanizam s njihajuéom pomicaljkom s kotaci-
¢em zadan je kut zakretanja ip pomicaljke kao funkcija kuta e
koji definira polozaj grebena \p —f(cp). Osim toga, zadane su jo$
dimenzije L i / (si. 92).

Sl. 92. Sinteza profila grebenaste ploce za njihajuc¢u pomicaljku
s kotacicem

_Prvo se napravi inverzija mehanizma i zakrene duZina
OCO0za kut epu suprotnom smjeru od smjera zakretanja grebena.

Nanose¢i  kutip, koji proizlazi iz ip =f(cp), za kut (p odredi se
poloZaj osi kotaCi¢a B. Koordinate tocke B jesu
yB= LS$in(p + Isin(xp —(p), (102)
xB= Lcoscp —Icos(xp —(p). (103)

Jednadzba profila kotaci¢a, kojemu je polumjer r, sa sre-
distem (xB yB), bit ce:

(y- yn2+ (X- xB2-r1=0. (104)

Promjenom kuta (p mijenjaju se i koordinate xB i yB te

je izraz (104) jednadzba familije kruznica. Profil grebena je

jedna od ovojnica krivulja te familije. Da se nade jednadzba

ovojnice, treba jednadzbu familije derivirati po jednom od para-
metara koje ona sadrzi i derivaciju izjednaCiti s nulom, te
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rijeSiti sustav, sastavljen iz ove jednadzbe i jednadzbe familije.
Jednadzba familije (104) derivira se po o pazei da i veliCine
yB i xB ovise 0 o

dyB , X
2(y- yB dip Q(xm Xb)-&q-f =0 (105)

dyB b odrede se deriviranjem izraza (102) i (103):
‘ “ d J (d\ |
yB p
— -—L + | J— —_ 106
5 coscp + lcos(xp ﬁd L] (106)
4 -= —Lsin<p + Isin(w _(p\\d(;[-)-“l (207)

Taj sustav jednadzbi bi se rijeSio eliminiranjem parametra o,
ali to je moguce posti¢i samo u posebnim slucajevima. Jednad-
Zbu profila grebena relativno je lako napisati u parametarskom
obliku:
dyB
dep
dxB
d(p

Ako se uvrsti u jednadZbu skupine kruZnica, dobiva se
i

dAraisid fivel2l 2

(x~xB= -{y-yB (108)

(109)

Y= *Tdep depl \depl
§to uvrSteno u parametarski oblik jednadzbe profila daje
, d>B dyB\2 /dxB T 110
xBJ_rr-Jq-) dep) I dtp ( )

Izrazi za x iy, odredeni na taj nacin, omogucuju da se za
odabrani kut @ nadu koordinate pripadne tocke na profilu

d
grebena. Prije toga treba odrediti ip i EY; iz ¥ =/(<p), zatim

Bi Xb 8 dXBR liciti pred i ispred Korij jednad
i Xb, -r— i ~r~mRazliiti predznaci ispred korijena u jednad-
y J(p (Lp p p ] J

Zbama (109) i (110) odgovaraju dvjema moguc¢im ovojnicama, od
kojih jedna predstavlja profil grebena. Polarne se koordinate
profila odrede iz

e=]/xl +yT; tana=?. (111)

Izbor zakona gibanja. Pri konstrukciji mnogih automatskih
strojeva zakon gibanja pomicaljke potpuno je odreden opera-
cijom koju pomicaljka treba da omoguéi. Medutim, Cesto je
definiran samo pomak za odredeno vrijeme gibanja, odnosno
za odredeni kut zakretanja grebena, tj. zakon nije potpuno
odreden, nego ga treba djelomi¢no odabrati. Tako je s pro-
filima grebenaste osovine za otvaranje i zatvaranje ventila motora
s unutradnjim izgaranjem, gdje mozZe biti zadano, osim maksi-
malnog pomaka X, jo§ samo vrijeme od pocCetka otvaranja do
kraja zatvaranja ventila. Tada se obi¢no uzima (p2= 0 (pi = 8,
premda to za protok smjese u cilindar nije najpovoljnije. Medu-
tim, najcesce su definirane veli€ine (pu (p2, (P3 i (p4, pa preostaje
(Ja se odaberu samo zakoni gibanja pri podizanju (<pj) i spustanju
(98 — (p2) ventila. Ako se pretpostavi zakon jednolikog gibanja
(si. 93), koordinata x mijenja se linearno, brzina je konstantna,
a ubrzanje je jednako nuli, osim u tockama A i B gdje je
ubrzanje beskonacno. Iz zakona mehanike [F = ma) proizlazi
da ¢e pri beskona¢no velikom ubrzanju djelovati beskonacno
velike sile inercije. S obzirom na elasticnost konstrukcijskih
materijala, tlacne sile nece biti beskonaCne, ali ¢e biti vrlo
velike i uzrokovat ¢e udare. To se moze dopustiti jedino u
sporohodnim mehanizmima i to ako pomicaljka i uz nju vezani
dijelovi imaju relativno male mase. Isprekidane linije na dija-
gramu si. 93 pokazuju naCin da se otklone udari pomocu
jednoliko ubrzanog gibanja (OAX) i jednoliko usporenog gibanja
(A2B). U praksi se vrlo Cesto (osobito za pokretanje ventila)
primjenjuje na citavom hodu h zakon jednoliko promjenljivog
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gibanja (si. 94), iako se i tada pojavljuju nagle promjene ubr-
zanja i udarnih sila, ali s obzirom na intenzitet promjene ubr-
zanja pojavljuju se meki udari koji nisu osobito opasni Udari
se jo$ viSe ublazuju ako je pomicaljka i s njom vezani ¢lanovi
od elasticnog materijala. Udari se mogu dopustiti za mehanizme
koji rade s maksimalnom brzinom vrtnje od 30s_1. U praksi

se omjer pozitivnoga i negativnog ubrzanja (si. 94)a—'2 = k uzima
a

veCi od 1 lIzbor toga koeficijenta ravna se prema slijedecem:
Sto je vece k, to je veCe pozitivno ubrzanje pri podizanju ven-
tila pa i veCe optereéenje silama inercije, ali je zato manje
usporenje pri kraju otvaranja i time i manje potrebne sile u
oprugama. Vrijednost k jest 1---4. Za mehanizme s vise dijelova
(zvjezdasti motor) odabiru se vrijednosti blize 1, a za one s
manje dijelova (greben direktno pokreée ventil) vrijednosti blize
4. Za zadani hod pomicaljke h i pripadni <9 a na osnovi
odabranog koeficijenta /c moZe se izracunati vrijednost ubrzanja
at i a2. Brzina pomicaljke jednaka je nuli na pocetku i na
kraju hoda, pa su i prirast brzine i povrSina dijagrama (a, (p)
takoder jednaki nuli:

#1 (pr—a2(cpi ~(p'\ (112)

a odatle:

a 1

(e =(p 1ax +2 az= - = <f (113)
— + 1

a2

k+1

SI. 93. Kinematika grebenastog me-
hanizma za otvaranje ventila na ci-
lindru motora s unutra$njim izgara-
njem. a dijagram put—vrijeme (x,f),
b dijagram brzina—vrijeme (v,t), c dija-
gram ubrzanje—vrijeme (a,i). Pune li-
nije u dijagramima oznacuju jedno-
liko gibanje

Sl. 94. Dijagrami puta, brzine i ubr-

zanja grebenastog mehanizma za otva-

ranje ventila, pri jednoliko promjen-
ljivom gibanju

Analogan je odnos i medu pripadnim vremenima: t'=

= tx—"—. Maksimalna brzina, za t = t\ odgovara povrsini dija-
+

grama (a,(p'\ dakle, dijelu dijagrama iznad apscise: unex = att’ =

. Maksimalni hod h moZe seizraziti povrSinom
trokuta u dijagramu (v, t): h =Vl-2'— te je vnﬁl)(:tzil.
Iz oba izraza za vniX proizlazi

2h 2h(k + 1)

1
01*1 =—; fll=- . (114)
|
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Buduci da je pri ravhomjernom okretanju grebena

0’
to je
ax = e — 02, (115)
a2 ax 2h(k+ 1) (116)
k kepl

Sl. 95. Dijagrami ubrzanja a kao funkcije kuta krivulje grebenastog mehanizma
za otvaranje ventila, pri gibanju bez udara

Udari se najbolje uoCavaju u dijagramu (a%p\ kad je,
naime, dio krivulje ubrzanja vertikalan, to znaCi da dolazi do
udara. Prema tome, dijagrami (a, ) na si. 95 odraZavaju gi-
banja bez udara. Teorijski postoje i udari drugoga i viSeg reda

koji se javljaju kao skokovi u grafovima N se oni

u praksi najéeS¢e zanemaruju. Za pravilno funkcioniranje grebe-
nastog mehanizma vazno je jedino ubrzanje drugog reda, tr-

da d2v
zajau =j = — = -2, VeliCina trzaja utjece na habanje dodirnih

povrsina, pa se stoga trzaj mora svesti na $to manju mjeru.

Kut pritiska. Sila kojom greben tlaci na kotaci¢ pomicaljke
okomita je na tangentu dodirnih povrSina i, prema tome, pro-
lazi kroz srediSte zakrivljenosti obaju profila B i M (si. 96a).
Komponente u smjeru gibanja pomicaljke i okomito na taj
pravac jesu T=Fcos<9, N —Fsin 9 Kut »9 Sto ga zatvaraju
pravac sile F i pravac kretanja pomicaljke naziva se kutom
pritiska. ldealna bi situacija bila da je N —O0, jer komponenta
N pobuduje trenje u vodicama pomicaljke te pri radu moze
doc¢i do zaklinjenja. To znaCi da treba nastojati da kut »9 bude
§to manji. Kut <9 takoder se mijenja ovisno 0 3 pa se stoga
nastoji ograniciti maksimalna vrijednost kuta ep U praksi se
kao grani¢ne vrijednosti uzimaju: za translatorno gibanje pomi-
caljke »@rex = 30°; za rotacijsko gibanje pomicaljke $max = 45°.

Sl. 96. Odredivanje kuta pritiska, a grebenasti mehanizam, b
zamjenjujuéi mehanizam

Razlike proizlaze iz Cinjenice da je trenje u rotoidnom paru
manje nego u translatoidnomu. PoZeljna vrijednost kuta <Grex
moze se posti¢i izborom srediSta rotacije grebena. Za poznati
polozaj srediSta O i zadani zakoii gibanja pomicaljke moze se
za bilo koji plan mehanizma izracunati kut @ na slijede¢i na-
¢in: pomocu ekvivalentnog mehanizma nacrta se plan brzina,
zadajuci proizvoljnu vrijednost za vM (si. 96b). Bit ce

A (117)

Ako se kroz 0 povuku pravci okomito na putanju pomi-
caljke, to ce trokuti pbm i OMB' biti sli¢ni

dx
vy _ didx _ dx (118)
* vm rco reodt rdcp
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. . . dx

Odatle proizlazi da je y a0
taci¢éa pomicaljke prema poc€etnom poloZaju x0. Ako je zadana
zavisnost (x, (p), moze se y izraCunati za bilo koji ep. Na si. 97a
vidi se konstrukcija tocke K i kuta 5 Ako se racuna vri-
jednost y za razliCite polozaje x pomicaljke, dobiva se graf
(x,.y) i maksimalne vrijednosti kuta pritiska.

Obrnuti zadatak nije teSko rijeSiti. Na veé¢ zadani graf (x,y)
povuku se tangente pod kutom 9nex prema pravcu paralelnom
s pravcem gibanja pomicaljke; njihovo presjeciste odreduje sre-
diste grebena, polumjer rOi ekscentri€nost e (si. 97b). Ujedno
se vidi da bi srediSte centri€nog mehanizma bilo u tocki 0 2. Kao
moguce rjeSenje hile bi i sve tocke u osjen¢anom podrucju
slike 97b. Ako se kao zadatak postavi manja vrijednost *drex
toCka Oi ¢e se odmaknuti te ¢e i gabarit mehanizma hiti vei,
pa se obi€no uzima neko kompromisno rjeSenje. ldealno rje-
Senje bi bilo za 3nmax= 0, ali bi tada mehanizam bio besko-
nacno velikih dimenzija.

, gdje x definira srediSte ko-

si. 97. Maksimalni kut pritiska, a konstrukcija maksimalnog kuta pritiska &max,
b izbor sredista krivuljne plote za zadani #mex pri pravocrtnom gibanju po-
micaljke

Na si. 97b prikazano je priblizno rjeSenje za koje se ne
treba crtati cjelokupni dijagram (x, y). Dovoljno je naéi vri-

X
jednost x' i x", za koje izraz y = d?p ima ekstremne vrijednosti,

kao i ekstremne vrijednosti >4ax i y*ax. Iz si. 97b vidi se da
toCke O\ i 0'2 ne odstupaju mnogo od ranije to¢no odredenih
polozaja Ox i 02

Zapravo, na isti nacin odreduje se i pribliZzni poloZaj sredista
rotacije grebena s njihajuéom pomicaljkom (si. 98). 1z zadane

/d
zavisnosti (ip9ep) odredi se deriviranjem Ip,<p}, a zatim veliCine

i vrijednosti w' i t". Pri zakretanju po-
<Dmax ] p Ju p
micaljke CB za kut dxp toCka B prede luk dx = ldxp, pa je
prema tome

max

dx tdy , _,/dvVv
dep fdep> 3"mex Ma(p!” » amex N\ d(p)lmax (119)
Iz proizvoljno uzetog polozaja CBO (kao najnizeg) nanesu
se kutovi xo' i " i na njima odresci “ax i V™ u razmijeri
duljine pomicaljke, pa se nacrtaju kutovi 9nex, kao Sto je prika-
zano na si. 98. Tako dobiveni pravci sijeku se u Oj i defi-
niraju poloZaj srediSta krivuljne ploCe. To srediSte moZe biti i
bilo gdje na osjenéanom dijelu si. 98. Cesto je poZeljno da se
srediSte nalazi na pravcu kroz pocCetni i krajnji polozaj vrha
pomicaljke (kroz BO i Bm), dakle, u toCki O[. Odrezak ymax na-

nosi se od B prema C ako pri tome i greben i pomicaljka
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imaju isti smjer okretanja, a od B na suprotnu stranu od C
ako se greben i pomicaljka okreéu u suprotnim smjerovima.
Odsjecci >dax i ymex uvijek su na suprotnim stranama jedan od
drugoga.

Sl. 98. Izbor sredista krivuljne ploce
za mehanizam s njihajuéom pomicalj-
kom

Prostorni krivuljni mehanizmi. Naj¢e$¢i oblik pogonskog ¢la-
na prostornih mehanizama jest valjak. Valjak moZe biti puni
valjak s urezanim Zlijebom, Suplji valjak s krivuljnim rubom
i valjak s ispuptenom krivuljnom vodilicom (si. 99).

Sl. 99. Prostorni krivuljni mehanizmi, a puni valjak s urezanim Zlijebom, b
Suplji valjak s krivuljnim rubom, c valjak s ispupenom vodilicom

Tocno profiliranje boCne povrSine valjka veoma je teSko i
ne moze se posti¢i samo ako se proraCunaju koordinate poje-
dinih toCaka. Taj rad se temelji na istom principu na kojem
i analitiCka sinteza konture ravnog grebena, jedino S§to se
umjesto familije ekscentricnih kruZznica pojavljuje familija cilin-
dricnih povrSina kojih ovojnice definiraju oblik konture. U
praksi se Zlijeb na valjku moze narezati potpuno to¢no i bez
prethodnog proracuna. Dovoljno je upotrijebiti glodalo jednako
promjeru kota€i¢a pomicaljke (si. 100a), pa okrecuéi valjak bez
Zlijeba i istodobno pokreéu¢i nosa¢ alata prema zadanom za-

Sl. 100. Izradba Zlijeba u valjku krivuljnog mehanizma, a glo-
danje Zlijeba glodalicom, b odredivanje konture Zlijeba pomo¢u
ekvidistantnih linija na razvijenom plastu valjka
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konu gibanja, glodalica ¢e urezati potreban Zlijeb. Za tocno
vodenje vodilice, pri obradi je pogodno upotrijebiti ravni kri-
vuljni mehanizam koji ima isti zakon gibanja kao pomicaljka.
Konstrukcija i izvedba ravnog krivuljnog mehanizma ne cini
teSkoée. Ako mehanizam ima valjak velikog promjera, moze
se za konstrukciju konture Zlijeba posluziti sljede¢om pribliznom
metodom (si. 100b): razvije se plast valjka u ravninu za koju
se smatra da se giba brzinom jednakom obodnoj brzini okre-
tanja valjka v—Rco. Na taj se naCin dobije mehanizam s
translatornim gibanjem ravnog grebena duljine 2-R, i tran-
slatornim gibanjem pomicaljke. Za inverzni mehanizam s ravnim
grebenom kao postoljem, pokrene se pomicaljka za duljinu x
i odgovaraju¢u duljinu y = Rep, gdje je e u radijanima. Spa-
janjem tih toCaka dobije se linija kretanja osi kotai¢a po-
micaljke, a pomoc¢u ekvidistantnih linija odredi se kontura Zli-
jeba. Kad se razvijena povrsina plasta ponovno savije na va-
ljak, ona na njemu zacrtava potrebnu konturu.

DINAMICKA ANALIZA

Dinamika mehanizama razmatra gibanja mehanizama s ob-
zirom na vanjske sile koje djeluju na pojedine dijelove i s ob-
zirom na sile inercije koje se pojavljuju pri gibanju tih dijelova.
Osnovna je namjena mehanizma da ostvari zadano gibanje, pa
zbog toga na mehanizam mora djelovati neka pogonska sila.
Nadalje, na ¢lanove mehanizma djeluju i korisni otpori kao
osnovne sile o kojima najviSe ovisi karakter gibanja mehanizma.
D Alembertov princip omoguéuje primjenu metoda statike na
analizu sila uz dodavanje ostalim silama jo$ i inercijskih sila,
koje proizlaze iz neravnomjernog gibanja ¢lanova mehanizma.
U vanjske sile koje djeluju na ¢lanove mehanizma spadaju i
vanjski Stetni otpori sredine kroz koju se ¢lanovi gibaju. To
su otpor zraka, otpor ulja kroz koje se gibaju dijelovi suvre-
menih reduktora i slicno. Sve navedene sile, koje djeluju na
mehanizam pobuduju i unutradnje tlakove u zglobovima. Ti tla-
kovi sami po sebi ne utjeCu na karakter gibanja, ali zbog njih,
na mjestima gdje se dodiruju dijelovi mehanizma, nastaju sile
trenja koje spadaju u Stetne otpore jer uzrokuju gubitke ener-
gije, pa prema tome i povecanje potrebne pogonske sile.

Dinamika mehanizama treba: 1) na osnovi poznatih vanjskih
sila koje djeluju na ¢lanove mehanizma odrediti pogonsku silu
koja osigurava zakon gibanja mehanizma; 2) na osnovi zadanih
vanjskih sila naci unutrasnje tlakove u zglobovima mehanizma;
5) odrediti sile trenja i njihovo djelovanje na gibanje mehanizma;
4) odrediti zakon gibanja mehanizma zbog djelovanja zadanih
vanjskih sila; 5) regulirati rad i uravnoteziti mehanizam.

KinetostatiCka analiza

Osnovni zadatak analize sila na mehanizmu jest da se odrede
sve vanjske i unutradnje sile u zglobovima za odredeni polozaj
i odredeno stanje gibanja ¢lanova mehanizma. Prema D’Alem-
bertovu principu u vanjske sile ubrajaju se i inercijske sile
koje proizlaze iz neravhomjernog kretanja ¢lanova mehanizma.
Zato se takva analiza i naziva KinetostatiCkom. Analiza sila
ima osobito znacenje, jer se na osnovi svih poznatih sila prora-
cuna ¢vrstoca ¢lanova mehanizma i elemenata kinematickih pa-
rova. Obi¢no se pri analizi sila ne uzimaju sile trenja u kine-
matiCkim parovima. Naime, potpuna analiza sila, ako se ukljuce
i sile trenja, relativno je sloZzena. Analiticko rjeSenje svih sila
koje djeluju na dvoclanu grupu dovodi do jednadzbe 16-og
reda, a grafiCko rjeSenje do dviju krivulja Cetvrtog reda. Sila
trenja direktno ovisi o tlaku u zglobu, a tlak u zglobu ovisi o
vanjskim i inercijskim silama na koje utjeCu i unutraSnje sile
trenja, pa stoga dolazi do tako slozene meduzavisnosti. Sile
trenja su obi¢no relativno malene prema drugim silama pa ih
se u analizi moZe zanemariti. One su samo ponekad bitne, te
ih tada treba uzeti u obzir.

RavnoteZa vanjskih sila. Ako je zbroj elementarnih radova
koje obavljaju ¢lanovi mehanizma, pa prema tome i zbroj
vanjskih sila koje djeluju na mehanizam, jednak nuli, onda
se mehanizam nalazi u stanju ravnoteze. Ta je ravnoteza kine-
tostatiCka ako se u vanjske sile ubrajaju i sile inercije, inae
je statiCka. Ako se pretpostavi da je ¢lan mehanizma opterecen
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silom F u tocki A, i da je trenutni pol rotacije ¢lana u P, onda
pri gibanju mehanizma sila F obavlja rad, jer se i toCka A
giba po putanji brzinom kojoj se pravac poklapa s tangentom
na putanju (si. 101). Elementarni rad sile F jest

dA = Fdscosa = ?(d>p x PA)dt, (120)
te je snaga koju ova sila razvija
dA * - —
P = ——= Fvacosa = F(cop x PAS. (121)

Sl. 101. Teorem Zukovskoga

Ako se odabere mjerilo za brzine alv i nacrta spojnica pa,
okomita na vektor brzine vA, tako da je vA= pa(iv-PAcop pa
se prenese sila F u homonimnu to¢ku a, moment sile s obzirom
na p bit ¢ée (si. 101)

ME£ = Fh = Fpacosa = F —cosa. (122)

razmjeran je, dakle, snazi koju razvija sila F u tocki A

mehanizma. Zbroj momenata s obzirom na p svih sila, prenesenih

u homonimne toc¢ke zakrenutog plana brzine mehanizma, bit ¢e

proporcionalan zbroju svih sila koje djeluju na originalni meha-
nizam. Za mehanizam u ravnoteZi bit ce

X p3i) = |1|: i(«>1= 0. (123)

Ako se mehanizam s jednim stupnjem pokretljivosti pod
djelovanjem sila F{nalazi u ravnotezi, onda ¢e se, prema teo-
remu Zukovskoga, u stanju ravnoteZe nalaziti i zakrenuti plan
brzina uzet kao kruta plo¢a koja rotira oko pola, optereéen
istim silama Fxprenesenim u homonimne toc¢ke. To je u skladu
i s llicevim teoremom o Kinetostatickoj ekvivalentnosti redu-
ciranog mehanizma.

Najced3ce se analiza vanjskih sila svodi na izraCunavanje
uravnotezujude sile ili uravnotezujuéeg momenta. UravnoteZzujuéa
sila (odnosno moment), koja djeluje na pogonski ¢lan meha-
nizma, obi€no je nepoznata te se zadatak svodi na odredivanje
potrebne pogonske sile koja ée ostvariti uvjete gibanja za koje
su poznate vanjske radne, otporne i inercijske sile. Na si. 102a

SI. 102. Analiza vanjskih sila na zglobnom Cetverokutu, a zadane vanjske sile,
osim uravnotezujuée sile Fu, b odredivanje uravnoteZujuce sile Fu pomocu
zakrenutog plana brzina

zadane su sve vanjske sile koje djeluju na €lanove zglobnog
Cetverokuta, osim uravnotezujute sile Fu, za koju je zadan
samo pravac djelovanja kroz to¢ku K rucice OtA. Na si. 102b
nacrtan je reducirani mehanizam, Kkoji je ujedno kruta ploca
oblika plana zakrenutih brzina. SI. 102b je, prema tome,
osnova za primjenu teorema o Kinetostatickoj ekvivalentnosti,
ali ujedno i osnova za primjenu teorema Zukovskoga; postupak
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primjene obaju teorema je istovetan. Sve sile koje djeluju na
mehanizam u to¢kama C, D, E i K (si. 102a) prenesene su u
homonimne toCke c, d, e i k (si. 102b). Moment M, koji
djeluje na sprezni €lan, treba zamijeniti spregom sila F' = —F"

M
tako da je F'= F"=—. Kao tocke, u kojima djeluju sile
F' i F", odabrani su zglobovi A i B, jer je poloZaj njihovih
homonimnih tocaka a i b ve¢ odreden. Smjer uravnotezujucée
sile Fu samo je pretpostavljen. Na osnovi uvjeta ravnoteze
proizlazi

F'h' + F"h" + Fchc - FOhD- FEhE+ Fuau= 0, ,
! (124)
Fu=- (- F/i'- FX"- Fchc+ FOhD+ FEhBE.
Krakovi hi oCitaju se s crteza. Ako je vrijednost za silu
Fu pozitivna, onda je njen smjer djelovanja to€no pretpostav-
ljen, a ako je negativna, treba smjer sile Fu izmijeniti.
U stapnom mehanizmu (si. 103) poznate su vrijednosti vanj-
skih sila FA FB i Fs. Sile FA Fs i FBL inercijske su sile
Clana AB, FBL inercijska je sila klizata B, a FB3 sila otpora

kretanja klizaCa. TezZiste rucice OtA pretpostavljeno je u zglobu
Oj, pa je rezultirajua inercijska sila toga ¢lana jednaka nuli.

Sl. 103. Analiza vanjskih sila stapnog mehanizma i odredivanje uravnotezujuceg
momenta

Nepoznata je vrijednost i smjer uravnoteZzujuéeg momenta Mu.
Taj se moment zamijeni spregom sila F' i F" u toCkama A
i Ox, pa je za pretpostavljeni smjer pogonskog (uravnotezujuéeg)
momenta uvjet ravnoteZe vanjskih sila:

-F shs- FBhB+ F'h' =0, (125)

i odatle:

F’="(Fshs + FEh B. (126)
Dakle, nepoznata sila F' je pozitivna, $to znali da je njezin
smjer, a time i smjer uravnoteZzujuéeg momenta Afu, to€no

pretpostavljen. Vrijednost je uravnotezujuceg momenta
Mu= F'O”A = F'r. (127

Tlakovi u zglobovima. Vanjske sile, tezine i sile inercije, koje
za vrijeme rada mehanizma djeluju na njegove clanove, po-
buduju tlakove u kinemati¢kim parovima. Promatrajuci nize
kinematicke parove, moze se zakljuCiti da ¢e,ako sezanemari
trenje, urotoidnom paru biti poznata samo toCkakroz koju
prolazi reakcija, a u translatoidnom paru samo Cinjenica da
je pravac reakcije okomit na kliznu stazu. Prema tome, za svaku
reakciju u zglobu treba odrediti jo$S dvije nepoznate vrijednosti.
Za svaki pomicni €lan mehanizma mogu se napisati tri uvjeta
ravnoteZe, pa Ce stoga biti staticki odreden samo onaj mehanizam
ili grupa od n pomicnih ¢lanova i p zglobova koji ispunjavaju
uvjet: 3n —2p. Mehanizam se pri analizi rastavlja u grupe koje
ispunjavaju taj uvjet. Analizu treba zapocCeti od one grupe koja
je najudaljenija od c¢lana na koji djeluje nepoznata uravno-
tezujuca sila Fu, odnosno moment Mu.

Mehanizam s rotoidnim zglobovima. Da se graficko-analiti-
¢kom metodom odrede tlakovi u zglobovima zglobnog cetvero-
kuta (si. 104), mehanizam se podijeli na dvoclane grupe: ru€ica
1 s postoljnim ¢lanom 4 sa€injava jednu, a sprezni €Clan 2 s
njihalicom 3 drugu grupu. Analiza po€inje s drugom grupom.
Vanjske sile, teZine i inercijske sile, koje za vrijeme rada meha-
nizma djeluju na ¢lanove 2 i 3, reducirane su na rezultirajuce
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sile F2 i F3 te rezultirajuée momente M2 i M3. Na pogonski
¢lan 1 djeluje jo$ i nepoznata uravnotezujuca sila Fu ili uravno-
tezuju¢i moment Mu ve¢ prema tome na koji je nacin pogonjen
taj €lan. Za cijeli mehanizam tlakovi u zglobovima su unutrasnje
sile koje djeluju u parovima od po dvije kolineame sile iste
vrijednosti ali suprotnog smjera. Tako su za izdvojenu grupu
¢lanova 2 i 3 tlakovi u zglobu B:F23 + F32 = 0. Tlakovi u

zglobovima A i 02 javljaju se kao vanjske sile f 12 i 243, pa je
jednadzba ravnoteze sila za tu grupu
Fi2 + 22 + 23 + 243 = 0. (128)

Rastavljanjem nepoznatih reakcija na radijalne (uzduz Stapa)
i transverzalne (okomito na $tap) komponente, jednadzba (128)
postaje:

22t + M2r + fl + 23 + 243t + 243r = 0 (129)

Svaki se €lan te grupe nalazi u kinetostati€koj ravnoteZi,
pa se mogu napisati i uvjeti ravnoteze za svaki ¢lan posebno:

IMf2) = F2/2-F 1202-M 2= 0,

EMT3 = -F 3h3+ F4xXI3+ M3= 0, (130)
gdje su 12 i I3 duljine ¢lanova 2 i 3.
Iz ovih jednadzbi proizlazi
(131)

Fnt=U F 2h2- M2); F4=j-(F3h3- M3)
12 3

Na osnovi vektorske jednadzbe moZe se nacrtati poligon
sila, iz kojeg se dobiju iznosi i smjerovi ?i2r i ?43r, te je

FL2= FiX+ F2rFB8= F4+ 243 (132)

Reakcija "23 ~ 32 proizlazi iz uvjeta ravnoteze svakog
od tih dvaju Stapova posebno:

212+  +2?22=0; F3+F2B+243=0  (133)

Sila f 2i = —~12 djeluje u toCki ™ koljena. 1z uvjeta da je
s obzirom na bilo koju tocku zbroj momenata sila koje djeluju
na koljeno jednak nuli, proizlazi da na koljeno treba djelovati
jo§ i uravnoteZujuéa sila kojoj je moment s obzirom na to¢ku Ot
jednak F21hl, tj. uravnotezujuéi moment Mu= F2lhl Ako se
pogon ostvaruje momentom Myu, onda je reakcija = —F2i.

Sl. 104. Grafitkoanaliticka metoda odredivanja tlakova u zglobovima zglobnog

Cetverokuta, a zglobni Cetverokut sa zadanim vanjskim silama, b opterecenje

dvoclane grupe AB02, ¢ planovi sila dvoclane grupe AB02, d opterecenje pogon-

skog ¢lana OxA momentom Mu i planovi sila na pogonskom ¢lanu, e optere-
¢enje pogonskog ¢lana OXA silom na zupCaniku Fu i plan sila

TE VIII, 23
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Ako se pogon ostvaruje silom Funa zup€aniku kruto vezanim za

koljeno, vrijednost sile proizlazi iz Fu= FZL-[]-l.Tada se reak-
cija F41 dobiva iz uvjeta ?21 + fu + P41—0*

Citav zadatak moZe se rjeSavati i radunski, zamjenjujugi
sve vektorske jednadzbe s po dvije algebarske jednadzbe pro-
jekcija na koordinatne osi.

Motorni mehanizam. Analiticka metoda odredivanja sila u
zglobovima primjenjuje se obi¢no kad je i kinematiCka analiza
obavljena racunski.

Vanjske sile koje djeluju na ¢lanove stapnog mehanizma
avionskog motora (si. 105) jesu tlacna sila plinova na stap
(pogonska sila F3) i otporna sila zraka na propeler izrazena

momentom Mu. TeZine ¢lanova u suvremenim motorima mogu
se zanemariti. lznos sile F3 odredi se iz indikatorskog dija-
grama motora. Vratilo motora okreée se u smjeru satne ka-
zaljke, pa u poloZaju mehanizma u cetverotaktnom motoru na

si. 105 u toku je I ili Il takt. Ako se pretpostavi da je u
toku Il takt, kojemu u indikatorskom dijagramu odgovara
tlak p, bit ce
D27
F3=pA=p— , (134)

gdje je A povrsina stapa, D promjer stapa. Stap se giba transla-
tomo, te inercijska sila Fir8 prolazi kroz teziSte S3 stapa. Vri-
jednost je inercijske sile ?in3 = —m3US8= —m3dB, odnosno

Fm3= m3r(o2(cos(p + ¢cos2<p), (135)

gdje je X=
Masa stapajice zamijeni se sustavom koncentriranih masa

mA i mB. Pomodu priblizne zamjene masa nadu se inercijske
sile stapajice

FMa = -m AnA= -m 2—IBnA (136)
2inb= -m BnB= -m 2 nB. (137)
Intenziteti sila inercije jesu
FmA = m2-y-r¢o2 = m2IBAco2 (138)
Fmb = w21aAco2(cos gp + Xcos 2 ). (139)

Vratilo rotira konstatnom kutnom brzinom, pa je kutno
ubrzanje  —O0, te je stoga i moment inercijskih sila jednak
nuli. TeziSte je vratila u Ou pa je i inercijska sila ovog ¢lana
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jednaka nuli. Sile F3 Fin3 i F2djeluju pravcima kroz £, te stoga
i preostala sila N43 koja djeluje na stap, treba prolaziti kroz B.
Velicina tog tlaka dobiva se iz jednadzbe momenata s obzirom
na tocku A za grupu (2,3):

; W3 = A(Fi + FnB + FmB), (140)
3
. a h2 . —
a jer je — = tanip, to se moze napisati:
«3
M3 = (F3+ Fin3 + FinB)tanip. (141)

Jednadzba ravnoteze sila koje djeluju na stapomoguéuje

da se odredi tlacna sila iV23 u zglobu B: M8+ Fjm3 + F3+ NZB=
= 0. Iz plana sila proizlazi

N 23 = (142)

Sila K je rezultanta sila F2 i FinB i djeluje u smjeru uz-

duzne osi stapajice, jer je zbroj momenata sile FinB i F2 s

obzirom na to¢ku A jednak nuli. Vrijednost sile K moZe se
naci iz pravokutnog trokuta (si. 105)

1/iVL + (F3+ F,.3)2.

A3 + Nin3 + NinB
costp

Tlacna sila N 12 dobiva se iz vektorske jednadzbe sila koje
djeluju na stapajicu:

K : (143)

A32 + 2inB+ finA+ $12 = 0, (144)
ili:
K + Fina + Ni2= 0. (145)
Iz kosokutnog trokuta na si. 105 slijedi:
Ni2=\/K2+ Ff,,A- 2KFmA&<p + \pj. (146)

Tla€na sila N~ proizlazi iz ravnoteze sila koje djeluju na
vratilo: N41 = —N21. Vrijednost uravnotezujuéeg momenta od-
redi se iz momentne jednadzbe ¢lana 1 s obzirom na toCku
Ox. Sila N2i je rezultanta sila K i FmA, pa je zato moment
sile N2i jednak zbroju momenata tih dviju sila. Osim toga,
moment sile FmA s obzirom na Ox jednak je nuli, pa je

= M*1 Prema tome je

Mu= Khi = Krsm(cp + \p). (147)

Kad su poznati tlakovi u zglobovima, uz veé poznate vanj-
ske sile koje djeluju na pojedini ¢lan mehanizma, moze se
proracunati Cvrstoa i izabrati definitivni oblik i dimenzije
svakog cClana.

Pri proracunu je potrebno uzeti ekstremne vrijednosti djelu-
juéih sila i uravnoteZzujuceg momenta Mu. Sve te veli¢ine mi-
jenjaju se prema polozaju, odnosno veli¢ini kuta <p Stoga je
potrebno izvrsiti analizu za vise vrijednosti (p i odabrati maksi-
malnu vrijednost za svaki od elemenata.

Grebenasti mehanizam. Slika 106 graficki je prikaz kineto-
staticke analize pomocu koje je izabrana tlatna opruga za
dinami¢ko zatvaranje grebenastog mehanizma.

Pretpostavljena je kutna brzina rotacije grebena oo = 40 rad/s

i maksimalni hod pomicaljke li= 32mm za vrijeme od "s,

8
C¢emu odgovara kut zakretanja od 160°, odnosno — #rad. Ubr-
zanje u pocetku podizanja ax = 510m/s2 tri puta je veée od

usporenja a2 = 170 m/s2 u zavrsnoj fazi podizanja. Masa po-
micaljke i dodatnih dijelova iznosi m = 1Kkg, te su ekstremne
vrijednosti inercijskih sila Finl = 510N i Fi2= -170N. Vanj-
ska sila otpora koja djeluje na pomicaljku iznosi Q = 49 N. Zbroj
svih navedenih sila (si. 106b) pokazuje da tokom jednog dijela
gibanja ne bi uopée bilo dodira izmedu grebena i pomicaljke,
jer rezultanta sila koje djeluju u tom ¢asu na pomicaljku iznosi
—111,2N, tj. usmjerena je prema gore. Ako opruga treba da
osigura minimalni tlak od + 35N, u kriticnom trenutku pri-
jevojne toCke dijagrama s = f{(p) tlacna sila opruge treba da iz-
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nosi ukupno 146,2 N. Pretpostavivsi da je za pocetni poloZaj
pomicaljke (5= 0) sila prednapona opruge 68 N, iz si. 106b
proizlazi da ¢ée sila u opruzi porasti od 68 N na 1462N za
Ax = s = 0,008 m. Elasticna je konstanta opruge prema tome:

) N w , . . .
k= T e =9810—. Maksimalna sila u opruzi za
Ax 0,008 m

= h= 32m‘m = 0,032m iznosit ¢e 68 N + 9810 -0,032 N =
= 382 N.

Rezultira-
juca sila na
grebenu

Sl. 106. Kinetostaticka analiza grebenastog mehanizma, a shema mehanizma i
plan sila, b dijagrami sila kao funkcija polozaja krivuljne ploge

Vertikalna komponenta sile F kojom greben pogoni po-
micaljku treba da bude jednaka vertikalnoj sili FR kojom je
pomicaljka optere¢ena. Uravnotezujuéi je moment Mu prema
tome

Mu= Fa = - £Esin9 = FROEtans, (148)
cos#
gdje je ge udaljenost ekvidistantne linije, jednaka zbroju polu-
mjera pocetnog kruga Rp i puta x pomicaljke. 1z plana brzina
dobiva se kut tlaka

(149)

Qe oj

lzraz za Mu postaje

Mu= FRi. (150)
(00]

Dinamicke jednadzbe kretanja mehanizma

Na osnovi poznatih ili pretpostavljenih masa i momenata
inercije Clanova, te na osnovi poznavanja sustava sila koje
djeluju na mehanizam, pri projektiranju mehanizma potrebno
je unaprijed predvidjeti gibanje jednog ili vise pogonskih ¢la-
nova, a time i cijelog mehanizma. Posebno je potrebno ana-
lizirati dinami¢ko ponaSanje mehanizma na pocetku i na kraju
gibanja, odnosno za vrijeme ubrzanja i usporenja pogonskog
Clana. U opéem slucaju, vanjske sile i momenti koji djeluju
na €lanove mehanizma ovise o poloZaju Clanova, o brzini tocke
u kojoj djeluju vanjske sile, odnosno kutnoj brzini ¢lana te
o vremenu. Ako su ove zavisnosti poznate, uvijek je moguce
odrediti ili zakon kretanja, ili kinematicke karakteristike ¢lanova
za vise planova mehanizma. Postoji nekoliko analiti€kih i
grafi€ko-analitickih metoda dinamicke analize, od kojih medu
najvaznije spadaju metoda raspodjele energije i metoda redu-
ciranja masa i sila.
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Metoda raspodjele energije temelji se na Quinnovu teoremu
o raspodjeli energije, prema kojem dio ukupne energije meha-
nizma, koji otpada na pojedini ¢lan pri odredenom poloZaju
mehanizma, nije ovisan o stvarnoj brzini, odnosno/kutnoj brzini
Clana. Pri primjeni toga teorema proizvoljno se pretpostavi br-
zina jednog c¢lana da bi se moglo nacrtati plan brzina meha-
nizma. Clan kojemu se brzina uzme kao polazna za odre-
divanje kinematickih parametara mehanizma naziva se polaznim
¢lanom. Polazni ¢lan ne mora biti uvijek i pogonski ¢lan
mehanizma. Opcenito, za polazni €lan obi¢no se uzima rotira-
juéi ¢lan, a tek ako u mehanizmu nijedan ¢lan ne rotira oko
fiksnog zgloba 0, za polazni €lan se uzima ¢lan s translatomim
pravocrtnim kretanjem.

Na osnovi podataka iz plana brzina moZe se izraCunati
ukupna kineticka energija mehanizma i energija polaznog clana.
KinetiCka energija tijela koje se komplanamo giba jest

i - mwi  J900? (151)
S R
te je cjelokupna kineticka energija mehanizma
| isi (0]
152
) ) (152)

gdje je m masa, J moment inercije, v brzina, od kutna brzina.

Omjer kineticke energije polaznog ¢lana i cjelokupne kine-
tiCke energije mehanizma naziva se koeficijentom raspodjele
energije

"
ZEKi
1

(153)

Iz teorema o raspodjeli energije proizlazi da je za odredeni
plan mehanizma taj koeficijent neovisan o brzini polaznog
Clana. Za k puta ve€u brzinu polaznog, ¢lana, u istom planu
mehanizma, brzine i kutne brzine svih ostalih ¢lanova povecat
¢e se takoder k puta, a njihove kineticke energije k2 puta.
Ako e" znaci koeficijent raspodjele energije za tu povecanu
brzinu, bit ce

kZE‘kp ko
cP- - - n “ gpr
Z(k2EK) 1£ K
1 1

(154)

Za proraCun stvarnih brzina i ubrzanja treba jo$ znati br-
zinu (ili kutnu brzinu) polaznog ¢lana za jedan plan mehanizma,
sustav vanjskih sila koje djeluju na mehanizam i njihovu za-
visnost o poloZaju mehanizma. Na osnovi tih podataka izracuna
se mehanicki rad sustava sila, obavljen pri prelasku mehanizma
iz referentnog poloZaja, za koji je poznata brzina polaznog Clana,
bilo u koji drugi zadani polozaj. Prema zakonu o ocuvanju
energije obavljeni rad je jednak promjeni Kineticke energije. Ki-
neticka je energija mehanizma za referentni poloZaj poznata,
pa se moze izracunati energija za zadani poloZaj, a odatle stvarna
brzina polaznog ¢lana:
klize¢i €lan:

ka = ('p]é—ﬂq = 21 (155)

rotirajuci ¢lan:  Hp—* s + JspO)yj — » JopCDp,  (156)
gdje Jsp oznaCuje moment inercije mase polaznog C€lana s
obzirom na teziSte S €lana, a Jg moment inercije rotacijskog
¢lana s obzirom na fiksni zglob O.

Racunaju¢i na taj nacin brzine, odnosno kutne brzine po-
laznog Clana za viSe planova mehanizma, moZe se nacrtati
dijagram brzine prema parametru (x ili cp\ koji definira polozZaj
polaznog ¢lana. 1z dijagrama brzine graficki se dobiju ubrzanja,
odnosno kutna ubrzanja polaznog ¢lana.

U motornom mehanizmu (si. 107) tlana sila na stap F3
mijenja se linearno od F\ u planu | do Fv u planu V. Meha-
nizam se pocCinje gibati u polozaju g\ Potrebno je naci kutnu
brzinu cdi i kutno ubrzanje er polaznog ¢lana 1 (pogonski Clan
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je klizac 3) za polozaj cpm. Promjene kutne brzine odi kao
funkcije kuta cpi prikazane su dijagramom codi =f(cp) na si.
107d. Kutno ubrzanje jest

@D daddep dad
£= dT = dep dt dep’
Sto znaCi da je e proporcionalno subnormali sn u dijagramu
@ =f(cp). Na osnovi dijagrama coi = f(cp) zakljuCuje se da ce
toCnost oCitavanja £1 biti manja za polozaje koji su blizi po-
laznom poloZaju |I.

(157)

f3
d
i\ Lt
L: *1xp |
B\ B\\ BMfiMB, BO 1 wv v <+
m n
3 2

Sl. 107. Dinamicka analiza motornog mehanizma metodom raspodjele energije.

a stapni mehanizam i vanjske sile, b plan brzina, ¢ dijagram sile na stapu F3 i

dijagram raspodijele energije eu d dijagram kutne brzine vratila kao funkcije
kuta zakretanja

Metoda reduciranja masa i sila svodi dinami¢ku analizu me-
hanizma na analizu polaznog €lana. Uz uvjet dinamicke ekviva-
lentnosti, treba reducirati mase i momente inercije svih ¢lanova
mehanizma na polazni €lan, odnosno ¢lan redukcije. Ako se na
isti ¢lan reduciraju i sve vanjske sile i momenti koji djeluju na
mehanizam, zadatak se svodi na dinamicku analizu c¢lana
redukcije.

Reducirana masa mr dinamicki je ekvivalentna stvarnim
masama svih ¢lanova mehanizma ako je njezina kineticka ener-
gija jednaka cjelokupnoj kinetickoj energiji mehanizma. Ako
se za polazni ¢lan, odnosno €lan redukcije, odabere ¢lan koji

se pravocrtno translatorno giba, onda je

mt + Ji

" (158)

Izraz (158) vrijedi i kad je redukcija na ekvivalentnu masu
u toCki K rotacijskog ¢lana. Tada je vr brzina tocke K ¢lana
redukcije. Kad ¢lan redukcije rotira oko permanentnog zgloba,
najprikladnije je mase i momente inercije svih ¢lanova zamijeniti
ekvivalentnim momentom inercije Clana redukcije

Jr=¢

1

gdje je M brzina srediSta mase mf €lana i, a Jt aksijalni

moment inercije mase Clana i s obzirom na srediSte mase. Ako

su mase Clanova prije toga zamijenjene ekvivalentnim koncen-

triénim masama, u jednadzbama (158) i (159) ¢lan sa Ji jednak

je nuli. Omjeri brzina u tim jednadZzbama ne ovise 0 stvarnim

brzinama vr i ot ¢lana redukcije, pa se te brzine mogu proiz-
voljno pretpostaviti.

Pri reduciranju vanjskih sila na ¢lan redukcije, reducirana
¢e sila biti ekvivalentna svim vanjskim silama ako je njezin
elementarni rad jednak elementarnom radu svih vanjskih sila.
Prema tome ¢e i snaga reducirane sile biti jednaka zbroju snaga
svih vanjskih sila

(159)

1 "/ 'M @
Fx=---—- | F f—cosa- + Mi— (160)
cosar 1\ vr vr

gdje su a- i ar kutovi $to ih vektor sile zatvara s vektorom
brzine tocke u kojoj djeluje sila. Ako se vanjske sile redu-
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ciraju na ekvivalentni moment sila Mr, bit ¢ée
Ar=I(V ,—cos<x, + M,.—\). (161)
1V »r «
U opc¢em slu€aju reducirana sila ovisna je o poloZaju, brzini
i vremenu: Fr—Fr(x,v,t), a isto tako i reducirani moment sila je
u opéem sluéaju ovisan o poloZaju mehanizma, kutnoj brzini
i vremenu: Mr= M, o, t). Reducirana masa mr i reducirani
moment inercije Jr u opéem slucaju ovisni su o polozaju ¢lana
redukcije. Tako je i pri slozenom zglobnopoluZznom mehanizmu
(si. 108a). Mehanizam je nacrtan u polozaju 0 (krajnji lijevi
poloZzaj klizata D), te u polozajima 6 i 7. Za pretpostavljenu
kutnu brzinu rucice O\A i za nacrtane poloZaje mehanizma
konstruirani su na si. 108b planovi brzina.

SI. 108. Dinamicka analiza zglobnopoluznog mehanizma metodom reduciranja

masa i sila. a plan mehanizma, b planovi brzina za poloZaje mehanizma 0, 6 i 7,

¢ dijagram promjene reduciranih masa ovisnih o kutu zakretanja, d graficki
prikaz reduciranih masa za 12 poloZaja rucice

Ako se pretpostavi da je teziSte ruCice 0,A umOI9 tezZiste
poluge,4£ u 5, teziSte njihalice 03C u 0 3, teziste klizata C
u C te teziSte klizaca D na horizontalnom pravcu kroz oslonce
tI)E_x i E2, reducirani moment inercije za €lan redukcije OxA
it Ce

/co 2

Jr —JOi + Js + Jn + m,
w

Dijagram Jr=f(cp) na si. 108c je u izmijenjenom mjerilu
ujedno i dijagram mr = f(cp) reducirane mase u tocki A rucice
OXA, jer je

mr =- Jr
(0.A)2

(163)

Na si. 108d graficki su prikazane reducirane mase za svih
12 polozaja ru€ice OjA.

lako reducirana masa mr i reducirani moment inercije Jr
rijetko imaju konstantnu vrijednost, oni su ipak konstantni
u zup€anim mehanizmima te zglobnopoluznim mehanizmima
s konstatnim prijenosnim omjerom pogonskog i gonjenog c¢lana
(npr. zglobni paralelogram). U planetarnom mehanizmu (si. 109)
Jkje moment inercije drzaa k s obzirom na os kroz Ou Jx
je moment inercije srediSnjeg zup€anika 1, J2je ukupni moment
inercije za sva tri satelita, a G2 ukupna teZina satciita; modul
zubaca je m. Clan redukcije je sredidnji zup&anik 1 Tada Ce biti
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9 \(oi/ wa (169
Za taj se tip planetarnog mehanizma dobiva
V2 ook _ m(Zl + 22) mzl
o 292 %ozivzy . o (165)
02 = Zi
166
01 222’ (166)
(€64
- 167
2(Zj + Z22) (167
, i/ . (168)
r g 16 1 24Z| k4(Zi +Z 2)2'

Reducirani moment sila moZze se naéi i pomoéu metode
reduciranog mehanizma, odnosno teorema Zukovskog (si. 110).
Buduci da je snaga reduciranog momenta jednaka zbroju snaga
svih vanjskih sila i momenata, to ¢e i sile koje djeluju u
homonimnim to¢kama reduciranog mehanizma (zakrenutog pla-
na brzina), s obzirom na permanentni pol 0, imati momente
kojima je zbroj jednak momentu reduciranih sila F'x i F", s
obzirom na isti pol. Moment redukcije dobije se iz Mr=

= F[OA = Frr. Prema oznakama na si. 110 bit ce

a3 Mi
Fr=F3%- az (169)

Air=Fr=F3—r-M i- G2—r. (170)

SI. 110. Odredivanje reduciranog momenta metodom Zukovskoga

Dinamicke jednadzbe gibanja ¢lana redukcije. Reduciranjem
svih vanjskih sila i momenata te reduciranjem masa svih ¢lanova
analiza gibanja mehanizama svodi se na analizu gibanja ¢lana
redukcije. Na clan redukcije mase mr djeluje sila FT (ako se
Clan redukcije translatomo giba), odnosno, na clan redukcije
kojemu je moment inercije JT djeluje moment Mr (ako Clan
redukcije rotira).

Reducirana masa mr mijenja se prema poloZaju x9a redu-
cirana sila FTovisi u opéem slu¢aju o polozaju x, brzini v i
vremenu t. Reducirani moment inercije Jr ovisi samo o poloZaju
Clana redukcije (tj. kutu zakretanja ¢ dok reducirani moment
Mr ovisi u opéem sluCaju o poloZzaju @y o kutnoj brzini ©
Clana redukcije i o vremenu i, si. 111: mr= m(x), Fr= F(x,v,t\
JT—J(cp), Mr = M(cp,cot).

Ubrzanje ¢lana redukcije mase mr zbog djelovanja sile FT
a isto tako i kutno ubrzanje uslijed djelovanja momenta Mr na
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Clan redukcije kojemu je moment inercije Jr, dobiva se iz
jednakosti prirasta kineticke energije masa i elementarnog rada
sila. Prema tome je za ¢lan redukcije koji se translatomo giba

-v2m(x)\ = F(x,v,t)dx (171)
ili

d vam(x) _

x 2 F(x,v,t). (172)

Ako se ima na umu ovisnost mase o koordinati x, derivi-
ranjem se dobiva

d2x  1dm(x)(dx\2

173
"Wd? +7 A~ ru @)

F(x,v,t) 0%m(x)

s

0 0

SI. 111. Clanovi redukcije, a kliza¢ opterecen reduciranom si-

lom F{x,v,t) i dijagram promjene reducirane mase mr ovisne

o poloZaju x, b rugica optere¢ena reduciranim momentom

M((p,(0,t) i dijagram promjene reduciranog momenta inercije
J((p) ovisnom o kutu zakretanja tp

U toj diferencijalnoj jednadZzbi drugog reda koeficijenti

m{x) i "r&]" ovisni su o koordinati x, a ¢lan F(x,v,t) je u op-
X

¢em slucaju funkcija x, v i t. Za m(x) = const, diferencijalna
jednadZba (173) svodi se na Il Newtonov zakon. Ako ¢lan re-
dukcije rotira, bit ce

d J{(p)coZz M(cp, coyb). (174)
dep 2
Derivacija te jednadzbe daje
d J(<P)/d<P (175)

d2< 1
TGt e far

Za J((p) = const. drugi €lan jednadzbe (175) jednak je nuli i ona
se svodi na dinamicku jednadzbu rotacije krutog tijela MF = Js.

U dinamickoj analizi mehanizma pomocu metode reduciranja
sila i masa gubici zbog trenja uzimaju se u obzir na sljedeci
nacin: sloZzeni mehanizam je sastavljen od viSeredno spregnutih
mehanizama poznatih stupnjeva djelovanja \. Takoder je poznat
i smjer prijenosa snage s pogonskog dijela na radni dio (si. 112).

SI. 112. Reduciranje mase i sile ¢lana te sloZzenog mehaniz-
ma, uzimajuéi u obzir gubitke zbog trenja

Ako se za €lan redukcije uzme gonjeni €lan i na njega reducira
sila Ft ¢lana i, moraju se uzeti u obzir i svi gubici zbog trenja
nastalih izmedu €lana i i €lana redukcije. Prema si. 112 snaga
FiViCOsoii smanjit ¢e se zbog trenja u dijelovima I, Il i 11l na

FiVirj*2*Bcosaf = F~-"cosa,-. (176)

357

Prema tome ¢e reducirana snaga biti

FTvTcosar = AVIT}iCOscCi. ar)

S obzirom da su mase reducirane na principu ekvivalentnosti

kinetiCke energije, bit ¢e

_, VicoscCti

= 178
Fr mF[\/Tcosar (178)

N
mr = Vi 2- (179)
Ako je Clan i vezni Clan dijela | i dijela II, onda se rad
sile, odnosno kineti¢ka energija mase smanjuje zbog trenja samo
u dijelovima Il i Ill, te je tada ni = n2rj3. Ako je tok snage

suprotnog smjera, naime, ako je ¢lan redukcije pogonski Clan,
onda je

1 Moosti
rr T, (180)
fi  vicosar
\2
1 (vi
mT=-— 181
LN m’\v, (181)

Analogan postupak primjenjuje se i pri reduciranju mome-
nata inercije masa i momenata sila. Prema tome, metoda redu-
ciranja masa i sila omoguéuje da se relativno jednostavno
uracuna i trenje. Dovoljno je svaku reduciranu veli¢inu mno-
Ziti s odredenim stupnjevima djelovanja A, koji u sebi ukljucuju
sve gubitke zbog trenja, nastale izmedu stvarnog poloZaja €lana,
kojemu se masa i sila reducira, i ¢lana redukcije.

Reguliranje rada mehanizma

U pocetnoj fazi gibanja mehanizma, brzina (odnosno kutna
brzina) ¢lana redukcije raste od nule do brzine koju dostize
u radnoj fazi mehanizma. Zbog toga je gibanje u pocCetnoj fazi
nestacionamo. U toj fazi gibanja rad pogonskih sila troSi se
djelomicno na svladavanje Stetnih i korisnih otpora, a djelo-
mi¢no na povecanje kineticke energije mehanizma. Ako su masa
mehanizma i njegova brzina gibanja u radnoj fazi velike, to
¢e i dio energije koji se troSi na povecanje brzine biti takoder
velik. Zato, kad god je to moguce, korisni otpori se ukljucuju
tek kad mehanizam dostigne brzinu radne faze, jer se na taj
naCin smanjuje potrebna nominalna snaga pogonskog motora.

U radnoj fazi gibanja brzina se periodicno mijenja od mak-
simalne do minimalne vrijednosti, te je gibanje stacionarno
i moZe ga se izraziti srednjom vrijednoS¢u brzine v =

= y(*w + “mn), odnosno kutne brzine omsr = — (comax + oarir)-

U toj fazi gibanja sav rad pogonskih sila troSi se na savla-
davanje otpora. Medutim, u dijeliéu vremena u kojem se mi-
jenja brzina, rad pogonskih sila Ap razlikuje se od rada sila
otpora Aot

AEk=An Jr (182)

odnosno
AEK = mr (183)
To znaCi dase povecanjem mase mr (odnosno momenta

inercije Jr) moZe ograniciti promjena brzine na Zeljenu vrijednost.
Tako bi se za unaprijed zadane vrijednosti comex i comn i za
izracunati iznos promjene kineticke energije AEk mogla izra-
cunati'potrebna vrijednost reduciranog momenta inercije

2 AEk
e c0r2njn' (184)

U praksi se promjena brzine ograniava tako da se na
vratilu doda teSka masa koja se zove zamasnjak.

PeriodiCne promjene brzine (odnosno kutne brzine) pri sta-
cionarnom gibanju nastaju zbog toga Sto se sile otpora mi-
jenjaju u funkciji vremena ili funkciji poloZaja radnog ¢lana.
U stapnim kompresorima, stapnim sisaljkama, strojevima za

J'=
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kovanje i preSanje, transportnim i slicnim strojevima, sile otpora
ovise 0 polozaju radnog clana. Za drobilice, strojeve za mije-
Sanje tijesta i slicno, sila otpora je funkcija vremena, jer predmet
obrade vremenom mijenja svoja svojstva. Periodi¢ne promjene
kutne brzine mogu proizlaziti i iz periodi¢ne promjene pogonske
sile. Tako je u parnim strojevima i motorima s unutradnjim
izgaranjem, jer Cak i pri konstantnoj sili otpora, zbog nacina
pogona, moraju nastati promjene kutne brzine vratila, pa je
potrebno ugraditi zamasnjak.

Ponekad pri stacionarnom gibanju veli¢ine Ap i Ad stalno
su medusobno jednake pa je promjena kineticke energije jednaka
nuli, tj. brzina (odnosno kutna brzina) ostaje konstantna. Uz
takve uvjete, npr., radi agregat sastavljen od elektromotora i
ventilatora. Sile otpora u elektromotoru i ventilatoru funkcije su
kutnih brzina njihovih osovina, pa ¢e se pri bilo kakvoj pro-
mjeni kutne brzine pojaviti sila koja nastoji da uspostavi prvo-
bitno stanje.

Kutna brzina vratila nekog agregata moZze se u radnoj
fazi mijenjati i zbog vanjskog uzroka. Tako, npr., optere¢enje
turbogeneratora ovisi o ukljucivanju i iskljucivanju potroSaca
elektricne energije. Radi odrzavanja konstantne brzine rotacije
primjenjuju se regulatori koji pri promjeni kutne brzine, uslijed
promjene optere¢enja, smanjuju ili povecavaju pogonsku silu i
na taj nain odrzavaju brzinu vrtnje konstantnom.

Karakteristika neravnomjernosti stacionarnog kretanja de-

finirana je koeficijentom neravnomjernosti S = Crmxc%mn u

ve€ini strojeva koeficijent S relativno je malen i iznosi od
0,003---0,1.

U zavrsnoj fazi gibanja mehanizma brzina se smanjuje od
brzine stacionarnog kretanja do nule. U toj fazi mehanizam
obi¢no ne obavlja tehnoloSku funkciju, pa zato ni ne postoje
sile korisnog otpora. Nakon 3to se iskljuci pogonska sila meha-
nizam ¢e se gibati'sve dok se kinetiCka energija ne utroSi na
svladavanje Stetnih otpora (trenje, otpor sredine). Suvfemeni
mehanizmi imaju velike brzine, te je i kinetiCka energija na
pocCetku zaustavljanja velika. S obzirom da su Stetni otpori
relativno mali, vrijeme zaustavljanja bi trajalo dugo, ako se ne
ukljuCe uredaji za kocenje. Tako bi se modemi valjaonicki stan,
poslije iskljucenja pogonskog motora, okretao jo§ nekoliko sati
kad ga se ne bi kocilo kocnicom.

Stacionarno gibanje je karakteristicno za sve mehanizme
u sastavu strojeva, osim kad po svojoj funkciji stroj radi kratko-
trajno i s prekidima. Tada se mehanizmi kre¢u nestacionamo.

UravnoteZenje mehanizma

Pri stacionarnom gibanju mehanizma brzine i ubrzanja poje-
dinih toc¢aka periodicki se mijenjaju. Zbog toga su ¢lanovi meha-
nizma podvrgnuti djelovanju inercijskih sila, a kinematicki pa-
rovi djeloVanju dinamickih tlakova koji se prenose na postolje
i na podlogu, pobudujuci i vibracije u postolju i podlozi. Da bi
se vibracije izbjegle ili barem svele na manju mjeru, potrebno
je uravnoteziti ¢lanove mehanizma, odnosno cijeli mehanizam.

Clan mehanizma je potpuno uravnoteZen ako su i glavni
vektor i glavni moment sila inercije jednaki nuli. Za postolje
je bitno da je cijeli mehanizam uravnotezen, te da su glavni
vektor i glavni moment sila inercije €itavog mehanizma jednaki
nuli ili da su barem vrlo mali.

Uravnotezenje rotiraju¢ih masa. Posebnu prakti€énu vaznost
ima uravnotezZenje jotirajucih masa, naro€ito uravnotezenje brzo-
rotirajucih rotora motora i radnih strojeva. Za njih je dovoljno
da je glavni vektor sila inercije rotora jednak nuli, odnosno da
se srediSte masa nalazi na osi rotacije. To se postize ili olak-
Savanjem one strane na kojoj lezZi srediSte masa ili dodavanjem
protuutega na suprotnoj strani. To se odnosi i na koncentricne
mase koje leZze izvan osi rotacije, udaljene od osi za rotirajuci
vektor R. Ako je to masa mt na udaljenosti Rx od osi koja
rotira kutnom brzinom &, potrebno je u istoj ravnini okomitoj
na os rotacije sa suprotne strane od osi dodati masu m2 na
udaljenost R2, tako da centrifugalne sile ovih masa budu jednake
m1R1co2= m2R2c02, odnosno m1R1—m2R2 (si. 113a). Na taj
se na€in postiZe i staticko i dinami¢ko balansiranje, jer ée sre-
diSte masa biti na osi rotacije i kad osovina rotira i kad miruje.
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Dvije stati¢ki uravnoteZzene koncentricne mase mx i m2
ako ne leze u istoj ravnini rotacije, nisu uravnotezene dinamicki,
jer medusobno jednake centrifugalne sile miR1c02 i m2R2ca2
stvaraju par sila te optereCuju osovinu i lezajeve. Dinamicko
balansiranje postiZze se dodatnim masama m3 i m4 u istoj aksi-
jalnoj ravnini, postavljenim tako da pobuduju centrifugalni par
sila koji je jednak ali suprotnog smjera od centrifugalnog para
sila Sto ga stvaraju mase mx i m2. Naime, treba da bude
mlR1c02a = m3R 3c02b, i takoder m3R3cd2 = m4R 4002 (si. 113 b).

m.{7\

J L

iu.
a

SI. 113. UravnoteZenje rotirajuih masa. a jedna koncentrina masa, b dvije
koncentricne mase, ¢ Cetiri koncentrine mase i njihov vektorski poligon

Ako viSe koncentrinih masa leZze u istoj ravnini rotacije
(si. 113c), na osovinu djeluje vise centrifugalnih sila. Osovina
¢e biti uravnoteZzena ako je rezultanta svih centrifugalnih sila
jednaka nuli j?(mRco2) = 0. Dovoljno je da je jednak nuli vek-

torski zbroj X(mR), a to ¢e biti onda kad srediSte svih rotiraju-
¢ih masa lezi u ravnini rotacije. Pomoéu poligona vektora

dobiva se rezultiraju¢i vektor mORO, a time i uravnotezuju-

¢a masa mO i njezin polozaj odreden vektorom —RO. Uravno-
teZzenje se mozZe izvrSiti i pomocu vise masa kojima vektori
mR zatvaraju vektorski poligon.

Rotirajuée mase mogu se i staticki i dinami€ki izbalansirati
na uredajima za balansiranje. Pri staticCkom balansiranju
(si. 114a) osovina rotora je oslonjena na prizme; nakon nekoliko
okretaja rotor ¢e se zaustaviti u poloZaju statiCke ravnoteze
pri €emu ¢e se srediSte masa S nalaziti ispod osi rotacije. Uredaj
za dinamicko balansiranje (si. 114b) oslanja se na rotacijski zglob

SI. 114. Uredaji za balansiranje, a staticko balansiranje, b dinami-
¢ko balansiranje

A i oprugu £ a rotor M (koji se uravnotezuje), oslonjen je na
lezajeve B i C. Kazaljka E pokazuje na skali N amplitudu
oscilacija. Uravnotezujuce mase dodaju se u ravnine | i Il. Kad
se ravnina Il nalazi iznad rotacijskog zgloba A, protuuteg se
dodaje u ravninu | sve dok osciliranje kazaljke ne prestane.
Rotor M se zatim okrene tako da ravnina Il dode s desne
strane, te se na isti naCin odredi masa i mjesto drugog protu-
utega u ravnini Il

Uravnotezenje ravnih mehanizama. Svaki ravni mehanizam,
kojemu se ¢lanovi gibaju u medusobno paralelnim ravninama,
moZe se smatrati sustavom materijalnih to¢aka kojima srediSte
za vrijeme gibanja mijenja svoj polozaj s obzirom na nepomicni
koordinatni sustav. Ako se sve inercijske sile reduciraju na sre-
diSte masa S, glavni vektor sila inercije bit ¢e fin= —mds, gdje
je m zbroj masa svih pokretnih ¢lanova a as'vektor ubrzanja
srediSta masa. Glavni vektor Fin bit ¢e jednak nuli samo ako
je ubrzanje & jednako nuli, odnosno ako se srediSte masa
krece pravocrtno konstatnom brzinom. To se ne moZe ostvariti,
jer je gibanje mehanizma periodi¢no, te bi srediSte masa trebalo
mirovati. Glavni moment sila inercije takoder mora biti jednak
nuli, a to znaCi da moraju biti konstantni centrifugalni mo-
menti inercije JX2 i Jyz pokretnih ¢lanova kad je os 2 okomita
na ravninu gibanja u kojoj leze osi x iy.
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Ako se pretpostavi da se srediSte masa svih pokretnih ¢la-
nova zglobnog Cetverokuta (si. 115a) nalazi u S, a moment
nlase sustava jednak je zbroju statiCkih momenata pojedina-
¢nih masa, moZe se pisati:

m1” + m2f2 4- m3f3 = mf. (185)

Buduc¢i da je
NR—Ti+1t2 i 3—Ti+ TN+ (186)

dobiva se
? _ mis\ + (m2+ »JYN A m2?2 + w372
m +
+ 5i + S2 + 53, (187)
m

Iz te jednadZbe se vidi da su sva tri vektora na si. 115b
paralelni s pomic¢nim c¢lanovima tokom ¢itavog vremenar gi-
banja. Ako kraj treeg vektora b3 lezi na postolju 002,
srediSte masa S neée mijenjati svoj polozaj i mehanizam ce
biti uravnotezen. Tada je

i»! b2 b3 (188)
U
pa slijedi:
m2s2 (189)
miSi = —m3s3- (M2+ T3)Ix (190)

*3

SI. 115. UravnoteZenje zglobnog Cetverokuta, a zglobni €etverokut s vektorima
poloZaja tezZiSta, b vektorski uvjet ravnoteze, ¢ polozZaji tezista St i S3 uravno-
tezenog mehanizma

Iz jednadZbe (189) proizlazi da teziste S2 lezi na produ-
Zetku €lana AB. Uravnotezenje se moze posti¢i promjenom po-
loZaja srediSta masa S3 Clana B02. Prema (189) slijedi:

W = m2-~ s2h

h 63 —h)

Mase m2 i m3 imaju pozitivne vrijednosti, pa s3 mora biti

vece od I3 i polozaj S3 ¢e biti kao na si. 115c. Vidi se da

¢e desni dio jednadZzbe (190) biti pozitivan samo za relativno

veCe vrijednosti s3 i da bi se tada srediSte masa nalazilo

izmedu zglobova Ox i A; najceSée se srediSte Sx nalazi ipak
na produzetku €lana OxA.

Vektorske jednadzbe (185) i (187) vrijede i za koljenasto-

klizni (motorni) mehanizam (si. 116a). Teziste S lezat ¢e na

postolju OxB i bit ¢e nepomitno samo ako su intenziteti vektora
bi i b2 jednaki nuli. Odatle proizlaze uvijeti:

mi Si 4 (m2 + m3)/j = 0; m2s2 + m312 = 0.

(192)

(192)

Sl. 116. Uravnotezenje koljenastokliznog mehanizma, a koljenastoklizni meha-
nizam i vektori poloZaja teZista, b polozaji tezista i S2 uravnoteZenog
mehanizma
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Iz ovih jednadzbi slijedi da za uravnoteZenje treba polozaj

srediSta masa Si i S2 da bude:
m2+ m3
si = ~oh, 2 My (193)
mi m2

SrediSte masa Si i S2 trebaju se, prema tome, nalaziti na
produzecima c¢lanova OXA i AB, jer su koordinate Si i s2

negativne (si. 116b). Koljeno OXA moze se bez teSkoce konstru-
irati tako da udovoljava tom uvjetu, tim viSe Sto je za koljeno

OiA vezan i zamadnjak, pa se dodatnom ekscentricno postav-
ljenom masom srediSte masa moZe premijestiti u potreban
poloZzaj. Mnogo je teze konstrukcijski oblikovati €lan AB s
produZetkom, te se zato rijetko postize potpuno uravnotezenje
koljenastokliznog mehanizma. Ako se protuuteg postavi samo

na koljeno OxA, ostaju potpuno neuravnotezene tangencijalne
sile inercije na pravcu postolja Oi#.
Pri djelomi¢nom uravnoteZenju toga mehanizma masa m2

¢lana AB zamjenjuje se koncentricnim masama mA i mB. Masa
mA dodaje se masi mx koljena, nakon Cega se odredi veliina
potrebnog protuutega. KoncentriCne mase mA i mB trebaju is-
puniti slijedeée uvjete:

mA + mB= m2, mAs2 = mB(I12 - s2). (194)
Iz tih jednadZbi proizlaze vrijednosti koncentri¢nih" masa:
mA = m2-& — 52 Wb = TM2_sr2. (195)
|

2

Protuuteg mp treba postaviti na udaljenosti sp od rotacijske
osi tako da se ispuni uvjet:

h

mpsp= misi + mAI{= mjS] + m2\h —5; (196)

ViSe€lani mehanizmi uravnoteZuju se po pojedinim zatvo-
renim konturama koje predstavljaju sastavne dijelove meha-
nizma. Tako se Sesteroclani mehanizam (si. 117) rastavi na

b

Sl. 117. UravnoteZenje vise¢lanog mehanizma

konture OIABOi i O2CAOx02 i za svaku se napravi posebna
analiza i proraCun mase i polozaja protuutega na clanovima
1i 5. Protuuteg na €lanu 1 sudjeluje u uravnotezavanju obiju
kontura, pa je njegova masa jednaka zbroju protuutega koji
proizlaze iz analize uravnotezenja obiju kontura.
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Z. Sapunar

MELIORACIJA, mijenjanje fizikalnih svojstava tla da
se poboljsa plodnost, odnosno da se osigura normalan rast i
razvoj biljaka. Melioracija tla obuhvaca odvodnjavanje i navod-
njavanje tla. Potreba odvodnjavanja i navodnjavanja ovisi o
svojstvima tla i o vodi u tlu.

SVOJSTVA TLA | VODA U TLU

Svojstva tla ovise o mehanickom sastavu tla,
strukturi, te pojavi vode u njemu.

Mehanicka svojstva tla. Tlo se sastoji od C¢&vrste, tekuce
i plinovite faze. Cvrstu fazu &ine mineralne, mineralno-organske
i organske &estice razligite usitnjenosti. Cestice se prema
veli€ini svrstavaju u kamen, Sljunak, krupni i sitni pijesak,
prah i glinu (tabl. 2).

njegovoj

Tablica 1
FRAKCIJE MEHANICKIH CESTICA U TLU

Kamen > 20 mm
Sljunak 2.--20 mm
Krupni pijesak 0,2:--2mm
Sitni pijesak 0,02 +0,2 mm
Prah 0,002---0,02 mm
Glina < 0,002 mm

Krupni pijesak ima veliku propusnost i ne moze zadrZavati
vodu, nije vezan, neplastiCan je, pa tlo sastavljeno pretezno
od krupnog pijeska nije pogodno za poljoprivredu. Sitni
pijesak pun je sitnih pora, vrlo lako propusta vodu, nije
plastiCan, ne lijepi se i rasipa se u suhom stanju. Prah moze
primiti veée koli¢ine vode, dobro propusta vodu, ne bubri,
malo je plastican, omogucuje kapilarni uspon vode, vezan
je u suhom stanju. Glina prakticki ne propusta vodu, vrlo je
plastiCna, ljepljiva je i bubri u vlaznom, a kompaktna je i
tvrda u suhom stanju.

Mehanicki sastav tla moze se klasificirati i prema udjelu
Cestica manjih od 0,02 i manjih od 0,002mm (tabl. 2). Cesto
se mehanicki sastav prikazuje trima komponentama, tj. udjelima
pijeska, praha i gline.

Tablica 2

KLASIFIKACIJA MEHANICKOG SASTAVA TLA
PREMA UDJELU SITNIH CESTICA

Udio Cestica (%)

Vrsta tla
< 0,02 mm < 0,002 mm
Pijesak < 10 <4
llovasta pjeskulja |, 10-20 4--9
Pjeskovita ilovaca 20- -30 9 15
llovaca 30---40 15-20
Teza ilovaca 40-50 20---25
llovasta glina 50---75 25---36
Glina > 75 > 36

Pomocéu mehaniCkog sastava tla mogu se procijeniti mnoga
svojstva tla, pa se ispitivanju mehanickih svojstava tla za po-
trebe odvodnjavanja posveéuje posebna paznja. Taj sastav daje
osnovne podatke o genezi tla, njegovu bonitetu i zracno-
-vodnom rezimu u tlu.

Utjecaj mehaniCkog sastava tla na njegova svojstva prika-
zuje tabl. 3. Na temelju mehani¢kog sastava tla posredno se

MELIORACUA

Tablica 3

utvrduje koli€ina fizioloSki neaktivne vode, te razmaka i dubine
drenaznih rovova.

UTJECAJ USITNJENOSTI TLA NA NJEGOVA SVOIJSTVA

Vrlo usitnjeno tlo
(glina)

Slaba propusnost
vode

Velika kohezija

Visoki sadrzaj
hraniva

Slaba bioloska
aktivnost

Tesko obradiva tla

Slabo ispiranje

Znatna moguénost
zadrzavanja vode

Srednje usitnjeno tlo
prah i sitni pijesak)

Slabo usitnjeno tlo
(pijesak)

Dobra propusnost
vode

Slaba kohezija

Neznatna koli€ina
hraniva

Jaka bioloska
aktivnost

Lako obradiva tla

Jako ispiranje

Neznatna moguénost
zadrzavanja vode

Dobra kemijska Slaba kemijska

svojstva svojstva
LoSa fizikalna Dobra fizikalna
svojstva svojstva

Tla pogodna za orani-
ce s moguénodéu utje-
caja na kemijska i fizi-
kalna svojstva

Tla pogodna za livade
i paSnjake

Tla pogodna za uzgoj
Suma

Struktura tla. Da bi se dobila $to potpunija slika o tlu,
potrebno je poznavati i strukturu tla. Pod strukturom tla
razumijeva se nacin aglomeriranja Cestica, Cime nastaju tzv.
strukturni agregati. Oni mogu imati razliCite oblike i veliCine,
pa se govori o strukturnim karakteristikama tla. Tlo se djelo-
vanjem razliCitih faktora drobi i raspada. Ako se tlo ne
raspada u strukturne agregate, govori se o bestrukturnom tlu.
Takva su ona tla koja su sastavljena od razlicitih vrsta
pijesaka jer se oni ne veZu u strukturne agregate. Takva su i
tla s velikim sadrzajem vlazne gline koja imaju homogeni sastav
bez strukturnih agregata.

Struktura tla moZe biti prirodna i umjetna. Prirodna je
struktura nastala djelovanjem prirodnih faktora, a umjetna
djelovanjem c¢ovjeka (npr. obradom zemljista).

Strukturni agregati nastaju uglavnom obaranjem (flokulaci-
jom), lijepljenjem (adhezijom) i cementacijom. Na razvitak struk-
turnih agregata najvise utje€u neki sastojci humusa, vapno
i spojevi zeljeza, koji djeluju kao cement, te sitnozrne strukture
vezu u vece nakupine. Na razvitak strukturnih agregata mnogo
djeluje i vegetacija koja korijenjem rahli i zbija tlo, tvori
kanalice, te svojim izlu¢inama i ostacima djeluje na fizikalne
i kemijske promjene sastava tla. Tako se stvaraju sitni agregati,
mrvice i grudice u tlu. Smatra se da struktura korijenja trava
mnogo utjeCe na poboljSanje strukture tla.

Strukturni agregati mogu se prema veli€ini svrstati u Cetiri
skupine: mikrostrukturni (promjeri manji od 0,25mm), mezo-
strukturni (promjer 0,25- -2mm), makrostrukturni (promjer 2---
eee50mm) i megastrukturni (promjer vec¢i od 50 mm) agregati.

Prema obliku strukturni se agregati svrstavaju u sljedece
skupine: a) kockasti ili kuboformni agregati koji su podjednako
razvijeni u smjeru svih triju osi, b) stupasti ili prizmoformni
agregati koji su razvijeni u smjeru vertikalne osi i c) plos-
nati ili laminoformni agregati Kkoji su razvijeni u smjeru
dviju horizontalnih osi. Unutar tih skupina razlikuje se vie grupa
strukturnih agregata prema njihovoj duljini u smjeru karak-
teristinih osi.

Pri pedoloSkim istraZivanjima tala koja se Zele meliorirati
treba svakako utvrditi stabilnost strukture tla. Ta stabilnost ovisi
0 postojanosti strukturnih agregata u vodi. Ona je Ccesto
razlic¢ita i u razlic¢itim profilima istog tla. Strukturni agregati
nekih tala imaju veliku stabilnost i nakon $to su dugo u vodi,
dok se oni drugih tala u vodi veoma brzo raspadaju u
mikrostrukturne agregate. Stabilnost strukturnih agregata ovisi
o faktorima koji uvjetuju cementaciju i o faktorima koji
djeluju kao sredstva za disperziju (peptizatori). Humusne tvari,
kalcij, aluminij i trovalentno Zeljezo poveéavaju stabilnost
strukture, a mehaniCka obradba i peptizatori smanjuju tu
stabilnost.



