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PRIEKŠVĀRDS

Šajā grāmatā aplūkotais mehānismu un mašīnu teorijas kurss

visumā atbilst PSRS Augstākās un vidējās speciālās izglītības minis-

trijas apstiprinātajām programmām. Lai labāk izprastu kursu un lai

grāmata būtu noderīga arī neklātienes un vakara nodaļu studentiem,

tajā ievietoti 59 atrisināti piemēri. Grāmatā izklāstītā viela ilustrēta

ar 374 zīmējumiem. Nobeigumā sniegts izplatītāko krievu valodā iz-

nākušo mehānismu un mašīnu teorijas mācību grāmatu, uzdevumu

krājumu, kursa projektu aprakstu un laboratorijas praktikumu sa-

raksts.

Cerot, ka grāmata noderēs arī ražošanas un konstruktoru biroju
inženieriem, grāmatā sniegts dažu teorijas jautājumu sīkāks izklāsts,

kas, tāpat kā piemēri, iespiests petitā. Grāmatas beigās atzīmēti gal-

venie izmantotie literatūras avoti. Tie lasītājiem noderīgi papildstudi-

jām. Tekstā norādes uz minētajiem literatūras avotiem ieslēgtas
kvadrātiekavās.

Dažu teorijas jautājumu un piemēru izstrādāšanā palīdzēja inže-

nieri V. Galvanovskis un H. Cākurs, bet recenzijā vērtīgas piezīmes
sniedza kolēģis A. Zirnis. Par to patīkami šeit visiem sirsnīgi pa-

teikties.

Visi norādījumi par šīs grāmatas trūkumiem un kļūdām tiks ar

pateicību pieņemti.
Autors
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lEVADS

1. Pamatjēdzieni

Vārdus mehānisms un mašīna bieži lieto kā sinonīmus tādu teh-

nisku iekārtu apzīmēšanai, kuru būtiska pazīme ir mehāniskā kus-

tība. Sinī kursā šos vārdus lietosim atšķirīgās nozīmēs.

Vienosimies, ka mehānisms ir kustīgi saistītu cietu un deformē-

jamu ķermeņu sistēma, kas paredzēta vajadzīgo kustību un nepie-
ciešamās spēku pārnešanas realizēšanai.

Par cietiem ķermeņiem nosaukti ķermeņi, kas, ja tie tiešām būtu

nedeformējami, netraucētu absolūti precīzi izgatavota mehānisma

darbību, bet par deformējamiem ķermeņiem — ķermeņi, kuru defor-

mējamība nepieciešama mehānisma darbībai.

No mehānikas viedokļa mehānisms ir saistīta mehāniska sistēma.

Tomēr ne katra šāda sistēma ir mehānisms. Saistītu mehānisku sis-

tēmu dabā ir milzīgs daudzums, un to uzbūve ir ļoti dažāda. Tehnikā

lietojamo saistīto mehānisko sistēmu piemēri ir dažādas tehniskās

iekārtas: celtnes, aparāti, ierīces, mašīnas, automātiskās plūsmas
līnijas. Saskaņā ar "minēto definīciju daudzas tehniskās iekārtas,

piemēram, mašīnas, pēc savas uzbūves un darbības ir mehānismi vai

mehānismu kompleksi. Dažās tehniskās iekārtās mehānismi ir šo

iekārtu sastāvdaļas (ēkas durvis un veramie logi, līdzstrāvas trans-

formatora pārtraucējs). Arī daudzi rīki, piemēram, knaibles, ir me-

hānismi.

Mehānisma jēdzienam nav cieša sakara ar tās tehniskās iekārtas

pielietojumu, kurā sastopams dotais mehānisms. Vienu un to pašu
mehānismu var izmantot daudzās un visai dažādās tehniskās

iekārtās.

Visciešākais sakars ar pielietošanu ir jēdzienam mašīna. Mašīna
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ir tehniska iekārta, kas paredzēta kāda procesa mehanizēšanai. At-

karībā no mehanizējamā procesa veida izšķir enerģētiskās, tehnolo-

ģiskās, transporta, kontroles un vadības, kā ari loģiskās mašīnas.

Enerģētiskās mašīnas iedala spēka mašīnās jeb mašīnās dzinē-

jos un transformējošās mašīnās. Spēka mašīnas dažāda veida ener-

ģiju (termisko, elektrisko) pārvērš mehāniskā enerģijā vai kādas
vides (ūdens, gaisa) mehānisko enerģiju pārveido pielietošanai no-

derīgā mehāniskā enerģijā. Transformējošās mašīnas mehānisko

enerģiju pārveido kādā citā enerģijā (elektroģenerators) vai izmaina

mehāniskās enerģijas formu (kompresors, kas saspiež gaisu pnei-
matisko mašīnu barošanai).

Dzinēja apvienojumu ar mehāniskās enerģijas patērētāju mašīnu

sauc par mašinagregātu.
Par riku sauc objektu, kas pagarina, uzlabo vai pastiprina kādu

cilvēka orgānu. ,

Tehnoloģiskās mašīnas, kurās veicamās operācijas izpilda mehā-

nismi, bet kontroli un vadību — cilvēks, sauc par pusautomātiem.
Par automātu sauc mašīnu, kuras mehānismi tehnoloģiskā procesa
laikā izdara operāciju starpkontroles, reaģē uz novirzēm no normas

un attiecīgi koriģē mašīnas režīmu, kā arī tad, ja nepieciešams, ap-

tur mašīnu. Mašīnu kompleksus ar automātam līdzīgām īpašībām
sauc par automātiskām plūsmas Ūnijām.

Kibernētikā, kas pētī visdažādāko procesu norises likumus, par
mašīnu sauc sistēmu, kas darbojoties spējīga virzīties uz noteiktu

mērķi.
Jēdzienu mehanizācija un automatizācija ilustrēšanai sniegta ta-

bula. Saskaņā ar šo tabulu mašīnas A ieviešana ir mazā mehani-

zācija, bet mašīnas / ieviešana — mehanizācija, mašīnas 2 ievie-

šana
— automatizācija, mašīnas 3 ieviešana — kompleksā automa-

tizācija. Ir procesi, kuri veicami tikai mehanizēti, piemēram,
virpošana.

Mašīnas ir svarīga sabiedrības ražošanas speķu sastavda|a. Ilg-
stošā fiziskā darbā cilvēks var attīstīt apmēram 0,1 ZS jaudu, bet

Ierīce

Operācijas

enerģiju
dod

Kontroles
un vadī-
bas ener-

ģiju dod

Ce|u uz

mērķi at-
karībā no

apstāk-
ļiem iz-

vēlas

Mērķi
noteic Piemērs

<īks cilvēks cilvēks cilvēks cilvēks Izkapts

Rokas vai zirgvilkmes

pļaujmašīna

Traktorvilkmes pļauj-

Mašīna A cilvēks vai

dzīvnieks

Mašīna / mašīna

Mašīna 2

Mašīna 3

mašīna

mašīna

mašīna

Tvaika mašīna

Ar ESM vadīta auto-

mātiskā plūsmas lī-

nija
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Latvijas laukos lietojamo dzinēju jauda uz katru lauksaimniecībā

strādājošo ir 170 reižu lielāka. Sis piemērs raksturo mašīnu tehnikas

milzīgo sabiedrisko nozīmi.

2. Mehānismu un mašīnu teorijas kursa raksturojums

Mehānismu un mašīnu teorija ir zinātne, kas aplūko vispārējās
mašīnu izpētīšanas un konstruēšanas metodes.

Visām mašīnām kopīgs ir tas, ka tās ir mehānismi vai sastāv no

mehānismiem. Tāpēc mehānismu un mašīnu teorijas kursa divi gal-
venie uzdevumi ir šādi:

1) mehānismu analīze, t. i., eksistējošu vai projektējamu mehā-

nismu struktūras, kinemātikas un dinamikas izpētīšana, kuras nolūks
ir pilnveidot mehānismus un to ekspluatāciju, kā arī iegūt datus

mehānismu stiprības un darba procesa aprēķinam;
2) mehānismu sintēze, t. i., dotajiem noteikumiem atbilstošu

jaunu mehānismu konstruēšanas metožu izstrādāšana.

Sintēze ir. grūtāka un mazāk izstrādāta nekā analīze. Tomēr

analīzē gūstamās atziņas palīdz risināt ari sintēzes uzdevumus.

Mehānismu un mašīnu teoriju dažreiz sauc par mašīnbūvniecības

algebru. Tā ir vispārīgākā zinātne, kas sniedz mašīnu izpētīšanas,
konstruēšanas un pareizas ekspluatācijas teorētiskos pamatus. Tā

kā mehānismi ir ne tikai mašīnās, tad šis kurss attiecas arī uz

aparātiem, ierīcēm, instrumentiem, celtnēm un citām tehniskajām
iekārtām.

Mašīnas un citas tehniskās iekārtas sakarā ar to pielietošanu
aplūko speciālos kursos (iekšdedzes motori, lauksaimniecības mašī-

nas, metālapstrādes mašīnas v. c). Ļoti ciešas saites mehānismu

un mašīnu teorijai ir ar teorētisko mehāniku, no kuras vēstures

gaitā tā atdalījusies. Sākumā to sauca par pielietojamo mehāniku.
Vēl šodien mehānismu un mašīnu teoriju bieži dēvē par mašīnu me-

hāniku.

3. Mehānismu un mašīnu teorijas vēsturiska attīstība

Mehānismu un mašīnu teorijas vēsturi var iedalīt četros posmos,

kuru beigu robežas ir šādas: I posmam — 19. gadsimta sākums,

II posmam — 19. gadsimta vidus, 111 posmam
— Lielā Oktobra so-

ciālistiskā revolūcija, IV posmam — mūsdienas.

I posms. Mehānismu un mašīnu teorija varēja rasties tad, kad

daudzu izgudrotāju paaudžu intuitīvas radīšanas rezultātā cilvēces

rīcībā bija pietiekams mehānismu daudzums un sabiedrības intereses

prasīja mašīnbūvniecības attīstību. Pirms tam pagāja vairāk nekā divi

gadu tūkstoši. Šo posmu var nosaukt par mašīnu mehānikas priekš-
vēsturi jebempīriskās mašīnbūvniecības laikmetu.

Pirmās no koka, ādas un šķiedrām gatavotās mašīnas noderēja
galvenokārt spēku pārnešanai un pārveidošanai. Tāpēc Arhimēds
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(3. gs. p. m. ē.) atzina, ka mašīnas sastāv no «vienkāršām mašī-

nām», t. i., no svirām, ķīļiem, skrūvēm, blokiem un grieztuvēm. Cel-

šanas ierīču, dzirnavu un akmeņu mešanas mehānismus aprakstīja
romietis Vitruvijs (1. gs. p. m. ē.).

Feodālisma apstākļos mašīnu tehnika attīstījās lēni. Pulksteņa

mehānismu izgudroja 10. gadsimtā. Grāmatu iespiešana Ķīnā sākās

11. gs., bet Eiropā — 15. gadsimtā. No 13. gs. tehnikas attīstības

tempi pieauga, sevišķi Ziemeļitālijā. Leonardo da Vinči (1452—1519)

konstruēja daudzas jaunas mašīnas un mehānismus. Milānas ārsts

Kardāno (1501—1576) definēja zobratu pārvada pārnesuma skaitli.

15. gs. Maskavā uzbūvēti lieli komplicēti pulksteņu mehānismi. 17. gs.

Krievijā ūdens enerģiju izmantoja ne tikai malšanai, bet arī plēšu,
kalšanas veseru, turpatpakaļkustošu zāģu un lielgabalurbju piedziņai.
17.

gs. beigās franču ārsts Papēns izgudroja tvaika mašīnu ūdens

sūknēšanai. Laikā no 1712. gada līdz 1725. gadam krievu inženieris

Nartovs izgudroja virkni kopēšanas darbmašīnu ar suportiem.

1735. gadā anglis Vaiets izgudroja vērpjamo mašīnu, kuras pie-

dzīšanai izmantoja ēzeli. Sīs mašīnas izgudrošanu X Markss uzskata

par 18. gs. rūpnieciskās revolūcijas sākumu. Ņūkomens (1711), Pol-

zunovs (1763), Vats (1765) un citi neatlaidīgi turpināja tvaika ma-

šīnas pilnveidošanu. 1782. gadā Vats patentēja dubultdarbības tvaik-

mašīnu, kas ātri kļuva par universālu dzinēju. Sākās strauja mašīnu

tehnikas attīstība un kapitālisma ražošanas spēku veidošanās.

18. gs. Rietumeiropā un Krievijā radās pirmās kara, kalnu un

celtniecības inženieru skolas, kurās mašīnas aplūkoja mehānikas kursā.

1724. gadā Leipcigā iznāca Leupolda (1674 —1727) grandiozais darbs

«Mašīnu teātris». 1675. gadā dāņu astronoms Rēmers ieteica pulk-

steņu zobratu zobu profiliem izmantot cikloīdas. Evolventes sazobes

teoriju un mašīnu dinamikas problēmas savos darbos aplūkoja Eilers

(1707—1783), kurš 35 gadus bija Pēterburgas Zinātņu akadēmijas
loceklis.

Ilgi mašīnas kustības aprēķinu galvenais princips bija t. s. «me-

hānikas zelta likums» (ko iegūstam spēkā, to zaudējam ātrumā).
Gadsimtu mijā Kārno (1753—1823) nonāca pie mehāniskā darba jē-
dziena un mašīnas kustības vienādojuma spara teorēmas formā. Sa-

karā ar Amontona (1663—1705) un Kulona (1736 —1806) pētījumiem,
pirmā tuvinājumā noskaidrojās berzes likumi.

18. gadsimts beidzās ar buržuāzisko revolūciju Francijā.
II posms. 19. gadsimta pirmā puse ir mehānismu un mašīnu

teorijas sākumposms.
Jaunā Francijas republika rūpējās par inženieru kadru sagata-

vošanu. 1794. gadā nodibinājās Parīzes Politehniskā skola, kurā ar'

1808. gadu sāka lasīt mehānismu un mašīnu teorijas kursu. Šis kurss,

kurā vairs nebija «vienkāršo mašīnu» teorijas, kur mehānismi («ele-
mentārās mašīnas») bija sistematizēti pēc kustības pārveidošanas fun-

kcijas, kur ietverti bija mehānismi ar deformējamiem elementiem, ra-

dās Monža (1746—1818) un viņa līdzstrādnieku Ašeta, Lanca un

Betankura (1758—1824) ilgstošu pūļu rezultātā. Spānis Betankurs sa-

vas dzīves pēdējos 17 gadus strādāja Pēterburgā, galvenokārt 1810.



15

gadā nodibinātajā Ce|u inženieru institūtā, kurā 1811. gadā sāka mācīt

mehānismu un mašīnu teoriju. Pirmo oriģinālo mašīnu mehānikas

mācību grāmatu Krievijā 1823. gadā publicēja Pēterburgas universi-

tātes profesors D. Cižovs (1785—1853).

19. gs. pirmajā pusē mašīnu mehānika joprojām attīstījās galve-
nokārt Francijā, kaut gan tehnikas līmenis Anglijā bija augstāks.
1818.—1820. gadā Parīzē iznāca Bomji mašīnu mehānikas kurss asto-

ņos sējumos, bet 1822. gadā — Kristiāna trīssējumu darbs. Sajā darbā

vārds mehānisms lietots jau mūsdienu nozīmē. 1829. gadā Korioliss

(1792—1843) publicēja darbu «Mašīnu kustības aprēķināšana», kur

jau plaši izmantots mehāniskā darba jēdziens. Ponselē (1788—1867)

pētīja inerces spēkus mašīnās, izstrādāja regulēšanas teorijas un

spararata teorijas pamatus. Mehānismu teorijas kursu 1849. gadā pub-

licēja Labulē; šeit sastopams jau kinemātiskā pāra jēdziens. Kinemā-

tiskās ģeometrijas pamatu izstrādāšanā panākumus guva Savāri

(1797—1841) un Sa|s (1793—1880).Olivjē (1793—1858) pētīja telpiskās
sazobes.

Kamēr Francijā veidojās mašīnu mehānikas pamati, Anglijā jau

konstruēja metālgriešanas mašīnas, hidraulisko presi, tvaika veseri,

koka ēvelmašīnu, vītņu un zobratu izgatavošanas un daudz citas ma-

šīnas un ierīces. Inženieru kadru gatavošanā Anglija atpalika noFran-

cijas un Krievijas: pirmajā pasaules izstādē (1851) Anglijas izstrādā-

jumi saņēma gandrīz visas medaļas, bet otrajā pasaules izstādē (1867)
vairs tikai nelielu daļu. Tikai 1841. gadā Londonas universitātē no-

dibinājās pirmās tehniskās katedras. Sajā gadā iznāca Anglijas ievēro-

jamākā mehānismu teorijas zinātnieka Villisa (1800—1875) darbs «Me-

hānismu principi».

Vācijā mehānismu mācības grāmatu trīs sējumos no 1845. līdz

1854. gadam publicēja Veisbahs (1806—1861).

Sevišķa nozīme krievu mašīnu mehānikas skolas radīšanā bija

izcilajam Pēterburgas matemātiķim un mehāniķam Ostrogrodskim

(1801—1862). Divas mašīnu mehānikas mācību grāmatas 19. gs. pir-

majā pusē sarakstīja viņa skolnieks Jastržembskis (1808 —1872). Mas-

kavas universitātē matemātikas un mehānikas lekcijas lasīja Brašmans

(1796—1866). Viņa skolnieka Jeršova (1818—1867) ievērojamais ma-

šīnu mehānikas kurss iznāca 1854. gadā. Tur izteiktās idejas tālāk

attīstīja Maskavas Tehniskās augstskolas zinātnieki.

111 posms.
19. gs. otrā puse un 20. gs. sākums ir mehānismu

un mašīnu teorijas fundamentālu sasniegumu laikmets, kurā visrezul-

tatīvākie bija vācu un krievu zinātnieki.

Pēterburgas matemātiķis un mehāniķis Cebiševs (1821—1894) ar

saviem izcilajiem pētījumiem lika pamatus struktūras teorijai, šarnīru

mehānismu teorijai un mehānismu analītiskai sintēzei. Viņš konstruēja
daudz interesantu mehānismu un 1869. gadā publicēja plakano mehā-

nismu struktūras formulu. Mašīnu regulēšanas matemātiskos pamatus

izveidoja Višņegradskis (1831—1895), bet hidrodinamiskās eļļošanas

teorijas pamatus Petrovs (1836—1920); viņi abi bija Ostrogradska

skolnieki. 1887. gadā Somovs (1852—1919) publicēja pirmo universālo

mehānismu struktūras formulu. Gohmans (1851—1916) pirmoreiz
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klasificēja kinemātiskos pārus pēc uzlikto saišu skaita. Viņa 1889. gada

publikācijā dota matemātiska sakarība starp kinemātisko pāru, locek|u

un slēgto kontūru skaitu mehānismos.

Sevišķu ievērību guva vācu zinātnieka Relo (1829—1905) Braun-

šveigā 1875. gadā iznākusī grāmata «Teorētiskā kinemātika», kurā

definēti kinemātiskā pāra un kinemātiskās ķēdes jēdzieni, kā arī ap-

lūkoti daudzi citi vēlāk mehānismu teorijā ieviesušies jēdzieni. Tomēr

matemātisku aprēķinu šajā grāmatā nav. Deformējamos elementus

Relo pieņem par mehānismu locekļiem. Relo idejas tālāk attīstīja Gras-

hofs (1826—1893) un citi zinātnieki. Grīblers (1851—1935), kurš no

1886. gada līdz 1896. gadam bija Rīgas Politehniskā institūta profe-

sors, 1883. gadā publicēja plakano mehānismu struktūras formulu.

Čebiševa darbi toreiz bija maz pazīstami. Tāpēc ilgu laiku Grīblera

formulu uzskatīja par vēsturiski pirmo struktūras formulu. Ātrumu

un paātrinājumu plānu metodi izstrādāja Mors (1835—1918) un Memke

(1857—1944). Mehānismu ģeometriskās sintēzes teorētiskos pamatus

radīja ievērojamais zinātnieks Burmesters (1840—1927), bet grafiskās
dinamikas — Vitenbauers (1857—1922).

Anglijā ar darbiem mehānismu kinemātikā pazīstami k|uva Keili

(1821—1895), Silvestrs (1814—1897), Ķempe (1849—1922), Roberts

(1827—1913). Relo idejas 1886. gadā grāmatā «Mašīnu mehānika»

popularizēja Kenedijs (1847—1928).

Lielu ieguldījumu hidromehānikā uji mehānismu teorijā deva

«krievu aviācijas tēvs» Zukovskis (1847 —1921), bet mehānismu kine-

mātikā un mašīnu dinamikā — Mercalovs (1866 —1948). Abi viņi bija
Maskavas Tehniskās augstskolas profesori. Pirmā pasaules kara gados
mehānismu struktūras teorijā un klasifikācijā racionālas idejas sniedza

Petrogradas profesors Asurs (1878—1920).

IV posms. Pēc Lielās Oktobra sociālistiskās revolūcijas sākās

straujš zinātnes uzplaukums Padomju Savienībā. Ātri tika izdotas

daudzas mašīnu mehānikas mācības grāmatas, piemēram, otrās uni-

versālās struktūras formulas autora A. Mališeva (1879—1962) «Mehā-

nismu kinemātika». Lauksaimniecības tehnikā un mehānismu teorijā

nozīmīgi bija V. Gorjačkina (1868—1935) darbi. Gorjačkina un Mer-

calova skolnieks ir mūsdienu redzamākais mehānismu un mašīnu teo-

rijas speciālists akadēmiķis I. Artobo|evskis. Viņa vadībā darbojas

Mehānismu un mašīnu teorijas seminārs, kura publikācijas labi pazīs-

tamas visā pasaulē.

Padomju zinātnieku pētījumiem raksturīgs augsts matemātiskais

līmenis. Pētījumi aptver visas mašīnu un mehānismu teorijas nozares,

kas daļēji atspoguļotas šinī grāmatā. Arvien vairāk pētījumos ievēro

mehānismu reālās īpašības un izvērš elektronisko skaitļošanas mašīnu

lietošanu aprēķinos. Vērtīgus rezultātus pētījumos un pedagoģiskā
darbā guvuši I. Artoboļevskis, S. Artoboļevskis (1908—1961), G. Bara-

novs (1899—1968), A. Bessonovs, A. Bogoļubovs, N. Brujevičs,
A. Burgvics (Rīga), L. Cehnovičs, S. Cerkudinovs, F. Dimentbergs,
V. Dobrovoļskis (1880—1957), X Frolovs, V. Gavriļenko, E. Gerca,

J. Geronimuss, A. Jasjuļonis, V. Judins, H. Ketovs (1887—1948),

A. Kobrinskis, N. Kolčins, S. Koževņikovs, A. Kroļa (Rīga), E. La-



vendelis (Rīga), P. Ļebedevs, H. Lepiksons, N. Ļevitskis, F. Ļitvins,
M. Movņins, L. Petrokass, K. Raguļskis, N. Rajevskis, L. Rešetovs,

M. Semjenovs, V. Sergejevs, D. Tavhelidze, B. Turbins, V. Zinovjevs,
A. Zirnis (Rīga) un daudzi citi padomju zinātnieki.

Ar pētījumiem mehānismu un mašīnu teorijā ievērību guvuši
H. Alts (1889—1954), R. Beiers (1892—1960), G. Begelzaks, J. Dena-

vits, F. Freidenšteins, J. Folmers, X- Hains, R. Hartenbergs, Meier

cur Kapellen, A. Moreckis, R. Krauss, F. Krosli, M. Konstantinovs,

V. Lihtenhelts, X- Luks, J. Millers, J. Oderfelds, V. Resners, H. Rot-

barts, B. Ross, N. Rozenauers (1890—1970, līdz 1944. gadam strādājis

Rīgā), Z. Terplans un daudzi citi ārzemju zinātnieki.

1969. gadā nodibinājās starptautiskā mašīnu un mehānismu teo-

rijas speciālistu federācija (IFTOMM), par kuras prezidentu ievēlēja

akadēmiķi I. Artobo|evski. Tādējādi padomju zinātnieki saņēma atbil-

stošu novērtējumu.
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I DAĻA

V

MEHĀNISMU STRUKJŪRA
UN KLASIFIKĀCIJA

Ar mehānismu struktūru jāiepazīstas, lai gūtu iespēju

1) izprast mehānismu uzbūves likumus un mehānismu darbību;

2) spriest par mehānismu konstrukcijas tehnoloģiskumu un mehā-

nismu ekspluatācijas īpašībām;
3) izmantot radniecīgu mehānismu grupām līdzīgas analīzes un sin-

tēzes metodes;.
4) sistematizēt mehānismus un ar klasifikāciju palīdzību pārskatīt

mehānismu milzīgo daudzumu.

1. NODAĻA

STRUKTŪRAS TEORIJAS PAMATJĒDZIENI

1-1. Mehānisma sastāvdaļas

Mehānisma sastāvdaļas sauc par mehānisma elementiem.
Lai mehānisms varētu izdarīt vajadzīgās kustības un pārnest ne-

pieciešamos spēkus, vismaz dažiem tā elementiem jābūt pietiekami
izturīgiem, t. i., tiem jābūt cietiem ķermeņiem. Galvenos mehānismā

ietilpstošos cietos ķermeņus, kas savā starpā savienoti ar kustīgiem

savienojumiem, sauc par mehānisma locekļiem.

Locekļi ir galvenie mehānisma elementi, jo bez tiem mehānisms

nav iespējams.
Nav nepieciešams, lai loceklis būtu vienlaidus ciets ķermenis.

Parasti loceklis sastāv no vairākiem cieši savienotiem mašīnu ele-
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mentiem jeb detaļām. Vi-

sas locekļa detaļas kustas

kopā kā viens ciets ķer-
menis.

Kustīgie savienojumi
ierobežo locekļu savstar-

pējās kustības, pieļaujot
tikai mehānisma funkcio-
nēšanai nepieciešamās kus-

tības. Tāpēc caur kustī-

giem savienojumiem iespē-
jams pārnest spēkus no

viena locekļa uz otru.

1-1. zīm.

Gadās, ka dotā kustīgā savienojuma locekļi tieši nesaskaras. Ķer-
meņus, kas atrodas starp kustīgā savienojuma locekļiem un pārnes
spēkus no viena locekļa uz otru, sauc par starpelementiem (lodītes,
rullīši, siksna, trose, šķidrums, gāze, atspere).

Visbiežāk atsperes izmanto nevis spēku pārnešanai kustīgā sa-

vienojumā, bet gan kustīgā savienojuma slēgšanai, t. i., tāda spēka
radīšanai, kas nodrošina kustīgā savienojuma normālu darbību, pie-
spiežot savienojuma locekļus citu pie cita un turot starpelementus
saspiestā stāvoklī. Šādas atsperes, tāpat kā triecienu mīkstināšanai

ierīkotos buferus un berzes samazināšanai lietojamās ziežvielas, sauc

par papildelementiem.
Mehānisma locekli, kuru uzskata par mierā stāvošu, sauc par

statni.

1-1. piemērs. Kāda fizikāla lieluma mēraparāta mehānisms attē-

lots 1-1. zīmējumā. Fizikālā lieluma devējs (nav parādīts zīmējumā)

iedarbojas uz locekli /, pārvietodams to virzes turpatpakaļkustībā. Lo-

ceklis / ar statni 4 veido kustīgu savienojumu 14, ko sauc par slīd-

pāri. Loceklis / caur starpelementu-rullīti b iedarbojas uz locekli 2,

kuram ar statni ir kustīgs savienojums 24, ko sauc par šarnīru. Lo-

ceklis 2 caur starpelemeri'tu-lokano saiti a iedarbojas uz locekli 3,

grozīdams to ap šarnīra 34 nekustīgo asi.

Kustīgo savienojumu 23 un 12 slēgšanai ierīkota atspere c, kura

šajā gadījumā ir papildelements. Atsperes skriemelītis s un mērapa-

rāta rādītājs r ir detaļas, kas pieder loceklim 3. Locekļa 3 darba

virsmas izliekums aprēķināts tāds, lai mēraparāta skalas iedaļas iz-

nāktu vienādas, kaut gan devēja radītie locekļa / pārvietojumi nav

proporcionāli mērāmā fizikālā lieluma izmaiņām.

1-2. Kustīgie savienojumi

Ja vēlamies izprast mehānismu, ļoti uzmanīgi jāanalizē dotā me-

hānisma kustīgie savienojumi. No kustīgiem savienojumiem atkarīgas
visas mehānisma galvenās īpašības.

Vispirms aplūkosim kustīgos savienojumus, kuru locekļi tieši
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1-2. zīm.

saskaras. Šādus kustīgos savienojumus bez starpelementiem sauc par

kinemātiskiem pāriem. Virsmas līnijas un punktus, kuros

saskaras abi locekļi, sauc par kinemātiskā pāra elementiem. Runājot
par virsmām, līnijām un punktiem, pieņemts, ka locekļi ir absolūti

cieti un absolūti precīzi.
Kinemātiskos pārus, kuru elementi ir virsmas, sauc par zemākiem

kinemātiskiem pāriem. Ja abi locekļi saskaras pa līnijām vai pun-

ktos, tad runājam par augstākiem kinemātiskiem pāriem.
Mašīnbūvē ļoti nozīmīgi ir zemākie kinemātiskie pāri, jo tie ļauj

pārnest lielus spēkus, ir vieglāk izgatavojami un mazāk izdilst nekā

augstākie pāri.
Zināmas trīs līknes, kurām visos punktos ir vienādi liekuma un

vienādi vērpes rādiusi. Tās ir taisne, aploce un vienkāršā skrūves
līnija. Sīm līknēm piemīt sevišķa īpašība: līknes nogriezni iespējams
pārbīdīt pa pašu līkni. Tādēļ iespējams konstruēt zemākos kinemā-

tiskos pārus, izvēloties šim nolūkam virsmas, kas sastāv no minētām

trim līknēm atbilstošiem laukuma elementiem. Tādas virsmas ir

plakne, apaļš cilindrs, lode un skrūvvirsma.

Sastopami seši zemākie kinemātiskie pāri. Atbilstoši 1-2. zīmēju-
mam zemāko pāru nosaukumi šādi:

a — šarnīrs jeb griezes pāris (cilindriskais šarnīrs),
b — slīdpāris jeb virzes pāris,
c — skrūves pāris,
d

— cilindriskais pāris,
c — plakņu pāris un

f — lodes pāris (sfēriskais šarnīrs).
Augstāko kinemātisko pāru skaits ir neierobežots. Daži no tiem

attēloti 1-3. un 1-4. zīmējumā. Augstākie pāri sniedz milzīgu iespēju
dažādību divu locekļu relatīvo kustību veidošanā. levērojamo kon-

taktspriegumu dēļ augstāko pāru darbīgās virsmas rūpīgi jāapstrādā
un jānocietina.

Kinemātiskais pāris eksistē, ja tā elementi tiešām saskaras. Sa-

skaršanās nodrošināšanu sauc par kinemātiskā pāra slēgšanu.
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1-3. zīm.

Sastopami divi slēgšanas veidi — slēgšana ar spēku un ģeomet-
riska slēgšana. Ģeometriski slēgtu pāru elementi nevar atdalīties

viens no otra konstrukcijas īpatnību dēļ. Visi 1-2. zīmējumā dotie

pāri ir parādīti ģeometriski slēgtā izpildījumā. Tādi ir arī 1-3. zīmē-

jumā pāri a, b, c, bet pāris d jāslēdz ar smaguma, atsperes vai ar

citu spēku. '

Ģeometriski slēgtus pārus iedala patstāvīgi un nepatstāvīgi slēg-
tos pāros. Patstāvīgi slēgts pāris izveidots tā, ka paši pāra elementi

neļauj abu locekļu saskarei pārtrūkt. Nepatstāvīgi slēgta pāra ģeo-
metriskā slēgšanā piedalās arī citi kustīgie savienojumi. Nepatstā-
vīgi slēgta pāra piemērs ir sazobes pāris (1-4. zīm.ii).

Ja kinemātiskais pāris pieļauj vienādas abu locekļu punktu
relatīvās trajektorijas, tad to sauc par apgriežamu. Apgriežama kine-

mātiskā pāra elementus konstruktors var apmainīt starp locekļiem,
neizmainot ar to locekļu kustības. Apgriežami ir visi zemākie kinemā-

tiskie pāri. Turpretī par augstākiem pāriem to vispār nevar teikt.

Ja, piemēram, 1-4. zīmējumā cilindrs / bez slīdes veļas pa plakni 2,
tad cilindra punkta A trajektorija attiecībā pret plakni ir cikloīda,

bet plaknes punkta A trajektorija attiecībā pret cilindru ir evolvente.

Tātad viena un tā paša telpas punkta A trajektorijas kustībās 12

un 21 ir dažādas. Tāpēc aplūkotais frikcijas pāris nav apgriežams.
Sī paša iemesla dēļ nevar apmainīt divu kopā strādājošu zobratu

zobus.

Kinemātiskā pāra galvenā īpašība ir relatīvā kustība, ko pāris
pieļauj saviem locekļiem. Tā, piemēram, šarnīrs ļauj saviem locekļiem

1-4. zīm.
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1-5. zīm. 1-6. zīm.

tikai griezi
*

ap relatīvi nekustīgu asi. Tāpēc par šarnīriem saucami

arī abi 1-5. zīmējumā attēlotie pāri. Pēdējam no tiem bez saskares

virsmās ir saskare arī punktā.
Kustīgos savienojumus var iedalīt grupās pēc iespējamo

kustamību skaita. Par kustamibām sauc brīvības pakāpes, kā-

das ir vienam pāra loceklim attiecībā pret otru.

Ja ar vienu no kustīgā savienojuma locekļiem, piemēram, ar lo-

cekli 2, saistām Dekarta koordinātu sistēmu, tad kustīgā savieno-

juma 12 kustamību skaits ir locekļa 1 brīvības pakāpju skaits kus-

tībā 12. Katru no kustamībām var iedomāties kā virzi gar vienu

no koordinātu asīm vai griezi ap kādu no koordinātu asīm. Katrai

virzei jābūt neatkarīgai, t. i., izpildāmai atsevišķi bez citu kustību

rašanās. Ja loceklis / kustībā 12 būtu brīvs (1-6. zīm.), tad šāda

neparasta kustīgā savienojuma kustamību skaits /= 6. Šīs kustamī-

bas būtu trīs virzes un trīs griezes, kas katra attēlota ar attiecīgu
bultiņu. Ja f<6, tad kustīgais savienojums uzliek saviem locek-

ļiem s saites. Katram kustīgam savienojumam vienmēr

s+f=6. (1.1)

Kustīgā savienojuma uzlikto saišu skaitu pieņemts lietot kā sa-

vienojuma klases numuru.

Tātad eksistē piecas kustīgo savienojumu klases: V, IV, 111, II

un I, kurām atbilst savienojuma uzliktais saišu skaits s=5, 4, 3, 2, 1

un savienojuma kustamību skaits f=\, 2, 3, 4, 5.

Šarnīrs, slīdpāris un skrūves pāris ir vienīgie zemākie vienkus-

tamības pari, kas vienlaikus ir V klases kinemātiskie pāri. Pirmajā
acumirklī šķiet, ka skrūves pāris ir divkustamību, jo tas pieļauj
virzi un griezi. Tomēr starp virzes pārvietojumu z un pagrieziena
lenki q> pastāv sakarība

kur h
—

skrūves kāpe.

* Griezes kustības un virzes kustības vietā šajā grāmatā lietoti termini grieze

un virze.



Minētās divas kustamības ir neatkarīgas cilindriskā pāri, kurš

tiešām ir divkustamību, t. i., IV klases pāris. Plakņu un lodes pāri
ir trīskustamību, t. i., 111 klases pāri. Kinemātisko pāru kustamības

parādītas ar bultiņām 1-2. un 1-3. zīmējumos. Tādējādi 1-3. zīmējumā
augstākie pāri a un b ir četrkustamību, t. i., II klases pāri, c —

trīskustamību, t. i., 111 klases pāris, d— divkustamību, t. i., IV klases

pāris.
Sazobes pāris a 1-4. zīmējumā ir II klases, ja zobi saskaras pa

taisni, bet I klases, ja zobi ir muciņveida. Pareiza saskare pirmajā
gadījumā atkarīga no zobratu asu paralelitātes. Frikcijas pāris b

1-4. zīmējumā ir V klases augstākais pāris, jo pieļauj tikai velša-

nos, t. i., velšanās virziena virzi, kas saistīta ar griezi. Virzes pār-
vietojumu un pagrieziena leņķi saista vienādojums

x=r<ņ. (1.3)

Atzīmēsim ļoti svarīgu apstākli: kustīgā savienojuma uzlikto

saišu skaits (klases numurs) vienāds ar neatkarīgu spēku un mo-

mentu (spēkpāru) skaitu, ko savienojuma viens loceklis var pār-
nest uz otru locekli. Katra ar saiti likvidētā virzes kustamība ļauj
attiecīgās ass virzienā pārnest vienu spēku, bet katra likvidētā grie-
zes kustamība —

vienu momentu ap attiecīgo asi. Tātad katra saite

ļauj pārnest caur kustīgo savienojumu vienu spēku vai momentu.

Tā, piemēram, šarnīrs ļauj pārnest trīs spēkus un divus momentus,

slīdpāris — trīs momentus un divus spēkus, lodes pāris trīs spē-
kus utt.

Vienosimies, ka starp diviem locekļiem var būt tikai viens kus-

tīgs savienojums. Tas nozīmē, ka iespējami sazaroti savienojumi.
Divzaru šarnīra piemēri: vārpsta divos gultņos, durvju viras.

Parasti kustīgie savienojumi ir vienkārši, t. i:, tie savieno tikai

divus locekļus. Tomēr iespējami ari vairākkārtīgi savienojumi. To

piemērs ir 1-7. zīmējumā parādītais divkāršais šarnīrs, kas savieno

trīs locekļus. Šādam šarnīram parasti ir starpelements — bulta b.

Kustīgie savienojumi ar cietiem starpelementiem ir ļoti izplatīti.
Daži piemēri parādīti 1-8. zīmējumā: a — radiālais lodīšu gultnis
(V kl.); b — savienojums ar rullīti, kas ierīkots berzes samazinā-

šanai augstākā pārī (II kl., ja saskare pa taisni, I kl., ja saskare

punktā); c — savienojums, kuram ir tādas pašas kustamības kā aug-
stākam pārim b 1-3. zīmējumā (lodes veida starpelementa s

1-8. zīm.1-7. zīm.
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1-9. zīm. 1-10. zīm.

papildu kustamību neievērojam). Pēdējais piemērs rāda, ka ar cietu

starpelementu palīdzību dažus augstākos pārus var pārveidot par

kustīgiem savienojumiem ar saskari virsmās, tādējādi samazinot dil-

šanu. Analoģiski piemēri ir savienojumi b un c 1-9. zīmējumā. Ja

ar lodītēm grib samazināt samērā lielo berzi skrūves pārī, tad 1-9. zī-

mējumā parādītā savienojuma d lodītēm jāierīko kanāls, pa kuru tas

var noplūst no vītnēm un atgriezties vītnēs. 1-9. zīmējumā savieno-

jumi a un d ir V klases, bet b un c — I klases.

Kustīgie savienojumi ar elastīgiem starpelementiem piemēru
veidā parādīti 1-10. un 1-11. zīmējumā. Savienojumam a 1-10. zīmē-

jumā ir tādas pašas kustamības kā augstākam pārim b 1-3. zīmē-

jumā. Tomēr iepriekš saspriegtās atsperes ļauj aksiālā virzienā

pārnest vēlamā lieluma spēkus. Ja spēki pārāk lieli, atsperes defor-

mēdamās aizsargā mehānismu no pārslodzēm. Tātad līdz noteiktai

robežai šāds savienojums darbojas kā lodes pāris. Savienojums b

ir joti izplatītais šarnīrs ar gumijas buksēm.

1-11. zīmējumā locekļi / un 2 savienoti ar elastīgu tērauda

lentu s. Sāds savienojums pārnes spēkus gar un 2 asīm un mo-

mentu ap y asi. Tā kustamības ir virze gar y asi un griezes ap x

un z asīm. Tātad spēku un kinemātiskā interpretācija sniedz vienu

un to pašu rezultātu: dotais savienojums ir 111 klases kustīgs savie-

nojums.
Kustīgie savienojumi ar lokaniem starpelementiem kopš seniem

laikiem sastopami mašīnās, celšanas ierīcēs, aparātos. Mēraparātā
1-1. zīmējumā kustīgais savienojums 23 ir I klases, jo starpelements

a ir tieva trosīte, kas saviem locekļiem spējīga
uzlikt tikai vienu saiti. Šī saite izpaužas no-

teiktā sakarībā starp locekļu 2 un 3 pagrieziena
leņķiem.

Līdzīgu vienu saiti uzliek siksna s skrieme-

ļiem (1-12. zīm.). Ja siksna tieva, gara un elas-

tīga, tad šo saiti var uzskatīt par vienīgo. Ja

siksna īsa, plata un neelastīga vai siksnas vietā

tērauda lenta, tad lokanais starpelements s uz-

liks vēl 2 saites, nosakot diezgan precīzu skrie-

meļu / un 2 asu atstatumu un leņķi starp asīm

(paralelitāti). levērosim, ka šīs saites atkārto-

jas, jo tās jau uzliktas ar šarnīriem 13 un 23.1-11. zīm.



25

1-12. zīm.

Kustīgie savienojumi ar šķidru starpelementu sastopami retāk,

jo ne katrreiz šķidrumam mehānismos ir starpelementa nozīme.

1-12. zīmējumā parādītajā hidromehānismā e|ļa jauj pārnest spēku

starp virzuļiem un diezgan precīzi nosaka to relatīvo kustību. Tātad

I klases kustīgais savienojums 12 šeit realizēts ar starpelementa —

eļļas palīdzību.
Kustīgie savienojumi ar lokaniem vai šķidriem starpelementiem

ir nekompaktl, t. i., savienotie locekļi atrodas samērā tālu viens no

otra.

Kustīgos savienojumus, kuri saviem locekļiem uzliek vismaz vienu

saiti, sauc par kinemātiskiem savienojumiem. Tādi ir visi iepriekš
aplūkotie kustīgie savienojumi.

Sajā pārskatā iepazināmies ar piecu klašu dažādu tipu kustīgiem

savienojumiem. Noslēgumā var rasties jautājums: vai iespējami ari

sestās un nulltās klases savienojumi. Jā, iespējami; to piemēri pa-

rādīti 1-13. zīmējumā.
VI klases savienojums Ir statiski noteicams nekustīgs savieno-

jums. Ja 1-13. zīmējumā ķermeņi / un 2 saskaras trīs punktos xy

plaknē, divos punktos yz plaknē un vienā punktā xz plaknē, tad,
berzi ignorējot, visas sešas reakcijas (starp ķermeņiem darbīgos
spēkus) var aprēķināt ar ķermeņa / līdzsvara vienādojumiem.

Ja saskarpunktu xz plaknē likvidēsim, iegūsim y ass virziena
augstāku slīdpāri. Ja likvidēsim saskarpunktus xz un yz plaknēs,
paris 12 būs augstāks plakņu pāris. Redzams, ka punktveida saska-

res bezberzes pāra klase Ir vienāda ar saskarpunktu skaitu. Pāri 12

var uzlūkot par sazarotu pāri, kura katrs zars ir I klases pāris.

1-13. zīm.
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Nulltās klases kustīgu savienojumu sauc par dinamisku savieno-

jumu. Tas jauj pārnest ierobežota lieluma un virziena spēkus, neiero-

bežojot pārvietojumus. Ja, piemēram, divus brīvus ķermeņus savieno

ar atsperi, iegūst dinamisku savienojumu.

1-3. Kinemātiskās ķēdes

Par kinemātisko ķēdi sauc ar kustīgiem savienojumiem savienotu

locekļu sakopojumu.
Viena locekļa kustīgo savienojumu skaitu apzīmējam ar a. Lo- ļ

cekļus, kuriem a=l, sauc par puspavadām (brīvi rotējošs skriemelis,

velosipēda pedālis), bet locekļus, kuriem a=2, — par pavadām.
Locekļus, kuriem a>2, sauc par bāzes locekļiem. Kinemātisko ķēžu
attēlos puspavadas un pavadas zīmē kā taisnes nogriežņus, bet bā-

zes locekļus — kā trīsstūrus, četrstūrus utt. (1-14. zīm.).

Ja, pētot kinemātiskās ķēdes, interesējas par to vispārīgajām īpa-
šībām, tad šādos pētījumos lieto kinemātisko ķēžu struktūras shēmas,
kurās visus kustīgos savienojumus attēlo ar aplīšiem. Vairākkārtīgos
savienojumus parasti attēlo kā vienkāršus, piemēram, dubultšarnīru

kā divus vienkāršus šarnīrus.

Ķēdes, kas sastāv tikai no pavadām un puspavadām, sauc par
vienkāršām ķēdēm. Tās var būt atklātas un slēgtas (1-15. zīm.).

Ķēdes, kas satur bāzes locekļus, sauc par sarežģītām ķēdēm. Tās

var būt a — atklātas, b — pusatklātas, c — pusslēgtas un d — i
slēgtas (1-16. zīm.).

Visām minētajām kinemātiskajām ķēdēm (bez pārrāvumiem un

ārējiem savienojumiem) derīga galvenā ģeometriskā sakarība

p=n+k-\, (1.4)

kur p
— kustīgo savienojumu skaits (katrs vairākkārtīgs savieno-

jums jāskaita tik reižu, cikkārtīgs tas ir);
n — locekļu skaits;
k — slēgto kontūru skaits.

Tiešām, kā redzams 1-15. zīmējumā, vienkāršām ķēdēm formula

(1.4) derīga, jo vienkāršai atklātai ķēdei p=n— 1, bet slēgtai ķēdei
p=n. Sarežģītas ķēdes no vienkāršām var iegūt, pievienojot jaunus
locek|us un ierīkojot jaunus savienojumus. Neviena no minētajām ;

1-14. zīm.
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operācijām neizjauc sakarību (1.4), jo, palieli
not p par vienību, pirmajā gadījumā pieaug n

bet otrajā — k, arī par vienību.

Pēc Baranova priekšlikuma [9] kinemā-

tiskās ķēdes klasi pieņem vienādu ar tās

slēgto kontūru skaitu k.

Bāzes locekļus sauc par trijstūriem, četr-

stūriem utt., t. i., par a-stūriem. Kinemā-

tiskām ķēdēm, acīm redzot, derīgas šādas

formulas:

1-15. zīm.

ni+n2+n3+.. . +n „ =/t, (1.5)
"max

ni+2n 2 +3n3
+...+a

mitnn =2p, (1.6)
"mai

kur /ii — puspavadu skaits, n
2

— pavadu skaits, n3
— trijstūru skaits

utt. Formula (1.6) izteic ķēdes locek|u kustīgo savienojumu elementu

(savienojuma pušu) skaitu. levietojot formulā (1.4) lielumus p un n

no formulām (1.6) un (1.5), iegūst bāzes locekļu vienādojumu

n3+2rt4 +...+(amax-2)n „ =2(fc-1) +«,, (1.7)
umax

kur slēgtām ķēdēm rti=0 un am ax<A;+l, pusslēgtām ķēdēm nt=o un

am ax<2£, pusatklātām ķēdēm «i=0 un amaxs£2fc-l, bet atklātām

ķēdēm 6= 0 un amax^fti-

Var pierādīt, ka nepārstūrainu bāzes locekļu skaits neatklātās ki-

nemātiskās ķēdēs vienmēr ir pārskaitlis [73]. Šādās ķēdēs, vienreiz ap-

staigājot visus kontūrus un ķēdes perifēriju, katru savienojumu satie-

kam divas reizes. Tāpēc

Yi+Y2+-..+Y*+Y*+i =2P. (1-8)

kur y — attiecīgo kontūru un perifērijas malu skaits.

1-16. zīm.

1-17. zīm.



Kinemātisko ķēžu vispārīgo īpašību ana-

līzē pielieto topoloģiju. Topoloģija pētī objektu

īpašības, kas saglabājas topoloģiskos pārvei-

dojumos. Seit katram dotā objekta punktam
atbilst viens noteikts pārveidotāobjekta punkts —

un otrādi; bez tam pārveidojumsir nepārtraukts.
1-17. zīmējumā parādīti kādas kinemātiskas ķē-
des topoloģiskie pārveidojumi, kuros katrā kāds

no kontūriem kļuvis par perifēriju. Pārveido-

jumus iegūst, doto ķēdi deformējot (var iedo-

māties, ka locekļi izveidoti no mīkstas gurni-
1-18. zīm.

jas), bet nepārraujot. Katrs bāzes loceklis visur

apzīmēts ar vienu un to pašu svītrojumu.
Kinemātiskā ķēde ir trīsdimensiju objekts. Tomēr tās struktūras

shēmu vienmēr var zīmēt plakanu. Tiešām — katru savienojumu var

uzskatīt par punktu; ar topoloģisku pārveidojumu visu bāzes locekļu,
kuriem a>3, savienojumus pārnes plaknēs, kas šķeļ šos locekļus un

saglabā tikai šo šķēlumu punktus, bet pārējos atmet. Tā iegūst telpisku

ķēdi ar plakaniem bāzes locekļiem. Beidzot, ar topoloģisku pārveido-
jumu visus locekļus pārnes vienā plaknē un iegūst plakanu struktūras

shēmu.

Ja struktūras shēmā locekļi nekrustojas vai krustošanos var no-

vērst ar topoloģisku pārveidojumu, tad atbilstošo kinemātisko ķēdi

sauc par vienslāņa, pretējā gadījumā — par vairākslāņu. Var pierā-

dīt [75], ka starp pirmo triju klašu ķēdēm vairākslāņu ķēžu nav, bet

starp ceturtās klases ķēdēm ir viena vairākslāņu ķēde (1-18. zīm. b).

Ķēde a minētajā zīmējumā ir vienslāņa, jo to var veidot tā, ka nav

locekļu krustošanās.

Kinemātiskās ķēdes slēgto kontūru skaits k visērtāk noteicams ķē-
des struktūras shēmā, iedomājoties, ka katra kontūra laukums aiz-

ņemts ar plēvi, kas uzvilkta uz kontūra malām. Malas, kuru locekļiem

plēves vismaz vienā pusē nav, veido perifēriju. Perifērija arī ir slēgts
kontūrs, bet uz to nebalstās vienlaidu plēve. Katrai slēgtai vai pus-

slēgtai /e-tās klases ķēdei ir k slēgti kontūri un viena perifērija. Ja

rodas grūtības, ķēdes klasi vienmēr var noteikt pēc formulas (1.4).

Tehnikā visvairāk izmanto mehānismus ar slēgtām kinemātiskām

ķēdēm. So ķēžu pirmo triju klašu iespējamās formas parādītas 1-19. zī-

mējumā. Par formu sauc vienkāršotu ķēdes attēlu, kurā parādīti tikai

bāzes locekļi un iespējamās pavadu ķēdītes, atsevišķas pavadas nav

uzrādītas. Bāzes locekļi zīmēti apļu veidā. Redzams, ka pirmajās

1-19. zīm.
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divās klasēs katrā ir tikai viena forma, bet trešajā klasē četras. Aug-
stākās klasēs formu skaits strauji aug, piemēram, slēgtām ceturtās

klases ķēdēm ir 17 formas.

1-4. Mehānisma kinemātiskā un struktūras shēma

Mehānisms un kinemātiskā ķēde ir tuvi jēdzieni. Par mehānismu

sauc tādu kinemātisku ķēdi, kas paredzēta vajadzīgo kustību un ne-

pieciešamās spēku pārnešanas sasniegšanai un kam uzrādīta statne,

ja tāda ir. Tātad ne katru kinemātisku ķēdi sauc par mehānismu.

Mehānismu var attēlot tehniskā rasējumā, puskonstruktīvā shēmā,

kinemātiskā shēmā un struktūras shēmā.

Kinemātiskās shēmas sastādīšanas princips ir šāds: kinemātiskā

shēmā jāattēlo tikai tas, kam ir nozīme mehānisma kustības izpē-
tīšanā. Konkrēta mehānisma kinemātiskā shēmā jāparāda visi kustī-

bas noteikšanai vajadzīgie izmēri un tā jāzīmē mērogā. Vēlams at-

zīmēt arī kustīgo savienojumu klases (ja mehānisma struktūras

shēma nav dota).
Kinemātiskā shēmā locekļus attēlo vienkāršoti (1-14. zīm.) un

kustīgiem savienojumiem lieto nosacītus apzīmējumus. Daži no tiem

parādīti 1-20. zīmējumā: a — šarnīrs, b
— slīdpāris, c — dubult-

šarnīrs, d — lodes pāris, c un f — šarnīrs, kura viens loceklis ir

statne. Statni pieņemts parādīt ar nelielu bārkstveida svītrojumu.
Kinemātiskā shēma ir mehānisma aprēķina pamats, bet struktū-

ras analīzē un aprēķinu metodes izvēlē noderīga ir mehānisma struk-

tūras shēma, kurā simboliski parāda locekļus un kustīgos savie-

nojumus. Struktūras shēmā jāatzīmē kustīgo savienojumu klases un

vēlams parādīt arī vedošās ķēdes. Vairākkārtīgos šarnīrus nevajag
sadalīt vienkāršos šarnīros.

Par vedošām ķēdēm sauc kinemātiskās ķēdes, kuru locekļu rela-

tīvā kustība pieņemta par dotu. Visparastākais vedošās ķēdes gadī-
jums ir vedošais locekļpāris. Mehānisma vedošo ķēžu skaitu N sauk-

sim par mehānisma šķiru.
Struktūras shēmās vedošo ķēžu pavadas un vedošos kustīgos

savienojumus attēlosim ar dubultlīnijām; vedošo ķēžu bāzes locekļus
neiesvitrosim, bet iepunktesim.

1-21. zīmējumā attēlota kompresora pus-

konstruktīvā, kinemātiskā un struktūras shē-

ma. Aplūkojamo mehānismu sauc par kloķa-
slīdņa mehānismu. Tas sastopams iekšdedzes

dzinējos, tvaika mašīnās, sūkņos, štancēšanas

presēs (bet ne ar apaļu slīdni) un daudzās

citas mašīnās. Locekli / (kloķvārpstu) me-

hānismu teorijā sauc par kloķi, locekli 2
—

par klani, locekli 3 — par slīdni. Vispār par

kloķi sauc locekli, kas var rotēt, izdarot pil-
nus apgriezienus ap savu asi, bet par klani

—

locekli, kas atrodas sarežģītā komplānā vai 1-20. zīm.
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1-21. zīm.

telpiskā kustībā. Struktūras shēmā par vedošo uzrādīta ķēde 14. To

bieži dara pat tad, ja dzenošais loceklis ir 3, kā tas ir dzinējos, jo
rotāciju matemātiski vieglāk uzdot nekā virzes turpatpakaļkustību. Ja

vedošā vai dzenošā ķēde satur statni, tad saskaņā ar tradīciju runā

par vedošo vai dzenošo locekli, nevis par vedošo vai dzenošo ķēdi.

Par dzenošiem locekļiem sauc locekļus, uz kuriem darba ķerme-
nis (2-7. §) iedarbojas ar dzinējspēku. Tādējādi vedošais loceklis

un dzenošais loceklis ne vienmēr ir viens un tas pats.

1-22. zīmējumā attēlota siksnas pārvada kinemātiskā un struk-

tūras shēma. Pārvada puskonstruktīvā shēma dota 1-12. zīmējumā.
Pieņemts, ka siksna ir šaura un elastīga, tāpēc kustīgam savienoju-
mam 12 piešķirta I klase. Vedošā ķēde ir 13.

Abi iepriekš aplūkotie mehānismi ir pirmās šķiras, jo katram ir

tikai viena vedošā ķēde. Otrās šķiras mehānisma kinemātiskā un

struktūras shēma parādīta 1-23. zīmējumā. Tāds mehānisms sasto-

pams ekskavatoros, iekrāvējos un citās mašīnās. Te ir divas vedošās

1-22. zīm.
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1-23. zīm.

ķēdes — hidrocilindri, kas vienlaikus ir dzenošās ķēdes. No struk-
tūras shēmas redzams, ka šajā mehānismā pielietota otrās klases

pusslēgta kinemātiskā ķēde.

2. NODAĻA

SAITES UN MEHĀNISMA KUSTAMĪBA

2-1. Kinemātisko saišu īpašības

1. nodaļā atzīmējām, ka mehānisma īpašības atkarīgas no kus-

tīgo savienojumu tipa. Redzējām, ka gandrīz visi kustīgie savieno-

jumi uzliek saviem locekļiem vienu, divas, trīs, četras vai piecas
saites. Katra uzliktā saite likvidē vienu no sešām neatkarīgām rela-
tīvām kustībām, kādas būtu iespējamas, ja savienojuma nebūtu, un

ļauj pārnest vienu patvaļīga lieluma (nepārsniedzot izturības ro-

bežu) spēku vai momentu no viena locekļa uz otru. Tādus kustīgus
savienojumus nosaucām par kinemātiskiem savienojumiem.

Tagad aplūkosim kinemātisko savienojumu uzlikto saišu īpa-
šības.

Mehānismos visizplatītākās ir ģeometriskās saites; tās ierobežo

locekļu relatīvos pārvietojumus. Šādas

saites uzliek visi parastie kinemātiskie pāri
un kustīgie savienojumi ar cietiem starp-
elementiem. Tomēr te iespējams izņēmuma
gadījums, kas iziet no ģeometrisko saišu

robežām. Aplūkosim to.

2-1. zīmējumā attēlotais lodes-plaknes
augstākais kinemātiskais pāris uzliek sa-

viem locekļiem tikai vienu ģeometrisku
saiti, kuras vienādojums ir

zc -r =0. 2-1. zīm.
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Tas nozīmē, ka relatīvais pārvietojums
2 ass virzienā ir likvidēts un iespē-

jams pārnest vienu spēku gar z asi.

Tātad, aplūkojamais pāris ir I klases

jeb pieckustamību pāris, t. i., šim pārim
saišu skaits s=l, bet kustamību skaits

/=5.

Lodes 1 stāvokļa fiksēšanai attiecība

pret plakni 2 ir nepieciešamas piecas

vispārinātās koordinātes: x
c, yc un trīsi

Eilera leņķi. Tādējādi vispārināto koor-

dinātu skaits iznāk vienāds ar kinemā-
tiskā pāra kustamību.

Berzes dēļ iespējama nelielu spēku
pārnešana x un y asu virzienos. Tur-ļ

2-2. zīm.

pretī, ja berze tik liela, ka slīde nav iespējama (frikcijas virsmas),
tad pārnesamie spēki x un y asu virzienos var mainīties plašās ro-

bežās un relatīvā slīde šajos virzienos nav iespējama.
Tas nozīmē, ka parādījušās divas jaunas saites. Šo saišu vienā-

dojumi

(dxr +yc= 0, G)
y
r-xc= 0

satur koordinātu atvasinājumus, bet nav integrējami. Šādas saites■
Hercs 1894. gadā nosauca par neholonomām saitēm. Tagad s= 3,

/= 3, bet lodes stāvokļa noteikšanai attiecībā pret plakni vajadzīgas;
tās pašas iepriekš minētās piecas koordinātes. Tātad neholonomo
saišu gadījumā kinemātiskā pāra kustamība ir mazāka par vispāri-
nāto koordinātu skaitu. Vispār

f=n
q-s

ae, (2.1)

kur n
q — vispārināto koordinātu skaits,

s
ne

— neholonomo saišu skaits.

2-2. zīmējumā parādīts cilindrisko berzes ratu jeb frikcijas pār-
vads, kas sastāv no četriem locekļiem un papildelementa a. Noskaid-

rosim, kādas saites saviem locekļiem uzliek augstākais kinemātiskais

pāris 12, kas veidojas berzes ratu saskarvietā.

Abi cilindriskie rati saskaras pa kopējo veiduli, kas sakrīt ar x

asi. Pāris likvidē relatīvo pārvietojumu gar y asi un griezi ap z asi,
tādējādi uzlikdams divas ģeometriskas saites. Ja berze tik liela, ka

relatīvās slīdes starpratiem nav, tad tiek uzlikta vēl trešā saite, kas

raksturojas ar kinemātisku sakarību

yp=ft)iri=v) 2r2 jeb <piri =q>2r2.

Integrējot un pieņemot, ka sākumā <pi
=0 un (jp2=0, iegūstam

T\
q>2

=

—-tp,.
r2
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legūtais saites vienādojums saista ratu leņķiskos pārvietojumus.

Tāpēc trešā saite it kā būtu ari ģeometriska. Tomēr faktiski slīde

frikcijas pārvadā notiek, un trešās saites vienādojums izskatās šāds:

<P2= -T-tpiO-E).
' 2

kur l — slīdes koeficients, kas atkarīgs no slodzes un frikcijas vir-

smu īpašībām. Praksē var pieņemt, ka

• o<£«So,o3.

Šādu saiti, kas tikai aptuveni ir ģeometriska un kas ir ari sik-

snas pārvadā (1-22. zīm.), sauksim par pseidokinemātisku saiti. Psei-

dokinemātiskas saites raksturīgas kinemātiskiem savienojumiem ar

deformējamiem starpelementiem.
Ģeometriskās, neholonomās un pseidokinemātiskās saites sauc par

kinemātiskām saitēm, jo, kā redzējām, tās uzliek ierobežojumus ātru-

miem. Tiesa, ģeometrisko saišu vienādojumos ir tikai pārvietojumi,
tomēr, tos diferencējot, varam iegūt sakarības starp ātrumiem. Tā-

dējādi katra ģeometriska saite ir kinemātiska, nevis otrādi, jo neho-

lonomo saišu vienādojumi ir neintegrējami.
Tagad varam teikt, ka kinemātiskie savienojumi uzliek saviem

locekļiem kinemātiskas saites.

Parasti kinemātiskās saites sauc vienkārši par saitēm. Ari mēs

visumā ievērosim šo tradīciju.
Saites mehānismos parasti ir pastāvīgas. Tomēr iespējamas ari

mainīgas saites. Mehānismus ar mainīgām saitēm sauc par mainī-

gas struktūras mehānismiem. Parādīsim divus šādu mehānismu pie-
mērus: vienu, kur saišu maiņu nosaka paša mehānisma konstrukcija,
otru, kur saites maina cilvēks vai automātiska ierīce (regulators).

2-3. zīmējumā redzamā sprūdmehānisma vedošais loceklis / at-

rodas svārstīgā rotācijā un piedzen sprūdratu 3 vienvirziena rotā-

cija ar pārtraukumiem, realizējot sakarību

(P3 =Š<Pl.

kur ar lielu varbūtību koeficients |=1, ja <pi>o, bet g=0, ja <pi<o.
Pirmajā gadījumā locekļi 1,2 un 3 kustas kā viens vesels (struktūras

2-3. zīm.
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shēma a), bet otrajā gadījumā locekļi 3

un 4 pievienojas statnei (struktūras shē-

ma b). Sprūdmehānismam piemīt kustības

taisngrieža īpašība.
2-4. zīmējumā attēlots tvaika mašīnas

ieplūdes vārsta darbināšanas mehānisms.

Vārstu 4 piedzen loceklis /, rotēdams ap

nekustīgu asi 15. Vārsta kustība atkarīga

no locekļu saskaršanās augstākā pārī 36.

Ja saskares nav, tad vārsts netiek pacelts,
jo locekļi /, 2 un 3 var brīvi kustēties, ne-

2-4. zīm.

paceļot vārstu. Saskari pāri 36 un līdz

ar to vārsta pacelšanas augstumu un ilgumu regulē cilvēks vai re-

gulators, pagriežot locekli 8 vienā vai otrā virzienā.

Beidzot atzīmēsim, ka mehānisma īpašības atkarīgas ne tikai no

katras mehānismam uzliktās saites īpašībām, bet ļoti ievērojami arī

no saišu skaita un kopdarbības. Šo praksei un teorijai sevišķi sva-

rīgo jautājumu aplūkosim nākošajā paragrāfā.

2-2. Atkārtotās saites

Mehānismos, kur ar kustīgiem savienojumiem uzlikts ievērojams
kinemātisko saišu skaits, iespējams, ka dažas saites atkārto ierobe-

žojumus, ko uzlikušas jau citas saites. Pirmās tad sauc par atkārto-

tām saitēm.

Protams, atkārtotās saites nelikvidē locekļu brīvības pakāpes, jo
to izdarījušas jau citas saites. Šī iemesla dēļ atkārtotās saites sauc

par pasīvām jeb liekām saitēm. Šos nosaukumus nelietosim, jo vēla-

mies ievērot locekļu deformējamības un neprecizitātes radītās parā-
dības, kurās atkārtotās saites nav pasīvas, bet dažreiz ari nav me-

hānismā liekas. ledomājamu mehānismu ar absolūti precīziem un

absolūti cietiem locekļiem sauksim par idealizētu mehānismu.

Atkārtotāmsaitēm piemīt šādas īpašības:

1) atkārtoto saišu likvidēšana neietekmē idealizēta mehānisma

kinemātiku,
2) katra atkārtota saite palielina mehānisma statisko nenoteica-

mību.

Tādējādi mehānismos ar atkārtotām saitēm reakcijas kļūst atka-

rīgas no deformācijām un nepieciešams precīzi ieturēt vismaz dažus
izmērus. Šiem apstākļiem ļoti liela nozīme mašīnu projektēšanā un

ekspluatācijā.
Izšķir trīs atkārtoto saišu tipus. Aplūkosim tos katru atsevišķi.

A. Atkārtotās saites kinemātisko savienojumu saskarvirsmās

Pieņemam, ka kinemātiskā pārī uz taisnes nogriežņa saskaras

cilindrs ar plakni. Šis pāris saviem locekļiem uzliek divas kinemā-

tiskās saites un ļauj pārnest vienu spēku un vienu momentu starp
locekļiem. Taču šīs funkcijas realizēšanai idealizētā mehānismā pie-
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tiek ar abu locekļu saskari tikai divos minētā taisnes nogriežņa
punktos.

Līdzīgi rīkojoties, ikvienā kinemātiskā pāri saskari virsmās var

aizvietot ar saskari punktos, kuru skaits vienāds ar pāra klasi. Sis

jautājums skarts 1-2. paragrāfa beigās un 1-13. zīmējumā, kur no-

skaidrots, ka šādi punktveida saskares pāri ir statiski noteicami. Tas

pats attiecas uz cietu starpelementu saskari kinemātiskos savienoju-
mos. Tātad saskare visos pārējos punktos rada atkārtotas saites

neierobežotā daudzumā. Rezultātā virsmu reakcijas kļūst statiski
nenoteicamas un to aprēķinam jālieto hipotēzes par spriegumu sa-

dalījumu kontaktvirsmās.

Šīs pirmā tipa atkārtotās saites ir vēlamas, jo tās samazina kon-

taktspiedienus, palielina uz kustīgiem savienojumiem pieļaujamo
slodzi un samazina dilšanu. Sīs saites var radīt ar rokas piestrādi
(piešāberēšanu) vai uz metālapstrādes mašīnām. So saišu skaitu
palielina, piestrādinot viegli slogotu mehānismu bagātīgas eļļošanas
apstākļos.

B. Atkārtotās saites sazarotos kustīgos savienojumos

1-2. paragrāfā vienojāmies, ka starp diviem locekļiem iespējams
tikai viens kustīgs savienojums. Praksē bieži tas ir sazarots savie-

nojums, kas sastāv no atsevišķiem daļsavienojumiem, ko saucam par

zariem. Galvenais sazarota savienojuma konstrukcijas kvalitātes rā-

dītājs ir atkārtoto saišu skaits o. Jo a dotajā savienojumā lielāks,
jo precīzāk tas jāizgatavo, jo jutīgāks ir savienojums pret deformā-

cijām un iesprūšanu, jo grūtāk montējams un demontējams. Atkār-

toto saišu kaitīgā ietekme samazinās, ja locekļu elastības moduļi
stipri atšķirīgi.

Šīs otrā tipa atkārtotās saites sazarotos savienojumos rodas sa-

karā ar slēgto kontūru veidošanos savienojuma iekšienē. 5o kontūru

skaits par vienu mazāks nekā savienojuma zaru skaits. 2-5. zīmē-

jumā parādīta virkne divzaru savienojumu, kuru struktūras shēmā i

ir viens kontūrs — divstūris. Katrai konstrukcijai pierakstīts tajā
esošais atkārtoto saišu skaits a, kuru var aprēķināt pēc formulas

s=Ssi-s, (2.2)

kur Ssi — ar daļsavienojumiem faktiski uzliktais saišu skaits;
s=6— f saskaņā ar formulu (1.1) ir minimālais saišu skaits, kas

nepieciešams, lai sazarotā savienojuma kustamība būtu /.
2-5. zīmējumā redzama divzaru šarnīra evolūcija, kuras rezultātā

rodas optimāla konstrukcija h vārpstas atbalstīšanai divos gultņos.
Savienojot paralēli divus cilindriskos pārus, iegūst slīdpāri j, kuram

diemžēl ir trīs atkārtotas saites. Lai tās likvidētu, var vienam no

divzaru slīdpāra locekļiem trīs saites noņemt, piemēram, abu tā

pušu nekustīgā savienojuma vietā (kuru var pieņemt par statiski

noteicamu, t. i., ar sešām saitēm) ierīkojot lodes pāri. Sādā nolūkā
ierīkotus kustīgus savienojumus sauc par atslodzes savienojumiem.
Tā iegūst labu konstrukciju m, kurā ir starpķermenis s. Štanču būvē



36

2-5. zīm.

ir noderīgs šīs konstrukcijas praktiskais variants k. Svarīgi ievērot,
ka lodes pāra centrs nedrīkst atrasties vienā plaknē ar cilindrisko

pāru asīm. Sī noteikuma pamatojums kļūs saprotams, kad iepazīsi-
mies ar universālo struktūras formulu lietošanu atkārtoto saišu skaita

noteikšanā. Struktūras formulas pielietojamas sazarotiem savieno-

jumiem, pieņemot tos par divlocekļu mehānismiem. 2-5. zīmējumā
pirmās klases kinemātiskais pāris n saviem locekļiem uzliek divpu-

sīgu kinemātisku saiti, bet tas, kā rāda formula (2.2), nav iespējams
bez vienas atkārtotas saites parādīšanās. Tiešām, vienlaicīga saskare

abos punktos prasa augstu izgatavošanas precizitāti un rada sta-

tisko nenoteicamību.

Abu daļsavienojumu uzlikto saišu vienādojumi (ja tos neraksta

ar nevienādības zīmēm) ir zc
—r=o, kur r — lodes rādiuss. Tātad

otrā tipa atkārtotās saites apraksta identiski vienādojumi.

C. Atkārtotas saites slēgtās kinemātiskās ķēdēs

Ja runā par atkārtotām saitēm, tad parasti domā šīs
— trešā

tipa atkārtotās saites. Tas tādēļ, ka tieši no šīm atkārtotām saitēm

visvairāk atkarīgas mehānisma ekspluatācijas īpašības un tehnolo-

ģiskums.
Trešā tipa atkārtotās saites veidojas kinemātisko ķēžu slēgtos

kontūros, kad kustīgiem savienojumiem ir sevišķs novietojums vai

locekļiem — sevišķi izmēri. Tās radniecīgas otrā tipa atkārtotām

saitēm, bet grūtāk konstatējamas. 5o saišu parādīšanās padara saišu

vienādojumus savstarpēji atkarīgus [81].

Trejsā tipa atkārtoto saišu skaita noteikšanas galvenais līdzeklis

ir universālās struktūras formulas, kuras aplūkosim nākamajā pa-

ragrāfā. Pagaidām atzīmēsim, ka mehānismiem bez atkārtotām sai-

tēm jāizpilda šāds noteikums: ja kādu mehānisma locekli pāršķeļ,
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tad vienai pāršķeltā locekļa pusei

pret otru ir visas sešas brīvības pa-

kāpes (šķelšanas kritērijs).
2-6. zīmējumā divās projekcijās

attēlots mehānisms, kas paredzēts
spēka P pielikšanas punkta pārvieto-
šanai horizontālā plaknē. Pāršķeļot,

piemēram, locekli 2, konstatējam, ka

nav iespējams realizēt relatīvu ver-

tikālu virzes pārvietojumu. Tātad me-

hānismā ir atkārtota saite. Ja, pie-
mēram, lodes pāri 23 likvidētu, idea-

lizēta mehānisma kinemātika sagla-
bātos. Tomēr piepūles» locekļos pie-
augtu, ja vien mehānisma neprecīzas
izgatavošanas dēļ tās jau sākotnējā

2-6. zīm.

mehānismā nebūtu bijušas pārāk lielas. Atkārtoto saiti var likvidēt

arī citādi, piemēram, pārvēršot par cilindrisku pāri šarnīru 12 vai 13.

Slodzes, temperatūras un izgatavošanas neprecizitātes dēļ mehā-

nismos ar atkārtotām saitēm rodas papildu spriegumi, kas palielina
izdilšanu un samazina lietderības koeficientu. Sādu mehānismu iz-

gatavošana ir dārga, montāža un demontāža bieži vien apgrūtinā-
tas, draud iesprūšana un lūzumi. Lai kaut daļēji novērstu minētos

trūkumus, bieži palielina spēles kustīgos savienojumus, kas savu-

kārt rada triecienus un paātrinātu izdilšanu. Spiedienu sadalījums
kinemātisko savienojumu saskarvirsmās jaunā mehānismā ļoti ne-

vienmērīgs. Tāpēc vajadzīga ilgstoša mehānisma piestrādināšana. Lai

deformācijas būtu mazākas, locekļi jāveido ar lielu stiprības rezervi.

Atkārtoto saišu kaitīgo ietekmi mehānismos atzīmēja Rešetovs jau
1934. gadā[95].

Minēto iemeslu dēļ daudzos gadījumos jādod priekšroka mehānis-
miem bez atkārtotām saitēm. Sie statiski noteicamie mehānismi viegli
izgatavojami. Izmēru kļūdas nerada papildu spriegumus vai nevien-

mērīgu spriegumu sadalījumu. Reakcijas nav atkarīgas no defor-

mācijām, bet tikai no slodzes; tādēļ tās viegli aprēķināmas. Locekļu
deformācijas praktiski neietekmē mehānisma darbību. Kinemātisko
savienojumu saskarvirsmās jau jaunā mehānismā saskaras visā lau-
kumā, bet piestrāde vajadzīga tikai pirmā tipa atkārtoto saišu radī-

šanai. Ļoti vērtīga šo mehānismu īpašība ir locekļu pašiestādīšanās,
t- i., locekļi slodzes iespaidā paši ieņem tādus stāvokļus, kuros sprie-
gumu sadalījums visvienmērīgākais un spriegumi vismazākie. Diem-
žēl pašiestādīšanos vairāk vai mazāk traucē berze, kas jācenšas sa-

mazināt. Mehānismi bez atkārtotām saitēm ir droši darbā un kalpo
ilgi. Tāpēc šie mehānismi maksimāli ieviešami tautsaimniecībā. Se-
višķi tas attiecas uz lauksaimniecības mašīnām, kurām jābūt vieg-
lam, lētām un jāstrādā pārslodzēs, mašīnas korpusam stipri defor-

mējoties.
Tomēr atsevišķos gadījumos minimālais skaits atkārtoto saišu

jāsaglabā, lai tādējādi palielinātu mehānisma pieļaujamo slodzi, ja



38

ar precīzu izgatavošanu, locek|u palielinātu stingumu un mehānisma

rūpīgu piestrādināšanu panākta atkārtoto saišu darbspēja (piemē-
ram, iekšdedzes dzinēji). Dažreiz atkārtotās saites jāsaglabā arī citu

apsvērumu dēļ, piemēram, lai novērstu maiņas punktus (4-2. §).

2-3. Universālas struktūras formulas

Svarīgs mehānisma kinemātisks parametrs ir mehānisma kusta-

mība w. Par mehānisma kustamību sauc mehānisma kinemātiskās

ķēdes locekļu brīvības pakāpju skaitu attiecībā pret vienu no lo-

cekļiem.

Saskaņā ar teorētiskās mehānikas atziņām mehānisma kustamību

var izteikt šādi:

w=n
q
-s

ne+one,
*

(2.3)

kur n
q

— vispārināto koordinātu skaits, t. i., minimālais koordinātu

skaits, kas nepieciešams visu mehānisma locekļu relatīvā

stāvokļa noteikšanai;

sne
— neholonomo saišu skaits;

o
ne

— atkārtoto neholonomo saišu skaits.

2-1. piemērs. Noteikt 2-7. zīmējumā dotā vienass piekabes pētīša-
nas modeļa mehānisma kustamību.

Atrisinājums. Mehānisma stāvokli nosaka četras vispārinātās
koordinātes: x, (p un divi leņķi, kas fiksē riteņu stāvokli attiecībā pret

locekli 2. Riepu saskarē ar pamatni 5 divas ģeometriskas saites novērš

pārvietošanos perpendikulāri pamatnes plaknei, divas neholonomas

saites nosaka riteņu griešanos, bet divas neholonomas saites novērš

sānslīdi. Starp pēdējām viena atkārtojas, jo piekabes sānslīdes no-

vēršanai kinemātiski pietiktu vienas saites. levietojot atrastās vērtības

formulā (2.3), iegūstam mehānisma kustamību

ic=4-4+l =l.

Piezīme. Riteņu saites ar pamatni noskaidrotas iepriekš, ap-

lūkojot 2-1. zīmējumu.

Parasti neholonomu saišu mehānismos nav. Tad mehānisma kus-
tamība vienāda ar vispārināto koordinātu skaitu, kas vairumam

2-7. zīm.
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mehānismu ir 1. 1-21. zīmējumā dotam kloķa-slīdņa mehānismam

ay=1, -jo pietiek uzdot, piemēram, kloķa leņķi, lai visu locekļu stā-

voklis kļūtu zināms. Mehānismus, kuru kustamība w=l, sauc par

piespiestas kustības mehānismiem.

No kustamības definīcijas izriet, ka mehānisma kustamība vie-

nāda ar minimālo skaitu saišu, pēc kuru uzlikšanas visi mehānisma

locekļi kļūst relatīvi nekustīgi.
Par struktūras formulām pieņemts saukt kustamības matemātis-

kās izteiksmes ar mehānisma struktūras parametriem.

Pazīstamas trīs dažādas universālās struktūras formulas: P. So-

mova 1887. gadāpublicētā formula [98]

w=(n-l)+f-p-5k + a, (2.4)

A. Mališeva 1923. gadā publicētā formula[59]

w =6(n-l)-s +a (2.5)

un šī kursa autora 1962. gadā publicētā formula[71]

w=f-6k + o, (2.6)

kurās n — locekļu skaits, p — kinemātisko savienojumu skaits, k —

slēgto kontūru skaits, f — kinemātisko savienojumu kustamību kop-
skaits, s — kinemātisko savienojumu uzlikto saišu kopskaits, <r —

atkārtoto saišu skaits. Somova un Mališeva formulas sniegtas
nedaudz izmainītā veidā. Oriģinālo Mališeva formulu dabūjam, ja
formulā (2.5) ievietojam

s=5pv+4piv+3pm+2pu+Pi,

kur pv, p 1V,... ir dažādu klašu kinemātisko savienojumu skaiti.

lespējams arī rakstīt

/=pv+2/9iv +3piii+4/7ii +spi.

Izmantojot galveno ģeometrisko sakarību (1.4) un ievērojot, ka

katrā mehānismā ir jābūt

f+s=6p, (2.7)

katrai no struktūras formulām var piešķirt pārējo divu formulu vei-

dus. Tas nozīmē, ka struktūras formulas nav neatkarīgas. Tās visas

izteic vienu un to pašu sakarību, tāpēc tās ir līdzvērtīgas. Dosim

abu vienkāršāko formulu pierādījumus, jo tie palīdz izprast šo for-
mulu saturu.

Mališeva formulas pierādījums: n locekļiem pirms kinemātisko

savienojumu iebūvēs ir 6(n—l) brīvības pakāpes, jo viens loceklis
pieņemts par nekustīgu; kinemātisko savienojumu iebūvē samazina

brīvības pakāpju skaitu par (s —o), jo starp s saitēm ir a atkārtotās
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saites, kas brīvības pakāpju skaitu nesamazina. Atņemot no pirmā
skaitļa otro, iegūstam formulu (2.5).

Formulas (2.6) pierādījums ir šāds. Konstruējam mehānismu pa-

kāpeniski saskaņā ar 2-8. zīmējumā parādītajiem soļiem. Atklātā

kinemātiskā ķēdē atkārtotu saišu nav. Tāpēc sistēmas a kustamība

Wa*~fA+fß+fc+fD=fa-

Ja kinemātiskais savienojums E uzliek sĒ =6— fE saites, starp kurām

Gi saites atkārto kādas citas kontūra / saites, tad

*0&=/a-[(6-/£) -ai]=/i-6+ a,.

Sistēmas c un sistēmas d kustamības ir

wc=wb+fF + fG,

»4=w
c-[ (6- fH ) - a2 ]=fi+h-6 • 2+ņ\ + 02.o2.

Redzams, ka visu četru 2-8. zīmējumā parādīto sistēmu kustamību

izteiksmes atbilst formulai (2.6).
Vienkustamības pāru mehānismiem bez atkārtotām saitēm for-

mula (2.6) ir šāda:

w—p
— 6k.

levietojot šeit w=l un k=l, atrodam, ka visvienkāršākais vien-

kustamības pāru mehānisms bez atkārtotām saitēm ir septiņlocekļu
mehānisms. Sāda mehānisma piemērs ir vārpstu šarnīrsajūgs (4-23.
zīm.), kas ļauj vārpstām ieņemt jebkuru relatīvo stāvokli.

2-2. piemērs. Aprēķināt 2-7. zīmējumā dotā mehānisma atkārtoto

saišu skaitu.

Atrisinājums. Jau 2-1. piemērā noskaidrojām, ka šī mehā-

nisma kustamība w= \. Vadpties no mehānisma struktūras shēmas,

atbilstoši formulām (2.5) un (2.6) iegūstam šādus rezultātus:

o=w-6(n-])+s= 1-6(5-1)+24=1,

o=!£)-f+6£= 1-12+6 -2=l.

Lietojot formulu (2.6), parasti jārīkojas ar mazākiem skaitļiem.

40
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2-4. Plakanie, sfēriskie un cilindriskie mehānismi

Katrs mehānisms ir trīsdimensionāls objekts, un uz to darbojas
telpiska spēku sistēma. Tāpēc pilnīga mehānismu izpētīšana iespē-

jama tikai trīsdimensiju telpā, kurā brīvam ķermenim ir 6 brīvības

pakāpes.
Zināmas arī trīs divdimensiju telpas — virsmas, kurās nemainā-

mai figūrai ir vairāk par vienu brīvības pakāpi, šīs virsmas ir

plakne un lodes virsma, kurās brīvai figūrai ir 3 brīvības pakāpes,
un apaļa cilindriska virsma, kurā ir 2 brīvības pakāpes. Ir ari me-

hānismi, kuru locekļu punktu trajektorijas atrodas paralēlās plaknēs,
koncentrisku ložu vai koaksiālu cilindru virsmās. Šajos mehānismos

var novilkt minētās virsmas tā, ka tās šķeļ locekļus vai to turpinā-
jumus un šķēluma figūras kustas virsmās kā nemaināmas figūras.
Tā rodas mehānisma attēls uz noteiktas virsmas, kurā locekļi attē-

lojas ar figūrām, bet kustīgie savienojumi ar divdimensionāliem sa-

vienojumiem.

Redzams, ka pēc locekļu punktu trajektoriju veida mehānismus

var iedalīt tilpuma un virsmu mehānismos. Virsmu mehānismus sa-

vukārt iedala plakanos, sfēriskos un cilindriskos mehānismos. Vis-

izplatītākie ir plakanie mehānismi, pie kuriem pieder vairums iepriekš
aplūkoto mehānismu. Ar sfēriskiem un cilindriskiem mehānismiem

sastapsimies tālāk šinī kursā.

Plakano mehānismu analīzes un sintēzes uzdevumos daudzreiz
ir pietiekami un reizē izdevīgi operēt nevis ar īsteno mehānismu,
bet ar tā attēlu, jo attēls ir vienkāršāks. Tas iespējams tāpēc, ka at-

tēlam piemīt divas svarīgas īpašības:

1) saites, ieskaitot atkārtotās, sadalās normālās un tangenciālas
saitēs, tā rezultātā

2) attēla kustamība ir vienāda ar īstenā mehānisma kustamību.

Normālās saites nepieļauj virsmai perpendikulārus pārvietojumus.
Pētot attēla kustību, normālās saites nav jāievēro. Atliek tikai pie-
ņemt, ka figūras, t. i., locekļu attēli, spiesti kustēties virsmā.

Tangenciālās saites ierobežo locekļu attēlu kustību virsmā. Tās

uzliek kustīgo savienojumu attēli, t. i., divdimensionālie savienojumi.
Lai tos nesajauktu ar īsteniem savienojumiem, sauksim divdimen-
sionalu savienojumu uzlikto tangenciālo saišu skaitu nevis par sa-

vienojuma klasi, bet gan kārtu. Plaknē un lodes virsmā iespējami
pirmas un otrās kārtas savienojumi, bet cilindra virsmā — tikai pir-
mās kārtas. Plaknē otrās kārtas savienojumi rodas no šarnīriem,
slīdpāriem, cilindriskiem un lodes pāriem, kā arī no tīras velšanās

augstākiem pāriem, bet pirmās kārtas savienojumi — no augstākiem
vienkontakta pāriem ar velšanos un slīdi. Tas liecina, ka attēls visai

nepilnīgi atspoguļo īsteno plakano mehānismu. Tā, piemēram, šar-

cilindriskais pāris un lodes pāris plaknē attēlojas kā divdimen-
sionals šarnīrs, bet ciļindriskais pāris (virzuļmašīnas mehānismā)
arī kā slīdpāris.

Rīkojoties tāpat kā formulas (2.5) vai formulas (2.6) pierādījumos,
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bet brīvības pakāpju skaita 6 vietā liekot brīvības pakāpju skaitu v,

kas var būt 3 vai 2, iegūstam virsmas mehānismu struktūras for-

mulas

w=v(n— 1) — st+ at, (1)

w=ft—vk+ ot, (2)

kur st — tangenciālo saišu skaits, at — tangenciālo atkārtoto saišu

skaits, ft — kustīgo savienojumu tangenciālo kustamību kopskaits.

Protams, katrā atsevišķā savienojumā st+/t=v, bet visā mehānismā

st+/t=vp. (3)

levietojot formulās (1) un (2) v= 3 un

st=2p2+pv ft=P2+ 2pi,

kur p2 un px ir otrās un pirmās kārtas divdimensionālo kustīgo sa-

vienojumu skaits, iegūst plakano un sfērisko mehānismu struktūras

formulas

w=3(n-\)-2p2-pi + ct, (2.8)

w=p2+2pl -3k+at. (2.9)

Formulu (2.8) sauc par Cebiševa formulu, bet formulu (2.9)
1962. gadā publicēja šī kursa autors [71].

Vēsturiski pirmo struktūras formulu

3m-2(n+v) =
l (4)

1869. gadā Maskavā dabaszinātnieku kongresā paziņoja un 1870. gadā

publicēja Cebiševs [15]. šajā formulā m —' kustīgo locekļu skaits, n

un v — kustīgo un nekustīgo plakano šarnīru skaits.

1883. gadā Grīblers publicēja analoģisku formulu

2g-3/i+4=0, (5)

kur g — plakano šarnīru un slīdpāru skaits, n — locekļu skaits.

Formulas (4) un (5) piemērotas gadījumiem, kad o>=l, pi=o,
Ot=0. Tās sauc par plakanu zemāko pāru mehānismu piespiestas kus-

tības kritērijiem.

Ja formulā (2.9) ievieto pi=0, p2=p=n+k-\, ot=0, iegūst ļoti
vienkāršu struktūras formulu

wm(n-l)-Ik, (2.10)

kas derīga plakaniem un sfēriskiem mehānismiem ar vienkustamības

pāriem un bez atkārtotām tangenciālām saitēm.

To, ka sfēriskiem mehānismiem derīga Cebiševa formula, pirmoreiz
1936. gadā pierādīja [> Artoboļevskis [4].
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2-9. zīm.

levietojot formulās (1) un (2) v=2 un s
t
=/t=p, kur p — kus-

tīgo savienojumu skaits, iegūst cilindrisko mehānismu struktūras

formulas

w=2(n-l)-p+au (2.11)

w=p-2k+ot. (2.12)

Cilindriskiem mehānismiem formulu (2.11) sāka lietot V. Dobro-

voļskis un I. Artoboļevskis, bet formulu (2.12) publicēja 1962. gada
šīs grāmatas autors [71].

Formulas (2.8) un (2.11) literatūrā parasti uzrāda bez pēdēja
locekļa. Tas tādēļ, ka virsmu mehānismos tangenciālās atkārtotās

saites sastopamas ne visai bieži.

Tangenciālās atkārtotās saites plakanos mehānismos parādās tad,
kad tajos ir kinemātiski pasīvi locekļi vai pārāk cieši kinemātiskie

savienojumi. Kinemātiski pasīvie locekļi savieno punktus, starp ku-

riem attālums idealizētā mehānismā nemainītos un mehānisma kine-
mātika saglabātos arī tad, ja šo locekļu nebūtu. Ja kādu otrās kārtas

kustīgu savienojumu var aizvietot ar pirmās kārtas savienojumu,
neizmainot mehānismu kinemātiku, tad tāds savienojums ir pārāk
ciešs.

2-9. zīmējumā parādītajos plakanajos mehānismos pasīvs ir lo-

ceklis 5 mehānismā a; pārāk ciešs ir kinemātiskais pāris 12 mehā-

nismā b. Frikcijas mehānismā d ir atkārtotā tangenciālā saite, jo
frikcijas pāris 12 ir pārāk ciešs un to var aizvietot ar sazobes pāri
(4-11. zīm.). |

Universālas struktūras formulas galvenokārt lieto tilpumu un

virsmu mehānismu atkārtoto saišu skaita aprēķinam, bet virsmu me-

hānismu struktūras formulas vairāk izmanto mehānismu kustamības

aprēķinam.

2-3. piemērs. Aprēķināt 2-9. zīmējumā doto plakano mehānismu

kustamību.

Atrisinājums. Aprēķins izdarāms pēc formulām (2.8) vai

(2.9), ievērojot, ka mehānismam a rt=7, p2=9 (šarnīrs A jāskaita di-

vas reizes, jo tas ir dubultšamīrs),/?!=(), A=3, o"t =1;ķīlmehānismam6

n=3, P2=3, Pi=o, k—\, at=l; ķīļmehānismam c n=3, p2=2, px=\,

o"
t=o; frikcijas mehānismam d n=3, P2=3, p\=Q, k= l, o"t =l- Tādē-

jādi atrodam, ka visu doto mehānismu kustamība ir 1, t. i., tie visi ir

piespiestas kustības mehānismi.
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2-5. Atkārtoto saišu noteikšana un likvidēšana

2-2. paragrāfā guvām atziņu, ka jācenšas konstruēt mehānismus'

bez atkārtotām saitēm. Tagad iemācīsimies aprēķināt atkārtoto saišu

skaitu un šīs saites likvidēt.

Visērtākais līdzeklis atkārtoto saišu skaita aprēķināšanai ir uni-

versālās struktūras formulas (2.5) un (2.6). Tā kā tās satur divusļ
nezināmos: mehānisma kustamību w un atkārtoto saišu skaitu o,

i
tad w ir jāatrod iepriekš. Daudzos gadījumos to nav grūti veikti

izmantojot koordinātu analīzi un pamatojoties uz formulu (2.3). ļ
Plakanos mehānismos w var aprēķināt pēc formulām (2.8) un (2.9), ļ
jo ct parasti var noteikt, uzmanīgi izstudējot kinemātisko shēmu,ļ
Tomēr, lai atrastu cr, nepietiek noteikt tikai galīgās mehānisma kus-

tamības, bet jāatrod arī elementārās kustamības, kādas parādās se-

višķos idealizēta mehānisma stāvokļos. Teikto vislabāk paskaidrot
piemēros.

2-10. zīmējumā dots trīslocekļu mehānisms, kur lodes pāra A

centrs spiests kustēties pa divu apaļu cilindru virsmu (ar rādiusiem;
r\ un r

2) šķelšanās līkni a. Tāpēc w=\ un saskaņā ar formulu (2.6) i
atkārtoto saišu skaits

o=w+6k-f= I+6-1-7=0.

Pasekosim, kā izmainās w un ct, mainoties cilindru asu savstar- i
pējam stāvoklim un rādiusiem.

Ja patvaļīgā (nespeciālā) asu stāvoklī r
2
=0, tad līkne a ir punkts

uz cilindra 1 virsmas, loceklis / nekustas, bet loceklis 2 var brīvi

griezties ap savu asi. Tātad atkal w—\ un o=0. Ja bez tam arī

rļ =0, tad ap savu asi griezties var arī loceklis 2; tāpēc w= 2 un ļ
o=l. Sī atkārtotā saite neatvairāmi paaugstina nepieciešamo mehā-

nisma izgatavošanas precizitāti: jāpanāk, lai abu cilindru asis krus-

totos punktā A.

Ja cilindru virsmas krustojas pa divām kopējām veidulēm, tad
locekļi 1 un 2 kustas virzes kustībā kā viens vesels w= \ un ct=0,

un iegūstam kvalitatīvu sazarotu slīdpāri (2-5. zīm. m). Ja cilindri
saskaras pa kopējo veiduli, tad bez kopējās virzes kustības parādās1

2-11. zīm.2-10. zīm.
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saistīta locek|u 1 un 2 elementāra griešanās ap savām asīm, tāpēc

w=2 un o=l. Tiešām, cilindru asīm tad jābūt paralēlām un attā-

lumā r1 +r2
vienai no otras. Tagad saprotams, kāpēc 2-5. zīmējumā

dotā sazarota slīdpāra lodes centrs un cilindrisko pāru asis nedrīkst

atrasties vienā plaknē. Ja r
2=0, tad cilindra 2 ass kļūst par cilindra /

veiduli un ir divas galīgas kustamības, t. i., w= 2 un o=l. Ja ci-

lindru asis sakrīt, bet ri =r tad arī w= 2 un o=l; bet, ja rx =
=r2=o, tad w — 3 un o=2.

Beidzot apskatīsim sevišķu gadījumu, kad abi cilindri saskaras

vienā savu virsmu kopējā punktā. Ja cilindru asis savstarpēji per-

pendikulāras, tad katram kustīgajam loceklim ir elementāra grieze
un neatkarīga no tās elementāra virze, kas saistītas ar otra locekļa
elementāru virzi un griezi; ja leņķis starp asīm cits, bet nav nulle,
tad viena locekļa elementārā grieze un no tās neatkarīgā elementārā

virze saistītas ar otra locekļa elementāro skrūves kustību. Tātad

w=2 un o=l. Ja šajos gadījumos neievērotu elementārās kustamī-

bas, tad ne tikai neatrastu atkārtoto saiti, bet rastos ari maldīgs
iespaids par šķietamu struktūras formulu nederīgumu, jo atbilstoši

&y=0 iznāk a= — 1.

Elementārām kustamībām atbilstošas atkārtotās saites sauc par

elementārām atkārtotām saitēm. Dotā mehānisma (2-10. zīm.) da-

žādos speciālos variantos tās ir pastāvīgas.
2-11. zīmējumā attēloto plakano mehānismu sauc par šarnīru

paralelogramu. Tā kustamība w=l, jo pietiek ar vienu koordinātu
mehānisma stāvokļa fiksēšanai. Pieņemam, ka visi kustīgie savieno-

jumi ir īsteni šarnīri, t. i., V klases. Tad pēc formulas (2.6) atkārtoto
saišu skaits

0 =10+66-/= I+6-1-4=3.

Mehānismā ir 20 saites: 8 tangenciālas un 12 normālas. Saskaņā
ar formulu (2.9) tangenciālo atkārtoto saišu skaits

01 = + =0.

Tātad visas atkārtotās saites atrodas starp normālām saitēm. Tomēr

mehānisma stāvoklī OA'B'C iestājas elementāra papildkustamība.
Ja šajā stāvoklī vedošo locekli / fiksēsim, tad locekļi 2 un 3 varēs

elementāri pagriezties ap šarnīriem A un C. Redzam, ka w=2, un

pēc formulām (2.6) un (2.9) dabūjam, ka o=4, at=l. Tātad šajā
gadījumā elementārā atkārtotā saite ir acumirklīga, kas parādās,
mehānismam ejot caur speciālo stāvokli.

Lai gūtu iespēju uzzināt, cik atkārtotu saišu vispār ir plakanos
mehānismos, atskaitot formulu (2.9) no formulas (2.6), iegūst iz-

teiksmi

o =3£-(/-ft)+ot. (2.13)

Tātad plakanos mehānismos bez tangenciālām atkārtotām saitēm ir
3 atkārtotās saites uz katru slēgto kontūru, ja divdimensionālo savie-

nojumu kustamība neatšķiras no īsteno savienojumu kustamības.
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2-12. zīm.

Atkārtoto saišu likvidēšanai ir divas galvenās metodes: 1) kus-

tīgo savienojumu klases pazemināšana un 2) atslodzes savienojumu
ierīkošana.

Likvidējot atkārtotās saites, kustīgos savienojumos tiek radītas

nelielu kustību iespējas, kas, mehānismam darbojoties, tiek izmanto-

tas mehānisma «elpošanai», t. i., deformāciju kustībām, kuru rezul-

tātā realizējas locekļu pašiestādīšanās. Tā, piemēram, ķīļmehānismā
(2-9. zīm.) plakņu pāris 12 deformācijām atstāj divas kustamības:

virzi — perpendikulāru zīmējumam un griezi — ap asi, kas perpen-

dikulāra pāra plaknei. Pārveidojot pāri 12 par slīdpāri, atkārtoto

saišu skaits palielinās par 2 un rodas 2-12. zīmējumā attēlotais ķīļ-
mehānisms a, kuram ir 4 atkārtotas saites tā vienīgajā kontūrā.

2-12. zīmējumā parādīta atkārtoto saišu likvidēšana ķīļmehā-
nismā, pakāpeniski pazeminot kinemātiskā pāra 12 klasi. Kon-

strukcijā c pazemināta arī pāra 23 klase. Konstrukcijā g lietots

starpelements, lai iegūtu saskari virsmās. Starpelementa saskarē ar

locekli 2 veidojas lodes pāris, kuru var uzskatīt par loceklī 2 ierīkotu

atslodzes savienojumu. Tādējādi nonākam pie otrās atkārtoto saišu

likvidēšanas metodes. Noskaidrots [81], ka cilindrisko ķīļu mehānis-

mam w= \ un o=0. Tomēr izrādās [107], ja 61 +62=0:, tad rodas

elementārā kustamība un o=l; tāpēc mehānisms jāizgatavo tā, lai

6i+6 2<a; tad tiešām o=o.

Šarnīru četrlocekļu mehānisma trīs atkārtotās saites var likvidēt,

pārveidojot šarnīrus A un B (2-11. zīm.) par lodes pāriem. Tad

10 =2, jo iestājas klaņa AB peldošā griešanās, o=0 un mehānisms

kļūst nejūtīgs pret asu O un C stāvokļa maiņām. Tādu mehānismu

var lietotarī kā telpisku mehānismu.

Šarnīru četrstūra atkārtoto saišu likvidēšana ar atslodzes šarnī-

riem parādīta 2-13. zīmējumā. Rezultātā iegūts 2-3. paragrāfā mi-

nētā vienkustamības pāru septiņlocekļu mehānisma piemērs. Frikcijas



47

2-13. zīm. 2-14. zīm.

mehānisma tangenciālo atkārtoto saiti likvidē 2-2. zīmējumā parā-
dītais atslodzes šarnīrs 34.

Virzuļmašīnas kloķa-slīdņa mehānismā (1-21. zīm.) ir 2 atkār-

totas saites. Ja kinemātiskais pāris 34 būtu īstens slīdpāris, kā tas

ir štancēšanas presēs, tad būtu o=3. Novērst abas atkārtotās saites

var, piemēram, pārveidojot pāri 23 par lodes pāri, bet, lai nerastos

virzuļa peldošā griešanās, kam sekotu o=l, mehānisms jāizveido,
kā redzams 2-14. zīmējumā. Tad lodes pāra centrs A kustas pa iedo-
māta cilindra veiduli a, ja kloķa ass perpendikulāra slīdes 34 vir-
zienam, vai pa skrūves līniju b, ja minētais noteikums nav izpildīts.
Tomēr spēku pārnešana šādā mehānismā nav izdevīga. Tādēļ vēlams

meklēt citu atrisinājumu.

2-6. Dinamiskas saites

Kinemātiskās saites jēdziens ietver visu, ko parasti sauc par sai-

tēm. Saites ierobežo saistīto ķermeņu pārvietojumus vai ātrumus

un dod iespējas pārnest spēkus, ko sauc par saišu reakcijām. Saišu

reakcijām piemīt sevišķas īpašības: saišu reakcijas atkarīgas no

citiem uz mehānismu darbīgiem spēkiem un no mehānisma kustības.

Lietderīgi saites jēdzienu paplašināt un mehānismu un mašīnu

teorijā ieviest dinamiskās saites jēdzienu. Pirmos pētījumus, izman-

tojot dinamiskās saites jēdzienu, veikuši Mališevs [59] un Koževņi-
kovs [45].

2-15. zīmējumā dota hidrodinamiskā sajūga principiālā shēma.

Sajūgs sastāv no sūkņa un turbīnas. Sūkņa rotoram / griežoties,
mehānismā rodas šķidruma plūsma, kas cenšas griezt turbīnas ro-

toru 2. Hidrodinamiskais sajūgs ir trīslocekļu mehānisms, kurā ir

šadi kustīgie savienojumi: šarnīri 13, 23 un dinamiskais savieno-

jums 12. Dinamiskais savienojums neuzliek nevienu kinemātisku

saiti, bet tomēr pārnes spēku momentu no locekļa 1 uz locekli 2*

Pārnestais moments atkarīgs no locekļu kustības, no pretestības šķid-
ruma kustībai un no loceklim 2 pieliktiem spēkiem. Tā kā caur sa-

vienojumu 12 pārnestam momentam ir saišu reakciju īpašības, tad

sakām, ka hidrodinamiskā sajūgā ir dinamiskā saite 12. Kustīgais
savienojums 12 ir dinamiskais savienojums, t. i., nulltās klases
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2-15. zīm. 2-16. zīm.

savienojums. Ja vārpstas 1 un 2 saistītu ar zobratu, ķēžu vai siksnās

pārvadu, tad mehānismā dinamiskās saites vairs nebūtu un savieb

nojums 12 kļūtu kinemātisks, jo starp diviem locekļiem iespējams'
tikai viens kustīgs savienojums (1-2. §).

2-16. zīmējumā attēlotajam mehānismam ir 3 locekļi: statne 3,

vertikāla vārpsta 2 un loceklis /, kas var svārstīties šarnīrā 12. Me-

hānistna kustamība w= 2. Viena no kustamībām tiek izmantota vārp-ļ
stas 2 piedzīšanai ar leņķisko ātrumu co, bet otrai kustamībai ar;
Zemes smaguma spēka palīdzību uzlikta dinamiska saite, kuras vie-

nādojums ir

(6)
/<o2 ļ

Saites vienādojuma izvedumā ignorēta berze šarnīrā 12 un locekļa 1

stienīša svars.

Sastopami ari citi mehānismi, kuros kustību pārnes atspere (at-;
speres veseris) vai berze (berzes sajūgs). Centrbēdzes regulators
iedarbojas uz dzinēja ieplūdes orgāniem ar spēku, kas atkarīgs no

griešanās ātruma, svarķermeņu smaguma un pretestības spēkiem.
Viensliežu žiroskopiskais vagons negāžas. Vibratora dzītā locekļa
kustība atkarīga no svarķermeņu griešanās ātruma, masām un pre-
testības spēkiem. Starp vairākiem atsevišķi piedzītiem vibratora svar-

ķermeņiem notiek pašsinhronizācija. Šos un citus mehānismus ar

dinamiskām saitēm pētījuši Kobrinskis [41], Lavendelis [52], Raguļ-
skis [91] un citi zinātnieki.

Mehānismi ar dinamiskām saitēm slēpj sevī milzīgas iespējas

2-17. zīm.
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visdažādākā rakstura kustību un spēku pār-
nešanas realizēšanā. Par teikto var pārlie-
cināties, aplūkojot kustīgos savienojumus
(2-17. zīm.), kuros izmantoti elektromagnē-
tiskie, berzes, plūstoša šķidruma pretestības,

gāzu spiediena, inerces un elastības spēki.
Sie savienojumi bez kinemātiskām saitēm uz-

liek arī katrs vienu dinamisko saiti. Tomēr

jebkurš no tiem dinamisku saiti var uzlikt

tikai tad, ja savienojuma locekļu 1 un 2 re-

latīvā kustība netiek uzspiesta ar mehānisma

kinemātiskām saitēm.

2-18. zīm.

Sie un citi piemēri Jauj dinamiskās saites jēdzienu izteikt šādi:

ja mehānismā ir kustamība, kurai atbilstošo kustību nosaka spēki ar

saišu reakciju īpašībām, tad mehānismā ir dinamiskā saite.

Redzams, ka dinamisko saiti var saukt par saiti tikai nosacīti, jo
patiesībā tā ir brīvības pakāpe ar sevišķu spēku darbību. Tomēr ter-

mins dinamiskā saite saskan ar intuitīvo saites priekšstatu. Bez tam

eksistē mehānismi, kuros atkarībā no slodzes vai noregulēšanas ki-

nemātiskā saite pārvēršas par dinamisko, bet robeža atkarīga no

pieņēmuma. Vēlams, lai šādos gadījumosvisā regulēšanas diapazonā
saglabātos kopējs nosaukums — saite. Sāds piemērs ir 2-18. zīmē-

juma attēlotais hidromehānisms. Ja krāns 3 aizvērts, slodze uz vir-

zuli 2 neliela, noplūdes starp virzuļiem un cilindriem praktiski nav,
korpusa 4 stingums liels, tad savienojuma 12 uzliktās saites vienā-
dojums ir šads:

V2=v1 (7)

kur Vļ un v2 — virzuļu ātrumi, Fļ un F2 — virzuļu darbīgie lau-
kumi, bet £=0. Tātad saite ir kinemātiska. Ja slodzi palielina, tad

gar virzuļiem nedaudz plūst šķidrums, korpusa sienas mazliet de-

formējas, šķidrums nedaudz saspiežas un tādēļ Ķ iegūst nelielu po-

zitīvu vērtību. Tādu saiti jau agrāk nosaucām par pseidokinemātisku.
Ja atver krānu 3, koeficients £ strauji pieaug un kļūst slodzes, šķid-
ruma viskozitātes un ātruma V\ funkcija. Tagad saite ir dinamiska.

Kinemātiskās saites ierobežo locekļu relatīvos pārvietojumus un

ātrumus, bet ļauj pārnest plašās robežās patvaļīgi izraudzītu spēku.
Ja dotas vedošo locekļu kustības un šo locekļu skaits vienāds ar me-

hānisma kustamību, tad mehānismos ar kinemātiskām saitēm visu

pārējo locekļu kustības var noteikt, izdarot kinemātisko aprēķinu.
Dinamiskās saites neierobežo ne pārvietojumus, ne ātrumus, bet

ļauj pārnest tikai noteiktus spēkus, kas atkarīgi no relatīvās kustī-

bas, slodzes un no citiem faktoriem.

Mehānismos ar kinemātiskām saitēm dotai vedošo locekļu kus-

tībai atbilst noteiktas vedamo locekļu kustības, kas neatkarīgas no

pārnesamiem spēkiem. Ja minētā atbilstība aptuvena, tad mehānismā
ir pseidokinemātiskās saites. Dinamisku saišu gadījumā vedamo
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locekļu kustības kinemātiski nav noteicamas atkarībā no vedošo lo-

cekļu kustībām, bet parasti nepieciešams integrēt diferenciālvienādo-

jumus. Tāpēc dažreiz dinamiskās saites sauc par diferenciālām

saitēm [52].
Par mehānisma saišu raksturu var spriest pēc parametra, ko sauc

par mehānisma lokanību [90]. Tās matemātiskā izteiksme

Z=

~ē§'
Vp= (2-14)

kur Q — lietderīgā pretestība (slodze), vQ
— spēka Q pielikšanas

punkta vidējais ātrums, v
P

— dzinējspēka P pielikšanas punkta
ātrums.

Mehānismos ar kinemātiskām saitēm lokanība ir nulle.

2-7. Mehānismi ar arējām saitēm

lepriekš aplūkotos mehānismos (izņemot 2-16. zīm.) ir tikai iek-

šējas saites, kas uzliktas ar kustīgiem savienojumiem un saista me-

hānisma locekļus. Tehnikā bieži sastopami mehānismi, kuros ir ari

ārējas saites. Arējas saites saista mehānisma locekļus ar ārējiem
mehānismam nepiederošiem ķermeņiem un tiek uzliktas ar ārējiem
kustīgiem savienojumiem.

Ārējie ķermeņi var būt 1) darba ķermeņi, 2) vide un 3) pā-
rējie ārējie ķermeņi, ar kuriem saskaras vai kuru spēku laukā at-

rodas mehānisms.
Darba ķermeņi mehānismam pieliek dzinējspēku vai dzinējmo-

mentu, kā arī lietderīgo pretestības spēku vai lietderīgās pretestības

momentu; tos sauc par galvenajiem spēkiem. Darba ķermeņu iedar-

bība uz mehānismu var būt vienkārša (cilvēks griež kloķi, augsne

iedarbojas uz arklu) vai dubulta (gāzes spiediena spēks darbojas uz

virzuļa dibenu un cilindra vāku). Dažreiz darba ķermeņi ietilpst
mehānisma sastāvā (elektromotora vai ģeneratora elektromagnēti).

Vide iedarbojas uz mehānismu ar kaitīgās pretestības spēkiem, ar

Arhimēda un hidrodinamiskiem cēlējspēkiem. Vide var būt ari darba

ķermeņa lomā (vēja dzinējs, ventilators).
Parastos apstākļos mehānismi atrodas Zemes smagumspēka laukā

un vairumā gadījumu mehānismiempielikti ari ar Zemi saistītu ķer-
meņu kontaktspēki.

Ārējie ķermeņi var uzlikt mehānismam ārējas kinemātiskas sai-

tes tikai tad, ja tie ir cieti ķermeņi (sliedes, šoseja). Arējas dinamis-

kas saites var uzlikt Zeme (koniskais centrbēdzes regulators), vide

(pie transporta līdzekļa piestiprināts propelleris rotē), darba ķer-

meņi.
Mehānismiem ar ārējām saitēm ne vienmēr ir statne (transporta

līdzekļi). Katru mehānismu ar ārējām saitēm var aplūkot divējādi:
1) izolētu no ārējiem ķermeņiem un 2) darba stāvoklī, kad ārējās
saites darbojas.
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Vienosimies par mehānisma kustamību uzskatīt mehānisma brī-

vības pakāpju skaitu no ārējiem ķermeņiem izolētā stāvoklī, jo tieši

tad atklājas visas mehānisma kustību iespējas; par atskaites ķer-
meni pieņemsim statni, bet, ja tās nav, —

Zemi vai citu ārēju ķer-
meni.Tagad universālās struktūras formulas (2.5) un (2.6) rakstām

šādi:

w=6(n-l) -si+ oi, (2.15)

a>=fi-6(jfe+g-l)+a,, (2.16)

kur £=1, ja statne ir, un Ķ= 0, ja statnes nav; ar indeksu i apzī-
mēti mehānisma iekšējie lielumi. Formula (2.3) tagad jāraksta šādi:

te»=n
9
-sIne+O1

ne+Oine. (2.17)

Konstruējot mehānismu, jārūpējas, lai tā kustamība būtu pietie-
kama visa paredzētā brīvības pakāpju patēriņa segšanai. Sādi sprie-
žot, iespējams uzrakstīt mehānisma ārējo struktūras formulu:

w=c+b+d+s
Si —a&

— wa, (2.18)

kur c — pamatkustamību skaits, kas par 1 mazāks nekā neatkarīgo
galveno spēku skaits; b — papildkustamību skaits; tās piemīt atse-

višķiem locekļiem vai locekļu grupām un paredzētas vajadzīgās me-

hānisma un ārējo ķermeņu kopdarbības sasniegšanai; šeit pieder arī

locekļu peldošās kustības; d
— dinamisko saišu skaits; sa

— ārējo
kinemātisko saišu skaits; aa

— ārējo atkārtoto saišu skaits; rwa
—

ārējo ķermeņu brīvības pakāpju skaita samazinājums mehānisma

ārējo saišu darbības dēļ.
Mehānisma kustamību darba stāvoklī, kad ārējās saites darbo-

jas, sauc par darba kustamību; tās izteiksme

wD =c+b+d: . (2.19)

Ja ārējo saišu nav, tad w — wD -.

Pielīdzinot izteiksmes (2.15) un (2.18), iegūst kustamību bilances

vienādojumu

6(n-l)+wa=c+b + d+s-a, (2.20)

ko var izmantot mehānisma struktūras pareizības pārbaudei.
No abām pēdējām formulām izriet atkārtoto saišu skaita iz-

teiksme

a=s+wD -w 11-6(n-l), (2.21)

kas, tāpat kā citas šī paragrāfa formulas, derīga visiem mehānis-

miem. Mehānisms ir o-kārt statiski nenoteicams, neieskaitot statnes

balstu statisko nenoteicamību. Ja arī balstu statisko nenoteicamību

gribam ievērot, tad saišu skaitā s jāiekļauj arī statnes balstu reak-

ciju nezināmie lielumi un jāpieņem £=0.
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Kopējais atkārtoto saišu skaits ir iekšējo un arejo atkārtoto saišu

skaitu summa, t. i., o=ai +aa, kur

al =s[+w-6(n-l), (2.22)

aa =s
a

— Wa—{w— wD ) . (2.23)

Noslēgumā atzīmēsim, ka saišu sastāva analīze ir katra mehā-

nisma struktūras sintēzes neatņemama sastāvdaļa, jo tās gaitā kon-

struktors spiests rūpīgi apsvērt jautājumus,kas attiecas uz svarīgām
mehānisma īpašībām. Saišu sastāva analīze noderīga arī jau uzbū-

vētu mehānismu novērtēšanai.

Aplūkojam trīs saišu sastāva analīzes piemērus.

2-4. piemērs. Izanalizēt nevadāmu ratiņu (2-19. zīm.) saites, kuri

sastāv no korpusa un četriem riteņiem, kas rotē ap korpusam cieši

piestiprinātām asīm.

Atrisinājums. Ratiņiem ir 5 locekļi un 8 kustīgie savieno-

jumi: 4 iekšējie šarnīri (V kl.) un 4 ārējie savienojumi riteņiem ar

ceļa virsmu. Ja kontaktu šajos savienojumos pieņemam punktveida

un berzi tik lielu, ka slīdes nav, tie ir 111 klases savienojumi. Tātad

w D=\ un s=32. Tā kā ārējās saites ārēju ķermeņu kustamību nesa-

mazina, tad tt'a
=0 un pēc formulas (2.21) atkārtoto saišu skaits

0=32+1-0-6(5-0)=3.

lekšēju neholonomu saišu nav. Tāpēc saskaņā ar formulu (2.17)
mehānisma kustamība w=nq =\o, jo korpusa stāvokļa noteikšanai va-

jadzīgas 6 koordinātes un riteņu stāvokļa noteikšanai attiecībā pret

korpusu — 4 koordinātes. Pēc formulas (2.23)

aa=l2-0-(10-l)=3.

Tātad visas atkārtotās saites ir ārējas. Viegli iedomāties, ka viena no

tām papildus ierobežo vertikālos pārvietojumus, kuru nepieļaušanai

pietiktu trīs riteņu, bet divas pārējās papildus ierobežo horizontālos

braukšanas virzienam perpendikulāros pārvietojumus, kuru novērša-

nai pietiktu divu riteņu — viena priekšējā un viena pakaļējā. No

12 ārējām saitēm 8 ir neholonomas un divas no pēdējām atkārtojas.

Konstruktoram jāizšķiras, kādas atkārtotās saites

likvidēt un kādas atstāt, nodrošinot to darba spēju.

Uz cieta ceļa vertikālā atkārtotā saite darbosies tikai

tad, ja ceļa virsma būs plakana. Sī saite jālikvidē, pie-

mēram, ierīkojot atslodzes šarnīru, kas ļauj priekšējo
riteņu asij pagriezties ap horizontālu braukšanas virziena

asi. Tādā gadījumā n= 6, s=37, ioD =l, to=11. Pēc for-

mulas (2.21) dabūjam a=2. Tātad palikušas divas at-

kārtotās saites, kuru darba spēja nodrošināta reizē ar

vertikālās atkārtotās saites likvidēšanu. Sīs atkārtotās

saites ir noderīgas, jo tās palīdz ratiņiem labāk turēties

uz ceļa, samazinot sānslīdes briesmas.
2-19. zīm.
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2-20. zīm.

Ja vēlams ratiņus izveidot vadāmus, tad jādod iespēja priekšējo

riteņu asij griezties ap vertikālu šarnīru. Tādā gadījumā n=7, s=42,

tt'D =2, a=2.

2-5. piemērs. Izanalizēt 2-20. zīmējumā attēlotā traktora uzkares

mehānisma saites.

Atrisinājums. Mehānismam ir 9 locekli. Saites uzliek 11 iek-

šējie (si=4o) un 3 ārējie (,s a=9) kinemātiskie pāri. Pieņemot traktora

korpusu par statni, atrodam, ka mehānisma kustamība (kad uzkari-

nāmās mašīnas korpuss, t. i., ķermenis a, nav pievienots) w=nq
= 10.

Tās sastāvdaļas: pamatkustamība kopā ar vedošiem locekļiem / un 2,

divas šķērskustamības locekļiem 4 un 7 un locekļiem 5 un 8, piecas

peldošās griešanās kustības locekļiem 4, 5, 6, 7 un 8 un divas lo-

cekļa 6 griezes ap divām tiem perpendikulārām asīm. Pēc formulas

(2.22) iekšējo atkārtoto saišu skaits

Oi=40+10-6(9-l)=2.

Rodas jautājums, kur atrodas šīs atkārtotās saites.

Locekļus 4 un 5 saturošie slēgtie kontūri ir pārāk kustīgi, lai

tajos varētu būt atkārtotās saites. Ar jebkuru no formulām (2.5),

(2.6), (2.15), (2.16), (2.22) var aprēķināt, ka locekļu /, 2, 3, 9 kon-

tūrā ct=Oi=2; šim kontūrām w= \, n=4, s=si=l9, f=/i=5, £=l.
Šīs atkārtotās saites var likvidēt, piemēram, aizvietojot šarnīrus 23

un 19 ar lodes pāriem. Tad noņemtās 4 saites likvidēs 2 atkārtotās

saites un radīs 2 peldošās griešanās kustības locekļiem / un 2.

Peldošās griešanās veicina vienmērīgu dilšanu, tāpēc nav kaitīgas.

Pievienojot uzkarināmo mašīnu, iedarbojas 9 ārējās saites. Sešas

no tām likvidē darba mašīnas korpusa brīvības pakāpes (i£i a
=6), jo

tagad korpuss vairs nevar kustēties neatkarīgi no uzkares mehānisma,

bet pārējās trīs samazina mehānisma kustamību un var radīt ārējās
atkārtotās saites. Darba stāvoklī uzkares mehānismam pamatkustība
c=l un papildkustības 6=6; tās sastāv no iepriekš minētajām piecām
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peldošās griešanās kustībām un no vie-

nas šķērskustības locekļiem 4, 5, 6, 7, 8

kopā ar uzkarināmo mašīnu. Tā kā dina-

misku saišu nav, tad pēc formulas (2.19)
darba kustamība Wd=7 un pēc formu-

las (2.23) ārējo atkārtoto saišu skaits

c a
=0. Ķēdes b netika ievērotas, jo to

uzdevums ir samazināt šķērskustības

transporta stāvoklī.

Piezīme. Sajā piemērā lietotais

paņēmiens — meklēt atkārtotās saites pa

atsevišķiem kontūriem nedod iespēju at-

rast visas atkārtotās saites tad, ja kādas

2-21. zīm.

no tām pieder vairākiem kontūriem. Tādēļ jāaplūko vienlaikus vairāki

vai pat visi kontūri. Tāds gadījums ir nākamā piemērā centrbēdzes

regulatora kinemātiskā ķēdē.

2-6. piemērs. Iznalizēt 2-21. zīmējumā attēlotā netiešās automā-

tiskās regulēšanas mehānisma saites.

Atrisinājums. Mehānismam ir 11 locekļi un 14 kinemātiskie

pāri, kuru klases parādītas struktūras shēmā. Lai atvieglotu mehā-

nisma kustamības noteikšanu, pieņemam, ka vārpsta / nerotē. legūs-

tam iedomātu plakano mehānismu ar 10 locekļiem (locekļi / un //

saplūst); šeit ir 12 otrās kārtas un 1 pirmās kārtas pāri. No kinemā-

tiskās shēmas var spriest, ka atkārtoto tangenciālo saišu skaits at=o.

ledomātā plakanā mehānisma kustamība pēc formulas (2.9) ir šāda:

a>i=12+2- 1-3-4+o=2.

Pievienojot iedomāti aizturēto regulatora griešanos, atrodam, ka īstenā

mehānisma kustamība w=3. To var izskaidrot tā: w=c+d=l+2.

Vienu dinamisko saiti uz regulatora svarķermeņiem uzliek Zeme ar

savu smagumspēka lauku, otru — darba šķidrums, veidodams atgrie-
zenisko saiti. Tātad abas dinamiskās saites ir ārējas, bet ārēju kine-

mātisko saišu nav. Saskaņā ar formulu (2.6) atkārtoto saišu skaits

a=w+6k-} =3 +6- 4-20=7.

Viegli konstatēt, ka piecas no tām satur centrbēdzes regulators,
kura rotējošā kinemātiskā ķēde atgādina kloķa-slīdņa mehānismu ar

diviem kloķiem, diviem klaņiem un apaļu slīdni. Katrā kontūrā, tos

atsevišķi aplūkojot, ir divas atkārtotās saites, bet abos kopā — pie-
cas. Tātad viena atkārtota saite pieder vienlaikus abiem kontūriem.

Regulatorus izgatavo specializētas rūpnīcas, tāpēc minēto piecu at-

kārtoto saišu jautājums ir aktuāls šīm rūpnīcām. Pārējās divas at-

kārtotās saites ir virzuļu ķēdē un tās var likvidēt, aizvietojot šarnīrus

7, 10 un 89 ar lodes pāriem.

Pārbaudām doto mehānismu ar kustamību bilances vienādojumu
(2.20):

6(ll-l)+0=l+0+2+64-7.
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Piezīme. Parastam neregulējamam mehānismam minimālā

kustamība wmm=\. Automātiskā regulēšana padara dzinējspēku at-

karīgu no slodzes vai otrādi. Tiešās regulēšanas gadījumā Wnna =2,

bet netiešās — wmla =3.

3. NODAĻA

PLAKANO MEHĀNISMU STRUKTŪRA UN KLASIFIKĀCIJA

3-1. Mehānisma uzbūves princips

Neilgi pirms Lielās Oktobra sociālistiskās revolūcijas Asurs pub-

licēja vispārīgu principu, kas saista mehānisma piedzīšanas veidu
ar mehānisma struktūru [6, B]. Asura mehānismu veidošanas princips
ir šāds.

Mehānisms sastāv no vedošās ķēdes un vedamās ķēdes. Vedošā

ķēde jeb pamatmehānisms sastāv no statnes un tai pievienotiem
viena vai vairākiem vedošiem locekļiem, kuru kustība dota. Vedošai
ķēdei nepiederošie locekļi sastāda vedamo ķēdi. Ja vedamo ķēdi at-

vieno no vedošās ķēdes un ar tiem pašiem kustīgiem savienojumiem
pievieno statnei un ja izrādās, ka vedamā ķēde veido plakanu sta-

tiski noteicamu kopni (fermu), tad daudzos gadījumos vedamo ķēdi
var sadalīt daļās, kurām katrai piemīt tādas pašas vispārīgas īpa-
šības kā visai vedamai ķēdei kopā. Sīs vedamās ķēdes «molekulas»
sauc par struktūras grupām.

Ļoti svarīgi ir šādi apstākļi: 1) katras struktūras grupas kinemā-

tisko un kinetostatisko aprēķinu var veikt no mehānisma atvienotā

stāvoklī un 2) praksē sastopamo struktūras grupu skaits ir mazs

salīdzinājumā ar mehānismu milzīgo daudzumu. Tāpēc izdevīgi iz-

strādāt katrai struktūras grupai aprēķinu algoritmu un ar šiem algo-
ritmiem aprēķināt visus mehānismus. Tādējādi iegūstam vienkāršu

mehānismu aprēķināšanas principu, kas cieši saistās ar mehānisma

struktūru.

Asura princips nav universāls. To jau 1955. gadā ievēroja Kožev-
ņikovs un Cehnovičs [42]. Izrādās, ka mūslaiku mašīnās sastopami
mehānismi, kuru vedošā ķēde statni nesatur, un mehānismi, kuriem
ir vairākas vedošās ķēdes. To ievērojot, izdevies izstrādāt Asura prin-
cipa paplašinājumu [73, 83], kurš galvenos vilcienos ir šāds.

Mehānisms sastāv no N vedošām ķēdēm un vienas vedamās ķē-
des. Vedošo ķēžu skaits N vienāds ar mehānisma šķiru, un tās var

statni nesaturēt.

Vedošās ķēdes sastāv tikai no vedošiem locekļiem, kas savā starpā

3-1. zīm.
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savienoti ar vedošiem savienojumiem. Par vedošiem sauc locekļus,
kuru kustību ērti uzskatīt par uzdotu. Vienkāršākie iespējamie vedošo

ķēžu veidi parādīti 3-1. zīmējumā. Starp mehānisma vedošo locekļu
skaitu n

0
un vedošo savienojumu skaitu p0 pastāv no 3-1. zīmējuma

izrietoša sakarība:

p0=n O-N. (3.1)

Redzams, ka viens atsevišķs vedošais loceklis nav iespējams.
Saskaņā ar tradīciju par tādu var runāt tad, kad dotā vedošā ķēde
satur statni. Ir mehānismi, kuriem neviena no vedošām ķēdēm statni

nesatur.

Praksē var sastapt mehānismus, kas sastāv tikai no vedošās ķē-
des. Pie tādiem pieder plaši pazīstami divlocekļu mehānismi: elek-

troģenerators, elektromotors, turbīna, centrbēdzes sūknis, gaļas
maļamā mašīna, durvis, knaibles un daudzi citi.

Vedamā ķēde satur visus locekļus un visus kustīgos savienoju-
mus, izņemot vedošos locekļus un vedošos savienojumus. Augstāku

šķiru mehānismos (N>l) vedamā ķēde var sastāvēt no vairākām

daļām, starp kurām ir pārrāvumi. Ar malējiem savienojumiem ve-

damā ķēde pievienota vedošām ķēdēm un vedošās ķēdes savienotas

savā starpā. Pēdējā gadījumā rodas izolēti malējie savienojumi, kas
katrs rada vienu vedamās ķēdes pārrāvumu.

Pēc Artoboļevska priekšlikuma par vedamās ķēdes kārtu sauc

tās malējo savienojumu skaitu [4, 9]. Kārta norāda, cik vietās vedamā

ķēde savienojas ar vedošām ķēdēm. Tas nozīmē, ka izolēta malējā
savienojuma kārta ir 2. Vispār vedamāsķēdes kārta

/- =r! + 2r2, (3.2)

kur r\ — parasto malējo savienojumu skaits, r2
— izolēto malējo sa-

vienojumu skaits.

Var pierādīt [83], ka starp mehānisma un vedamās ķēdes struk-

tūras parametriem pastāv šāda universāla sakarība:

r =k-x + N, (3.3)

kur k
— mehānisma kinemātiskās ķēdes slēgto kontūru skaits, x —

vedamās ķēdes slēgto kontūru skaits, pieņemot katru pārrāvumu par
negatīvu kontūru.

lespējami mehānismi, kas sastāv tikai no vedamās ķēdes, piemē-
ram, automašīnas vienass piekabe (2-7. zīm.).

Ja vienu no N vedošām ķēdēm pieņem par galveno un atdala

no mehānisma, bet katru no pārējām N— 1 vedošām ķēdēm uzskata

par vienu mainīgu izmēru locekli, tad iegūst nosacīto vedamo ķēdi,
kurai nav pārrāvumu un izolētu malējo locekļu. Nosacīto vedamo

ķēdi daudzos gadījumos var sadalīt struktūras grupās tāpat kā pir-
mās šķiras mehānismu vedošās ķēdes, un tai ir liela nozīme aug-
stāku šķiru mehānismu kinemātikā un kinetostatikā.

3-2. zīmējumā dota divcilindru hidrostatiskā mehānisma kinemā-
tiskā shēma, struktūras shēma, mehānisma vedamās ķēdes struktū-
ras shēma un nosacītās vedamās ķēdes struktūras shēma. Vedamā
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3-2. zīm.

ķēde sastāv no locekļa 2 un izolēta malēja savienojuma 45, bet no-

sacītā vedamā ķēde — no diviem locekļiem: no locekļa 2 un no mai-

nīga garuma locekļa 3-4. Darbinot abus cilindrus, šarnīru 23 iespē-
jams pārvietot jebkurā plaknes punktā (robežās, kas atkarīgas no

mehānisma izmēriem). sim mehānismam N=2, Po=2, «0=4, k=l,

K= — 1, ri=2, r
2 =l, r= 4.

Aprakstītais mehānismu uzbūves princips ir universāls. Taču teh-

nikā visizplatītākie ir plakanie mehānismi, kuriem galvenokārt vel-

tīts šis kurss. Tādēļ tālāk aplūkosim plakano mehānismu struktūru

un klasifikāciju.

3-2. Plakanie zemāko paru mehānismi

Aplūkosim plakanos mehānismus, kam ir tikai plakanie šarnīri un

slīdpāri vai tiem atbilstoši kinemātiski savienojumi, kam ir tikai

iekšējas pastāvīgas kinemātiskas saites, ir statne, bet nav atkārtotu

tangenciālu saišu. So mehānismu struktūras formulas (2-4. §) ir

šādas:

w=3(n-l)-2p, (3.4)

w=p-3k, (3.5)

w={n-\)-2k. (3.6)

levietojot formulā (3.6) w=\, iegūstam izteiksmi

n =2(* +l),

kas rāda, ka zemāko pāru piespiestas kustības plakano mehānismu

locekļu skaits ir pārskaitlis.
Apzīmējam vedamās ķēdes locekļu skaitu ar n' un kustīgo sa-

vienojumu skaitu ar p'. Tad

n=no+n', p=p0+p'. (1)

Aplūkojamiem mehānismiem kustamība vienāda ar vedošo pāru
skaitu, t. i., w=

p O. levērojot to un formulas (1) un (3.1), no
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formulām (3.4), (3.5) un (3.6) iegūstam sakarības, kas attiecas uz

plakano zemāko pāru mehānismu vedamām ķēdēm:

ff**Ļ(*'+*?-ih - ( 3J )

p'=3k, / (3.8)

n'=2k-{N-\). (3.9)

Struktūras grupās, kā bija minēts, var sadalīt tikai nosacītās

vedamās ķēdes un pirmās šķiras mehānismu vedamās ķēdes. Atšķi-

rība izpaužas tai apstāklī, ka pirmajās ir mainīgu izmēru locekļi,
bet otrajā — nav. Tas nozīmē, ka, pētot vedamās ķēdes sadalīšanu

struktūras grupās, pietiek izpētīt pirmās šķiras vedamās ķēdes.

Saskaņā ar pēdējām formulām pirmās šķiras vedamo ķēžu uzbūve

pakļauta šādiem likumiem:

n'=2k, (3.10)

p'=3k, (3.11)

kur k — mehānisma slēgto kontūru skaits un vienlaikus arī veda-

mās ķēdes kopnes slēgto kontūru skaits. Par vedamās ķēdes kopni

sauc sistēmu, ko iegūst, pievienojot vedamo ķēdi ar malējiem pāriem

pie statnes. Formulām (3.10) un (3.11) atbilstošie lielumi parādīti
tabulā.

Struktūras grupas atrod, pakāpeniski veidojot visas formulām

(3.10) un (3.11) jeb tabulai atbilstošās vedamo ķēžu kopnes, kuras

var konstruēt ar k kontūriem, n'+\ locekļiem un p' kinemātiskiem

savienojumiem saskaņā ar 1-19. zīmējumā dotajām kinemātisko ķēžu
formām. No katras atrastās kopnes, atmetot pa vienam loceklim,

var iegūt vedamās ķēdes. Tās vedamās ķēdes, kuras jau iepriekš at-

rastās vienkāršākās ķēdēs nav iespējams sadalīt, sauc par struktūras

grupām. Šo metodi ierosinājis Baranovs [9] un sācis kinemātiskās ķē-
des slēgto kontūru skaitu saukt

par ķēdes klasi, bet vedamās ķē-
des klasi pieņemt vienādu ar attie-

cīgās vedamās ķēdes kopnes klasi

3-3. zīmējumā parādīts, kā no

vienīgās pirmās klases kopnes vei-

dojas vienīgā pirmās klases ve-

damā ķēde, kas reizē ir pirmās3-3. zīm.

n' 2 4 6 8

P' 3 6 9 12
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3-4. zīm.

3-5. zīm.

klases struktūras grupa jeb diada. Mehānismus, kuru īstenā vai no-

sacītā vedamā ķēde sastāv no diadām, sauc par diadu mehānismiem

jeb par pirmās klases mehānismiem. Diadu mehānismi ir visizpla-
tītākie plakanie zemāko pāru mehānismi.

Aizvietojot vienu vai divus diadas šarnīrus ar slīdpāriem, iegūs-
tam diadas pārējās četras modifikācijas, kas attēlotas 3-4. zīmējumā.
Aizvietot visus trīs šarnīrus ar slīdpāriem nav iespējams, jo pēc pie-
vienošanas statnei iegūstam nevis statiski noteicamu nekustīgu
kopni, bet mehānismu ar kustamību w=l. Tātad iespējamas tikai

piecas diadas modifikācijas.
Labākai spēku pārnešanai diadas modifikācijas cenšas izveidot

tā, lai šarnīri atrastos uz slīdpāru asīm; tas nav ievērots 3-4. zīmē-

jumā.

3-5. zīmējumā parādīts, kā no otrās klases
kopnes veidojas divas vienīgās otrās klases struk-

tūras grupas, viena — otrās kārtas, otra — tre-

šās kārtas. Daļu šarnīru arī šeit var aizvietot ar

slīdpāriem.

lespējama vēl viena augšējiem noteikumiem
atbilstoša otrās klases kopne (3-6. zīm.), bet no

tās iegūtās vedamās ķēdes sastāv no diadām.

Mehānismus, kuros kāda no abām otrās klases

grupām ir augstākās klases grupa, sauc par otrās

klases mehānismiem. Tātad mehānisma klase vie-

nāda ar mehānisma istenās vai nosacītās vedamās

ķēdes_ augstākas klases struktūras grupas klasi.
Vispār mehānisma klase atkarīga no tā, kādi lo-
cekļi izvēlēti par vedošiem locekļiem. 3-6. zīm.



60

3-7. zīm.

3-8. zīm.

Trešās klases struktūras grupu skaits ir 11. Trīs no tām parā-
dītas 3-7. zīmējumā. Pēc Baranova aprēķiniem, ceturtā klasē ir

161 struktūras grupa. Praksē galvenā nozīme ir pirmās un otrās

klases struktūras grupām. Taču, piemēram, gateru mehānismos sa-

stopamas arī trešās un ceturtās klases grupas.
Biežāk praksē sastopamām grupām izstrādāti kinemātiskā un

kinetostatiskā aprēķina algoritmi [29, 76, 77]. Jo augstāka grupas
klase, jo aprēķins ir komplicētāks un darbietilpīgāks. Tātad vedamās

ķēdes struktūras analīze sniedz aprēķina metodikasprognozi. Taču, kā

noskaidroja Dzintars [29], mehānisma struktūras shēma ir drošs

aprēķina indikators tad, ja vairākkārtīgie šarnīri arī struktūras

shēmā iezīmēti kā vairākkārtīgie šarnīri. Turpretī, ja, sekojot tra-

dīcijai, vairākkārtīgos šarnīrus sadala vienkāršos, tad iegūst pārāk
sliktu prognozi. Teiktais paskaidrots 3-8. zīmējumā: atstājot dubult-
šarnīrus mehānisma struktūras shēmā, konstatējam, ka mehānisms

ir diadu mehānisms; bet, dubultšarnīrus sadalot, —
ka mehānisms

ir trešās klases mehānisms, jo satur 3-7. zīmējumā parādīto trešās

klases struktūras grupu.

3-1. piemērs. 3-9. zīmējumā dots horizontālās ēvelmašīnas (še-

pinga) mehānisms. Sadalīt mehānisma vedamo ķēdi struktūras grupās,
noteikt mehānisma šķiru un klasi/

3-9. zīm.
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3-10. zīm.

Atrisinājums. Uzzīmējam mehānisma struktūras shēmu, at-

dalām vedošo ķēdi 16 un konstatējam, ka vedamā ķēde sastāv no

vienas otrās klases trešās kārtas struktūras grupas. Tātad mehānisms

ir pirmās šķiras otrās klases mehānisms.

3-2. piemērs. 3-10. zīmējumā dots hidrauliskais arkla izcelšanas

mehānisms. Sadalīt vedamo ķēdi struktūras grupās, noteikt mehā-

nisma šķiru un klasi.

Atrisinājums. Rīkojoties tāpat kā iepriekšējā piemērā, atro-

dam, ka mehānisma vedamā ķēde sastāv no divām diadām. Tātad

mehānisms ir pirmās šķiras pirmās klases mehānisms (pirmās šķiras
diadu mehānisms).

3-3. Plakanie mehānismi ar augstākiem pāriem

Aplūkosim plakanus mehānismus, kuros bez šarnīriem un slīd-

pāriem ir vismaz viens augstāks pirmās kārtas kinemātiskais pāris,
kas saviem locekļiem plaknē uzliek vienu tangenciālo saiti. Tāds

pāris ir vienkontakta, un tajā abi locekļi veļas un slīd viens pa otru;

piemēram, sazobes pāris (1-4. zīm.), pāris starp izcilni un rullīti

(1-8. zīm.). Turpretī frikcijas pāris (2-2. zīm. pāris 12) un vairāk-

kontaktu augstākie pāri ir otrās kārtas pāri, kas aplūkojamo pāru
kategorijā neietilpst.

Šādos mehānismos tangenciālo atkārtoto saišu parasti nav, tāpēc
struktūras formulas (2.8) un (2.9) var rakstīt šādi:

w=3{n-\)-2p2-pu (3.12)

w=ft -3k, (3.13)

3-11. zīm.
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kur mehānisma kinemātisko pāru tangenciālo
kustamību skaits /t =P2 +2pi. Ja ievērojam, ka

šīs kustamības ir vedošo un vedamo pāru kus-
tamību summa, t. i., ft=/ot+ ft> bet fot=w, tad

no formulas (3.13) izriet, ka

f\=3k. (3.14)

Salīdzinot ar formulu (3.11), redzam, ka ap-

lūkojamo mehānismu vedamā ķēdē kinemātisko

pāru tangenciālo kustamību skaits uz katru
mehānisma slēgto kontūru, tāpat kā plakanos
zemāko pāru mehānismos, ir 3.

Plakanos mehānismos ar augstākiem pāriem3-12. zīm.

kinemātisko aprēķinu iespējams izdarīt pēc pla-
kanos zemāko pāru mehānismos lietojamām metodēm, ja iepriekš
augstākos pārus iedomāti aizvieto ar zemākiem pāriem. 5o operāciju
izpilda saskaņā ar 3-11. zīmējumu. Augstākā pāra līkņu cxex un e2

saskarpunktā S novelk kopīgo normāli; uz tās atrodas līkņu liekum-

centri C\ un C 2.Liekumcentros iedomājas šarnīrus, kurus savieno ar

fiktīvu locekli 0. Ja liekuma rādiusi līknēm cxe x un e2 nemainīgi,
tad iegūtais aizvietošanas mehānisms, kura locekļi parādīti ar pār-
trauktu līniju, derīgs neierobežoti daudziem stāvokļiem. Tāds ir pir-
mais 3-11. zīmējumā attēlotais mehānisms. Ja līkņu liekuma rādiusi

mainīgi, tad aizvietošanas mehānisms ir momentāns un derīgs tikai

trim bezgalīgi tuviem dotā mehānisma stāvokļiem, jo liekuma ap-
loces pieskaras līknēm cxe

x un e2 tikai trīs bezgalīgi tuvos punktos.
Tādi ir pārējie trīs 3-11. zīmējumā attēlotie mehānismi. Ja kāda no

līknēm ir taisne, šarnīrā vietā jāņem slīdpāris, jo slīdpāri var uzlū-

kot kā bezgalīgi tālu šarnīru.

Aptuvena grafiska liekumcentra atrašana parādīta 3-12. zīmē-

jumā. Saskarpunktā S novelkam nelielu aploci, kas līkni c krusto

punktos M un N. Ap tiem kā ap centriem novelkam tādas pašas ap-
loces. Caur aploču krustpunktiem velkam taisnes, kas krustojas ap-

tuveni līknes c punktam S atbilstošā liekumcentrā C.

Aizvietošanas rezultātā iegūstam fiktīvu noteiktas šķiras un klases

zemāko pāru mehānismu, kuram derīgas attiecīgiem zemāko pāru
mehānismiem izstrādātās kinemātiskā aprēķina metodes.

4. NODAĻA

MEHĀNISMU KLASIFIKĀCIJAS UN PIEMĒRI

4-1. Mehānismu kvalifikācijas viedokļi

Mehānismu un mašīnu teorijas pielietošana un pētījumi šajā zi-

nātnes nozarē vairumā gadījumu ir saistīti ar kādas mehānismu
sistematizācijas jeb klasifikācijas lietošanu, jo parasti no milzīgā
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mehānismu daudzuma pēc noteiktam pazīmēm jāizdala dotajam ga-

dījumam atbilstošie mehānismi.

Pieņemot aksiomu, ka mehānisma galvenās īpašības atkarīgas
no tā uzbūves, jau sen radās, nepieciešamība izveidot vispārīgu me-

hānismu strukturālu klasifikāciju. Tomēr izveidot šādu klasifikāciju
izrādījies ļoti grūti, jo šeit valda sava veida «burvju loks»: siste-
mātiski pētīt mehānismus var tikai tad, ja lieto kādu klasifikāciju,
bet zinātniski klasificēt var, ja balstās uz pētījumu rezultātiem.

Senās kultūrtautas uzskatīja, ka katra mašīna ir «vienkāršo ma-

šīnu» (sviru, ķīļu, skrūvju, bloku, grieztuves) kombinācija. Uz šāda

pamata kaut cik pieņemamu klasifikāciju izveidot neizdevās. Tāpēc
līdz 19. gs. sākumam mehānismus un mašīnas klasificēja pēc to

pielietošanas.

Monžs un tā līdzstrādnieki (ievada 3. §) visas esošās un iespē-
jamās mašīnas iedalīja 420 grupās pēc kustības pārveidošanas prin-

cipa. Vēlāk šo klasifikāciju pārstrādāja Villiss, neievērojot mehānis-

mus ar deformējamiem elementiem un uzskatot tos kā nepiemērotus
kvantitatīvai pētīšanai.

Pirmo daļēji strukturālo klasifikāciju 1875. gadā publicēja Relo

[133]. Atkarībā no locekļu un kinemātisko pāru veida mehānismi

iedalīti 6 grupās: skrūvmehānismi, kloķmehānismi, zobratu mehā-

nismi, bloku un skriemeļu mehānismi, izciļņu mehānismi un sprūd-
mehānismi. Tomēr šajā klasifikācijā sprūdmehānismiem raksturīga
funkcionāla pazīme (kustības pārveidošana).

Pirmo strukturālo klasifikāciju, kas saista mehānisma uzbūvi ar

tā piedzīšanas veidu, izstrādāja Asurs (3-1. §).
Vācu zinātnieks Franke 1943. gadā definēja mehānismu kā spēku

un enerģijas pārveidotāju un uz šī pamata izstrādāja ļoti vispārīgu
tehnisku ierīču klasifikācijas shēmu [123]. Dažas te ietilpstošās ierī-

ces nesatur pat nevienu kustīgu elementu. Sī klasifikācija sniedzas

pāri mehānismu un mašīnu teorijas robežām.

Inženieru un konstruktoru praksē par lietderīgām izrādījušās da-

žādas funkcionālas klasifikācijas, kurās mehānismus sadala grupās
atkarībā no to funkcionālās nozīmes mašīnās (piemēram, bremzēša-

nas, fiksēšanas, satveršanas un citi mehānismi). Kombinējot funkcio-

nālās un strukturālās pazīmes, iegūst jauktas klasifikācijas. Tās pa-

rasti izmanto mehānismu atlasu sastādīšanā [5, 44].

4-2. Galvenās mehānismu klasifikācijas un piemēri

Aplūkosim nozīmīgākās mehānismu klasifikācijas. Līdztekus
iepazīsimies ar mehānismu piemēriem, ar dažādu mehānismu veido-

šanu no dotās kinemātiskās ķēdes, ar dažādiem viena un tā paša
mehānisma būvveidiem un ar miera un maiņas punktiem mehā-

nismos.

Universālu strukturālo klasifikāciju var iegūt, sistematizējot me-

hānismus pēc saišu rakstura. Saites ir vispārīgas un reizē
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abstraktas strukturālas pazīmes, no kurām būtiski atkarīgas mehā-

nisma īpašības. Klasifikācijas pamatā liekam saišu tabulu:

I. 1) mehānismi, kuriem ir tikai kinemātiskas saites,

2) mehānismi, kuriem ir ari dinamiskas saites;

11. 1) mehānismi, kuriem ir tikai pastāvīgas saites,
2) mehānismi, kuriem ir arī mainīgas saites;

111. 1) mehānismi, kuriem ir tikai iekšējas saites,

2) mehānismi, kuriem ir arī ārējas saites;
IV. 1) mehānismi bez atkārtotām saitēm,

2) mehānismi, kuros ir atkārtotas saites._
Ņemot no katras ar romiešu cipariem apzīmētās kopas vienu pa-

zīmi, ar četriem arābu cipariem var raksturot ikvienu no 16 mehā-

nismu grupām. Tā, piemēram, 1122 ir mehānismi, kuriem ir tikai

kinemātiskas pastāvīgas saites, starp kurām ir ārējas un atkārto-

tas saites. Visi šajā klasifikācijā minētie saišu tipi aplūkoti 2. nodaļā.
Mehānisma kustīgo savienojumu uzliktās saites ierobežo locekļu

relatīvās kustamības, bet atstāj locekļiem noteiktas absolūto kustību

iespējas. Tāpēc atbilstoši 2-4. paragrāfam mehānismus var klasificēt

pēc locekļu punktu trajektoriju rakstura šādi:

1) virsmu mehānismi: a) plakanie mehānismi,

b) sfēriskie mehānismi,
c) cilindriskie mehānismi;

2) tilpuma mehānismi.

Tilpuma mehānismi satur vienu vai vairākus locekļus, kuru punktu

trajektorijas ir līknes, kas neatrodas paralēlās plaknēs, koncentrisku

sfēru vai koaksiālu cilindru virsmās.

Bieži mehānismus iedala tikai divās grupās: 1) plakanie mehā-
nismi un 2) telpiskie mehānismi. Telpiskie mehānismi aptver tilpuma,
sfēriskos un cilindriskos mehānismus.

Katrai minētajām klasifikācijām atbilstošai mehānismu grupai ir

atšķirīgas analīzes un sintēzes metodes. Ar mehānismu aprēķinu me-

todēm cieši saistās arī mehānismu iedalījums šķirās pēc vedošo

ķēžu skaita (3-1. §).
Aprēķinu metodes izvēlē nozīmīga ir mehānismu klasifikācija

pēc statnes izvietojuma. Saskaņā ar šo viedokli mehānis-

mus var sadalīt 3 saimēs:

1) mehānismi, kuriem statne ir vedošās ķēdes loceklis;

2) mehānismi, kuriem statne ir vedamās ķēdes loceklis;
3) mehānismi bez statnes.

Mehānisma aprēķinu metodes prognozēšanai ļoti noderīga ir

Asura ierosinātā plakano zemāko pāru mehānismu klasifikācija
(3-2. §) pēc vedamās ķēdes struktūras. Saskaņā ar šo

klasifikāciju mehānisma klase ir vienāda ar īstenā vai nosacītā ve-

damā ķēdē ietilpstošās augstākās klases struktūras grupas klasi.

Mehānismus pēc locekļu, starpelementu un darba

ķermeņa fizikālajām īpašībām iedala šādi: 1) mehā-

nismi ar cietiem elementiem; 2) mehānismi, kuros ir elastīgi starp-
elementi; 3) mehānismi, kuros ir lokani starpelementi; 4) hidrome-
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4-1. zīm.

hānismi — hidrostatiskie un hidrodinamiskie mehānismi, kuros

spēkus pārnes ar hidrostatisko vai hidrodinamisko spiedienu; 5) pnei-
matiskie mehānismi; 6) elektriskie mehānismi, kuros cieti darba ķer-
meņi rada elektromagnētisko lauku.

Mehānismu teorijā, mašīnbūvē un mašīnu ekspluatācijas praksē
par noderīgu izrādījies Relo strukturālās klasifikācijas uzlabots va-

riants: pēc locekļu un kustīgo savienojumu veida

mehānismus iedala šādās grupās:

1) stieņmehānismi,
2) izciļņu mehānismi,
3) zobu mehānismi,

4) frikcijas (berzes) mehānismi,
5) lokanās saites mehānismi.

6) ķīļmehānismi un vītņu mehānismi.

Bez tam iespējamas dažādas minēto mehānismu kombinācijas,
piemēram, stieņu-zobratu mehānismi, stieņu-vītņu mehānismi v. c.

Stieņmehānismi raksturojas ar relatīvi lieliem locekļu ga-

rumiem. Locekļi parasti savienoti ar zemākiem kinemātiskiem pā-
riem. Locekli, kuram ir savienojums ar statni un kurš attiecībā pret
statni var izdarīt pilnu apgriezienu, sauc par kloķi. Ja ar statni sa-

vienotais loceklis apgriezties nevar, tad to sauc par svārstīklu. Lo-

cekli, kas izdara sarežģītu kamplānu vai telpisku kustību, sauc par

klani. Vienu no slīdpāra locekļiem sauc par slīdni, otru — par slīd-

stieni jeb vadotni. Virzuļmašīnās slīdni sauc par virzuli, bet vadotni

par cilindru. Slīdpāri starp diviem kustīgiem locekļiem sauc par

kulisi.

Visizplatītākie ir plakani četrlocekļu stieņmehānismi. Tie var būt
ar četriem šarnīriem (šarnīru četrstūri), ar trim šarnīriem un vienu

slīdpāri un ar diviem šarnīriem un diviem slīdpāriem.
4-1. zīmējumā parādīts vispārējas nozīmes šarnīru četrstūris,

kura analīzei un jo sevišķi sintēzei veltīti ļoti daudzi pētījumi. Tur-

pat parādīti divi šarnīru četrstūra pielietojumi: mīklas mīcāmā ma-

šīna un klanīgais ventilators. Pirmajā gadījumā vedošā ķēde satur

statni, bet otrajā — nē. Atkarībā no

locekļu garumiem iespējami vien-

kloķa un divkloķu šarnīru četrstūri,
ka arī tādi, kuriem kloķa nav.

4-2. zīmējumā attēlots ļoti izpla-
tītais kloka-slīdņa mehānisms; ja eks-

centricitāte e=/=O, tad to sauc par 4-2. zīm.
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4-3. zīm

dezaksiālo, bet, ja e= 0, tad par centrālo kloķa slīdņa mehānismu.

Šarnīrs 23 parasti atrodas uz slīdpāra ass.

4-3. zīmējumā parādīts, kā no vienas un tās pašas kinemātiskās

ķēdes, katru reizi par statni izvēloties citu locekli, var iegūt dažādus

mehānismus: a — centrālo kloķa-slīdņa mehānismu, b — rotējošās
kulises mehānismu, c — svārstīgās kulises mehānismu un d — svār-

stīklas-slldņa mehānismu.

Sīs pašas kinemātiskās ķēdes četri dažādi būvveidi parādīti 4-4. zī-

mējumā. Pirmos divus no tiem sauc par ekscentru mehānismiem.

Pirmajā būvveidā loceklis 4 aptver locekli 1 (ekscentru) un locekli 3.

Otrajā būvveidā ekscentru aptver loceklis 2. Trešajā būvveidā lo-

ceklis 3 aptver locekli 2, bet ceturtajā būvveidā, kur parādīta plun-

4-4. zīm.

4-5. zīm.
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4-6. zīm.

žersūkņa shēma, ir otrādi. Par plunžeri sauc virzuli, kura garums
ievērojami lielāks par diametru.

Veidojot četrlocekļu mehānismus ar diviem slīdpāriem, jāievēro,
ka abi slīdes virzieni nedrīkst būt paralēli. Pretējā gadījumā dažos

kinemātiskos pāros relatīvā kustība nebūs iespējama.
Ja abus slīdpārus piešķir vienam loceklim, tad dabū 4-5. zīmē-

jumā redzamo kinemātisko ķēdi. Padarot šīs ķēdes locekli / par

statni, iegūst mehānismu, kuram klaņa 3 punkti kustas pa elipsēm.
Padarot par statni locekli 2 vai locekli 4, iegūst sinusa mehānismu

jeb Volfa kulisi, kur slīdņa 1 pārvietojums x =rsina. Ja par statni

padara locekli 3, tad izveidojams 4-6. zīmējumā attēlotais Oldhema

sajūgs, kas noderīgs divu paralēlu vārpstu sajūgšanai, ja atstatums

starp vārpstām mainīgs.
Ja katru slīdpāri piešķir savam loceklim, tad var iegūt 4-7. zī-

mējumā redzamo tangensa mehānismu, kam slīdņa 3 pārvietojums
x=Mga.

Stieņmehānismos dažkārt sastopami sevišķi (nenoteikti) stāvokļi,
kurus sauc par miera punktiem un maiņas punktiem.
Miera punktā nostādītu mehānismu nespēj iekustināt dzenošam lo-

ceklim pieliktais spēks. Izkustinot mehānismu no maiņas punkta, ir

iespējami divi dažādi locekļu kustības virzieni. Ja, piemēram, cen-

trālā kloķa-slīdņa mehānismā dzenošais loceklis ir slīdnis, tad me-

hānismam ir divi miera un maiņas punkti, kas atbilst slīdņa ceļa
galapunktiem. Ja dzenošais loceklis ir kloķis, tad kloķa-slīdņa mehā-
nismā nenoteiktu stāvokļu nav. Turpretī 2-11. zīmējumā attēlotam

šarnīru paralelogramam ir maiņas punkti stāvokļos, kad visi šarnīri

sakrīt ar vienu taisni.

Vajadzīgo kustību maiņas un miera punktos dažreiz panāk uz

mehānisma kinētiskās enerģijas rēķina. Citos gadījumos lieto kine-

mātiskās metodes (4-8. zīm.). Vairākcilindru dzinējos starp kloķiem
izveido leņķus, kas atšķirīgi no 0° un no

180°. Līdzīgu paņēmienu lieto, lai šarnīru

paralelogramā likvidētu maiņas punktus
(miera punktu šim mehānismam nav).
Aplūkojamais paņēmiens parasti saistīts

ar atkārtoto saišu skaita pieaugumu; šar-

nīru paralelogramā parādās pat viena

tangenciāla atkārtota saite.

Cits kinemātisks paņēmiens ir robu un

zobu izveidošana klaņa poloīdās maiņas 4-7. zīm.
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4-8. zīm.

punktiem atbilstošās vietās. Kā piemērs 4-9. zīmējumā parādīts šar-

nīru antiparalelograma mehānisms, kuram pretmalas ir vienādas,
bet nav paralēlas; klaņa poloīdas ir elipses.

Izciļņu mehānismi dod iespēju vienkāršā veidā sasniegt

iepriekš dotu vai izvēlētu sakarību starp vedošā un vedamā locekļa
kustībām. Vedošais un vedamais loceklis saskaras augstākā pārī;
abiem locekļiem ir zemākie pāri ar mehānisma trešo locekli, kas pa-
rasti ir statne. Augstākais pāris sastāv no speciāli veidotas vedošā

locekļa darba virsmas (profila) un no vedamā locekļa rullīša vai

profila. Rotējošu vedošo locekli sauc par izciļņvārpstu, izciļņripu,

izciļņcilindru, izciļņkonusu vai citādi, bet virzē kustošu — vienkārši

par izcilni. Dzīto locekli parasti sauc par bīdītāju.
Daži izciļņu mehānismu piemēri parādīti 4-10. zīmējumā. Mehā-

nismi a, b, f, g vedošā locekļa 1 rotāciju pārveido bīdītāja 2

turpatpakaļ virzes kustībā, t. i., tie veic kustību transformāciju rotā-

cija-virze. Mehānisms c veic pārveidojumu rotācija-rotācija, mehā-

nisms d — virze-rotācija, mehānisms c — virze-virze. Ja ekscen-

tricitāte tad mehānismu a sauc par dezaksiālu (nobīdītu,
ekscentrisku) izciļņu mehānismu, ja e=0, tad —

par centrālu. Mehā-

nismos / un g augstākais pāris slēdzas ģeometriski. Mehānisma /

izciļņu ripas profils sastāv no divu rādiusu aploču lokiem. Katra gā-
jiena sākumā un beigās bīdītājs atrodas miera stāvoklī, kamēr iz-

ciļņu ripa pagriežas par 60° leņķi. lerobežotas kustības rotācija-ro-
tācija tipa izciļņu mehānismi parādīti 3-11. zīmējumā.

Zobu mehānismi aptver zobratu mehānismus, ķēžu pārva-
dus, zvaigznīšu mehānismus un zobu sprūdmehānismus.

Zobratu mehānismi tehnika ir ļoti izplatīti. Tos izmanto griezes
pārnešanai starp paralēlām un neparalēlām vārpstām. Minēto vārp-

stu asis nekustīgas vai arī dažas no tām kustī-

gas. Pēdējā gadījumā runājam par planetārletn
zobratu mehānismiem. Zobratus, kas novietoti uz

kustīgām asīm, sauc par satelītiem. Planetāros

mehānismus, kam kustamība lielāka par 1, sauc

par dlferenciālpārvadlem vai vienkārši par dife-

renciāliem.

Parasti zobratu zobi novietoti uz apaļa cilin-

dra vai konusa. Ja cilindra rādiuss kļūst bezga-

līgs, tad iegūstam zobstieni. Zobratu mehānismos,

kuros ir tikai apaļi zobrati un zobstieņi, locekļu4-9. zīm.
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4-10. zīm.

ātrumu attiecības ir nemainīgas. Lietojot neapaļus zobratus, ātrumu

attiecības ir mainīgas.
Visizplatītākie ir cilindriskie un koniskie zobrati ar taisniem

(4-11. zīm.) vai slīpiem zobiem. Seit zobi veļas un radiāli slīd viens

pret otru līdzīgi tam, kā tas ir izciļņu mehānismos bez rullīša. Sā-

jos zobratos eksistē iedomāti velšanās cilindri vai konusi, kas veļas
viens pret otru tāpat kā frikcijas mehānismu cilindri (2-2. zīm.) vai

konusi. Šos mehānismus precīzi izgatavojot, zobu saskare notiek pa

līniju.
Zobratu ar vienu vai nedaudziem vītņveida zobiem (vītnēm) sauc

par gliemezi un zobratu pārvadu, kur tāds ietilpst, — par gliemež-
pārvadu. Ari gliemežpārvadā zobi saskaras pa līniju. Cilindriskus

zobratus ar neparalēlām asīm, ar vītņveida zobiem un punktveida
kontaktu sauc par skrūvratiem.

Ja zobratu asis nav paralēlas un nekrustojas vienā punktā, tad
zobi slīd viens pret otru ne tikai radiāli, bet arī zobu garenvirzienā.
Sados gadījumos līnijas kontaktu iespējams panākt, ja zobus no-

vieto uz vientelpas rotācijas hiperboloīdu virsmām. Tādus zobratus
sauc par hlperbolzobratlem. Tos grūti izgatavot. Tāpēc hiperbolzob-
ratu vietā lieto iepriekš minē-

tos skrūvratus vai hipoīdzobra-
tus (hipoīdratus). Hipoīdzobra-
tiem zobi ierīkoti tajās hiperbo-
loīda daļās, kuras aptuveni var

aizvietot ar konusiem. Hipoīd-
zobratiem zobi ir vītņveida.

Ķēžu pārvadi atgādina sik-

snas pārvadus (1-22. zīm.), bet

atšķirībā no tiem ķēdes slīde

attiecībā pret ķēdes ratu, ko 4-11. zīm.
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4-12. zīm. 4-13. zīm.

sauc par zvaigznīti, nav iespējams. Jo mazāk zobu dzenošajai

zvaigznītei, jo vairāk mainīga ir dzenošās un dzītās zvaigznītes
ātrumu attiecība.

Zvaigznīšu mehānismi ļauj nepārtrauktu rotāciju pārveidot vien-

virziena rotācijā ar pārtraukumiem (4-12. zīm.) vai, lietojot attiecīgu

zobstieni, izdarīt kustību transformācijas virze-rotācija vai otrādi.

Pie zvaigznīšu mehānismiem pieder arī Maltas krusta mehānismi

(4-13. zīm.).
Zobu sprūdmehānisms attēlots 2-3. zīmējumā. Sprūdmehānismus

lieto, 1) lai pārvērstu periodisku turpatpakaļ griezes vai virzes kus-

tību vienvirziena griezes vai virzes kustībā ar pārtraukumiem, 2) lai

nodrošinātu kādas kustības iespēju tikai vienā virzienā, 3) lai auto-

mātiski ieslēgtu un izslēgtu kustības pārvadu (frikcijas sprūdmehā-
nisms velosipēda pakaļējā rumbā), 4) lai pēkšņi apturētu kustību.

Frikcijas mehānismus lieto rotācijas pārnešanai starp
divām vārpstām (2-2. zīm.). Cilindrisko vai konisko frikcijas ratu

darba virsmas bieži pārklāj ar ādu vai citu līdzīgu materiālu, lai

palielinātu berzi. 4-14. zīmējumā attēlots frikcijas variators. Pārbī-

dot ratu 2, kas rotē kopā ar vārpstu /, iegūst vārpstu 1 un 3 grieša-
nās ātrumu bezpakāpju izmaiņu. Sastopami arī citāda veida frikcijas
bezpakāpju variatori.

4-14. zīm. 4-15. zīm.
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4-17. zīm.4-16. zīm.

4-15. zīmējumā attēloti divi frikcijas sprūdmehānismi. To ieslēg-
šanās ir maigāka nekā zobu sprūdmehānismiem. Otrais attēlotais

sprūdmehānisms aptuveni atbilst velosipēda brīvrumbas konstruk-

cijai.
Lokanās saites mehānismu izplatītākais piemērs ir sik-

snas pārvads (1-12. zīm.).
Ķīļmehānismu piemēri parādīti 2-12. zīmējumā.

Stieņu-zobratu mehānisma piemērs attēlots 4-16. zīmējumā. Me-

hānisms sastāv no šarnīru četrstūra, kura statnei pieder nekustīgs
zobrats a (šādu zobratu sauc par saules ratu), no satelītiem 4, 5, 6

un zobrata 7. Piedzenot locekli 1, zobrats 7 iegūst noteiktu kustību,
jo saskaņā ar formulu (3.12) šī mehānisma kustamība

o>=3(n-l)-2p2-pi
=3- (8-1)-2-8-4= 1.

4-17. zīmējumā parādīts stieņu-vitņu mehānisma piemērs. Šādus

mehānismus lieto dažādās presēs.
Atzīmēsim divus funkcionālo klasifikāciju piemērus;

vienu ļoti vispārīgu, otru samērā detalizētu.

Saskaņā ar pirmo klasifikāciju izšķir divas lielas mehānismu

grupas:

1) virzītājmehānismi,
2) pārnesummehānismi.

Virzītājmehānismos kāds punkts apraksta vēlamo trajektoriju vai
kāds klanis ieņem pēc kārtas vajadzīgās pozīcijas. Virzītājmehānismi
parasti ir stieņmehānismi.

Pārnesummehānismi realizē nepieciešamo sakarību starp vedošo
un vedamo locekļu pārvietojumiem vai ātrumiem. Ar pārnesumme-
hānismu palīdzību sasniedz vajadzīgo vedamo locekļu kustības

likumu. Pie pārnesummehānismiem pieder izciļņu, zobu, frikcijas,
lokanās saites, ķīļu un vītņu mehānismi, kā arī daļa stieņmehā-
nismu.

Ka virzītājmehānismu piemēru var minēt taisnvirzītājus.
Dažādos pašrakstītājos aparātos un mašīnās nepieciešams kādu
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4-18. zīm. 4-19. zīm.

punktu pārvietot zināmā gabalā pa taisni. Parasti vēlams šo uzde-

vumu veikt ar mehānismu, kurā nav slldpāru, jo slīdpāros samērā

liela berze.

Visvienkāršāk uzkonstruēt ir 4-18. zīmējumā parādīto precīzo
eliptisko taisnvirzītāju. Kā zināms no kinemātikas, ja nogrieznis AB

ar saviem galiem slīd pa divām nekustīgām savstarpēji perpendi-
kulārām taisnēm, tad neierobežoti garās taisnes AB punkti aprak-
sta elipses, kuru asis ir nekustīgās taisnes, bet viduspunkts C kus-

tas pa aploci ar centru abu taišņu krustpunktā O. Ja punktos C

un 0 iekārto šarnīrus un punktā fl slīdpāri, tad punkts A vairs nav

jāvada pa taisni ar kinemātisko pāri, bet tas aprakstīs precīzu
taisni AO. Sī taisnvirzītāja trūkumi ir slīdpāris un tas, ka aprak-
stāmā taisne iet caur šarnīru 0.

Abi trūkumi novērsti tuvinātā eliptiskā taisnvirzītājā jeb Evansa

taisnvirzītājā (4-19. zīm.). Tas panākts, punktā B taisno trajektoriju
un elipses loku EE' aizvietojot ar aploču lokiem. Viens no risinā-

juma variantiem ir šāds: EF—l, ££=1,92, £4=2,92, £Z)=2, FD =

=2,3, tad trajektorija AO kādā gabalā maz atšķirsies no precīzas
taisnes.

4-20. zīmējumā paradīts viens no Čebiševa taisnvirzītajiem, ku-

ram CD=l, Z)£=2, £C=£/ļ=fl£=2,5.
Pie virzītājmehanismiem pieder arī līkņu transforma-

tori, kas doto līkni pēc kāda likuma pārveido citā līknē. 4-21. zīmē-

jumā parādīts translators, kas doto līkni bez izmaiņām pārzīmē citā

vietā. Translators sastāv no diviem paralelogramiem. Tāpēc locek-
lis AB atrodas virzes kustībā, kurā, kā zināms

no kinemātikas, visu cieta ķermeņa punktu tra-

jektorijas ir kongruentas līknes. Turpat parādīts
arī pantogrāfs, kas izmaina dotās līknes mē-

rogu. Ari pantogrāfs sastāv no diviem para-
lelogramiem. Līkne b ir k reižu lielāka vai ma-

zāka par līkni a, kur k= OE:OC. Translatora

un pantogrāfa kustamības pakāpe w= 2, kas

nepieciešams, lai punktu A varētu vadīt pa pat-
vaļīgi izvēlētu līkni.

Līkņu transformatoru grupā ietilpst inver-

sori. Ja punktu A vada pa dotu līkni, bet punkts4-20. zīm.
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4-21. zīm.

B atrodas uz stara OA, kas iet caur nekustīgu inversijas centru

0, un arvien

OA-OB =const,

tad punkta B aprakstīto līkni sauc par dotās līknes inversiju.
Ja 4-22. zīmējumā attēlotajam mehānismam, kuram OF=OD un

AFBD ir rombs, atņem locekli CA, tad iegūst inversoru. Tiešām,

08-OA =(OE+EB) (OE-EB)=OE2-EB2
=

= {OF2-FE2) - (BF2-FE2)=OF2 -BF2
=const.

Inversora kustamība w= 2. Ja inversoram pievieno locekli CA=CO,
tad punkts A tiek vadīts pa aploci, bet punkts B apraksta taisni BN.

Tā kā taisnlenķa trijstūri OAM un ONB ir līdzīgi, tad OA :OM=

=ON :08. Tādēļ ON •OAf=OA• OB=const un arī CW=const. Tas

nozīme, ka caur inversijas centru ejošas aploces inversija ir taisne.

legūto mehānismu sauc par Ponselē—Lipkina taisnvirzītāju. Ja ap-

loce neiet caur inversijas centru, tad tās inversija, kā izrādās, ir cita

aploce.

Nobeigumā atzīmēsim vēl vienu funkcionāloklasifikāciju, saskaņā
ar kuru mehānismus iedala šādās grupās:

1) griezes kustības pārvadi, kas ļauj vedamam loceklim piešķirt
vienmērīgu vai aptuveni vienmērīgu rotāciju (zobratu pārvadi ar

apaļiem cilindriskiem vai koniskiem zobratiem, ar skrūvratiem vai

hipoīdratiem; gliemežpārvads; frikcijas pārvadi ar apaļām cilindris-

kām vai koniskām velšanās virsmām; siksnas, troses un ķēdes pār-
vadi);

2) reduktori, kas ļauj pakāpjveidā mainīt vedamā locekļa grie-
sanas ātrumu (zobratu ātrumkārbas, pa-

kapjveida siksnu pārvadi);

3) variatori,kas ļauj nepārtraukti mai-

nīt vedamā locekļa griešanās ātrumu

(hidrauliskie un frikcijas variatori, varia-

tori ar lokano starpelementu, impulsva-
riatori);

4) mehānismi, kas piešķir vedamam
loceklim rotāciju ar mainīgu leņķisko
ātrumu (neapaļo zobratu un neapaļo ķēdes 4-22. zīm.



4-23. zīm.

zvaigznīšu pārvadi, izciļņu mehānismi ar svārstīklas tipa bīdītāju,

divkloķu šarnīru četrstūri, rotējošās un svārstīgās kulises mehā-

nismi, stieņu-zobratu mehānismi, zvaigznīšu mehānismi, izciļņu-zob-
ratu mehānismi);

5) mehānismi, kas piešķir vedamam loceklim virzes turpatpakaļ
kustību ar mainīgu vai kādā kustības daļā nemainīgu ātrumu (kloķa-
slīdņa mehānisms, sinusa mehānisms, vairāklocekļu stieņmehānismi,

izciļņu mehānismi, mehānismi ar zobstieni, hidrostatiskie mehā-

nismi) ;
6) epizodiskās kustības mehānismi, kuros viens vai daži locekļi

periodiski apstājas, stāv mierā un sāk kustību no jauna (izciļņu un

zvaigznīšu mehānismi, sprūdmehānismi, stieņmehānismi ar dažu lo-

cekļu periodisku apstāšanos);
7) reversa mehānismi, kas ļauj pēc vēlēšanās mainīt viena vai

vairāku locekļu kustības virzienu;
8) sajūgi, kas savieno vārpstas pastāvīgi, pieļaujot tām relatīvās

kustības (Oldhema sajūgs, kardānsajūgs); sajūgi, kas ļauj vārpstas
savienot un atvienot pēc vēlēšanās (frikcijas, zobu un izciļņu sa-

jūgi); sajūgi, kas vārpstas savieno un atvieno automātiski (centr-
bēdzes sajūgi, brīvgaitas sajūgi, piemēram, velosipēda brīvrumbā,

drošinātājsajūgi); trīs pirmā tipa sajūgi parādīti 4-23. zīmējumā,
tiem nav atkārtoto saišu, tāpēc tie savām vārpstām pieļauj visas

sešas relatīvās kustības (iedomājoties, ka vienas vārpstas gultnis
kustīgs, t. i., ar iedomātu šķēlumu atdalīts no statnes), pēdējais no

tiem ir 2-3. paragrāfā minētā septiņlocekļu mehānisma piemērs; ciešie

vārpstu sajūgi pie mehānismiem nepieder;
9) regulatori un moderatori;

10) fiksācijas mehānismi;
11) satvērējmehānismi;

12) bremzēšanas mehānismi;
13) līkņu atveidošanas mehānismi (taisnvirzītāji, elipsogrāfi, pa-

rabologrāfi);
14) līkņu transformatori (translatori, pantogrāfi, inversori);
15) matemātisko operāciju un loģiskās vadības mehānismi.
So funkcionālo klasifikāciju var papildināt un detalizēt atkarībā

no tās lietošanas mērķa.
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II DAĻA

MEHĀNISMU

KINEMĀTISKA ANALIZĒ

Mehānismu kinemātiskās analīzes trīs galvenie uzdevumi ir šādi:

1) mehānisma stāvokļu un punktu trajektoriju noteikšana,

2) leņķisko un lineāro ātrumu noteikšana mehānisma locekļiem
un to punktiem,

3) leņķisko un lineāro paātrinājumu noteikšana mehānisma lo-

cekļiem un to punktiem.

Kinemātiskās analīzes rezultāti nepieciešami mehānisma darba

procesa izstrādāšanai un mehānisma projektēšanai. Mehānisma pro-

jektēšanā ātrumus izmanto spēku, jaudu un nodiluma izturības aprē-
ķinos, kā arī mašīnas īstenās kustības un paātrinājumu noteikšanā;

bez paātrinājumiem nevar aprēķināt locekļu un kustīgo savienojumu
piepūles. Kinemātisko analīzi izdara jau esošam vai projektējamam

mehānismam, ja dota vai pieņemta vedošo ķēžu kustība.

Kinemātiskās analīzes uzdevumus var atrisināt ar grafiskām
vai analītiskām metodēm.

Grafiskās metodes ir uzskatāmas un daudzos gadījumos vien-

kāršas, bet iegūto rezultātu precizitāte ne vienmēr ir pietiekama.
Grūtības rodas augstāku klašu un šķiru mehānismos, kā arī mehā-

nismos, kuru vedošā ķēde nesatur statni. Grafiskās metodes kļūst
neērtas, ja mehānisma locekļu izmēri ļoti atšķirīgi.

_ Minēto trūkumu gandrīz nav analītiskām metodēm. Tās ļauj ievē-

rojamu kinemātiskā analīzē veicamā darba daļu mašinizēt. -Analīzes
gaita iegūtās matemātiskās sakarības ir līdzeklis mehānisma kus-
tības izprašanai un struktūras īpatnību, locekļu izmēru un vedošo
ķēžu kustības ietekmes novērtēšanai.
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5. NODAĻA

PLAKANO MEHĀNISMU GRAFISKĀ KINEMĀTIKA

5-1. Mehānisma stāvokļi un punktu trajektorijas

Mehānisma kinemātisko analīzi parasti izpilda veselam kinemā-

tiskam ciklam, t. i., kustības posmam, kura beigās visi locekļi nonā-

kuši sākuma stāvokļos un kustas sākuma virzienos. Par mehānisma

plānu sauc dotam vedošo ķēžu stāvoklim atbilstošu mehānisma kine-

mātisko shēmu. Ja kinemātiskais cikls atbilst kāda ar statni saistīta

locekļa apgriezienam, tad parasti šo locekli pieņem par vedošo, tā

apgriezienu sadala 12 vai vairāk vienādās daļās un katram vedošā

locekļa stāvoklim konstruē mehānisma plānu. Ja to skaitā neietilpst
turpatpakaļ kustīgu locekļu malējiem stāvokļiem atbilstošie plāni,
tad pēdējos konstruē papildus. Tādā veidā «liek mehānismam kus-

tēties uz papīra».
Kinemātiskās analīzes nolūkiem katru mehānisma plānu uzrasē

atsevišķi. Tomēr, ja nepieciešams uzrasēt kāda punkta trajektoriju,
tad visus plānus savieto vienā rasējumā un šī punkta stāvokļus sa-

vieno ar līniju.
Diadu mehānismu plānus var uzrasēt ar t. s. aizcirtumu metodi:

dotiem diadas malējo pāru elementu stāvokļiem atbilstošo vidējā

5-1. zīm.
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5-2. zīm.

pāra stāvokli atrod, izdarot aploču un taisnu krustošanos vai pie-
skaršanos.

Vienā rasējumā savietoti šarnīru četrstūra plāni un klana dažu

punktu trajektorijas redzamas 5-1. zīmējumā. Katru atsevišķu plānu

iegūst, pieņemot par četrstūra OABC kustīgām virsotnēm kloķa šar-

nīrā A apioces un svārstīklas šarnīrā B loka vienāda nosaukuma

punktus. Sarnīra A stāvokļi ir patvaļīgi izraudzīti, bet šarnīrā B

stāvokļi iegūti, aizcērtot šarnīrā B loku ar klana AB garumu no

punktiem A. Svārstīklas malējie stāvokļi iestājas tad, kad kloķis un

klanis sakrīt uz vienas taisnes. Tāpēc tos konstruē, aizcērtot šarnīrā

B loku no kloķa rotācijas centra 0 ar rādiusiem b—r un b+r, kur

b=AB un r=OA. Klaņa kāda punkta M trajektoriju dabū, krustojot
ar rādiusiem AM un BM no punktiem A un B visos mehānisma stā-

vokļos novilktos lokus un caur iegūtiem punktiem novelkot līkni.

Šādas līknes sauc par klana līknēm. Punkts M ir ikviens ar 6 apzī-
mētais punkts.

Otrās un augstāku klašu mehānismu plānus nav iespējams uzra-

sēt tikai ar aizcirtumu metodi, bet šeit lietojama ģeometrisko vietu

metode, kuras princips parādīts 5-2. zīmējumā, nosakot abu otras

klases šarnīru grupu stāvokli. Malējo šarnīru A, B, C stāvokļi doti.

Jāatrod visu četru grupas locekļu stāvokļi. Abos gadījumos šarnīrā £

stāvoklis atrodas aploces c un līknes c' krustpunktā. Līkni c' iegūs-
tam, atvienojot šarnīru E, un, pēc tam konstruējot plānus, iegūtam
šarnīru četrstūrim. Trešās kārtas struktūras grupā līkne c' ir šar-

nīru četrstūra CFGB klaņa punkta E trajektorija, bet otras kārtas

grupā — līkne, ko iegūstam, šarnīru četrstūrim ADGB kustoties un

uz mainīgā garuma nogriežņa FE no punkta F atliekot locekļa FE

īsteno garumu.

Mehānismu konstrukcijās plaši izmanto komplāni kustoša locekļa

trajektoriju formu bagātību, par ko priekšstatu dod 5-1. zīmējums.

Konstruējot epizodiskās kustības mehānismus, kā arī citos gadījumos,

nepieciešams noteikt dotās trajektorijas liekumcentru dotajā punktā.

To var izdarīt ar Eilera—Savāri formulu [135, 136].

5-3. zīmējumā redzamas komplāni kustoša locekļa poloīdas, pols P,

infleksijas aploce ar diametru L, infleksijas centrs WO, kāds locekļa

punkts M un šī punkta trajektorijas liekumcentrs C.
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Kā zināms no teorētiskās mehānikas [132], punkta M paātrinājums

a=ap+eXp — a>
2
p,

kur ap=co
JL — pola paātrinājums; w, c — leņķiskais ātrums un pa-

ātrinājums.

Projicējot šo izteiksmi uz trajektorijas normāli, iegūst punkta M

normālpaātrinājumu

an
=o)2p—Leo2 sin \p.

No teorētiskās mehānikas zināms, ka

v 2(pa,) 2
a«

=

T=Q- (5-0)

Vienādojot abas izteiksmes un ievērojot, ka Lsir\yļf=pm, iegūst
Eilera—Savāri formulu

P
2

levietojot šeit Q=p+pc, iegūst Eilera—Savāri formulas citu veidu:

f - ļ
Ar formulu (5.2) iegūtie rezultāti attēloti 5-4. zīmējumā, kur pa-

rādīts viena stara dažādu punktu Mi, M2,... trajektoriju liekumcentru

Cļ, C 2,... novietojums. Analogi

apstākļi ir arī uz citiem stariem.

Izņēmums ir poloīdu tangentes T

punkti, kuriem pu>=o, tāpēc Q=p

saskaņā ar formulu (5.1). Tātad

poloīdu tangentes punktu trajekto-
riju liekumcentri atrodas polā. Tas

nozīmē, ka pola kā kustīgās plak-

nes punkta trajektorijas liekumrā-

diuss ir nulle, tādēļ ar polu sakri-

5-3. zīm. 5-4. zīm.
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tošais kustīgās plaknes punkts atrodas savas trajektorijas smailē.

Tātad smailes ir tikai kustīgās poloīdas punktu trajektorijās. Nekus-

tīgā plaknē visas smailes novietojas uz nekustīgās poloīdas.

Punktiem, kas atrodas infleksijas aploces iekšpusē, trajektoriju
izliekumi vērsti pret polu, bet punktiem ārpus infleksijas aploces tra-

jektorijas ir ieliektas pret polu (5-4. zīm.). Infleksijas aploces punkti
atrodas savu trajektoriju infleksijas punktos vai ari kustas pa tais-

nēm, tāpēc to liekumcentri atrodas bezgalībā. Jo tālāk punkts M

atrodas no pola, jo tuvāk tā trajektorijas liekumcentrs dotā stara t. s.

atgriezes punktam R. Ja p=00, tad pc —Pw, kas 5-4. zīmējumā attē?

lots ar nogriezni PR. Redzam, ka atgriezes punkti novietojas uz ap-

loces, kas ir tikpat liela kā infleksijas aploce, bet atrodas poloīdu tan-

gentes pretējā pusē. Šo aploci sauc par atgriezes aploci, bet punktu
Ro

— par atgriezes centru. Var teikt, ka atgriezes aploce ir bezgalīgi

tālu punktu trajektorija llekumcentru ģeometriskā vieta.

Atgriezes punkti noderīgi infleksijas aploces noteikšanai, jo kat-

ram atgriezes punktam R atbilst pret polu simetrisks infleksijas

punkts W. Atgriezes punktu noteikšanai jāzina aptveramās liekum-

centra trajektorijas īpašība.
Ja kāda kustīgās plaknes līkne — aptveramā līkne c — saskaras

ar nekustīgu līkni
— aptverošo līkni eO, tad trīs bezgalīgi tuviem

stāvokļiem (5-5. zīm.) abas līknes var aizstāt ar atbilstošām liekum-

aplocēm a un czo- Aptveramās liekumcentrs C
c apraksta elementāru

loku ar centru aptverošās līknes liekumcentrā Co. Tas nozīmē, ka ap-

tverošās līknes liekumcentrs reizē ir liekumcentrs arī līknei, ko ap-

raksta aptveramās līknes liekumcentrs. Ja aptveramā līkne ir taisne,

tad C
c atrodas bezgalībā, bet C 0 uz atgriezes aploces. Tātad, ja kāda

kustīgas plaknes taisne pieskaras nekustīgai līknei, tad šīs līknes lie-

kumcentrs atrodas uz atgriezes aploces. lespējams arī, ka aptverošā
ir punkts. Tādē|, ja kāda kustīgās plaknes taisne iet caur nekustīgu

punktu, tad tas atrodas uz atgriezes aploces.

Ja formulā (5.1) ieliekam p—p w=w, tad Eilera—Savāri formula

pieņem veidu

-*--£-, . (5.3)
p w

'

5-5. zīm. 5-6. zīm.



kas ērts ikviena saistīta punkta (Af, W, P, C)

grafiskai konstruēšanai, ja pārējie trīs zināmi.

Konstrukcija, kas balstās uz līdzīgiem trijstū-

riem, parādīta 5-6. zīmējumā. Lai, piemēram,

noteiktu C, brīvi velk no punkta M staru, uz

kura izvēlas punktu E un savieno ar pun-

ktiem W un P. Velkot attiecīgi paralēlas tais-

nes PF un FC, iegūst punkta M trajektorijas

liekumcentru C.

Tātad klaņa plaknes kāda punkta trajek-

torijas liekumcetra atrašanai vispirms jāuzkon-
struē infleksijas aploce un pēc tam jālieto for-

mula (5.3). Tomēr šī formula noderīga arī

5-7. zīm.

infleksijas aploces konstruēšanai! Šarnīru četrstūrī ar tās palīdzību uz

abu rotējošo locekļu stariem viegli atrast šo staru infleksijas punktus

Wi un W 2un caur punktiem W,, W 2, P novilkt klaņa infleksijas ap-

loci. Kloķa-slīdņa mehānismā W, atrodam ar formulu (5.3) uz kloķa

stara, bet W 2 atrodas slīdņa šarnīrā, jo tas kustas pa taisni.

Nedaudz komplicētāk konstruējama infleksijas aploce svārstīgās

kulises klanim (5-7. zīm.). Vispirms atrodam klaņa polu P un inflek-

sijas punktu W{ uz kloķa stara. Tad ievērojam, ka punkts B ir at-

griezes punkts, jo caur to iet kustīgās plaknes taisne AB. Atliekot

PW2 =PB, atrodam klaņa plaknes infleksijas punktu W 2un caur pun-

ktiem Wu
W 2, P novelkam infleksijas aploci. 5-7. zīmējumā parādīta

arī klaņa atgriezes aploce PBRO.

5-2. Ātrumu konstruēšanas teorētiskie pamati

Ātrumu konstruēšana ar īsteno ātrumu plānu palīdzību aplūkota
teorētiskās mehānikas kursā [132]. Šajā kursā lietosim ortogonālo
ātrumu metodi, saskaņā ar kuru ātrumu konstruēšanu izdara mehā-

nisma plānā.
Ja mehānisma punktu īsteno ātrumu vektorus pagriež visus vienā

5-8. zīm.

virziena par taisnu leņķi, iegūst
pagrieztos jeb ortogonālos ātru-

o

mus v. Tā kā īstenie ātrumi

ir perpendikulāri caur polu no-

vilktām taisnēm, tad ortogo-
nālie ātrumi novietojas uz šīm

taisnēm un vienam loceklim

visi vērsti uz polu vai prom no

pola.
Galvenā ātrumu konstrukci-

jās izmantojamā teorēma ir

šāda: komplāni kustošas taisnes

punktu ortogonālo ātrumu gali
atrodas uz paralēlas taisnes.

Tiešām, taisnes AB punktu

80
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5-9. zīm.

(5-8. zīm.) īsteno ātrumu projekcijas uz šo taisni ir vienādas, t. i.,
AA'=BB', tāpēc ortogonālo ātrumu projekcijas uz taisnei AB per-

pendikulāru virzienu ir vienādas, t. i., AAX =BB\, kur AA\=AA' un

BB\ — BB'. Tātad taisne ab, ko veido taisnes AB ortogonālo ātrumu

gali, ir paralēla taisnei AB.

No pierādītās teorēmas izriet secinājums: figūra, ko veido locekļa
punktu ortogonālo ātrumu gali ir līdzīga figūrai, ko veido paši
punkti, un abu figūru attiecīgas malas ir paralēlas.

5-9. zīmējumā parādīta ātrumu konstruēšana vienam loceklim.
Doti divu punktu A un B ortogonāli ātrumi; jāatrod šī paša locekļa
trešā punkta ortogonālais ātrums un jāaprēķina locekļa leņķiskais
ātrums. Punkta C ātrumu atrod, konstruējot Aabcoo AABC. Ja

punkti A, B, C atrodas uz vienas taisnes, tad, balstoties uz teorēmu

par līdzīgām figūrām, caur punktu a velk patvaļīgu taisni; atliek

uz tās nogriežņus abx un bļCu proporcionālus nogriežņiem AB un

BC vai vienādus ar tiem; savieno b\ ar b un, velkot no punkta c,
šim nogrieznim paralēlu taisni, iegūst meklējamā ortogonālā ātruma

fc galu c Ja šādā gadījumā vA un vB
atrodas uz taisnes ABC,

tad vc konstruē, pagriežot ortogonālos ātrumus par 90°, vai līdzīgi
iepriekšējam gadījumam — ar patvaļīgu taisni ab\C\.

Locekļa leņķiskais ātrums

vA vB
_

v
BA

a

PA PB AB'
(bA)

kur vßa=\vb — va\ ir relatīvais griezes ātrums punktam Bap pun-
ktu A.

Lai ātrumu konstruēšanā pārietu no viena locekļa uz otru, jāat-
rod tāds punkts, kuram ātrumi abos locekļos ir vienādi. So punktu
sauc par relatīvo polu.
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5-10. zīm.

Noskaidrosim, kā atrast relatīvo polu divu patva|īgi izvēlētu me-

hānisma locekļu i un k relatīvai kustībai. 5-10. zīmējumā parādīti
locekļi i un k, to absolūtie poli / un Ķ (kurus var apzīmēt arī ar

m un kn, jo mehānisma statne ir n) un relatīvais pols P jeb ik. Tā

kā ir jābūt

Vpin=VP
kn

=-Vp, (1)

tad relatīvais pols var atrasties tikai uz polu taisnes IK, jo tikai tur

locekļu i un k punktu ātrumi var būt ģeometriski vienādi. Saskaņā
ar noteikumu (1) un 5-10. zīmējumu relatīvā pola atrašanai derīgi
vienādojumi

<x>in'CLi =(dhn-ah, (5.5)

ai+ah =a. (5.6)

Ja locekļu i un k leņķiskie ātrumi vienvirziena, tad relatīvais pols
novietojas, kā parādīts 5-11. zīmējumā, bet vienādojuma (5.6) vietā

jāraksta vienādojums

ai-ak =a. (5.7)

5-11. zīm. 5-12. zīm.
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5-13. zīm. 5-14. zīm.

No vienādojuma (5.5) izriet

(5.8)
(£>hn Clļ

Tātad relatīvais pols atrodas uz polu taisnes, kas iet caur abso-

lūtiem poliem un dala atstatumu starp tiem iekšēji vai ārēji pretēji
proporcionāli absolūtiem leņķiskiem ātrumiem.

Relatīvo leņķisko ātrumu, ar kuru notiek griešanās ap relatīvo

polu, nosaka pazīstamais leņķisko ātrumu paralelograma likums:

Ne vienmēr relatīvā pola noteikšanai jālieto formulas (5.5) —

(5.7). Atzīmēsim gadījumus, kad relatīvo polu var atrast vienkāršāk.

1. Ja divas kustošas līknes veļas viena pa otru bez slīdes, tad

šīs līknes ir relatīvās poloīdas un to saskarpunkts ir relatīvais pols.
Piemērs ir 5-12. zīmējumā attēlotais frikcijas pārvads, kur saskaņā
ar formulu (1) relatīvā pola ātrums

Vp =(dļrl=(d2r2- (5.10)

2. Ja divas kustošas līknes veļas un slīd viena pa otru, tad šīm

līknēm piederošo locekļu relatīvais, pols atrodas uz līkņu saskar-

punktā kopējās normāles (5-13. zīm.) un saskarpunktā ātrums

v
s
*
=mk 'SP. (5.11)

Teiktais izriet no apsvēruma, ka relatīvie ātrumi orientēti pret rela-

tīvo polu tāpat kā absolūtie ātrumi pret absolūto polu. 5-14. zīmē-

jumā parādīts, kā, izmantojot tikko aprakstīto īpašību, nosakāms

zobratu pārvada relatīvais pols P.

3. Ja divi kustoši locekļi savienoti ar šarnīru, tad šarnīrā centrs

ir relatīvais pols. Tāpēc, ja caur šarnīru novilktas taisnes viena daļa
pieder vienam loceklim, bet otra — citam, tad šīs taisnes punktu
ortogonālo ātrumu gali atrodas uz vienas paralēlas taisnes abos

locekļos (5-15. zīm.).
4. Ja divi kustoši locekļi savienoti ar slīdpāri (mehānismā ir

kulise), tad relatīvais pols atrodas bezgalībā uz slīdes virzienam



5-15. zīm. 5-16. zīm.

perpendikulāras taisnes (5-16. zīm.). Sados gadījumos ātrumu kon-
strukcijas jālieto ātrumu paralelograma likums

v
A

in
=v

ih+v
A

hn. (5.12)

Par pārneses kustības ķermeni k ieteicams izvēlēties to slīdpāra lo-
cekli, kura pols kn viegli atrodams mehānisma plānā.

Lietojot formulu (5.12) citām vajadzībām, var gadīties, ka rela-

tīva kustība nav virze. Tad vik vietā jāraksta vA
ih.

5. Ja divi locekļi tieši nesaskaras, tad to polu var noteikt ar

polu taišņu metodi: caur meklējamo polu iet taisnes, uz kat-

ras taisnes atrodas divi citi poli; ja šo polu apzīmējumos nosvītro
vienādos ciparus, tad_ paliek meklējamā pola apzīmējums. Tā, pie-
mēram, šarnīru četrstūra pols 24 atrodas polu taišņu 12-14 un 23-34

krustpunktā (5-17. zīm.).

Katriem diviem locekļiem ir viens pols, tāpēc visu plakanā mc

hānisma polu skaits

P=Cn2 (5.t3)

kur n — locekļu skaits.

5-17. zīm. 5-18. zīm.

84
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Tā kā katriem trim locekļiem ir viena polu taisne, tad mehānisma

polu taišņu skaits

2),
(514)

Abu pēdējo formulu rezultāti ir šādi:

Nobeigumā atzīmēsim dažu nogriežņu kinemātisko nozīmi četr-

locekļu mehānismos.

Attiecinot formulu (1) uz šarnīru četrstūra (5-17. zīm.) relatī-

viem poliem R un A, var rakstīt, ka

Wb=(ū| • Ofl=o)3 • CR, ua
=cūi •OA=v)2

-PA.

No šīm vienādībām izriet proporcija

a)i:o)2:o,3= ir:/t:

ft7- (515>

Tātad šarnīru četrstūra leņķiskie ātrumi attiecas kā 5-7. zīmējumā re-

dzamo trijstūru augstumu reciprokās vērtības.

Attiecinot formulu (1) uz kloķa-slīdņa mehānisma (5-18. zīm.)
relatīvo polu R, iegūst

t>B =o)i/i. (5.16)

Var pierādīt [126], ka šarnīru četrstūra uh kloķa-slīdņa mehānisma

locek|u / un 3 ātrumu attiecībām ekstrēmi ir tad, kad PRA.AB.

Ja nostāda 5-18. zīmējumā doto kloķa-slīdņa mehānismu uz lo-

cekļa /, tad iegūst rotējošo kulisi (5-19. zīm.). Tā kā relatīvais ātrums

slīdpāri atkarīgs tikai no leņķiskā ātruma (Oh —<>>4i=<<>4, tad saskaņā

ar formulu (5.16) rotējošā kulisē

VM=a>ih. (5.17)

5-19. zīm. 5-20. zīm.

3 4 5 ļ 6 | 10

P 1 3 6 10 15 45

T 0 J 1 4 10 ļ 20 ļ 120
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Attiecinot formulu (5.12) uz 5-19. zīmējuma punktu B, iegūst
o o o

taisnleņķa paralelogramu vB
3l=V3i+vB

i\ kura diagonāles virziens ir

BA, bet viena mala perpendikulāra un otra
— paralēla slīdes vir-

zienam. No vienādībām

vB 3X

m

(02 •BA BA

V34
™

034
=h'

secināms, ka

1)34= (5.18)

Tātad rotējošās kulises mehānismā saskaņā ar formulām (5.17)
un (5.18)

(o2 h

Ja rotējošo kulisi (5-19. zīm.) nostāda uz locekļa 2, tad iegūst

svārstīgo kulisi (5-20. zīm.), kurai saskaņā ar formulu (5.18)

d43=ci)iA', (5.20)

jo relatīvais ātrums slīdpāri atkarīgs tikai no leņķiskā ātruma o)2i =
=0)12=0)].

5-3. Paātrinājumu konstruēšanas teorētiskie pamati

Paātrinājumu vektorus konstruēsim ar paātrinājumu plāniem
līdzīgi tam, kā darījām teorētiskās mehānikas kursā [132]. Papildus
aplūkosim relatīvā normālpaātrinājuma un Koriolisa paātrinājuma
konstruēšanu, tieši izmantojot ātrumu vektorus.

ledomājoties, ka mehānisma locekja (5-21. zīm.) komplānā kus-

tība sastāv no koordinātu sistēmas virzes kustības kopā ar punktu A

un no locekļa relatīvās griezes kustības ap punktu A, saskaņā ar

paātrinājumu summēšanas likumu punkta B paātrinājums aB =aA+

5-21. zīm.
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5-22. zīm.

+aBA sastāv no pārneses un relatīva paātrinājuma, jo Koriolisa pa-

ātrinājums šajā gadījumā ir nulle. Tātad

āB =aA+a~BAn+aßA
t

, (5.21)

kur relatīvais normālpaātrinājums un relatīvais tangenciālpaātrinā-
jums izteicams kā rotācijas kustībā:

aBA
D
=(i>

2 -AB, aBA
t
=e-i4B.

No pēdējās izteiksmes locekļa leņķiskais paātrinājums

•=3£. <M*>

un tā virziens sakrīt ar aBA
4 virzienu iedomātā rotācijā ap punktu A

kā ap nekustīgu punktu. Relatīvo tangenciālpaātrinājumu konstruē-

jam paātrinājuma plānā. Turpat konstruējam arī aplūkojamā locekļa
trešā punkta C paātrinājumu ac, ievērojot, ka paātrinājuma plāna
figūra ir līdzīga figūrai, ko veido paši pamati, ,t. i., Aabcco AABC.
Jāievēro, ka līdzīgās figūras virsotnēm jāseko vienādā kārtībā, ja
figūras apiet vienā virzienā.

Relatīvo normālpaātrinājumu var aprēķināt pēc formulas

2 AD
(to'AB)2

VBA
2

,ro,i
aBA

»=*
2-AB=

AB
=

-gp- (5.23)

vai arī konstruēt grafiski, ievērojot, ka relatīvais griezes ātrums v
Ba

ir vidējais proporcionālais starp aBA
n un AB. Tā kā katete ir vidē-

jais proporcionālais starp hipotenūzu un savu projekciju uz tās, tad
relatīvais normālpaātrinājums konstruējams, kā redzams 5-22. zīmē-

jumā. Pirmā konstrukcija lietojama gadījumā, kad vektors vBA īsāks

par attālumu AB, bet otrā konstrukcija — pretējā gadījumā. Ja

punkts A nekustas, tad vBA=vB un aBA
n
=aB

n. Tātad arī punkta B

absolūtais normālpaātrinājums konstruējams pēc aplūkotās me-

todes.

Ja starp diviem kustīgiem locekļiem ir slīdpāris (5-23. zīm.), tad
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5-23. zīm. 5-24. zīm.

paātrinājumu konstruēšanai jālieto paātrinājumu summēšanas

likums

ā
A
in

=aih+aA
hn+āk

ih. (5.24)

Pirmo trīs locekļu indeksiem jāsakrīt ar šim slīdpārim lietotā ātruma

paralelograma likuma (5.12) indeksiem. Koriolisa paātrinājumu var

aprēķināt pēc formulas

āh
ik

=2āknXv ih (5.25)
o

vai uzkonstruēt šādi (5-24. zīm.): relatīvā ortogonālā ātruma v,/,

galu savieno ar pārneses polu kn un no ortogonālā pārneses ātruma

o

vA
hn gala velk paralēli; šī paralēle uz relatīva ortogonāla ātruma

taisnes nogriež vektoru AĶ, kas ģeometriski vienāds ar Koriolisa

paātrinājuma pusi. Tiešām,

AĶ v
A

hn

~7.
——

\u„
=u)ftn, AĶ=(aknvik,

Vih Akti

bet komplānā kustībā

ah
ik

=2caknVik. (5.26)

Pagriežot abus ortogonālos ātrumus vienā vai otrā virzienā par 90°,
redzam, ka abos gadījumos formulas (5.25) virzienu likumība iz-

pildās. Tātad

~ĀĶ= ~^kik. (5.27)

Ja relatīvā kustība nav virze, tad iepriekšējās formulās paātri-
nājumu ūik un ūh

ih vietā jāraksta a
A

ih
un aAh

ih.

Pāreja no viena locekļa uz otru paātrinājumu konstrukcijās no-

tiek caur šarnīriem un slīdpāriem. Ja mehānismā ir augstāki pāri,
tad tos iepriekš aizvieto ar zemākiem pāriem, kā parādīts 3-3. para-
grāfā.
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5-4. Mērogi grafiskās konstrukcijas

Grafiskās konstrukcijas izpildāmas, stingri ievērojot izraudzītos
vai aprēķinātos mērogus. Ja mehānisma plāns uzrasēts mērogā 1: M,
tad garuma mērogs

= (5.28)

un jebkura garuma b īstenā vērtība b=k
S
'b metri; b

— attiecīgais
garums milimetros mehānisma plānā.

Ja mehānisma plāns ir lielāks par tajā attēloto mehānismu, tad

tā mērogu v.: 1 var pārrakstīt šādā veidā 1:~• Tātad šādos gadī-

jumos M =— 7

Ja ātrumu mērogs ir k
v ļļ~~j un paātrinājumu mērogs

/m/s2 \
k

a I ļ. tad punkta M ātrums un paātrinājums aprēķināms šadi:

vM=k
v vM^~^, aM=ka aM , (1)

kur vM un aM
— grafiski konstruēto vektoru garumi (milimetros).

Ātruma mērogu var izvēlēties brīvi vai pieņemot rotējoša vedošā

locekļa punkta A ātruma vektoru (5-25. zīm.) par ki-to daļu no ve-

došā locekļa garuma, t. i., pieņemot

k -

Va

OA '

vA
=

(i>i •OA =(dlkS
' OA, vA

=k
v
vA=k

v
k\OA.

Vienādojot abas izteiksmes, dabūjam formulu āt-

ruma mēroga aprēķinam:

ki \mm/
v '

Ja paātrinājumu plānus konstruē uz analītiski ap-

rēķinātu paātrinājumu bāzes, tad paātrinājumu mē-

rogu var izvēlēties brīvi. Ja normālpaātrinājumus un 5-25. zīm.
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Koriolisa paātrinājumus konstruē grafiski, tad saskaņā ar 5-25. un

5-24. zīmējumu

_

VA
2

_

(kvVA) 2 k2
v V

A
2 k 2 ~

0A
k

s
-OA

k
* OA ks

1„ ik „

VAVih_kv2
VAVih K2 1~

ik

-2 ūh =mnVih =

-Āp—kT -Xf=-k--2
ah -

Redzams, ka paātrinājumu mēroga aprēķina formula ir šāda:

(5.30)
k

s \mm /

Noskaidrosim, kāda daļa no locekļa OA garuma ir punkta A

normālpaātrinājums. No formulām (5.30) un (5.29) secināms, ka

*a= • (5-31)

No izteiksmes (1)

k _

cla*. (x>i
2k

s OA
_

vn
2k,

aAn hOA
k*

legūstam izteiksmi

k2=ki
2
,

(5.32)

kas rāda, ka paātrinājumu vektoru garumi maz atšķirsies no ātrumu

vektoru garumiem tad, kad kital.

5-5. Ātrumu un paātrinājumu konstruēšana

diadu mehānismos

I Ja pirmās šķiras diadu mehānismos vedošā ķēde satur statni un

starp kustīgiem locekļiem slīdpāru' (kulišu) nav, tad ātrumu kon-

struēšanai pietiek ar teorēmu par paralēlām taisnēm, bet paātrinā-

jumu konstruēšanai — ar formulu (5.21); ja kulises ir, tad jāiz-
manto arī ātrumu paralelograma likums (5.12) un Koriolisa teorēma

(5.24). Sādu uzdevumu risināšana parādīta 5-1., 5-2. un 5-4. pie-
mērā. Pirmais no tiem atrisināts skaitliski, pārējie — vispārīgā
veidā.

Pirmās šķiras diadu mehānismos, kuriem vedošā ķēde nesatur

statni, sarežģītāka kļūst mehānisma stāvokļa konstruēšana; ātrumu

paralelograma likums un Koriolisa teorēma šeit jālieto ne tikai

kulišu gadījumos. Sādu mehānismu analīze aplūkota 5-3. un 5-5. pie-
mērā. Līdzīgi apstākļi ir arī augstāku šķiru diadu mehānismos.
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Ātrumu un paātrinājumu konstrukcijām vispirms jāizmanto
šarnīru punkti un tikai tad pārējie interesējošie punkti.

Ja atrasts kāda punkta B ātrums un normālpaātrinājums, tad

uz ortogonālā ātruma taisnes var atrast punkta B trajektorijas lie-

kumcentru, liekumrādiusu aprēķinot no formulas (5.0) vai liekum-

centru konstruējot grafiski kā punktu A 5-22. zīmējumā.
Augstāku klašu mehānismu grafiskās analīzes metodes ir ievē-

rojami komplicētākas. Tomēr ātrumu konstruēšana ar ortogonālo
ātrumu metodi šeit iespējama, izmantojot absolūtos un relatīvos po-

lus. Ātrumu konstruēšanu var sākt no jebkura locekļa un ātrumu

mērogu atrast pēc vedošā locekļa ātruma konstruēšanas. Dažos ga-

dījumos minēto sākuma locekli var izvēlēties tā, ka samazinās me-

hānisma klase. Ja, piemēram, šepinga mehānismā (3-9. zīm.) par
iesākšanas locekli izvēlas locekli 4 vai 5, tad ātrumu konstruēšana

šajā otrās klases mehānismā veicama kā diadu mehānismā.

Ja mehānisma dažu šarnīru atstatumi ir nelieli salīdzinājumā ar

pārējiem mehānisma izmēriem, tad ātrumu un paātrinājumu kon-

struēšanai, neradot ievērojamas kļūdas, iespējama mehānisma klases

pazemināšana, apvienojot minētos šarnīrus. Ja, piemēram, 3-9. zī-

mējumā šepinga mehānisma struktūras shēma būtu kāda mehānisma

kinemātiskā shēma, tad šarnīru 23 un 34 apvienošana vienā dubult-

šarnīrā pārvērstu otrās klases mehānismu par diadu mehānismu.

5-1. piemērs. Virzuļmašīnu (5-26. zīm.) piedzen kloķis /, vienmē-

rīgi rotēdams ar 95
apgr" . Noteikt virzuļa 3 ātrumu vB un paātrinā-
min.

jumu ūb, klaņa 2 punkta C ātrumu vc un paātrinājumu ac, ka arī

klaņa leņķisko ātrumu w 2 un paātrinājumu e
2 momentā, kad <p=20°.

Doti šādi izmēri: 0/1=250 mm, A8=730 mm, /1C=340 mm, c=

=
107 mm.

Atrisinājums. Ja mehānismu rasējam mērogā 1:10, tad

£,=o,ol—. Kloķa leņķiskais ātrums ū),= s~>. Pieņemam
mm 30

£,= 1,4, tad = un fe
a
=

M
=0,51^.

kļ mm k
s mm

Ātrumus konstruējam pēc ortogonālo ātrumu metodes. Punkta C

ātrumu atrodam, izmantojot polu Ps=Pu, bet, ja pols nebūtu zīmējumā,

5-26. zīm.
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tad, piemēram, caur b\ velk patvaļīgu taisni un uz tās atliek

biCi =BC un biAļ —BA, velk taisni Axa\ un caur C\ tai paralēli dch

Izmērām konstruēto ātrumu vektoru garumus milimetros un aprēķinām

ātrumu skaitliskās vērtības: vB
=k

vvB =QSyj\b- 20,5=1,46 m/s, Vc

=fe„Uc =1,68 m/s, VBA =kvVBA =2,43 m/s. īstos ātrumus dabūjam,pa-

griežot visus ortogonālos ātrumus tādā virzienā, kādā jāgriež vA,
lai tas pārvērstos par īsto, t. i., šajā gadījumā — pulksteņa rādītāju
kustības virzienā. Tātad virzulis kustas uz kreiso pusi, bet klanis, kā

liecina vß a virziens, griežas pulksteņa rādītāju virzienā ar leņķisko

ātrumu cū2 s-1
.

To pašu rezultātu dabūjām, rēķinot
AB 0,73

y

an sadi: o>
2
=-£r—-£- .

AP BP

Punktam A šajā gadījumā ir tikai normālpaātrinājums,ko kon-

struējam pēc 5-22. zīmējumā dotas metodes. Līdzīgi konstruējam Oba"-

Atliekam aA no patvaļīgi izvēlēta punkta Oun konstruējam paātri-

nājumu plānu saskaņā ar klanim atbilstošu vienādojumu aß =aA+

+aBAa+ctßA
t- Tā kā ūb virziens zināms, tad šo vienādojumu var

konstruēt. Paātrinājuma ac galu atrodam uz taisnes ab, ievērojot,

ka ac :ab=AC : AB. legūstam aB
=k

aaß
=O,S\ ■59 =30,1 m/s2, ac =

=k
aac

=27,0 m/s2, ūba* =kaa B —6,64 m/s2, e2= =9,1 s~
s.

AB 0,73

ledomājoties aB A* pieliktu punktā B, redzam, ka e2
vērsts pretēji cii

virzienam. Tātad klaņa leņķiskais ātrums samazinās. Tā kā v B un

aB vērsti vienā virzienā, tad virzulis kustas paātrināti.
5-2. piemērs. Dezaksiālu rotējošās kulises mehānismu (5-27. zīm.)

piedzen loceklis /, rotēdams ar leņķisko ātrumu coi=const. Atrast lo-

cekļa 2 relatīvo slīdes ātrumu u2i un paātrinājumu a2 \, kā ari lo-

cekļa 3 leņķisko ātrumu u3 un leņķisko paātrinājumu e3.

5-27. zīm.
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Atrisinājums. Tā kā mehānismā ir kulise, tad konstruējam

ātrumu paralelogramu v A
u

=v 2i+va
14, iepriekš izvēloties mērogu kt

o

un uz taisnes AO atliekot v AI*, kas ir punkta A kā loceklim / pie-

derīga punkta ātrums, t. i., i>a
14
=o)i • OA. Sis ātrums šajā gadījumā

pieņemts par pārneses ātrumu, jo Koriolisa paātrinājuma konstruēša-

nai vajadzīgais pārneses pols 14, t. i., punkts 0, ir zīmējumā. Tādē-

jādi atrodam v2\ un v A
— v A

2i
=va

34. Tāpēc (°3 =-^-.
Saskaņā ar Koriolisa teorēmu aA

2*
=a2i+aA

u+aii2\ kur aA
24
=

=aA
3i ='ā

A. Konstruējam aA
14 kā normālpaātrinājumu un a*

21 pēc

5-24. zīmējumā dotās metodes. Tā kā summa nav atkarīga no saskai-

tāmo kārtības, tad no punkta O atliekam aA
H, tam galā <Jn

21
un caur

aj,2l galu velkam taisni, paralēlu slīdes virzienam. Bez tam aA
24
=

=OA
34

=aAn+aAt- Konstruējam aAri, atliekam no punkta 0 un caur

aA n galu velkam taisni, perpendikulāru AB. Šī taisne krustojas ar

iepriekš minēto taisni, un paātrinājumu plāns ir uzkonstruēts. No tā

atrodam a2l un konstatējam, ka e3=
ir vērsts pulksteņa rādītāju

AB

kustības virzienā. Izdarītās konstrukcijas derīgas abiem locek|a / ro-

tācijas virzieniem.

5-3. piemērs. Rotējošās kulises mehānismu (5-27. zīm.) piedzen
vedošā ķēde 12 (piem., hidrocilindrs), loceklim 2 slidot ar ātrumu

t>2i=const pa locekli 1. Atrast locekļu 1 un 3 leņķiskos ātrumus un

leņķiskos paātrinājumus.

Atrisinājums. Izraudzītā ātruma mērogā atliekam v2\ un

konstruējam to pašu ātrumu paralelogramu kā iepriekšējā piemērā.

Ar atrastajiem ātrumiem aprēķinām leņķiskos ātrumus: o>i=

« -

v *

Tā kā a2,=0, Koriolisa teorēmu raksta šādi: aA
24=aAn

I4+<iAt
14
+

+ūk". Konstruējam iz*21 un atliekam no punkta o\. Tam galā pievie-

nojam fIAn
14, ko konstruē tāpat kā iepriekšējā piemērā aA

ļ4. Caur

aAn
H galu velkam taisni, perpendikulāru OA. Tā kā aA

24 =aA
3*=a An+

+aA t, tad konstruējam aAn un paātrinājumu plānu noslēdzam tāpat
a ,14

kā iepriekšējā piemērā. Aprēķinām leņķiskos paātrinājumus: ci= ,

e3
=

iLdi Mehānisma vedošai ķēdei statnes nav. Tomēr grafiskās kon-
AB

strukcijas ir līdzīgas iepriekšējā piemērā aplūkotajām, kur statne ir

vedošās ķēdes loceklis.

5-4. piemērs. Sešlocekļu mehānismu (5-28. zīm.) piedzen kloķis /,

rotēdams paātrināti ar leņķisko ātrumu to, un leņķisko paātrinājumu

ci. Atrast (o 5 un e5 dotajā mehānisma stāvoklī.
o

Atrisinājums. Izvēlamies £i =I; tad vA un aAa attēlojas

ar vektoru AO un k
v
=a>ik

s. Ātrumus konstruējam, izmantojot teorēmu

par paralēlām taisnēm, bet kulisei rakstām vE
K =Vis+v E

se, kur
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5-28. zīm.

de
s6 =o. Slīdpāra dē] cos =(o4 = un, kā rāda vE d virziens, tas

DE

vērsts pulksteņa rādītāju kustības virzienā.

Aprēķinām aAt=Si• OA un, izdalot ar paātrinājumu mērogu k
a
=

k 2

=
—H- , iegūstam aAt (milimetros); to atliekam zīmējumā un kon-

k,

struējam aA =aAn+a~At- Punkta B paātrinājumu atrodam ar vienā-

dojumu flß=aA+flßA°+iißAt loceklim 2 un vienādojumu as=ann+

+ūßt loceklim 3. Atrodam aD, konstruējot paātrinājumu plānā

Rakstot aļ; =aD+aED
n+aED

t loceklim 4, atrodam

oed* darbības taisni paātrinājumu plānā. Bez tam aE
=aB

K =ūļs+

+aE
b6+ak

i 5,kur a
E

56 =0. Bet Koriolisa paātrinājuma a«43 konstruēšana

punktā E šoreiz nav iespējama (visa konstrukcija sakrīt uz vienas

taisnes). Tā kā relatīvā virzes kustībā 45 Koriolisa paātrinājumi vi-

siem locekļa 4 punktiem ir vienādi, tad konstruējam as
45 punktam D,

iepriekš veidojot paralelogramul>D=yD
46=045-H'D56. un noslēdzam pa-

ātrinājuma plānu. Slīdpāra dēļ es =e4
= , un, kā rāda aED

l vir-

ziens, tas vērsts pretēji 0)5.

5-5. piemērs. 5-29. zīmējumā attēlotais šarnīru četrstūris ir kla-

nlga ventilatora (4-1. zīm.) stieņmehānisms. Mehānismu piedzen ve-

došā ķēde 12, loceklim 2 rotējot ar dotu G)2i=const attiecībā pret
locekli /. Noteikt a>i, co3, ci, 63.
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5-29. zīm.

Atrisinājums. Pieņemam &i = 1,75 un konstruējam paralelo-

gramu ~vb =vb
34

=vb
2,=vb"+ vbu- Ar mērogu kv

—

<s>2
['

k>
nosakām

konstruēto ātrumu Vb
u

un v B skaitliskas vērtības un aprēķinām leņ-

ķiskos ātrumus Gii= w 3=»-^-.
OB CB

Punkta B relatīvo paātrinājumu aB
21 konstruējam kā normālpa-

ātrinājumu. Koriolisa teorēmu rakstām formā aß=aJ
M

=oB
2,

=0B
21+

+aB n
u+aBt

u+aßkn. Konstruējam a
Bn

14 un aB *
21, kā parasts. Pa-

ātrinājumu plānā no punkta o atliekam aB
2), ask

2\ fljn" un atrodam

aB t
14 taisni, uz kuras atrodas aB gals. Bez tam, loceklim 3a ß =aßn+

+aßt. Konstruējam aßn, atliekam no punkta oun iegūstam aßt taisni,

kas, krustojoties ar aB t
H taisni, dod aB galu un reizē ari aB t

l4 un

aBt- Ar mērogu ka
= nosakām skaitliskās vērtības aB t

H
un aB

*

k,

un aprēķinām leņķiskos paātrinājumus ei= , e3= ļļģ-.
OB Cd

Piezīme. Relatīvā kustība 21 ir rotācija, nevis virze, kā iepriek-

šējos piemēros. Tādē] saskaņā ar 5-3. paragrāfu relatīvais ātrums,

relatīvais paātrinājums un Koriolisa paātrinājums locekļa 2 punktiem
ir dažādi un tie jāraksta ar attiecīgā punkta (šajā gadījumā —

pun-

kta B) apzīmējumu.

Locekļa 2 absolūtais leņķiskais ātrums g>2=ci)i±ū>2i. bet leņķiskais

paātrinājums 62=81. Augšējā zīme derīga tad, kad coi un <b2i ir vien-

virziena, apakšējā zīme, — kad cūi un 0)21 pretēja virziena.

5-6. Kinemātisko diagrammumetode

Uzskatāmu priekšstatu par mehānisma kāda punkta vai locekļa
stāvokļa, ātruma un paātrinājuma maiņu sniedz kinemātiskās dia-

grammas, kurās ar iepriekšējā paragrāfā aprakstīto vai citu metodi
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atrastie kinemātiskie lielumi attēloti kā

laika vai laikam proporcionālā vienmē-

rīgi rotējošā vedošā locekļa griezes
leņķa funkcijas.

Ātrumu un paātrinājumu diagram-
mas var iegūt arī tieši no stāvokļa dia-

grammas, to grafiski diferencējot. Ši

kinemātisko diagrammu metode ir vien-

kārša, bet ne visai precīza ātrumu un

paātrinājumu noteikšanas metode.

Lai iegūtu mehānisma punkta A ki-
nemātiskās diagrammas, konstruē vis-

pirms šī punkta pārvietojuma laika dia-

grammu, izmantojot mehānisma plānu.

Pieņemam, ka tāda ir 5-30. zīmējumā
dotā s =s(t) diagramma, kas uzrasēta

izraudzītajos mērogos k
s un kt. Uz

abscisu ass atstatumā Bx mm pa kreisi

no koordinātu sākuma izraugāmies polu

Q un no tā velkam laika momentiem0,

1, 2,... atbilstošām s =s(t) līknes pie-
skarēm paralēlus starus. legūtos no-

griežņus 00', 01', 02',... atliekam kā

ordinātes tiem pašiem laika momentiem

5-30. zīm.

atbilstošos v=v(t) diagrammas abscisu ass punktos un ta konstruē

ātruma-laika diagrammu. Līdzīgi rīkojoties, iegūstam at=at(t) dia-

grammu. Ja punkta A trajektorija ir taisne, tad tangenciālais paātri-

nājums at ir pilns paātrinājums.
Ātrumu mērogu nosaka šādi:

ds k
s
ds k

s . „

ks v ~

dt
kļdt

kt
k

t
fl,

Tāpat atrod paātrinājumu mērogu

kvlm/sn
(5 34)

k tB2 \mm /
/ ■ - 11l

Konstruējot kinemātiskās diagrammas, jāievēro (6-19. zīm.), ka

diferencējamās līknes infleksijas punktam atbilst diferencējot iegūtās
līknes ekstrēms, bet diferencējamās līknes ekstrēma vietā diferencējot

iegūstamā līkne krusto abscisu asi. Ja kustība ir periodiska, tad pe;
rioda sākumā un beigās līknei ir vienādas ordinātes un savstarpēji
paralēlas pieskares. Ja kāda laika sprīža sākumā un beigās diferen-

cējamās līknes ordinātes ir vienādas, tad šajā laika .sprīdī diferen-

cējot iegūtās līknes pozitīvo un negatīvo laukumu summa ir nulle
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Ja punkta A trajektorija ir taisne, tad, diferencējot a =a(r) dia-

grammu, iegūstam j— diagrammu. Vektoru

■]~
dt dt* dt*

[b 6i>)

sauc par rāvienu jeb asumu (angliski — jerk), un tas raksturo spēku
maiņu. Lielumu / sauc arī par paātrinājuma gradientu jeb pulsu. Jo

tas ir lielāks, jo tuvāks triecienam ir aplūkojamais process.

Kinemātisko diagrammu metode derīga arī rotācijai, ievērojot
pēdējās analoģiju ar taisnu virzes kustību, tikai 5-30. zīmējumā un

formulās (5.33), (5.34) pārvietojuma s vietā jāraksta dotā locekļa

griezes leņķis ip radiānos, ātruma v vietā leņķiskais ātrums co=-ip
un paātrinājuma vietā leņķiskais paātrinājums e=tl). Mērogu dimen-

sijas tad ir šādas: \ • k
a \——\, ke ļ——ļ.

\mm/ \mm/ \mm/

5-7. Izciļņu mehānismu grafiskā kinemātika

Ar izciļņu mehānismiem iepazināmies 4-2. paragrāfā. Ja šo me-

hānismu analīzei grib lietot kinemātisko diagrammu metodi, tad jā-

prot konstruēt bīdītāja pārvietojuma-laika diagrammu. Sim nolūkam

ļoti noderīgs ir kustības apgriešanas princips: mehā-

nisma statnei iedomāti piešķir tādu kustību, ka izcilnis kļūst nekus-

tīgs, bet bīdītājs, saglabādams savu agrāko kustību, iegūst papildu
kustību, kas pretēja izciļņa kustībai. Tādējādi rodas iespēja ērti no-

teikt katram izciļņa stāvoklim atbilstošo bīdītāja stāvokli.

Kustības apgriešanas principa lietošanas piemēri parādīti 5-31. zī-

mējumā. Seit redzams, kā atrast izciļņu ripas griezes leņķim <p at-

bilstošo bīdītāja virzes pārvietojumu s vai griezes pārvietojumu iļ).
Ja rotācijas likums

<p
=op(r) zināms (parasti (p =<»(r)), tad var uzrasēt

s=s(t) vai Tb=ib(r) diagrammu un, to divreiz grafiski diferencējot,

5-31. zīm.
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iegūt bīdītāja ātruma un paātrinājuma vai leņķiskā ātruma un leņ-
ķiskā paātrinājuma diagrammas.

Precīzākus rezultātus var iegūt, lietojot 5-5. paragrāfā aprakstīto
kinemātiskās analīzes grafisko metodi, bet tad augstākais pāris
iepriekš jāaizvieto ar zemākiem pāriem saskaņā ar 3-11. zīmējumu.
Aplūkosim vienu šāda tipa piemēru.

5-6. piemērs. Izciļņu mehānismu (5-32. zīm.) piedzen apaļa ekscen-

triska izciļņu ripa, rotēdama ar leņķisko ātrumu a> =const. Atrast bī-

dītāja ātrumu un paātrinājumu kā ripas griezes leņķa <p funkcijas.

Atrisinājums. Augstāko pāri 12 aizvietojam ar zemākiem

pāriem, ievedot fiktīvu papildu locekli 0, kas iezīmēts ar pārtrauktu

līniju. legūstam četrlocekļu zemāko pāru mehānismu, kas kinemātiski

ekvivalents 4-5. zīmējumā attēlotajam sinusa mehānismam.

Mehānismā ir kulise, tāpēc iedomātam šarnīram C konstruējam

ātrumu paralelogramu v23=v2o +v c03, kas dod bīdītāja ātrumu v»

Ātrumu mērogs kv
=(ak,, jo pieņemts kļ =l. Tā kā v23=vc cos q)=

=cū•OC cos cor\ tad bīdītājs kustas harmoniski. Bīdītāja ātruma-pār-
vietojuma diagramma ir aploce (ja k=£\, tad elipse).

Pārneses kustība 03 ir virze. Tāpēc Koriolisa paātrinājums ir

nulle. Vienādojumam a23=ā2o+ac03 atbilstošo paātrinājumu plānu zī-

mējam, izejot no punkta C. Redzam, ka bīdītāja paātrinājums a2i

vienāds ar bīdītāja koordināti x. Tātad a23=a23 (x) diagramma ir

taisne, kā tam harmoniskā kustībā arī jābūt. Tā kā &i=l, tad šīs

taisnes virziena leņķis ir 45°.

īstenajam mehānismam ir trīs poli: 13=0, 12 sakrīt ar vektora

"23 galu, bet 23 atrodas bezgalībā uz polu taisnes. Liekuma rādiusi

abiem augstākā pāra profiliem (aplocei un taisnei) ir nemainīgi, tāpēc

5-32. zīm. 5-33. zīm.
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aizvietotājmehānisms derīgs visiem mehānisma stāvokļiem. Pretējā ga-

dījumā katrā stāvoklī būtu cits aizvietotājmehānisms.
Piezīme. Ātrums v2O

ir slīdes ātrums aizvietotājmehānisma ku-

lisē. Slīdes ātrumu v s
21 augstākā pāra saskarpunktā var iegūt, kon-

struējot paralelogramu v23=vs
2]+v s

]3, kur ds
13

=ū) -OS.

Redzams, ka bīdītāja ātrumu var konstruēt bez augstākā para

aizvietošanas ar zemākiem. Tā, piemēram, izciļņu mehānismā ar

rullīti (5-33. zīm.) bīdītāja ātrums v
23

— vA
21+ vA

13

,

kur v
A

ļ3
=a- OA.

5-33. zīmējumā mehānisms parādīts stāvoklī, kad rullītis saska-

ras ar izciļņa profila punktu, kurā sastopas no centriem C] un C 2
novilktie aploces loki. Tāpēc šajā stāvoklī notiek lēcienveida pāreja
no aizvietotājmehānisma, ko veido kloķis OC\, klanis C\A un slīd-

nis 2uz aizvietotājmehānismu, kas sastāv no kloķa OC2, klaņa C 2A

un slīdņa 2 (šie aizvietotājmehānismi ir dezaksiāli kloķa-slīdņa me-

hānismi). Sāda pāreja, kā redzams, neizmaina bīdītāja ātrumu, bet

saskaņā ar 5-26. zīmējumu pēkšņi izmaina bīdītāja paātrinājumu. Tas

nozīmē, ka pārejas momentā notiek trieciens, kura lielums atkarīgs
no paātrinājuma izmaiņas un bīdītāja piedzīto masu lieluma.

6. NODAĻA

PLAKANO MEHĀNISMU ANALĪTISKĀ KINEMĀTIKA

6-1. Analītiskās kinemātikas metodes un jēdzieni

Mehānismu kinemātiskās analīzes analītiskajām metodēm piemīt
ievērojamas priekšrocības, kas norādītas šīs daļas sākumā. Skaitļo-
šanas tehnisko līdzekļu attīstība un izplatīšanās veicina šo metožu

pilnveidošanu un ieviešanos.

Atkarībā no lietojamo matemātisko paņēmienu veida plakano me-

hānismu kinemātikas analītiskās metodes var iedalīt vektorvienādo-
jumu, komplekso skaitļu unkoordinātu metodēs.

Analītisko metožu īsam raksturojumam aplūkosim šarnīru četr-

stūri (6-1. zīm.). Doti locekļu garumi un vedošā locekļa OA stā-

voklis, ātrums un paātrinājums, ko nosaka lielumi q>, co=<p un c=(p.
Jāatrod pārējo locekļu stāvokļi, ātrumi un

paātrinājumi.
So kinemātiskās analīzes uzdevumu va-

ram atrisināt, sastādot vektorvienādojumu,

Piem., OA+ĀB =OC + CB, un projicējot to

uz koordinātu asīm. Tā iegūstam vienādo-

jumus

rcos<p + ftcosB=d+acosip, ļ
r sin tp+b sin 6=a sin\b, j

(6.1) 6-1. zīm.
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kas nosaka mehānisma stāvokli, jo no tiem varam atrast nezināmos

leņķus 8, ip un aprēķināt šarnīrā B koordinātes. Diferencējot stāvokļa
vienādojumus (6.1) pēc laika, atrodam ātrumus un paātrinājumus.

Pieņemot y asi par imagināro lielumu asi un aprakstot mehānisma

punktus ar kompleksiem skaitļiem, abus vienādojumus (6.1) varam

izteikt ar vienu vienādojumu

re iv +bei6=d+ae
i*, (6.2)

kuru diferencējot pēc laika iegūstam sakarības starp ātrumiem un

paātrinājumiem.
Koordinātu metodes ļauj noteikt mehānisma stāvokli bez vektoru

un komplekso skaitļu starpniecības. Ar vienu no koordinātu meto-

dēm— trīsstūru metodi — iepazīsimies šajā nodaļā.
Leņķi q> var pieņemt par mehānisma vispārināto koordināti. Ve-

damā locekļa koordinātes ip izteiksmi

ih =rp(cp) (6.3)

sauc par stāvokļa funkciju. Ja vedamais loceklis kustas virzē, tad

stāvokļa funkcijai būs veids

s=s(q>). (6.4)

Stāvokļa funkcijas pirmos divus atvasinājumus pēc vispārinātās
koordinātes sauc par pirmās un otrās kārtas pārnesuma funkcijām
[110]. Pārnesuma funkcijas atkarīgas no mehānisma struktūras un

ģeometrijas, bet ne no kustības.
Vedamā locekļa ātrums vai leņķiskais ātrums

•
_

ds _ds dņ
_

ds

dt dq> dt dq>
(65)

dt d<p dt d(p

Vedamā locekļa paātrinājums vai leņķiskais paātrinājums

s— v)

S —c^S

+ o)
2

S

dt dw dm dq>2

r i r (6-6)

dr [ d(Ļ\ dq> d<p2

Redzam, ka vedamā locekļa ātrumu un paātrinājumu varam iegūt,
reizinot pirmās un otrās kārtas pārnesumu funkcijas ar vedošā lo-

cekļa leņķisko ātrumu, leņķisko paātrinājumu un leņķiskā ātruma

kvadrātu. Tātad ar pārnesumu funkcijām izteicas tādi vedamā lo-

cekļa ātrumi un paātrinājumi, kādi būtu, ja vedošā locekļa leņķiskais
ātrums un paātrinājums būtu vienādi ar 1. Tāpēc pārnesuma fun-

kcijas sauc arī par ātrumu un paātrinājumu analogiem.
Tādējādi, nezinot mehānisma kustību, iespējams novērtēt tā ki-
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nemātiskās īpašības. Ja co=const, tad stāvokļa un abu pārnesuma
funkciju grafiskie attēli neatšķiras no vedamā locekļa kinemātiska-

jām diagrammām. Kloķa-slīdņa mehānisma bezdimensionālās stā-

vokļa un pārnesuma funkcijas (ar kloķa garumu dalīta slīdņa koor-

dinātes s= x izteiksme un tās atvasinājumi pēc kloķa leņķa) attē-

lotas 6-19. zīmējumā.
Stāvokļa un pārnesuma funkciju matemātisko izteiksmju iegū-

šanai varam izmantot jebkuru no mehānismu kinemātikas analītiska-

jām metodēm. Sīs izteiksmes vispār ir komplicētas pat četrlocekļu
mehānismos, bet otrās un augstāku klašu mehānismos neeksistē kā

atklātas funkcijas.
Sajā nodaļā vispirms aplūkosim diadu mehānismu kinemātisko

analīzi ar trīsstūru metodi [29, 76, 77] un pēc tam dažu visbiežāk sa-

stopamo četrlocekļu mehānismu stāvokļa un pārnesumu funkcijas.
Izciļņu mehānismu analītisko kinemātiku atsevišķi neaplūkosim, jo
tai pēc augstāko pāru formālas aizvietošanas ar zemākiem pāriem
(3-3. §) noderīgas diadu mehānismos lietojamās metodes.

6-2. Trīsstūru' metode

Diadu mehānismu ar trīsstūru metodi aprēķina pakāpeniski,
līdzīgi grafiskajam aprēķinam, kur noteiktā secībā zīmē taisnes un

aploces. Aprēķina formulas iepriekš izstrādātas visiem gadījumiem.
Vienādojumu sistēmu risināšana un vienādojumu diferencēšana gan-

drīz nav vajadzīga. Metode vienlīdz noderīga kā parastiem diadu
mehānismiem, kuriem vedošā ķēde satur statni, tā mehānismiem,
kuriem statne ir vedamās ķēdes loceklis, un augstāku šķiru mehā-

nismiem. Metode cieši saistīta ar mehānisma struktūru, jo diadas

aprēķina tādā kārtībā, kādā no tām veidojas vedamā ķēde.
Augstāku šķiru mehānismos vienu no N vedošām ķēdēm pieņem

par galveno, bet pārējo mehānisma daļu, ko sauc par nosacīto ve-

damo ķēdi (3-1. §), sadala diadās, katru no atlikušām N—\ veda-
mam ķēdēm uzlūkojot par mainīgā garuma locekli. Diada ar vienu

mainīga garuma pavadu parādīta 3-2. zīmējumā.

lepriekš nav zināms, kuri locekļi katrā konkrētajā mehānismā
būs mainīga garuma. Tāpēc formulas izstrādātas, pieņemot, ka mai-

nīgi ir visi locekļi. Tāds princips padara metodi universālu, bet dod
garas formulas. Tomēr katram konkrētajam gadījumam šīs formulas
ļoti ievērojami saīsinās.

Trīsstūru metodes trīs galvenās sastāvdaļas ir mainīgā trīsstūra

formulas, diadu algoritmi un trešā punkta formulas. Pirms aplūko-
jam katru sastāvdaļu, rakstības saīsināšanai pieņemsim šādu kār-

tību: ja doti kādi mehānisma garumi vai leņķi, tad arī to pirmie
divi atvasinājumi pēc laika uzskatāmi par dotiem; ja jāaprēķina
kādi garumi vai leņķi, tad jāaprēķina arī to pirmie divi atvasinā-

jumi pēc laika.

Mainīgā trīsstūra formulas. Trīsstūru metodi lietojot, jāaprēķina
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mainīga trīsstūra (6-2. zīm.) nezināmie malu garumi un leņķi. Šim

nolūkam pietiek aplūkot trīs gadījumus.

Pirmais gadījums. Doti a, 6, c; atrast a, p\ 7:

b2+ c 2-a
2 )

a=arccos ,

2bc

a= -.
—-. [aa— b (6— c cos a) —c(c— b cos a)],
bcsm a

1 ..

! (67)

a= -.—-. {aa— b(b — c cos a) — c(c — b cos a) +
6c sin a

v

+a2—62
—c

2
—a

26ccos a+

+ 2[6c cos a— (6c+c6)asin a]}.

levietojot šajās formulās a=p, 6= a, a— b vai a=v, c=a, a= c,

iegūstam formulas p un 7 aprēķinam.
Otrais gadījums. Doti a, b, 7; atrast c:

c=ia2+b2
— 2ab cos 7,

c= —
b cos 7) + 6(6—acos 7) +a67 sin 7],

c= —6COS7) +6(6 —acos7) +a 2+62
— c 2+

+a6 (7sin7+72cos7) +

+ 2[(a6+6a)7 sin 7— 06 cos 7]}. J

Trešais gadījums. Doti a, 6, a; atrast p, c:

B= a j■

B= — - (6 sina —asin p+6acos a),
acos B ;

' ļ. (6.9)

=

acosß
[fc 'sina-(a-ap 2)sinp+

+ 6 (acos a —a
2sin a) +2(6a cos a —apcos P)].

c=6 cos a+a cos p,

c=6cosa + acosß—6asina —aßsinP,
.. . 1

(6-I0)

c= (6—6a2)cos a+ (a—ap2)cos p—

- (6a+26a)sin a-(ap+2a'p) sin p.



Daudzos mehānismos slīpleņķa trīsstūra vietā ir taisnleņķa trīs-

stūri, kuriem iepriekšējās formulas vienkāršojas. Tāpēc ir lietderīgi
sniegt ari mainīgā taisnleņķa trīsstūra formulas trim gadījumiem.
Apzīmējumus izvēlamies, iedomājoties, ka 6-2. zīmējuma lenkis y=

=90°.

Pirmais gadījums. Doti a, 6; atrast c, a:

c=
2 + b2, c= — (aa+bb),

.. 1
°. . (6-11)

c= — (ad +bb+a
2+b2

-c
2);

c

a= -ļ- (a —6tga)cos2
a,

a= -ļ-[acos2
a—a6(l+cos2a) — ļ-|- +aa jsin2a].

(6.12)
Otrais gadījums. Doti a, c; atrast b, a:

b= 2
— a

2, b=~-(cc —aa),

.. I .... . ■ <6-13 >
6= -£-(cc —aa+ c2—a

2
— b2);

a =arcsin—, a= (a — csina),
c ccos

v

..

(6.H)
a= [a— (c— ca?) sin a—2ca cos aļ.

c cos a

Trešais gadījums. Doti a, a; atrast 6:

t . . ; ••
« -

#B
6=t =atgß, 6=atgß+—>

tga cos
2 B

6=atgß+
fIP + 2P( g+flPtgP)

.to
cos

2 B

6-2. zīm. 6-3. zīm.
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Diadu algoritmi parāda, kā pēc diadas malējo kinemātisko pāru
dotā stāvokļa un kustības var noteikt diadas locekļu stāvokli un

kustību. Aplūkosim visu piecu modifikāciju diadas.

Pirmās modifikācijas diada (6-3. zīm.). Diadas ferma veido mai-

nīgu trīsstūri ABC. Doti xA, yA,
xB, yB, a, b; atrast Ba,8

a, 06, xc, yt.

0= ' (6.16)
xß —xA

c=I{xß -xA)*+{yß -yAy; (6.17)

©= ~[{y B-yA) cos Q- {xB
-x

A)s\n&\, (6.18)

c= (xB
— x A)cosQ+ (yB

—

yA)s'm&; (6.19)

0 =-j-IGb-'ija) cos 6- (xB-jtA)si.no-20c], (6.20)

c= (xß —xA)cosQ+ (yB —yA)s'm@+cQ2. (6.21)

Ar formulām (6.7) atrodam a, B un pēc tam aprēķinām

e
a =e-B+jt, ē

a
=e-B', e

a=e-p\ ļ
G6 =0+a, e6=ē+ a, ēb=@+ d. ) (622)

Ja trīsstūra ABC virsotnes seko pulksteņa rādītāju kustības vir-

zienā, tad leņķi a un 6 jāņem kā negatīvi lielumi. Beidzot aprēķi-
nām šarnīrā C stāvokli un kustību:

xc=xA+b cos06, xc =x
A+'b cos 06—606 sin 6&,

yc=yA +b sin 0 6, yc=yA +b sin 0&+ 60& cos 0 6,

x
c=xA+b cos 06

- b (06sin 06+ ©6
2

cos Qb) — 2bQb sin Qb,

yc =yA+ b sin 06+6 (06 cos Qb
—0&2sin 06) +2bQb cos Q-b-

(6.23)

Ja diada satur statni, tad iedomājamies, ka 6-3. zīmējumā statni

attēlo nogrieznis AB, locekļa BC nav, bet attālums a dots. Nezinā-

mos 06, xc, yc atrod pēc formulām (6.7), (6.22), (6.23).

Otrās modifikācijas diada (6-4. zīm.). Doti xA, yA, 0, b, d, c;

atrast 06, xc, yc- Atrisinājumam veidojam taisnleņķa trijstūri ABC.

Aprēķinām kateti

c=e— d, c=e— d, c=e— d. (1)

Kateti a aprēķinām pēc formulām (6.13), aizvietojot tajās b= a,

c= b, a=c, bet leņķi a pēc formulām (6.14), aizvietojot tajās c=b.

Aprēķinu nobeidzam, lietojot formulas (6.22), (6.23).
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6-4. zīm.

Ja loceklis ar slīdpāri ir statne (6-4. zīm.), tad uzdevumu for-

mulējam un atrisinām tāpat kā tikko aplūkoto, tikai formulās (6.24)

aizvietojam c= a un formulās (6.13) aizvietojam b= c, c— b.

Ja statne ir loceklis bez slīdpāra (6-4. zīm.), tad xA, yA, 0, d,

c, c ir zināmi; jāatrod 0&. To atrodam pēc formulām (1), aizvietojot
c=a, un pēc formulām (6.13), (6.14) un (6.22).

Trešās modifikācijas diada (6-5. zīm.). Doti x
A, yA, x

B, yB, b;

atrast 0 6. Atrodam 0 un c pēc formulām (6.16)—(6.21) un a pēc
formulām (6.13), aizvietojot tajās b=a, a=b; aprēķinu nobeidzam

ar formulām (6.14) un (6.22).
Ja viens no diadas locekļiem ir statne (6-5. zīm.), tad zināmi

•r xA, yA, 0, b, a; jāatrod xc, yc- Atrodam c pēc formulām (6.13),
aizvietojot tajās b= c, c=b, un a pēc formulām (6.14), aizvietojot
tajās c= b. Aprēķinu nobeidzam ar formulām (6.22) un (6.23).

Ceturtās modifikācijas diada (6-6. zīm.). Seit mainīgā trijstūra

nav. Doti pA, Pb, oa, ob, ca, cb; atrast xc, tjc- Aprēķinām lielumus

a= pA+CA, b—pß —CB, 6=9a —6b un punktu C atrodam no vienā-

dojumiem

x c cos Ba +Uc sin 0 A=a,ļ
\ (6.24)

x c cos Q B +yc sin Q B
=b ļ

6-5. zīm. 6-6. zīm.
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kā divu normālforma dotu taišņu krustpunktu. Ja apzīmējam A=

--i-jr, tad
sin o

x c=A(bsin 9a— asin 6b),

ijc— A(acos 6b — b cos 6a );

xc=A(6 sin 6a—a sin cos6a —a9
B cos 6

B —*c6cos6),

i/c=A(a cos68
-& cos 6 A — a6 B

sin 6
b +66a sin 8 A —f/c6 cos 6);

"x
c =A[b sin 6a -a sin6B+b(Q A cos 6a —6a 2 sin 6a) —

-a(6fl cos6b-9b 2 sin 9B ) +2(69A cos9A-a9j, cos9-B-

— XcOcos 6) —xc (6cos6—62 sin 6)],

ļ/c=A[acos 9B —b cos 9a — a(6B sin 9b +9b 2
cos 9b )+

+6(9a sin 9a+9a 2
cos 9a)-2(a98sin 98 -&9A

sin 9A+

+yco cos 6) — yc(o cos6—62 sin 6)].

(6.25)

Parasti mehānismos šarnīrs C atrodas abu slīdpāru asu krust-

punktā. Tad diadas aprēķins nav jāizdara, jo mainīgā trīsstūra for-

mulas varam pielietot tieši kinemātiskās ķēdes kontūrām. Ja viens

no diadas locekļiem, piemēram, CB, ir statne, tad zināms ir 6, 6j,

*c, yc, bet nezināmais 9a=9b+ 8.

Piektās modifikācijas diada (6-7. zīm.). Doti xA, yA, b, 6b, H

6, c; atrast 6
C, c. Atrodam 6

c
=6b+6 un pēc tam aprēķinām

c=xA cos Q
c +yA sin 6

c +a,

c=xA cos Q
c +yA sin 6

c
+a— Q

c (xA sin 6
C

— yA cos 6
C ),

.. .. \ (6.26)
c=xA cos 6

c+i/a sin 6c+a— Q
c
(xA

sin 6
C —yA cos 6

C ) —

-2Q
c (x A sin B

c -yA cos 6
C) -6c

2(c-a).

Ja loceklis AC ir statne, tad vienīgais nezināmais 6b =6c
—6. Ja

loceklis BC ir statne, tad doti 6
C, b, 6b, a, 6, c. Nezināmos xA, tļi

atrodam no vienādojumiem

xA cos 6b +wa sin Q B =b— c, \

} (6.27)
x A cos6C

+yA sin 9c
=c— a, ļ

kas līdzīgi vienādojumiem (6.24). Tāpēc atrisinājumu sniedz formu-

las (6.25), ja tajās izdarām attiecīgās substitūcijas un ievērojam

ē
c
=68, c

c
=68, 6= 0, 6=o.

Redzams, ka pirmās modifikācijas diadās ir mainīgs slīpleņķa
trīsstūris, otrās un trešās modifikācijas diadās — iedomājams mai-

nīgs taisnleņķa trīsstūris, bet pārējās diadās trīsstūra nav.

Ja vēlamies aprēķināt abu diadas locekļu jebkura punkta kustību

ar tālāk dotām trešā punkta formulām, tad nepieciešams, lai katrā
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6-7. zīm. 6-8. zīm.

loceklī divu punktu kustība būtu zināma. Tomēr, lietojot iepriekš do-

tos diadu algoritmus, loceklim ar vienu slīdpāri ir atrasta vai ir dota

tikai viena punkta kustība, bet loceklim ar diviem slīdpāriem — ne-

viena. Parādīsim, kā panākt, lai katrā loceklī divu punktu kustība

būtu zināma.

Locek|a AC kustība (6-7. zīm.) noteikta ar lielumiem x A, yA,
9c-

Izvēlas punktu 5, noteiktu ar koordinātēm s, a, un aprēķinām tā kus-

tību pēc formulām (6.23), aizvietojot tajās C=S, 6= s, 96=0 C+

+-5--a, 6=o,b =0, 0 6= 6c, 96 =0c

Locek|a BC kustība (6-7. zīm.) noteikta ar lielumiem ob, b, 9c, C.

Tāpēc punkta B kustību varam atrast no vienādojumiem

xB cos 6b +i/j sin 9b =&, I
} (6.28)

xB cos 9c+j/b sin 0
c=c, ļ

kas līdzīgi vienādojumiem (6.24). Tāpēc xB, yB atrodam ar formulām

(6.25), izdarot tur attiecīgās substitūcijas un ievērojot, ka 9c=9b,

9c=9
b, fi=0,6=0. Līdz ar to šis gadījums reducēts uz iepriekšējo.

Trešā punkta formulas noderīgas trešā punkta C stāvokļa un

kustības noteikšanai, ja divu tā paša locekļa punktu A un B stā-

voklis un kustība zināmi. So formulu izvedumam kustīgo koordinātu
sistēmu Auz izvēlamies, kā redzams 6-8. zīmējumā. Par relatīvo
koordinātu garumvienību pieņemam nogriezni AB. Ja relatīvās koor-

dinātes mērītas absolūto koordinātu garumvienībās, tad tās apzīmē-
jam ar Z\. Projicējot vektoriālo izteiksmi

OC=āA+ iii+zl

uz nekustīgās koordinātu sistēmas Oxy asīm, dabūjam

Xc=Xa+Ui cos <p
—

Zļ sin (p,

!/c =yA+«i sin<p+ZiCos q>.
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levietojot šajās formulās

xB —xA . Üb—JJa «i Z\
cosq>- smcp= iL__, M=_ 2=_,

i

iegūstam trešā punkta formulas:

xc=x
a+u(xb-x a)-z(yß -yA), ļ

yc=yA+u{yB-yA)+z{xB
-x

A ). J

Formulās (6.29) mainīgie lielumi ir punktu absolūtās koordinātes;
attiecībā uz tām formulas ir lineāras. Tāpēc šo formulu atvasinājumi

pēc laika atšķiras no pašām formulām tikai ar to, ka absolūto koor-
dinātu x

A, yA, x
B, yB, x

c, yc vietā ierakstīti šo koordinātu atvasinā-

jumi. Tas nozīmē, ka formulas derīgas arī punkta C ātruma un

paātrinājuma aprēķināšanai, ja punktu A un B ātrumi un paātri-
nājumi ir zināmi.

6-3. Diadu mehānismu analītiskā kinemātika

Lietojot trīsstūru metodi, mehānisma kinemātiskā analīze sākas

ar mehānisma struktūras noskaidrošanu: noteic vedošās ķēdes un

diadas. Garumus un leņķus diadām un mainīgiem trijstūriem vē-

lams apzīmēt ar 6-2. paragrāfā lietotiem simboliem; tas atvieglina
tur doto pamatformulu izmantošanu. Ja diadas un mainīgie trīs-

stūri ir vairāiki, tad var lietot indeksus.
Nosaka mehānisma stāvokli. Noteic vedošo ķēžu absolūtās vai

relatīvās koordinātes un lieto diadu algoritmus. Ja šarnīri atrodas

uz slīdpāru asīm, aprēķins vienkāršojas: diadu algoritmu vietā iespē-

jams lietot mainīgā trīsstūra formulas kinemātiskās ķēdes kontū-

riem. Ja kādā loceklī divu punktu stāvoklis zināms, tad citu šī lo-

cekļa punktu stāvokli un pēc tam arī ātrumu un paātrinājumu no-

teic ar trešā punkta formulām.

Tālāk aprēķina ātrumus un tad paātrinājumus, ievietojot pamat-
formulās konkrētam gadījumam atbilstošās lielumu skaitliskās vēr-

tības. Aprēķinam vajadzīgās formulas var ari iegūt, diferencējot

iepriekš uzrakstītos stāvokļa vienādojumus; šo apstākli der izman-

tot formulu izvēles pareizības kontrolei.

Analītiskās trīsstūru metodes lietošana parādīta tālāk sniegtajos

piemēros; starp tiem ir iepriekšējā nodaļā grafiski risinātie piemēri.

6-1. piemērs. Virzu|mašīnu (6-9. zīm )
piedzen kloķis /, vienmērīgi rotēdams

ar 95 apgr./min. Aprēķināt virzuļa 3

ātrumu un paātrinājumu, klaņa 2 pun-

kta S ātrumu un paātrinājumu, kā arī

klaņa leņķisko ātrumu un paātrinājumu

momentā, kad <p=2o°. Doti OA=r=*

=250 mm, /!C=&=730 mm, ,4S=340mm,

e=lo7 mm.6-9. zīm.
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Atrisinājums. Mehānisms sastāv no vedošās ķēdes 14 un

otrās modifikācijas diadas 23. Taisnleņķa trīsstūris ABC iezīmēts at-

bilstoši šīs diadas algoritma 6-4. zīmējumam un lietoti tur dotie ap-

zīmējumi. Izraudzīta koordinātu sistēma.

Stāvoklis. Vedošā ķēde: xA =r cos <p=0,235 m; yA =c=e+r sin <p=»

=0,193 m. Diada: a=Tļb2
-c

2
=0,704 m; a= =74,7°; xc=

o

=x A
+a=0,939 m.

Ātrumi. xA
=-np sin q>=-0,851

— , kur qj= S"1; y=-A-

=c=r<p coscp=2,34 a— —=-0,64— ;e6=co
2
=a=-—^—=-3,

s a s o cosa

33 s-'; Arc =y3
=i

A-)-ā=-1,49 — ; *s=*a+u(*c-.»Ča) =-1,15 —,
s s

ys =yA-uyA =1,20™
,

kur «- 41 =0,466; »8-Vis 2 +i/s2
= 1,70™

.

s AC s

Paātrinājumi. xA =—ra;
2

cos cp= —23,25
~; i/a =c= —r(p

2 sin (p =
s'

=-8,46—- a=- — (cc+c'2+a2 )=-6,07 i- . ē
6=e2 =a=

s
2 ' a s

2

- a-j-&a
2 sina

=9,03 S
- 2; x'

c=a3=*A+ā= -29,32 ™-; *s=*a+

6 cosa $

+u(x'c-xA ) =-26,08
rĶ; yWyA -uģA=-4,52 J2

;as=ļ/is
2 +</s2=

s
J

s

=26,451- .
s

2

Piezīme. Ja 6-9. zīmējumā ekscentricitāte e=o, tad ir centrā-

lais kloķa-slīdņa mehānisms (6-10. zīm.), kura slēgtajam kontūrām

ABC izdevīgi pielietot mainīgā trīsstūra formulas. levietojot a=o,

6=0, a'=o, b=0 formulās (6.9), (6.10), tieši iegūstam klaņa leņķiskā

ātruma un paātrinājuma (ar pretēju zīmi) un slīdņa ātruma un pa-

ātrinājuma izteiksmes.

6-2. piemērs. 6-11. zīmējumā attēlots dezaksiāls rotējošās kulises

mehānisms. Doti q>, <p=const; atrast vc, vF, v2 \, g>3, oc, aF, a2\, 83.

Atrisinājums. Mehānisms sastāv no vedošās ķēdes 14 un

otrās modifikācijas diadas 23. Tāpēc lietojam to pašu algoritmu kā

iepriekšēja piemērā.

Stāvoklis. c=<p+9o°; e=

=/sin<p; c=c—d; a=V&2
—c2;

ct=arcsin-^-; 06 =9—a; s=a+
b

+/coscp; m=CF; 6=arctgy-;

6-10. zīm. 6-11. zīm.
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0
m=q>+6;Xc=xA +b cos 06; yc =b sin96; xF =*xc+m cos 9

m; (/ P =

=yc+m sin 0
m-

Ātrumi. 0=q>; e=/(pcos(p; c= c; a=—££-; a=—?— 0
6

=»

a 6 cos a
'

=o—a =co
3; s=a—/cp sin <p =o

2i; t> c=606; 0m=q>. Tālāk pēc formulu

(6.23) parauga atrodam xc, yc, xF, yF\ vF=^xF
2+yF

2.

Paātrinājumi. o=<p =O; e= —/<p 2 sin cp; c=e; a=—
-L(a2+c2 +cc);
a

a=
a+ba2sma

■06 =-a=e3
; s=a-/cp

2
cos <p=a2 r, ac=6)'ā3

7TēĀ
6 cosa

0m=0. Aprēķinām xc, yc, xF, yF pēc formulu (6.23) parauga un

aF
=y'xF

2 +yF
2.

Piezīme. Ja aplūkoto mehānismu piedzen hidrocilindrs, tad ve-

došā ķēde ir 12, bet vedamā ķēde sastāv no pirmās modifikācijas

diadas 34, kas satur statni. Sādā gadījumā doti s, s, s; jāatrod coi,

o) 3, Bi, e3. Atrisinājums ir vienkāršāks. Tā kā leņķis OAC

tad 0)3=—fi un 63=—p aprēķinām tieši pēc formulām (6.7). Tā kā

<p=\p+x, kur ip=arcsin
s'n un x=arctg—, tad o)i=<p un ci=q>

ļ/s2+d2 s

aprēķinām pēc formulām (6.9) un (6.12).

6-3. piemērs. 6-12. zīmējumā attēloto mehānismu piedzen kloķis /.

Doti cp, cp=const; atrast slīdņa 6 ātrumu un paātrinājumu.

Atrisinājums. Mehānisms sastāv no vedošās ķēdes 14, pir-
mās modifikācijas diadas 23 un ceturtās modifikācijas diadas 56.

xA =r cosip, y A =rsin<p. Lielumus 0, c=/4S, a, Q b,xE, yE un to at-

vasinājumus atrodam pēc formulām (6.16)—(6.23) un (6.7). Tā kā

Xh—xe— (h —yE )tg o6, tad saskaņā ar formulām (6.15)

0.-^+y,tg e»-<;i
-f)

&
»

,

COS
2 06

a
s=XE+yE tg 06+

—
L—[2y

Ee b
- (h-yE) (Qb+28b

2 tg B b )].
COS

z 06

6-4. piemērs. Sešlocekju mehānismu (6-13. zīm.)

piedzen kloķis /. Doti q>, cp, <p; atrast 0)5, e5.

Atrisinājums. Mehānisms sastāv no vedošās

ķēdes 16, pirmās modifikācijas diadas 23 un trešās

modifikācijas diadas 45. Koordinātu asis izvēlamies

atbilstoši 6-13. zīm. xA =r cos q>, xA—
—r<p sin q), xA

=

=—r(<p sincp+(p 2cos(p); yA =r sin <p, yA=/-<p cos(p, i/a=

=/(q) cos cp —q>
2 sin <p). Lielumus 9. c, a, 06, xc, yc

un to atvasinājumus atrodam pēc formulām (6.16)—

(6.23) un (6.7), bet xD, yD pēc formulām (6.29). No6-12. zīm.



111

6-13. zīm. 6-14. zīm.

mainīgā taisnleņķa trīsstūra DHE, kuram ūļ =—x
D, b\=OE—yt>, pēc

formulām (6.12) aprēķinām a\, a\=— <05,o5,ai=— es.

6-5. piemērs. Atrisināt 5-5. piemēru analītiski.

Atrisinājums. Klanīgā ventilatora mehānisms (5.29. zīm.)
sastāv no vedošās ķēdes 12 un pirmās modifikācijas diadas 34, kura

satur statni. Doti ZOAB=<f, cp=const. Aprēķinām no vedošās ķēdes
kustības atkarīgo garumu c=OB un tā atvasinājumus pēc formulām

(6.8), bet leņķus a=Z.COB, $=Z.OCB, 6=ZBOA un to atvasinā-

jumus pēc formulām (6.7). Atbilde: (0i=a+6, ci=a+6, (o3
=—p,

e3 =-p.

6-6. piemērs. Arkla izcelšanas mehānismu (6-14. zīm.) piedzen

hidrocilindrs. Doti AB=c, c=const; atrast arkla izcelšanas ātrumu v

un paātrinājumua.

Atrisinājums. Mehānisms sastāv no vedošās ķēdes 12 un

divām pirmās modifikācijas diadām 34 un 56. Apzīmējam BC=a,

AC=b un pēc formulām (6.7) aprēķinām y> Y> ¥■ Atbilde: p=dc=

=Y-£C; a=ac
=£CVY4

+Y2-

6-7. piemērs. 6-15. zīmējumā attēloto mehānismu piedzen loceklis/.

Doti a, a, a; atrast vc, ac' un relatīvos slīdes ātrumus un paātri-

nājumus.

Atrisinājums. Mehānisms sastāv no vedošās ķēdes 14 un

piektās modifikācijas diadas 23. Kontūrs ABC ir mainīgs taisnleņķa
trīsstūris ar nemainīgu hipotenūzu c. Tāpēc punkta C trajektorija ir

aploce ar centru hipotenūzas viduspunktā un rādiusa r—OC leņķis

<p=2a. Tātad tic =<pr=ac, ac =r^(f*+<ļ 2 =c^Aat+aI.lākāb =ccosa,

a=c sin a, tad relatīvie slīdes ātrumi

v2l z=b=—ca sin a, u 23 =a=cacos a un

relatīvie slīdes paātrinājumi a2l
=b =

— — c(a sin a+a 2 cosa),

a23=a=c(a cosa—a
2 sin a).

6-8. piemērs. Ekskavatora mehānismu

(6-16. zīm.) vienlaikus piedzen divi 5.15. zīm.
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6-16. zīm.

hidrocilindri. Doti atstatumi AB, CE un to konstantie izmaiņas

ātrumi. Izdarīt mehānisma kinemātisko analīzi.

Atrisinājums. Sis otrās šķiras mehānisms satur divas ve-

došās ķēdes 12 un 78. Ja par galveno vedošo ķēdi izvēlamies 12, tad

nosacītā vedamā ķēde sastāv no pirmās modifikācijas diadām 34, 56,

7—B, 9 un 10, 11. Aprēķina gaita ir šāda.

Pēc formulām (6.7) un (6.8) aprēķinām V- OF, a, ct2, \2; tad

03=a+a2, 05=Jt—Y2 un Xc—OC cos 03, (/c =OCsino3, Ar F
=GFcos9s,

i/f=GF sin 0 5; pēc formulām (6.29) atrodam xB, yB, xH, J/h un pēc

(6.16), (6.18), (6.20) aprēķinām 04. Pēc formulām (6.7) aprēķinām a3,

tad 07
=04+a3

, xE=xc+CE cos 07, yE =yc+CE sin07. Izejot no at-

rastās punktu E un H kustības, aprēķinām diadu EMH pēc formu-

lām (6.16)—(6.23), atrodot lielumus o<O, a4 <o, 6
4<0, 0

10, on, *m

i/Af. Kausa centra kustību nosaka xL =xM +ML cos ou, yL=yu+

+ML sinoii. Visas uzrādītās formulas dod ne tikai stāvokli, bet ari

ātrumus un paātrinājumus. Ja zināms kausa relatīvās rotācijas likums

(p =<p(f), tad kausa zobu stāvokli un kustību nosaka xK =xL+

+LĶcos(@u— cp), yK =yc +LX sin(ou-cp).

6-4. Šarnīru četrstūris

Ar šarnīru četrstūri
—

šo loti izplatīto mehānismu iepazināmies
4-2. paragrāfā. Četros no iepriekšējiem piemēriem šarnīru četrstūris

ir mehānisma kinemātiskās ķēdes sastāvdaļa. Šarnīru četrstūri iz-

manto gan kā virzītājmehānismu, gan kā

pārnesummehānismu. Sevišķi pēdējā gadī-
jumā svarīgi zināt šī mehānisma stāvokļa un

pārnesuma funkcijas.
Lai iegūtu stāvokļa funkcijas ib=ip(<p)

analītiskās izteiksmes, izmantosim trīsstūru

metodi. Tā kā 6-17. zīmējumā o<O, tad B=

=jt — ip+o un

cosß=-cos(0-\p) = (1)

=— cos 0 cos ip
— sin 0 sin iļ>.

6-17. zīm.



Bez tam

_
a

2+c2— b2 . n rsincp
cos 8=

~
, sin6=—

—.
2ac c

_

d—

rcoscp . n =— (2)
cos6=

——

,
sinib=ļ/l-cos2

tp,
X '

c2=r
2
+d2— 2rd cos<p.

levietojot izteiksmes (2) formulā (l), iegūstam stāvokļa funkciju
atklātā veidā:

m±kil+k2
-m2

...

ip
=arccos

2 . (6.30)

kur

£2-/l 2-D2
-l+2Z)coscp . sincp

2A(D — cos(p)
'

D — costp

r r r

Izslēdzot leņķi 5 no vienādojumiem (6.1), iegūstam stāvokļa
funkciju apslēptā veidā:

C —Di cos (f +D cos ip
=cos(cp —ip), (6.31)

2ar a

Diferencējot vienādojumu (6.31) pēc laika, atrodam abas pārne-
suma funkcijas:

+sin^-Tb)^
T T

Dsinip +sin((p-ip)
V v

••_ £>i<p2
cos (p — Dty2

cos ip + (q) — ip)
2

cos (cp —\p)

D sin ip +sin(q) —ip)

(6.33)

Formulas (6.30), (6.32), (6.33) izteic vedamā locekļa BC stā-

vokli, leņķisko ātrumu un paātrinājumu kā vedošā locekļa OA stā-

vokļa leņķiskā ātruma un paātrinājuma un mehānisma izmēru at-

klātas funkcijas.

6-5. Kloķa-slīdņa mehānisms

Kloķa-slīdņa mehānisms ir visizplatītākais stieņmehānisms. Tāpēc
liela nozīme ir slīdņa kustības izpētīšanai atkarībā no kloķa kustības
un mehānisma izmēriem [63, 64, 65].
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Kloķa-slīdņa mehānismu

var uzdot ar kloķa garumur,

klaņa garumu b un ekscen-

tricitāti c vai ar lielumiem

r, X=
-7- un x= -=- . Ģeo-
o b

metriski līdzīgiem mehānis-
miem bezdimensionālie para-
metri X un x ir attiecīgi vie-

nādi.

Pēc 6-18. zīmējuma slīdņa

gājiens S=MB]— MB 2. Izsa-

kot MBi un MB2 no taisn-

6-18. zīm.

leņķa trīsstūriem OMBļ un OMB2, kuriem OBi =b+r un OB
2
=b-r,

atrodam

S =2ro3 (6.34)

kur o= T^iy(l+X)2
-x

2-y(l-X)2
-x

2 ].

Koeficienta a vērtības dotas 6-1. tabulā. Redzams, ka centrālā
kloķa-slīdņa mehānisma slīdņa gājiens 5=2r, bet dezaksiālā —

S>2r.

6-1. tabula

Relatīvi gariem klaniem X ir mazs un a gandrīz nav atkarīgs
no X; tā kā

hm o= ■ j « 1 +
-fr-.

yi-x2 2

tad lauksaimniecības mašīnās šādos gadījumos lieto formulu

S«2r/l+ (6.35)

Kloķa-slīdņa mehānisma stāvokļa funkciju izsakām kā slīdņa
šarnīrā B novirzi no slīdņa gājiena viduspunkta C, t. i.,

x=MB— MB2—d=r cos cp+6 cosip— (fe-r)cos 62—ro

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

0

0,1

0,2

0,3

0,4

1,0050

1,0206

1,0483

1,0911

, • "r"'
1,0051

1,0209

1,0489

1,0924

1,0053

1,0216

1,0506

1,0964

1

1,0056

1,0228

1,0541

1,1041

1

1,0060

1,0249

1,0598

1,1180

1

1,0068

1,0284

1,0697

1,1457
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6-19. zīm.

jeb i

x=r (coscp+ (6.36)

kur Ķ=ļ I—Mcos1 —McosB
2—o un B2=arcsin

X

ir konstanti, bet ip =

\ A ļ 1 —X

=arcsin (x +Ā, sin cp) mainīgs. Diferencējot izteiksmi (6.36) pēc laika,
iegūstam abas pārnesuma funkcijas — slīdņa ātruma un paātrinā-
juma izteiksmes:

v= — rco(sin cp+ cos cp tgip), (6.37)

a=—re (sin cp+ cos cp tg\p) —r<u
2 ļcos(p—sin<ptgip +

+ (6.38)
cos

3
ip /

v

kur to un c ir kloķa leņķiskais ātrums un paātrinājums.
Tālāk aplūkosim tikai kloķa vienmērīgu rotāciju (c =0). Tad

slīdņa pārvietojumu, ātrumu un paātrinājumu varam izteikt šādi:

x=rX, v=rcoV, a=m
2A. (6.39)

Seit X, V, A ir bezd imensionali lielumi, kuru izteiksmes redzamas

iepriekšējās formulās. Bezdimensionālā pārvietojuma vienība ir

kloķa garums, bezdimensionālā ātruma — kloķa centra ātrums,
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bezdimensionālā paātrinā-
juma — kloķa centra paātri-

nājums. Ja slīdnis kustētos

harmoniski, tad būtu

X=

coscp, V=—sincp,

4=-coscp, A-2+V2=l,

A =-X.

Slīdņa kustības bezdimen-

sionālie lielumi 6-19. zīmē-

jumā attēloti saskaņā ar for-

mulām (6.36) —(6.39) kā

kloķa leņķa funkcijas, bet

6-20. zīmējumā — kā slīdņa
bezdimensionālā pārvieto-

juma funkcijas. Katram lielu-

mam dotas trīs līknes: dez-

aksiālā mehānisma ar x=o,4

un X=0,5 līkne (tieva līnija),
centrālā mehānisma ar x=o

un Ā,=0,5 līkne (resna līnija)
un harmoniskās kustības

līkne (pārtraukta līnija). Re-

dzams (6-19. zīm.), ka cen-

trālā mehānisma slīdņa kus-

6-20. zīm.

tība ir simetriska pret gājiena galapunktiem. Harmoniskā kustībā

simetrija bez tam ir arī pret gājiena viduspunktu, jo X, V, A līknes

6-19. zīmējumā ir sinusoīdas, bet 6-20. zīmējumā V līkne ir aploce
ar rādiusa garumu 1 un centru gājiena viduspunktā, bet līkne A ir

taisne, kas iet 45° leņķī caur gājiena viduspunktu.

Aplūkosim centrālo kloķa-slīdņa mehānismu,kuram

x=0, 62=0, o=l, bet jo pretējā gadījumā nav iespējams

pilns kloķa apgrieziens.
Ja I=o un e=0, tad formulas (6.36) —(6.38) apraksta harmo-

nisko kustību; to kloķa vienmērīgas rotācijas gadījumā dod sinusa

mehānisms (4-5. zīm.). Tāpēc sinusa mehānismu sauc arī par kloķa-

slīdņa mehānismu ar bezgalīgi garu klani. Tātad, jo mazāks ir h

jo tuvāka ir slīdņa kustība harmoniskai. Parametram X palielinoties,
slīdņa kustība arvien vairāk atšķiras no harmoniskās, bet, kad X=l

pēkšņi kļūst atkal harmoniska. Šajā sevišķā robežgadījumā kloķis ar

klani ir vienāda garuma (4-18. zīm.), klaņa punkti apraksta elipses
un slīdņa gājiena garums S=4r.

Centrālā kloķa-slīdņa mehānisma slīdņa vidējais ātrums

Uvld= =
=rco — =0,6366 rw, (6.40)

J 2jī/c0 jt
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bet maksimālo ātrumu varam aprēķināt pēc formulas (6.37), ja tajā
ievieto cp

=

cpo, kur cpo ir slīdņa maksimālajam ātrumam atbilstošais

kloķa leņķis. Pielīdzinot formulas (6.38) pēdējās iekavās ieslēgto
izteiksmi nullei, atrodam

sincp0
=± (6.41)

kur

1 11-27A.2

6= —

.6 lb

Kloķis ir perpendikulārs klanim momentā, kad kloķa leņķis

cps
=arcsin

*

(6.42)

tas izriet (6-18. zīm., kad e=0) no taisnleņķa trīsstūra OAB. Slīdņa
gājiena viduspunktam C atbilstošais leņķis

<pc
=arccos—» (6.43)

kas secināms no vienādsānu trīsstūra OAB. levietojot <p0 un cp., for-

mulā (6.36), atrodam koordināti maksimālā ātruma momentā un

momentā, kad kloķis perpendikulārs klanim. Sie lielumi doti 6-2. ta-

6-2. tabula

bula.Redzams, ka kustībā uz kloķa pusi slīdnis sasniedz maksimālo

ātrumu pēc momenta, kad kloķis perpendikulārs klanim. Parasti tas

notiek pirms gājiena viduspunkta, bet, ja X>0,864, tad pēc vidus-

punkta. Minimālais <p0 ir mehānismā ar Ā,=0,7906, bet maksimālais

ir mehānismā ar K~0,5.

Slīdņa paātrinājuma ekstrēmiem atbilstošos kloķa leņķus atro-

dam, atvasinot formulas (6.38) pēdējās iekavās ieslēgto izteiksmi
pēc (p un pielīdzinot to nullei. Divi ekstrēmi

ai=-ro)
2

a2
=ra>

2
(l-'k) (6.44)

X, X,

0

0,2

0,4

0,6

0,8

1

90°

79°07'

70°33'

65°28'

63°26'

90°

90°

78°41'

68°12'

59°02'

51°20'

45°

90°

84°16'

78°28'

72°32'

66°25'

60°

0

0,0916

0,1484

0,1451

0,0703

-1

0

0,0990

0,1926

0,2770

0,3508

0,4142

1

1,020

1,079

1,180

1,352

2
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atrodas miera punktos B\, 82,B2, kad <pi =0 un tp2=lßo°, bet trešais
—

pie leņķa 90°<cp3<lß0
D

iestājas mehānismos, ja X>0,2638. Šis tre-
šais ekstrēms a

3 kļūst pēc absolūtās vērtības vislielākais, ja X>o,Bß.

Slīdņa kustības aprēķinam bieži lieto aptuvenās formulas. Ja

formulā (6.36) ievieto cos ib =fl— A
2 sin2

cp, izvirzītu Ņūtona binoma

rindā, un izvirzījuma sinusus aizvieto ar kosinusiem, tad iegūstam

x=r [cos cp Ļ- (1 —Ao—A 2 cos2cp—cos 4cp— ...)].
A

(6.45)

Diferencējot šo formulu pēc laika, atrodam, ka

v= —rcū[sin<p+-4- (2i42sin2(p +4/44sin4cp+ ...)], (6.46)
A

a= —r<a
2[coscp+ — (4/ļ 2 cos2cp+16/44cos4cp+...)].

(6.47)

Sajās formulās koeficienti

13 5
Ao=l-~k2

--^V--^l
6
-...

,

A2=^a2+±V+^+...,

indeksam augot, ļoti strauji dilst (sk. 6-3. tabulu).

6-3. tabula

Ja formula (6.36) ievietojam cosip izvirzījuma pirmos divus lo-

cekļus, tad

x«rļcoscp 2 cpj. (6.48)

Diferencējot šo izteiksmi pēc laika, iegūstam formulas

u« —rco ļsin cpH—|-sin2cpj. (6.49)

a«—reo
2

(cos cp +A,cos 2cp), (6.50)

At Aa

0,143

0,286

0,994874

0,979272

0,005126

0,020838

-0,000007

-0,000111

0,00000002

0,00000110
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kuras plaši lieto virzuļmašīnu teorija. So formulu k]udas raksturo

6-4. tabula.

6-4. tabula

6-6. Svārstīklas-slīdņa mehānisms

Ja dezaksiālam kloķa-slīdņa mehānismam (6-18. zīm.) klanis ir

tik īss, ka kloķis pilnu apgriezienu nevar izdarīt, tad to sauc par

svārstīklas-slīdņa mehānismu. Parametrs X šeit ir tuvs 1 vai lielāks

par 1. Tāpēc aptuvenās formulas dod lielas k|ūdas. Precīzās formu-

las, kas izvestas saskaņā ar 6-21. zīmējumu tāpat kā formulas

(6.36)—(6.38), ir šādas:

S=2ro, (6.51)

o= ai +sin a
2':F-Ļ- (cos Bi —cos B2)], (6.52)

* =r ļ s jn ), (6.53)

6-21. zīm.

<f)6X
ma. (6V)max <p (8V) (6/4)max <P 6^ax

0

0,1

0,3

0,5

0,7

0.9

1

0

0,0001

0,0035

0,0179

0,0584

0,1768

0,5

•90°

0

0,0002

0,0047

0,0237

0,0791

0,2546

60°

60°03'

60°28'

61°21'

0

0,0005

0,0145

0,0774

0,2802

1,1647

■90°

63°13'

68°08'

1 90° oo
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u=r6(cos G+sin 0 tgip),

(6.54)

a =rB(cos o±sin 6 tg tp) +

±r8
2
(=Fsin 8+cos 6 tg\p+

-fAliļf), (6.55)
COS3lp /

kur augšējās zīmes attiecas uz kreiso

mehānismu, bet apakšējās — uz labo.

Kreisajam mehānismam /C=sin<i2+

cos p2 , . ■ v

■\—H— —a, labajam — /C=sinai+
A

6-22. zīm.

COS Pl r , , D D 0 . „
cos 6

+—r-^—o. Ja ai=a2 =a, tad 61 =62= 6, cr=sina, A=

—^-
£1 .

A» Ar

lepriekšējās formulas ievērojami vienkāršojas, ja klaņa garums

Tad rodas 6-22. zīmējumā attēlotais mehānisms, kuram

0= (sina[ +sina2), (6.56)

x=r(sinB + X), (6.57)

0=r6 cos 6, (6.58)

a =r(8cos0-02 sinB). (6.59)

Seit Ķ=a— sin cti=sin a2 —a. Pēdējās formulas var lietot formulu

(6.51) —(6.55) vietā tikai pie maziem Ā.

6-7. Augstāku klašu mehānismi

Visi iepriekšējā nodaļā apskatītie mehānismi ir I klases jeb diadu

mehānismi. Tie ir vienīgie mehānismi, kuru analītiska kinemātiskā

analīze iespējama bez transcendentu vienādojumu sistēmu tuvinātas

risināšanas. Lai gūtu ieskatu par augstāku klašu analītisko kinemā-

tiku, aplūkosim II klases šarnīru mehānismu analīzi pēc trīsstūru

metodes [29, 76, 77].
II klases mehānismu vedamā ķēde satur vismaz vienu no divām

II klases struktūras grupām (3-5. zīm.), kas iegūstamas no vienas

un tās pašas kopnes. Šarnīru diadas kopne ir mainīgs trīsstūris, uz

kura kinemātikas balstās diadu mehānismu analīze pēc trīsstūru me-

todes; diadu algoritmi un trešā punkta formulas ir metodes papild-
elementi. Pēc tādas pašas shēmas var iegūt augstāku klašu mehā-

nismu aprēķina formulas: vispirms aplūko attiecīgo struktūras grupu
mainīgās kopnes kinemātiku, tad izstrādā šo grupu algoritmus, bet

formulas (6.29) noderīgas aprēķinu veikšanai vienam loceklim.
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6-23. zīm.

II klases šarnīru grupu fermā (6-23. zīm.) ir divi slēgti kontūri,

kuru iekšējie leņķi a,- (t= 1, 2,...8) jāaprēķina; daži no tiem var būt

negatīvi vai nulle.

Vienādojumu, kas saista četrstūra diagonālei pretleņķus ar četr-

stūra malām, sauc par diagonāles vienādojumu. Tā, piemēram, diago-
nāles BD vienādojums ir

BD2
=c

i +b12 -2cb] cos a,=62
+c,

2 -26ci cosa3.

Leņķu a,- aprēķināšanai varam uzrakstīt šādus stāvokļa vienādo-

jumus:

aicosai+a3
cosa

3+6| 3=0, ai+a
2+a3 +ci4—2n=o,

a2 cos a2+a4 cos a
4+

62 4 =0, as+a.6+a7+ci8-2ji=0,
„

> (6.60)
a5 cos as+a7 cosa7+657=0, a3+a6

- (2n-y) =0,

a6 cos a6+a8 cosaB +668=0, a4+a5
- (2n-6)=0.

Pirmie četri vienādojumi ir diagonālu vienādojumi, piektais un ses-

tais — kontūru slēgšanās vienādojumi, septītais un astotais — iek-

šējo šarnīru C un D apejas vienādojumi. Vienādojumu (6.60) koefi-

cientu izteiksmes ir šādas:

Oi-cft,, a5=bb2, b l3 =]/2 (b2
-c

2.-bl 2+l2),

a3=cc,, a6
=<V

2, b
2i =^2 (b2

-c
2
-cl2+b12), ,

(o.bl)
a3=-bc

v a7 =-ac2, b
57 ='ļ2 (a2 +b 2-b

2
2
+c2

2),

aA=-bbu a3=-ab
2, b

6S
=Iļ2 (a2+b2

-c
2
2+b2

2 ).

Stāvokļa vienādojumus (6.60) varam atrisināt tikai tuvināti, bet

ar nepieciešamo precizitāti. Atbilstoši Ņūtona metodei nezināmos ci,-

aizvieto ar tuvinātām vērtībām, kuras varam iegūt kaut vai no fer-

mas rasējuma. Tad vienādojumu labās puses nebūs nulle, bet līdzinā-

sies lielumiem fit kurus sauc par kļūdām. Kļūdu samazināšanai sa-

stādām katram stāvokļa vienādojumam fi (cii, a2,..., ct8) =0 atbilstošu

korekciju vienādojumu

2+...+ B +/i=o,
oa, da

2 āuļ

kurā lielumi Aat ir leņķu a; korekcijas.
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Līdzīgus vienādojumus iegūstam, ja vienu vai divas reizes dife-

rencē pēc laika jebkuru stāvokļa vienādojumu, tikai korekciju Aa,- vie-

tas ieņem leņķiskie ātrumi a{ vai paātrinājumi a(. Tāpēc korekcijas,

ātrumus un paātrinājumus aprēķinām, atrisinot šādus lineārus darbu

vienādojumus:

h+h+h+l*=B
s,

A
2l2+A&=82,B

2, Š5+Š6+Š7+ Š8=fl6,

A sh+A7l7 =83,B 3, Ķ3+ls=B 7,

lt+ls=B s,

kur visos gadījumos

<4i=<2i sin ci,-, t=l,2,...,8.

Ja darba vienādojumus lietojam kā korekciju vienādojumus, tad

Bi=fit i'=l, 2, 3, 4; Bi=-fit £=5, 6, 7, 8.

Darba vienādojumu (6.62) atrisinājumā iegūtās korekcijas Aa(=5i

pieskaitām leņķu a( sākotnējām vērtībām un iegūstam uzlabotas šo

leņķu vērtības. Pēdējās ievieto stāvokļa vienādojumos (6.60) un aprē-

ķinām samazinātās kļūdas f«. Ja tās pieļaujamas, tad stāvokļa aprē-

ķins izdarīts. Pretējā gadījumā korekciju uzlabošana jāatkārto. legūtā

tuvinājuma precizitāti .raksturo tikai visu kļūdu kopa; iespējams, ka,

kļūdu vidējai vērtībai samazinoties, kāda no kļūdām ft palielinās.

Leņķisko ātrumu ai=|ļ aprēķināšanai darba vienādojumos koe-

ficienti Bi ir šādi:

B[=6(6 —Ci cos a3) — c(c—b\ cos di) +Ci(Cļ—b cosa3) —

— 61 (61— C COSCli),

B
2
=b(b—bļ coscm) —c(c-c( cos a2 ) +61(61-6 cos a4) —

— Ci(ci —c cosa2),

B3 =a(a—c2 cos a7) -6(6-62
cosa

5) +c2 (c2
-a cos a7) —

— 6
2 (62

—6 cos a
5),

B
t =a(a—b2 cos a

8 ) -6(6-c2
cosa

6) +62 (62
— acosa8 ) —

— c2 (c2 —bcos ae),

B
s =o, B

6=o, B7=-Y, Bs=-P-

Jāatzīmē, ka augstāku klašu augstāku šķiru me-

hānismos nosacītā vedamā ķēdē var būt ne tikai

mainīga garuma pavadas, bet arī mainīgi bāzes lo-

cekli (6-24. zīm.). Tāpēc leņķi y un p jāuzskata pat

mainīgiem.

Leņķisko paātrinājumu at=l( aprēķināšanai koe-

ficienti Bi darba vienādojumos ir šādi:

Bi =b\b —Cicosa3 ) —c(c— b cos di) +

+ Ci(Ci — b cos (13) —

6-24. zīm.
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-b{ (6,-ccos ai) +b2
-c

2-b12+ci2
-ala\2

coscti-a3a3

'

2 cos a3+

+2[cbļ cosūļ— bci cos a
3+ (6cl+ci6)a3

sin a3 - (c6i+f>ic)ai sin cti];

Bī—[c\=bu a3 =a4, b\ =C\, cii=ci2, Qi=a2, a3 =a4];

i?3=[t>=a, Ci=C2. a
3
=a7, c=&, f>i=č>2, ai=a

5, ai=a5, a3 =a-];

B
4 =[6=a, Ci=b

2, a3 =a8, c=fr, b\=c2, ai=a6, ai=a6, a3 =a8 ];

B s =o, B6=o, B
7=-Y, ss=-P.

Koeficientus 82,B2, S3. 54 dabūjam no Bu izdarot kvadrātiekavās

norādītās izmaiņas.

Darba vienādojumu sistēmai (6.62) piemīt šāda īpašība: ja divi

nezināmie |3 un |4 vai £5 un Ķ s atrasti, tad pēdējie divi un pirmie

četri vienādojumi kļūst par pārējo sešu nezināmo atklātām izteiksmēm.

Minētos divus nezināmos atrodam ar Krāmera formulām:

E_
As

Ē_
A

<

kuru determinanti ir

8 8

A=C 7
A3

+CB

A
«, A3

=Zc
i

A3
Bi

, A
4
=SCi A<

Bi.
1 1

Determinantu aprēķināšanai vajadzīgie koeficienti Ci doti 6-5. tabulā.

6-5. tabula

Kad visi nezināmie ii aprēķināti, piekto un sesto darba vienādo-

jumu var izmantot atrisinājuma pareizības pārbaudei.

II klases šarnīru struktūras grupu algoritmi. 2. kārtas grupa

(6-25. zīm.). Doti xA, yA, x B, yB, a, b, bu b2, p, Ci, c2, y. Atrast 9i,

62, 9 6, 9a, xc, yc, xD, yD, xE, yE, xF, yF.

Pēc formulām (6.16) —(6.21) atrodam 9 un c, bet pēc tam

iepriekš aprakstītā veidā aprēķinām cii. Tagad

91=9+a,, 92
=9-a

2 +:rt, 96 =9,+a4-ji, 9a =9i +aB -P;

xc=xß +Cļ cos 92, yc=yß+Cļ sin 9 2; xD =xA bi cos 9j,

yD=y A +bi sin 9i;

c3 c 5
c-

I /M8 (/45-/4 7) ļ /li/4 8 (/44-/42) | /4,/47 (/42-/44)(/4 6 -/48 )

A4 | /M7 (/48
-/4

6 ) ļ /4
2
/4

8 (/4i-/43) /l1/42 /4 7 (/46 —/48) ļ A 2A 7 (A3-Aļ) (As -Aļ)

c
2 C4

c
6 C,

| AļA s (A S-A7 ) | /ļI/ļ 7 (/4 4 ļ AiA s (A 2 -A i) (A s -A7 )

I 4,/l 7 (/48 -,46 ) | /42/4 7 (/4,-/43 ) |/42/47/4 8 (/43 -/41) | A 2A 3 (A3-A{) (A3-A 7)
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6-25. zīm.

xF =xA+b 3 cos(e,+p,), (/F =(/A+f>3sin(oi+P,);

Xc=xb+c3cos(o2 -Yi). t)F =yß+c3 sin(62-Yi)-

So formulu atvasinājumus varam uzrakstīt pēc formulu (6.22) un

(6.23) parauga.

3. kārtas grupa (6-26. zīm.). Doti xA, yA, xB, yB, xc, yc, C &

c, bu
b

2, p. Atrast o
a, 01,, O

C, 6, xE, yE, xF, yF, Ka, ya-

Pēc formulām (6.16)—(6.21) nosakām 0,, 02) c,, c 2 un y=Q2-Qi,

bet pēc tam a< kā iepriekšējā gadījumā. Tagad 0
a
=62-u-'

o(,=oi-a3+n, oc =oi +a2) o=o6+a5 -Jt;

6-26. zīm.
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xE =xA+a cos o
a,yE=yA +a sin 0„; xF=xc+c cos6

C,

yF=yc +c sin 0
C;

x0=xß+b cos6a, ya~yß+b sin oj.

So formulu atvasinājumus varam uzrakstīt tāpat kā iepriekšējā

gadījumā. Redzam, ka no vienas kopnes veidotu struktūras grupu

kinemātiskais aprēķins ir gandrīz identisks.

Dzintars izstrādājis metodi [29], kas ļauj augstāku klašu struk-

tūras grupas ar slīdpāriem reducēt uz šarnīru struktūras grupām;

viņš izstrādājis ari dažu trešās klases struktūras grupu algoritmus.
Var pierādīt [76], ka šeit aprakstītā metode ļauj izdarīt jebkuras kla-

ses struktūras grupas kinemātisko analīzi. Aprēķinu darba daudzums

pieaug līdz ar grupas klasi. Stāvok|a vienādojumos parādās augstā-
kas kosinusa pakāpes, ja pieaug grupas kopnes slēgto kontūru malu

skaits. Taču darba vienādojumi vienmēr ir lineāri.

7. NODAĻA

ROTĀCIJAS PĀRVADU KINEMĀTIKA

7-1. Pārvadi ar nekustīgām asīm

Rotācijas pārvadus lieto griezes pārnešanai no dzinējvārpstas uz

dzīto vārpstu. Pārnešanu izdara tāpēc, ka dzītai vārpstai nepiecie-
šams citāds griešanās ātrums, citāds griešanās virziens, citāds grie-
zes ass stāvoklis nekā dzenošai vārpstai. Rotācijas pārnešana iespē-
jama ar zobratu, frikcijas, lokanās saites vai citiem mehānismiem
(4-2. §).

Vienkāršā pārvada ir tikai divas vārpstas. Ja pārvada bez malē-

jām vārpstām ir arī starpvārpstas, tad tas ir salikts pārvads.
Par griezes pārvada pārnesuma attiecību sauc dzinējvārpstas /

un dzītās vārpstas n griešanās ātrumu attiecību, t. i.,

i ln« £L=«L. (7.1)
(Un nn

Ja tam pašam pārvadam piedzen n-to vārpstu, tad

ļ =Wn 1_
(vi tin

Tātad no pretējiem rotācijas pārvada galiem aprēķinātas pārnesuma
attiecības ir reciproki lielumi. Bieži pārnesuma attiecības jēdzienu
''eto, nesaistot to ar pārvada piedzīšanas virzienu.

. Pārvados, kuriem malējās vārpstas paralēlas, lieto šādu likumu:

ļin>o, ja malējās vārpstas griežas vienā virzienā; ii„<o, ja — pre-

tējos virzienos. Parasti griezes pārvados pārnesuma attiecība
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im=const un tās skaitliskā vērtība atka-

rīga no dažiem griezes pārvada rakstur-

lielumiem.

Visbiežāk sastopamo vienkāršo griezes
pārvadu kinemātiskās shēmas attēlotas
7-1. zīmējumā; pirmie divi ir frikcijas vai

zobratu pārvadi, pēdējais —
siksnas vai

ķēdes pārvads. Abos pirmajos pārvados
aploces attēlo relatīvās poloīdas; tas frik-

cijas pārvados sakrīt ar berzes virsmām,
bet zobratu pārvados — ar iedomājamām
velšanās aplocēm, kas saskaras relatīvā

polā P (5-14. zīm.). Punkta P ātrums vi-

sos trijos pārvados Up =cūirl =tu2r2. Tāpēc
šo pārvadu pārnesuma attiecības absolūtā

vērtība

coi r2

(02 rx

bet zīme — pirmajam pārvadam mīnuss,

abiem pārējiem pluss. Diametri d un zobu

skaiti z ir proporcionāli rādiusiem r, tāpēc
vienkāršos pārvados

fo. (7.2)
rl di zi

7-1. zīm.

Zobratu pārvados pārnesuma attiecības izteiksme ar rādiusiem

un diametriem ir pareiza tikai tad, ja nav slīdes zobu garenvirzienā
(cilindriskie un koniskie zobrati); turpretī izteiksme ar zobu skai-

tiem ir universāla (gliemezi var uzskatīt par zobratu, kura zobu

skaits vienāds ar vītnes vijumu skaitu, bieži z=l); tā derīga arī ķē-
des pārvadiem.

Saskaņā ar TOCT 16530-70 lielākā un mazākā zobrata zobu

skaitu attiecību sauc par pārnesuma skaitli un apzīmē ar v. Tātad

Saliktā pārvadā ar n vārpstām katras divas blakusvārpstas veido

vienkāršu pārvadu; to pārnesuma attiecību reizinājums ir

G>l ©2 (03 (On—2 0)n—1 CD]

(ū2 0)3 (1)4 U) n_l COn Cūn

Tātad

iln=1 12* '23 ••
•i(n-l)n, 0$

t. i., salikta pārvada pārnesuma attiecība vienāda ar visu pārvadu
ietilpstošo vienkāršo pārvadu pārnesuma attiecību reizinājumu.

Pielietojot šo formulu 7-2. zīmējumā dotajam zobratu pārvadam,

(-?)(-?-)(-?-)(-?)f +
?

L)=??w-'
\ Zll\ Z2 l\ Z ļ/\ Z4l\ 25/ ZļZ 2Z %Z 5
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7-2. zīm.

Redzam, ka pārnesuma attiecības skaitlisko vērtību neietekmē

starpzobrats 4. Tādus zobratus, kas pa vienam atrodas uz starp-

vārpstām, sauc par parazitzobratiem; tie noderīgi rotācijas virziena

maiņai* un atstatuma aizpildīšanai. Parasti uz katras starpvārpstas
cieši nostiprināti divi zobrati; tad katras divas salikta pārvada bla-

kusvārpstas veido pakāpi. Pakāpju skaits 7-2. zīmējumā ir četras.

Salikta zobrata pārvadam ar paralēlām vārpstām pārnesuma at-

tiecības aprēķināšanai ērta ir no 7-2. zīmējuma izrietošā formula:

Mn=(-l) ft^L
. (7-4)

Z\ . . .

kur k
— ārējās sazobes vietu skaits, skaitītājā visu dzīto, bet sau-

cējā visu dzenošo zobratu zobu skaitu reizinājums, parazītzobratus

neievērojot. 7-2. zīmējumā k= A. Reizinātāja ( — l) ft vietā varam

lietot zīmējumā parādīto bultiņu metodi.

Konisko zobratu pārvados reizinātājs ( — l) ft
nav lietojams, bet

bultiņu metode derīga. Tā, piemēram, 7-3. zīmējumā t'i3= —23/z,=
— 1,

jo zobrats 2 ir parazītzobrats.

Rotācijas pārvadus, kuriem dzenošās un dzītās vārpstas asis sa-

krīt, sauc par atgriezeniskiem jeb saasotiem pārvadiem (7-3. un

7-5. zīm.). Ja pārvads griešanās ātrumu palielina, tad to sauc par

multiplikatoru, ja samazina, — par reduktoru. Pārvadus, kas ļauj
pakāpjveidā vai nepārtraukti mainīt pārnesuma attiecību, sauc par

variatoriem. Bezpakāpju frikcijas variatora piemērs dots 7-4. zīmē-

jumā, kur ii2=x/r; ratu 1 pārbīda pa rievotu vārpstu / un nepār-
traukti izmaina x, reizē izmainot arī pārnesumu attiecību.

7-1. piemērs. Aprēķināt 7-5. zīmējumā dotā reduktora dzītās vārp-

stas 5 griešanās ātrumu un virzienu, ja dzenošā vārpsta griežas ar

ni apgr./min.

7-3. zīm. 7-4. zīm.
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Atrisinājums. Saskaņā ar formulu (7.4)

, ~,
Z3Z4ZS "1

!is=(-l) 3
—

ļ—r, ns =—.

Z\ZļZ 4 '15

Tātad dzītā vārpsta 5 griežas pretēji vārpstai /.

Piezīme. Šis ir trīspakāpju reduktors. Tā kā lie-

lais zobrats nevar būt pārāk liels, tad praksē vienai

pakāpei i'max«s, tāpēc trīspakāpju reduktoram i
mlI»

«53=125. Lielus pārnesuma skait|us var sasniegt ar

mazu zobratu skaitu, ja lieto zobratu pārvadus ar kustī-

gām asīm.7-5. zīm.

7-2. Pārvadi ar kustīgam asīm

Rotācijas pārvadus, kuriem viena vai dažu zobratu griezes asis

ir kustīgas, sauc par planetāriem pārvadiem, bet zobratus ar kustī-

gām asīm — par satelītiem. Satelītu skaits parasti 2
...4, un to asis

fiksētas rotējošā loceklī, ko sauc par vadlklu. Ja pārvadā ir nekus-

tīgs zobrats, tad to sauc par saulesratu. Planetāros pārvadus var

iedalītšādās grupās: 1) planetpārvadi, 2) diferenciālpārvadi, 3) slēg-
tie diferenciālpārvadi, 4) kombinētie planetārie pārvadi. Visu šo

pārvadu kinemātiku balstīsim uz iepriekšējā paragrāfā sniegto teo-

riju un Villisa formulu.
Villisa formulas izvedumam aplūkosim 7-6. zīmējumā doto plane-

tāro mehānismu. Vadīkla H un centrālais zobrats n rotē ap vienu

un to pašu nekustīgu asi. Pārējie zobrati ir satelīti. Mehānismam ir

n+2 locekļi; saskaņā ar formulu (3.12) tā kustamība ay =3(rr + l)-
-—2(n+l) — (n— 1) =2. Tādēļ, ja vadīklu apturēsim, mehānisms pār-

vērtīsies par zobratu pārvadu ar nekustīgam asīm

un tā pārnesuma attiecība atbilstoši formulai(7.4) ir

(7.5)

Mehānismam kustoties, tā malējo zobratu un va-

dīklas absolūtie leņķiskie ātrumi ir toi, «n, <oh- Ja

dodam visam mehānismam kopīgu leņķisko ātrumu

— cūh ap nekustīgo asi, tad vadīkla kļūst nekustīga,
bet malējie zobrati iegūst leņķiskos ātrumus ©i—coh

un co„ — coh, kuru attiecība

=i ln». (7.6)
C0„ —CŪH

Villisa formulā (7.6) leņķisko ātrumu vietā var

likt tiem proporcionālos apgriezienu skaitus minūtē;

var apmainīt indeksus / un n vietām, mehānismā

tos nemainot; var indeksu / piešķirt kādam starp-

zobratam, lai aprēķinātu tā griešanās ātrumu. Villisa7-6. zīm.
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7-7. zīm.

formula paliek pareiza ari tad, ja mehānismu pārveido tā, ka zob-

rata / ass sakrīt ar nekustīgo zobrata n un vadīklas H asi; tad ari

zobrats / ir centrāls un mehānisms pārvēršas par atgriezenisku
planetāro pārvadu, kādus tehnikā visvairāk lieto.

Planetpārvadi. Planetpārvadus sauc arī par vienkāršiem plane-
tāriem pārvadiem; to raksturīga pazīme ir saulesrats. Ja zobratu n

padara nekustīgu (7-6. zīm.), tad iegūst planetpārvadu. Planetpār-
vada kustamība w=\. Tāpēc tam ir tikai divas malējās vārpstas: uz

vienas novietots zobrats 1, uz otras — vadīkla H. Pārnesuma attie-

cību starp šīm vārpstām iegūst, ja Villisa formulā (7.6) ievieto

(on
=0:

iui=\-UnH. (7.7)

Šo formulu sauc par planetpārvada formulu.

7-2. piemērs. Planetpārvads sastāv no diviem vienādiem zobra-

tiem (7-7. zīm. a). Cik reižu apgriežas zobrats /, noveļoties vienu

reizi ap nekustīgo zobratu 2?

Atrisinājums. Saskaņā ar formulu (7.7) dotā planetpārvada

pārnesuma attiecība i
IH
- 1-ii2 H =1 - (-1)'—=2. Tātad (oi=2cūh,

Zl

t. i., vadīklas H vienam apgriezienam atbilst divi satelīta / apgrie-
zieni.

7-3. piemērs. Fergusona mehānismam (7-7. zīm. b) zobrati / un

3 ir vienādi. Aprēķināt zobrata / leņķisko ātrumu.

Atrisinājums.

;ih =1-«13
h
= =I_l=o=

Z| (X>H

Tātad (Di =0. Satelīts / atrodas virzes kustībā, t. i., riņķo bez grie-
šanās.

7-4. piemērs. Devida mehānismam (7-7. zīm. c) ir četri zobrati

ar šādiem zobu skaitiem: Z|= 100, z2=lol, z'
2=loo, z3 =99. Aprēķi-

nāt pārnesuma attiecību.

Atrisinājums.

,• _1 1 H_l / ņs ■ 1 COi
(,fl _i_ll3
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Tātad vadīkla H griežas 10 (XX) reižu ātrāk nekā zobrats

/. Taču šāds mehānisms, kā to rāda lietderības koefi-

cienta aprēķins (14-3. piemērs), virzienā /—H nav pie-

dzenams, jo ir pašbremzējošs. Kā reduktoru to var izman-

tot; tad vadīklaš H 10 000 apgriezieniem atbilst viens

zobrata apgrieziens. Taču šāda mehānisma lietderības

koeficients ir ļoti mazs.

7-5. piemērs. 7-8. zīmējumā parādīts vītņu iegriešanas
7-8. zīm.

mehānisms. legriežot vītni uzgriežņi vītņurbis sajūgts ar

vārpstu 1, bet vārpsta 3 nobremzēta. Atpakaļgājienā

vītņurbis sajūgts ar vārpstu 3, bet vārpsta / nobremzēta. Aprēķināt

vītņurbja griešanās ātrumu darba gājienā un atpakaļgājienā. Noteikt

satelīta 2 griešanās ātrumu gultnī. Dots Zi=100, z2 =so, z'2=100,

z3 =so, «4=loo apgr./min.

Atrisinājums. Darba gājienā

£.4=l-/i3«>=l-(-l)2 =1-1=1;
«,=75 apgr./min.

Z\Z 2 4 4

Atpakaļgājienā

j34=l-(y<)=l--i- =i_4=_3; n3=-300 apgr./min.

Satelīta griešanās ātrums gultnī 24 ir n24=n2
—n

t. Saskaņā ar Villisa

formulu

-^"i=£
23<4); n2 -rt4=J'23(4)("3-n4); i

23
(4'=- •

riļ—n
4 z 2

levietojot n3 =o un «3
=—300 apgr./min., atrodam, ka darba gājienā

«24=50 apgr./min., bet atpakaļgājienā n2 4=200 apgr./min.

Piezīme. 7-8. zīmējumā parādītais mehānisms ir diferenciāl-

pārvads, kas par planetpārvadu pārvēršas tikai pēc vārpstas 3 vai

vārpstas / nobremzēšanas.

Sastopami arī planetpārvadi ar atslogotu vadīklu (7-9. zīm. a)

un planetpārvadi, kuriem viena no centrālajām vārpstām sajūgta ar

satelītu, izmantojot nevis zobratus, bet kādu citu mehānismu, piemē-
ram, šarnīru paralelogramu sajūgu (7-9. zīm. b).

Planetpārvadu ar atslogoto vadīklu var pieņemt par divu vien-

kāršu planetpārvadu savienojumu, kuriem abiem ir kopējs saulesrats

un vadīkla. So vienkāršo pārvadu pārnesuma attiecību reizinājums
atbilstoši formulai (7.3) ir saliktā pārvada pārnesuma attiecība, t. i.,

i
_

"lH
_

l-tl3H

Zj

I4H
j

Z 2Z3

Z4 22
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7-9. zīm.

Planetpārvada ar piejūgto satelītu vārpsta 3 un satelīts / grie-
žas vienādi, t. i.,

lih=l-M2h=l- ~=hH-
Z\

Sevišķi komplicētu trajektoriju sasniegšanai dažreiz lieto b i p 1 a -

netpārvadus, kuri sastāv no ārējā un iekšējā planetpārvada.
Ārējam planetpārvadam ir vadīkla, satelīti un nekustīgs saulesrats.

lekšējā planetpārvada saulesrats cieši saistīts ar ārējā planetpār-
vada vadīklu, bet iekšējā planetpārvada vadīklas funkciju izpilda
ārējā planetpārvada satelīts. lekšējā planetpārvada satelīts tad iegūst
komplicētu komplānu kustību, kuras leņķisko ātrumu var noteikt, du-

bulti izmantojot planetpārvada formulu.

Biplanetpārvada piemērs parādīts 7-10. zīmējumā. Seit ārējais
planetpārvads sastāv no saulesrata 3, vadīklas H un satelīta 2, bet

iekšējais — no saulesrata H, vadīklas 2 un satelīta /, kura punkti
apraksta komplicētas trajektorijas. Dotā biplanetpārvada pārnesuma
attiecība

—=hH= 1 - l'l3H=1 -

ll2
H

'23
H

;

l-12
H =1 _l-]H(2). j,H(2)=_

f1

l23
H
=_

'''»=1 +( 1+ < a>

Tāpat kā citus šī paragrāfa uzdevumus
arī šo uzdevumu var atrisināt ar ātrumu

plānu metodi. 7-10. zīm.
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Vispirms simboliski konstruē ātrumus zobratu centriem A, B un

sazobes punktam C. Saskaņā ar formulu (5.4)

vb-Vc
coi= —-—

, (b)
»i

kur vB
=6)2(n+r2+rH) =

®H^2+
(ri +r2+rH), vc

=(i>H(r2 +r3 +rH).

levietojot šīs izteiksmes formulā (b), iegūstam rezultātu (a).
Līdzīgā veidā no biplanetpārvada varam iegūt triplanetpārvadu

un poliplanetpārvadus.
Diferenciālpārvadi. Par diferenciālpārvadiem sauc planetāros me-

hānismus, kuriem kustamība w=2. Tātad mehānisms (7-6. zīm.), ko

lietojām Villisa formulas izvedumam ir diferenciālpārvads. Bieži di-

ferenciālpārvads izveidots tā, ka visu trīs tā malējo vārpstu ģeo-
metriskās asis sakrīt (7-8. zīm.).

Diferenciālpārvadu lieto, ja nepieciešams 1) no divām neatkarīgi

rotējošām vārpstām piedzīt trešo vārpstu, 2) no vienas vārpstas
piedzīt divas vārpstas, ļaujot tām griezties ar dažādiem ātrumiem,
kas atkarīgi no šīm vārpstām pieliktiem pretestības spēkiem.

Pirmā lietošanas tipa piemērs ir diferenciālpārvads-summators,
kas noderīgs matemātiskās izteiksmes

CPH=Cl(pi +C2Cp2 (1)

realizēšanai. Tiešām, Villisa formulai (7.6) var piešķirt šādu veidu:

aH=

*

H
(oi+ ._}.

H
con. (7.8)

So izteiksmi integrējot un liekot n=2, iegūstam izteiksmi (1).

Otrā lietošanas tipa piemērs ir automašīnas diferenciālpārvads

(7-11. zīm.). Pusasu 1 un 2 galos nostiprināti koniskie zobrati, kas

ir sazobē ar satelītiem 3. Kārbveida vadīklu H piedzen kardānvārp-
stas zobrats a. levērojot 7-3. zīmējumu, ievietojam t'i 2

H
=—z2ļz\ =— 1

formula (7.8) un iegūstam automobiļa di-
ferenciāla formulu

(Oi-fu)2=2co/r. (7.9)

Ja automobilis brauc taisni un abi dze-

nošie riteņi veļas bez slīdes, tad
coi=o)2 =

=(Dff, t. i., diferenciālpārvads kustas kā

ciets ķermenis. Turpretī ceļa līkumos
katrs dzenošais ritenis griežas ar savu

āt-

rumu. Ja vienu no riteņiem aptur (toi =0),
tad (02=2tūH, t. i., otrs ritenis griežas di-

vas reizes ātrāk. Ja cūh=0, tad cūi=—co2;
t. i., ja dzenošos riteņus atbrīvo no7-11. zīm.
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saskares ar ceļa virsmu, bet kardanvarpstu nosprosto un vienu riteni

griež, tad otrs griežas pretējā virzienā tikpat ātri.

7-6. piemērs. Kā pagriezīsies 7-5. piemērā aplūkotā mehānisma

vārpsta 4, ja vārpstu / pagriež par 60° virzienā, kas pieņemts par

pozitīvu, bet vārpstu 3 pretējā virzienā arī par 60°?

Atrisinājums. Saskaņā ar formulu (7.8)

f*-T=7S-*>»'+ T^b)<P3= i-eoo-V^6oo^1000-
Tātad vārpsta 4 pagriežas pozitīvā virzienā par 100°.

Slēgtie diferenciālpārvadi. Diferenciālpārvadam ir 3 malējās vārp-
stas — divas dzenošās un viena dzītā vai otrādi. Ja piedzen vienu

vārpstu, tad abas pārējās griežas ar ātrumiem, kas atkarīgi no spē-
kiem. Bet, ja starp jebkurām divām vārpstām ierīko saiti zobratu

pārvada veidā, tad iegūst slēgto diferenciālpārvadu, kura kustamība

Slēgtā diferenciālpārvada piemērs parādīts 7-12. zīmējumā. Pa

labi no šķēluma a—o atrodas diferenciālpārvads ar malējām vārp-
stām 1, 3, 5; pa kreisi — saite starp vārpstām / un 3, ko realizē zob-
ratu 3, 2', 2, 1 pārvads ar nekustīgām asīm. Villisa formula un sai-

tes vienādojums

=I-13(5,= ( _ l) .|4> t-3l=( _ 1)2
0)3 — COS Z\ ZļZļ

ļauj aprēķināt šī pārvada pārnesuma attiecību

. . _ t.3
(5) -l

115
t13<%.-l

7-7. piemērs. Aprēķināt elektroceltņa (7-13. zīm.) spoles 4 apgrie-

zienu skaitu minūtē, ja vārpstu / piedzen ar n.=880 apgr./min. Doti

zi=24, z2 =52, z'2=21, z3 =7B, z'3 =lB, z4 =7B, zs =3o.

Atrisinājums. Mehānisms ir slēgts diferenciālpārvads, kas

7-12. zīm. 7-13. zīm.
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7-14. zīm. 7-15. zīm.

sastāv no diferenciālpārvada ar malējiem locekļiem /, 3, 4 un no sai-

tes zobratiem 4, 5, 3. Lietojot Villisa formulu diferenciālpārvadam

4
>, I.4=l+l'l3(4»(!34-l),

«3— 1* '34—1

kur i"i3 (4)= (— l)'
22 Z

?, un saites vienādojumu!34
=( —1)1 aprēķinām

Zļ • Z 2 Z 3

ii4=44 =«i/«4. Tātad riļ=—- =+20 apgr./min.
'14

Kombinētie pārvadi ir dažādu pārvadu apvienojums vienā pār-
vadā. Lai noteiktu šādu pārvadu pārnesumu attiecību vispirms jāiz-
studē pārvada sastāvs, tad, balstoties uz formulu (7.3), jāuzraksta
pārvada kopējās pārnesumu attiecības izteiksme un jāizteic katrs tās

reizinātājs ar pārvada raksturlielumiem — zobu skaitiem, velšanās

aploču rādiusiem vai diametriem, izmantojot formulas (7.2), (7.4),

(7.6), (7.7).

7-8. piemērs. Aprēķināt 7-14. zīmējumā dotā multiplikatora dzītās

vārpstas 6 apgriezienus minūtē. Starp vārpstām 5 un 6 iekārtots ķīļ-
siksnas bezpakāpju variators, kura acumirklīgais pārnesuma skaitlis

atkarīgs no divdaļīgo šķīvju abu daļu savstarpējā attāluma. Doti

ni=90 apgr./min., z,=z'2 =25, z2 =z3 =20, z4 =loo, zs =2o, d5= 600mm,

rf6=150 mm. • ■

Atrisinājums. levērojam, ka mehānismā ir saulesrats 3. Tas

nozīmē, ka mehānisms ir planetpārvads vai satur planetpārvadu. Pla-

netpārvads ir starp vārpstām / un 4, bet vārpstas 4 un 6 savieno

pārvads ar nekustīgām asīm. Tātad ii6='i4'46,

Atbilde: Multiplikatora dzītā vārpsta 6 griežas tajā pašā virzienā

kā dzenošā vārpsta / un variatora 56 dotajā stāvoklī izdara «6=

=5000 apgr./min.

7-9. piemērs. Aprēķināt 7-15. zīmējumā dotā pārvada pārnesuma

attiecību i'is-
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Atrisinājums. Mehānisms sastāv no planetpārvada 26 un

pārvadiem 12 un 68 ar nekustīgām asīm. Tādēļ 'i8=ii2'26'6s- Pirma-

jam pārvadam i'i2 =( — l)1 —. Planetpārvadam

;62=1- 1-63(2)=1_(-l)2^f£l; /
26=7

L.

Trešajam pārvadam i
6B

=(—1) 2 £*_.
z«

Piezīme. Planetpārvada formula (7.7) izsaka pārnesuma at-

tiecību starp zobratu, kas atrodas vistālāk no saulesrata, un vadīklu.

Sajā piemērā parādīts, kā jārīkojas, ja, pārnesuma attiecības sastādot,

planetpārvadu sastop no vadīklas puses.

7-3. Zobratu-stieņu mehānismi

Zobratu-stieņu mehānismi noder komplicētu kustības likumu vai

trajektoriju realizēšanai, kā arī mainīga attāluma vārpstu savieno-

šanai. So mehānismu kinemātiskā aprēķinā izmantojamas stieņme-
hānismu un zobratu pārvadu kinemātiskās analīzes metodes.

Aplūkosim 7-16. zīmējumā attēloto zobratu-stieņu mehānismu, kas

veidots uz šarnīru četrstūra bāzes. Mehānismu piedzen ekscentrisks

zobrats /, kas reizē ir šarnīru četrstūra OABC kloķis. Zobratu /, 2

un 3 asis sakrīt ar šarnīru A, B un C asīm. Saskaņā ar formulu

(3.12) mehānisma kustamība w=3• 5 — 2• 6— 2= 1. Aprēķināsim dzītā

zobrata 3 leņķisko ātrumu dotā stāvoklī grafiski un analītiski, pie-
ņemot, ka (oi ir zināms.

Grafiskais aprēķins šajā gadījumā vienkāršs. Pieņemam, ka
o

punkta A ortogonālais ātrums Va— (H\-OA=AO. Ta kā pieņemts, ka

o>i=l, tad zobrata 1 punktu ortogonālo ātrumu gali atrodas zobrata /

polā 0. Tāpēc zobratu 1 un 2 relatīvā pola ātrumu, kas abiem zob-
o

ratiem vienāds, attēlo nogrieznis SO =vs. Zobrata 2 centra B orto-

gonālais ātrums atrodas uz taisnes BC. Tas nozīmē, ka punkts P

ir zobrata 2 absolūtais pols. Zobrata 2 punkta T ortogonālo ātrumu

Vt=TV konstruē ar paralēlo taišņu metodi (5-8. zīm.). Punkts T ir

zobratu 2 un 3 relatīvais pols, tāpēc 0)3=+v T/CT.
Analītiskajā aprēķinā vispirms nosakām šarnīrā četrstūra locekļu

leņķiskos ātrumus cd4 un cos, izmantojot iepriekšējā nodaļā doto

teoriju. Katru no locekļiem 4 un 5 ar to galos iemontētiem zobra-

tiem varam uzskatīt kā diferenciālpārvadu un katram no tiem uz-

rakstīt Villisa formulu:

0)2~m
=i 2IW=(- 1)

lii • 633-0)5
=čBJ

<5) =(_ 1) 1£?-

COI—CO4 Z2 ' 0)2 — 0)5 23

Uzdevumu atrisinām, aprēķinot o)2 no pirmā vienādojuma un pēc tam

g>3 no otrā vienādojuma.
Mainot mehānisma stieņu un zobratu izmērus, varam iegūt ļoti

dažādu zobrata 3 rotāciju, pat ar apstāšanos un reversiju.
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7-16. zīm. 7-17. zīm.

7-10. piemērs. Mehānisms (7-17. zīm.) paredzēts rotācijas pārne-

šanai no vārpstas / uz vārpstu 2; attālums starp tām mainās. Zob-

rati 1 un 2 vienādi; (Oi =const. Aprēķināt co 2 kā leņķa <p un ātruma

v B
=x funkciju.

Atrisinājums. Zobrata 3 absolūto leņķisko ātrumu aprēķinām

ar Villisa formulu, ievērojot, ka cūh=<p:

(o3 -<p . „
R •/. ,R\ R

?- =»31 --—i (0
3=Cpll+ —I —Cūi.

COi —<p
' \ r I '

Analoģiski aprēķinām a>2, ievērojot, ka 0)H
=—<p:

levietojot pēdējā izteiksmē a>3 izteiksmi, iegūstam

O)2=£oi-2(p ļl+ .
Tā kā *=2(r+#)cos qp, tad x=—2(r+R)ņ sin <p un

x

(o2=(0,-f -— .
R sin q>

7-11. piemērs. Mehānismu (7-18. zīm.) piedzen vārpsta 3, uz ku-

ras cieši nostiprināti zobrati 3 un 3. Ap asi 0 ar dažādiem ātru-

miem griežas zobrati 0 un /; pēdējais cieši saistīts ar stieni /. Arī

zobrats 2 kustas kopā ar stieni 2. Stieņu 1 un 2 garumi / vienādi.

Doti Z!=22=z'3, z
o =z3 =2zi. Sākumā abi stieņi sakrīt ar y asi, t. i-,

a=9o°, 6= 0, un kustas šādi: a=9o°-£r, 6=-ikt, kur £=6/ct ir

stieņa 2 relatīvā leņķiskā ātruma pret stieni / un stieņa / absolūtā

leņķiskā ātruma attiecība. Dotie kustības likumi rāda, ka punkts B

izies no punkta 0 un sākumā kustēsies pirmajā kvadrantā. Noteikt

punkta B trajektoriju.

Atrisinājums. Punkta B trajektorija atkarīga ne tikai no
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7-18. zīm.

mehānisma sākuma stāvok|a, bet ari no pārnesuma attiecības t; to

aprēķinām vispirms.
Stienis / ar zobratiem 0, 2, 5 ir līdzīgs 7-6. zīmējumā attēlotajam

diferenciālpārvadam. Zobrati 3, 3', 4 uzliek saiti starp vadīklu / un

centrālo zobratu 0. Tātad dotais zobratu-stieņu mehānisms ir slēgts
diferenciālpārvads. Tāpēc

co2 -(Oi
_

8 67a i
=ļ

- (i)
uo-Wi

cūo-a too/a-l foi—|
20

no kurienes i=i
2o<1) (i'oi-l). levietojot šeit

W,,
= (_1)2

!° 2£l=2, i
ol
=(_l)3i3£^=

_2V
=_ li

Zļ Z\ ZļļZ 3 ZZf

dabūjam t=—4. Tagad abu stieņu leņķiskās kustības likumi izsakāmi

šādi: a=9o°-kt, 6= 4 kt.

7-18. zīmējumā redzams, ka r=2/sin—un rp =ct+ —
—90" vai,

konkrētāk, r=2lsin2kt un ty=kt. Tātad punkta B trajektorijas vienā-

dojums polārkoordinātēs ir

r =2/ sin 2\p.

Pārrakstot šo vienādojumu.Dekarta koordinātēs, iegūstam (/=1)

(x2+y 2) 3=\6x2
y

2.

Sī sestās kārtas līkne — viena no Gvido Grandi rozēm [82], pa-

rādīta 7-18. zīmējumā.

7-4. Kardanparvads

Rotācijas kustības pārnešana starp vārpstām / un 2, kuru asis

krustojas vienā punktā, ar konisko zobratu pārvadu kļūst neizde-

vīga, ja leņķis 8 starp šīm vārpstām tuvojas 180°; zobrati iznāk ļoti
lieli. Šādos gadījumos lieto kardānšarnīru, ko sauc arī par univer-

sālo šarnīru jeb Huka šarnīru. Pirmās ziņas par kardānšarnīru at-

tiecas
uz 13. gs.; matemātiķis Kardano to aprakstīja 16 gs.. bet
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17. gs. patentēja Huks. Kardānšar-

nīram salīdzinājumā ar koniskajiem
zobratiem ir priekšrocība: leņķis p
un tā papildinājums līdz 180° —leņ-
ķis cz var mainīties, vārpstām rotē-

jot. Taču kardānšarnīram piemīt
trūkums: pārnesuma attiecība t' )2 ir

mainīga. So trūkumu var novērst, sa-

prātīgi apvienojot divus kardānšarnī-
7-19. zīm. rus. fadu divu kardanšarniru apvie-

nojumu sauc par kardānpārvadu.

Kardānšarnīrs pieder pie sfēriskiem mehānismiem (2-4. §) un

pēc savas struktūras ir sfērisks šarnīru četrstūris (7-19. zīm.). Visu

četru šarnīru asis krustojas vienā punktā O. Ja šis punkts aiziet

bezgalībā, tad sfēriskais šarnīru četrstūris pārvēršas par plakanu
šarnīru četrstūri. Labākas spēku pārnešanas dēļ abus kustīgos sfē-

riskā šarnīru četrstūra šarnīrus izveido kā divzaru šarnīrus un iegūst
7-20. zīmējumā attēloto mehānismu — kardānšarnīru. Sfēriskā šar-

nīru četrstūra klanis 3 pārvērties par kardānšarnīra krusteni, bet

kloķi / un 2 —

par dakšām.

Noskaidrosim kardānšarnīra stāvokļa funkciju, t. i., sakarību
starp vārpstu 1 un 2 pagrieziena leņķiem cpi un <p2, kurus mērīsim

ta, ka 7-20. zīmējumā parādīts; šeit dakša 1 atrodas zīmējuma
plaknē, bet dakšas 2 plakne ir perpendikulāra tai.

Ja vārpsta / pagriežas par leņķi yu tad punkts B no stāvokļa B0

pariet stāvoklī B, bet punkts A no stāvokļa A
0 nonāk stāvoklī A un

projicējas uz punkta B kustības plakni 1 punktā Aļ. Sarnīra B dēļ
leņķis BOAļ ir taisns. Punkta A kustības plakne 2 krustojas ar

plakni Ipa taisni AOO. Ja plakni 2 pagriež ap šo taisni par leņķi a,

tad plakne 2 sakrīt ar plakni 1 un punkts Aļ nonāk punktā A2.
Tā-

tad, kamēr vārpsta / pagriežas par leņķi q>ļ
=8008,B0OB, vārpsta 2 pa-

griežas par leņķi <p2=A0OA2 un

tg<p2 _QA2 _Q'A
_

1

tgcpi QAi Q'Ai cosa'

7-20. zīm.
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Kardānšarnīra stāvokļa fun-

kcija

<p2 (7.10)T b
cosa

v '

Redzam, ka abas vārpstas ne-

griežas vienādi. To vislabāk rak-

sturo pārnesuma attiecība. Dife-

rencējot stāvokļa funkciju pēc
laika un pieņemot, ka a=const,

iegūstam

coicosa
©2— -j —s 7,

—

>
I—sin 2

acos
2

tpi

(7.11)

no kurienes pārnesuma attiecība

7-21. zīm.

.2=
l-sin'acos'g»,

cos a

Grafika, kas attēlo pārnesuma attiecības izmaiņu, dota 7-21. zī-

mējumā. Turpat ar pārtrauktu līniju parādīta i2i līkne, kas izsaka

0) 2=/(cpi), ja coi=const= 1. Tātad vienā apgriezienā vārpsta 2 sa-

sniedz divreiz ©2 max
=(oi/cos tx un divreiz co2min=<ui cos <z, t. i., vārp-

stas 2 leņķiskā ātruma svārstību periods ir pusapgrieziena laiks un

rotācijas nevienmērības pakāpe

g=

<U2max— (02 min tOļ ( 1/COS (X COS Cl)
_

Sin2
Ct

„.

(02 vid COl COS tX

Formula (7.13) raksturojama ar šādu tabulu:

Tātad, leņķim cz palielinoties, vārpstas 2 rotācijas nevienmērība

strauji pieaug. Tas ir liels kardānšarnīra trūkums. Ja kardānšarnīru

lietosim smagāku masu piedzīšanai, tad, šīm masām kustoties ar

nemitīgiem paātrinājumiem, radīsies vibrācijas un ievērojami dina-

miskie spēki, kas papildus slogos kardānšarnīru un citus mehānisma

elementus.

Minēto trūkumu var novērst, kardānšarnīra vietā lietojot kardān-

pārvadu (17-22. zīm.), kuram starpvārpstas 3 dakšas atrodas vienā

plaknē. Saskaņā ar formulu (7.10) varam rakstīt, ka

tgq>i =tg<p3cosai, ļ
tgT2=tg(p3 cosa2. J

5° 10° 15° 20° 30'

6 0 0,0076 0,0306 0,0693 0,1245 0,2887
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7-22. zīm. 7-23. zīm.

Ja ai =ti2=a, tad <pi =cp2 un coi =u)2. Tātad, ja starpvārpstas dakšas

vienā plaknē un starpvārpstas leņķi ar vārpstām 7 un 2 ir vienādi

(7-23. zīm.), tad vārpstas 1 un 2 rotē sinhroni. Sādā gadījumā vārp-
stai / rotējot vienmērīgi, vienmērīgi rotē arī vārpsta 2, bet nevien-

mērīgi griežas tikai starpvārpsta 3. Tās leņķisko paātrinājumu var

aprēķināt, diferencējot pēc laika izteiksmi (7.11):

(Oi
2c(l-c 2 )sin2<pi

(cosz
cpi + c

z
sin

2 cpi) 2

kur c= —-—.
cos a

Sī formula, kas pareiza nemainīgiem a un coi, derīga arī vārp-
stas 2 leņķiskā paātrinājuma aprēķināšanai, ja kardānpārvada vietā

lieto kardānšarnīru.

Ja tad, izslēdzot no formulām (7.14) leņķi cp3, var iegūt

stāvokļa funkciju cp2=<p2(cpi, ai, a2), un to diferencējot, aprēķināt
vārpstas 2 leņķisko ātrumu un leņķisko paātrinājumu.

8. NODAĻA

TELPISKO MEHĀNISMU KINEMĀTIKA

8-1. Telpisko mehānismu kinemātikas metodes

Nepieciešamība realizēt telpiskas kustības un atveidot vēlamos
kustības likumus veicina telpisko mehānismu arvien straujāku iz-

platīšanos, neraugoties uz ievērojami sarežģītu šo mehānismu ap-

rēķinu.
Mehānisma locekļu stāvokļus trīsdimensiju telpā matemātiski ir

grūtāk aprakstīt nekā plaknē. Plaknē locekli var attēlot ar taisnes

nogriezni vai vektoru, bet telpā vajadzīgs trīsstūris vai trīsasu koor-

dinātu sistēma. Telpā locekļu punktu ātrumu un paātrinājumu vek-
toru lauki ir komplicētāki nekā plaknē [67, 132], kaut gan cieta ķer-
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meņa ikvienas taisnes punktu ātrumu un paāt-

rinājumu vektoru gali arī atrodas uz taisnēm

un atstatumi starp tiem ir proporcionāli atsta-

tumiem starp ķermeņa punktiem tāpat kā kom-

plānā kustībā. Arī taisnes punktu ātrumu pro-

jekcijas uz taisnes ir vienādas. Divu taisnes

punktu paātrinājumu projekcijas uz taisnes at-

šķiras par relatīvā astieces paātrinājuma
projekciju uz šīs taisnes. Cieta ķermeņa ikvie-

nas plaknes punktu ātrumu un paātrinājumu
vektoru gali atrodas attiecīgās plaknēs, tomēr

līdzīgas figūras vispār neveido.

Minētie apstākļi apgrūtina grafiskos risinā-

inmiiq Tnmpr ir izstrādātas mptndp<; kā tpl-

8-1. zīm.

pisko mehānismu plānus, ātrumus un paātrinājumus konstruēt gra-

fiski, lietojot tēlotājas ģeometrijas paņēmienus [1,67]. No šīm kon-

strukcijām var iegūt arī analītiskas sakarības. Taču perspektīvākas
ir analītiskās metodes [53].

Telpisko mehānismu kinemātiskās analīzes analītiskās metodes

var iedalīt trīs grupās: 1) metodes, kas balstās uz analītiskās ģeo-

metrijas un vektoru rēķinu izmantošanu, 2) metodes, kur lieto hiper-
kompleksus skaitļus un duālus skaitļus, bivektorus un skrūves, un

3) metodes, kur lieto matricas un tenzorus. Sastopamas arī minēto

metožu kombinācijas.

Aplūkosim dažus minēto metožu pamatelementus.
h Punktu A, 8,... koordinātes apzīmēsim ar xA, yA, zA,

xB, ■■ ■ .

Taisnes AB orta (vienības vektora) eAB projekcijas uz koordinātu
asīm xAB, yAB, zAB ir šīs taisnes virziena kosinusi. Tāpēc

eAB
=xAßi+yABj+ zABk.

Vektoru AB un CD starpleņķa kosinusu izsaka šādi:

cos 6=ēABeCD =xabxCd+VabVcd+zAßz CD. (8.1)

Ja 8-1. zīmējumā vektors EF ir perpendikulārs taisnēm AB un

CD, tad tā orts

—

_

sABXeCp
_

yABZcp
— zAßycp y, zabXcd

— xabZcd -r,.
eEF~~līū~B slrĪs I+

sin6
I+l

xAßycn-yABXcDJ= j+yEFj+ZEFk. (8 .2)
sin 6

Ja orta ~£ef taisne krusto taisnes AB un CD punktos E un F,
tad nogrieznis EF ir taišņu AB un CD visīsākais attālums. No-

griežņu AE= IAE,lAE, EF=lef un CF = ICFl CF garumus atrod, projicējot
slēgto vektoru kontūru

1Ac 4" lef~lac~Icf — 0
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8-2. zīm. 8-3. zīm.

uz koordinātu asīm

laeXab+ —Icfx cd=lacXac,\

laelJaß4" lefl]EF IcFļJCD= \ (8.3)

laeZab+lefZef— IcfZcd=lacZac J

un šos vienādojumus atrisinot pēc Krāmera formulām vai pēc Gausa

metodes.

Taisni AB telpā var noteikt (8-2. zīm.) ar divu tās punktu koor-
dinātēm vai ar kāda tās punkta A koordinātēm un leņķiem c un ip.
Taču 6 vai 5 parametru vietā var iztikt ar 4, piemēram, ar cp, p, s,

y. Ja taisne AB atrodas Oxy plakne, tad s=0, =90°, bet cp un pir
taisnes normālformasparametri plaknē.

Dažreiz izdevīgi lietot sfēriskās koordinātes (8-3. zīm.), ar ku-
ram Dekarta koordinātes izsaka šādi:

x =rsinocoscp, y= r sin 0 sin cp, z=rcosB. (8.4)

Ja vektori ai un a2 Dekarta koordinātēs uzdoti ar savām projek-
cijām xh yu Zi un x 2, y2, z

2, tad to starpleņķa kosinuss

cos 5= —ijļgl- =-

*'* 2+yiy2 +ZIZ2
(8 5)

|ai||fla| y(xl2 +yl2+zl2
)(x2

2
+y 2

2+z7)
'

Piešķirot visiem formulu (8.4) lielumiem indeksus 1 un pēc tam 2

un ievietojot formulā (8.5), iegūst

cos 6 =sin 8i sin 62cos(cpi— cp2) +cos6i cos 6
2. (8.6)

2. Dekarta un sfērisko koordinātu apvienojums ļauj veidot hiper-
kompleksus skaitļus, kas noderīgi telpisko mehānismu kinemātikā.

Oxy plakni (8-3. zīm.) pieņem par Gausa skaitļu plakni, kur Ox ir

reālā ass un Oy imaginārā ass; imaginārā ass vienība ir Ari

Oz asi pieņem par imagināru asi ar vienību /. Tad punktu A var uz-
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lūkot par hiperkompleksa skaitļa r attēlu; šī skaitļa modulis r0
=OA.

Hiperkompleksais skaitlis ir

r=x +iy+jz=r0
sinQe'f+jr0

cos 6=ro (e'<P sin 9+/cos6), (8.7)

kur <p =arctg-|, 6=arctg E*!±C, r
o=y*2

+(/
2
+z

2.
Telpiska mehānisma slēgtu kontūru dažreiz ērti uzrakstīt kā

hiperkompleksu skaitļu summu, kas vienāda ar nulli. Pielīdzinot šīs

summas reālo un imaginārās daļas nullei, iegūst trīs stāvokļa vie-

nādojumus. Tos diferencējot, pēc laika iegūst ātrumus un paātrinā-

jumus.

3. Telpisko mehānismu kinemātiskās analīzes vienādojumu sastā-

dīšanai var izmantot matricu algebru. Tādējādi panāk skaitļošanas

operāciju vienveidību, kas ērta šo operāciju mašinizēšanai. Aplūkosim

koordinātu transformāciju ar matricām un slēgta kinemātiskās ķēdes

kontūra matricu vienādojumu.

8-4. zīmējumā parādīta vecā koordinātu sistēma 02x2y2z2 un jaunā

sistēma OxX]yiZ U kurās punktu A nosaka rādiusvektori rt un r-/, vecās

sistēmas sākumpunktu jaunajā sistēmā nosaka rādiusvektors r02.

Lai iegūtu kvadrātisku matricu, pieņemam, ka telpas punktiem

visās koordinātu sistēmās ir vēl ceturtā koordināte t, kuras orts m

ir perpendikulārs visiem pārējiem ortiem. Šīs koordinātes skaitliskā

vērtība visās koordinātu sistēmās ir ti=t2
—. ..= 1. Saskaņā ar teikto

vienādība

71=/ļ2 +7c,2 (8-8 )

izvērstā veidā ir šāda:

*iii + t/i/i+zifci +rimi=

2i2+y2j2+z2k2+t2m2+aiil +bij1+Ci~kl+ timl.

Skalāri reizinot šī vienādojuma abas puses pēc kārtas ar ŽJ, ļi,

*i. ntļ, iegūstam

x\ =i2ixx2+/2 t'iy2+k2 hz2 +ūu

yi-7tfix2+JJiyt+ktfiZī+bi,

Zi =i
2kiX2+j2

kiy2 +k2Ķz2+cv

I=o + 0 + o+l.

(8.9)

Šos vienādojumus apvienojam
vienā matricu vienādojumā

x, anal2at3 aH x 2

l/i
_

a2ia22a23a2t y2

Z\ ū3\d32a33a z2

100 0 1 1 8-4. zīm.
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ko īsi uzrakstām šādi:

rī-Afa?» (8.10)

Tātad pāreja no vecās koordinātu sistēmas 2 uz jauno sistēmu 1

veicama, reizinot kvadrātisko matricu Mt2 ar stabiņmatricu r2. Ja koor-

dinātu asis x, y, z apzīmē attiecīgi ar cipariem 1, 2, 3, tad saskaņā

ar vienādojumiem (8.9) matricas M
i 2

elements auv (v, v=\,2, 3) ir

kosinuss leņķim, ko veido jaunās sistēmas ass v ar vecās sistēmas

asi v, bet au, 024, 034 ir vecās sistēmas sākumpunkta 02 koordinātes

jaunajā sistēmā.

Pārejai no sistēmas 1 uz sistēmu 2 izsakām no vienādojuma

(8.8)

r,2~rl~'02=''l+''Ol

vai izvērstā veidā

X-J2+y2j2+ 22*2+ ttfŪ2=

=xJi+y,ji +zlk~i +rimi+a2
72+ b

2J2+c2k 2+t2 tn2.

Skalāri reizinot šī vienādojuma abas puses pēc kārtas ar i2, j2,

k2, m 2, iegūstam vienādojumu

7
2 =Af2,7i. (8.11)

Izrādās, ka matrica M2X ir matricas M]2apvērstā matrica, t. i.,

M2 i=Mi
2

levietojot izteiksmi (8.11) formulā (8.10), iegūstam

rx =M\2M2 \rx = =MMri =£ri.

Tātad 1) vairākkārtīgās pārejas matrica ir da|u pāreju matricu

reizinājums un 2) atgriešanās sākuma sistēmā notiek, izmantojot
vienības matricu

10 0 0

0 10 0
n ~

ooio-

-00 0 1

Tas nozīmē, ka mehānismam, kura locekļi veido slēgtu kontūru, var

uzrakstīt šī kontūra slēgšanās matricu vienādojumu. Tā, piemēram,
telpiskam četrlocekļu mehānismam, kam ar katru locekli saistīta koor-

dinātu sistēma, slēgšanās vienādojums ir šāds:

M
l

2M
23

M
34M4i =£. (8.12)

Sareizinot matricas, iegūstam kreisajā pusē kvadrātisku ceturtās

kārtas matricu, kuras elementi satur mehānisma parametrus. Pielīdzi-

not šīs matricas katru elementu vienības matricas atbilstošam ele-

mentam, iegūstam virkni mehānisma stāvokļa vienādojumu. Pēdējos

diferencējot pēc laika, atrodam sakarības starp ātrumiem un paātri-
nājumiem.
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Ja vienādojumu (8.12) lieto plakanam šarnīru četrstūrim, tad

iegūst sakarības (6.1), kas daudz vienkāršāk iegūstamas, projicējot
uz koordinātu asīm šarnīru četrstūra locek|iem atbilstošo slēgto vek-

toru poligonu.

4. Pieņemam, ka ir vektors AB=q, kas sistēmā 02x2y2z2 uzdots

ar savām projekcijām x 2, y2, z2. Sistēmā o\X\yxZ\ šī vektora projekci-
jas nav atkarīgas no abu sistēmu sākumpunktu relatīvā novietojuma.

Tāpēc vienādojumi (8.9) vienkāršojas:

*i =aii*2+ai2</2+ai3</3,

ļ/l=a2l*2+a22(/2 +a23f/3, (8.13)

Zi=a3l x2+a32 y2+a33y3.

Ja nepieciešams pēc divu punktu A un B koordinātēm sistēmās

02x2y2z2 un o\Xxyxzx aprēķināt abu sistēmu relatīvo pagriezienu, t. i.,

kosinusus aU v formulās (8.13), tad x2, y2, z2 un X\, yx, zx ir abu

punktu vienāda nosaukuma koordinātu starpības katrā sistēmā, tātad

zināmi lielumi. Deviņu nezināmo virziena kosinusu aprēķināšanai vie-

nādojumiem (8.13) pievienojam sešus analītiskās ģeometrijas vienā-

dojumus:

au
2 +ai22+ai32=1. cn\a.2\+ai2a 22+a.\3aļ3 =Q, ļ

a2iī+a.2ī
t+a23

I=\, 011031 +0,2032+013033 =0, ļ (8.14)

«31
2+032

2+033
2
=li 021031+022032 +023033=0. J

Starp asu virziena kosinusiem un Eilera leņķiem pastāv šādas

sakarības [53]:

an=cos (p cosip—sin cp sin tp cos 6,

«12= — (cos q> sin rp +sin <p cosip cos 6), Oi3=sin <p sin 8,

a2i=sin cp cos ip+cos qp sin\ļ> cos 6,

022= — (sin q) sin\p — cos (p cos ip cos 6), o23=
— cos <p sin 8,

a3i=sinip sin 8, a32=cos ip sin 8, a33=cosB.

Izmantojot iepriekš atrastos virziena kosinusus un dažas no pē-

dējām formulām, varam aprēķināt abu sistēmu relatīvā pagrieziena
Eilera leņķus.

8-2. Telpiskais šarnīru četrstūris

Par šarnīru četrstūriem sauc četrlocekļu mehānismus, kuru kus-

tīgie savienojumi ir cilindriskie un sfēriskie šarnīri. Tikai ar cilin-

driskiem šarnīriem ir zināmas trīs šarnīru četrstūra modifikācijas:
plakanais šarnīru četrstūris (šarnīru asis paralēlas), sfēriskais šar-

nīru četrstūris (šarnīru asis krustojas vienā punktā) un 20. gs. sā-

kumā atklātais Beneta—Verhovska mehānisms [116]. Ja par locekļa
garumu pieņemam visīsāko atstatumu starp divām blakus asīm un

par locekļa savērpumu leņķi starp šīm asīm, tad Beneta—Verhovska
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mehānisms ir tāds telpisks šarnīru četr-

stūris, kura pretējie locekļi ir vienāda ga-

ruma un ar vienādu savērpumu. Visiem

minētajiem mehānismiem ir trīs atkārto-

tas saites.

Mašīnās bieži sastopams telpiskais šar-

nīru četrstūris bez atkārtotām saitēm; tam

ir divi cilindriskie šarnīri statnei un divi

sfēriskie šarnīri klanim (8-5. zīm.); kla-

nīs tādēļ var peldoši griezties ap savu

garenasi. Aplūkosim šī mehānisma kine-

mātisko analīzi pēc Zinovjeva [36] meto-

des, kas pieskaitāma pie pirmās (no trim

8-5. zīm.

iepriekšējā paragrāfā minētajām) metožu grupas. Doti visi izmēri

un kloķa OA kustība. Sāksim ar stāvok]a noteikšanu, kas ir viskom-

plicētākā un sagatavo bāzi ātrumu un paātrinājumu aprēķinam.
Projicējot uz koordinātu.asīm Oxyz vektoru kontūru

loa + lab— Icb — loc —0,

iegūstam šādus vienādojumus:

loaZoa+lab%ab— IcbXcb — locXoc —0,

loAyoA +IAByAB—lcßycß — locyoc—o, (8.15)

loaZoajtlabZab— IcbZcb~locZoc—
0.

Sājos vienādojumos

Xoa =0, yoA= cos cp, z0A
=sin(p,

bet xAb, yAB, Zab un x Cb, ycß, Zcb ir nezināmi virzienu kosinusi. Lai

noteiktu pēdējos trīs nezināmos, papildus izvēlamies labokoordinātu

sistēmu Cx'y'z' tā, ka Cx ass sakrīt ar svārstīklas griezes asi un

Cy' ass perpendikulāra Oz asij. Papildus sistēmā

x'cb =0, «/cB =cosib, z'CB=sinib.

Pārrēķinām šos lielumus, kas ir orta ceCB projekcijas papildsis-
tēmā, uz pamatsistēmu Oxyz. Pēc formulām (8.13)

Xcb=x
x 'x'cb J

rX y
'y'cß +x z 'z'cb,

ycß=yx'x'cß+y
y
'y'cß+yz'z'cß, (8.16)

%CB — z
x 'x'cb+Z

y 'y'cß+Zz'z'cb-

Cx ass virziena kosinusi xx, y x', zx

' ir zināmi, jo tie izriet no

mehānisma izmēriem. Cy' ass virziena kosinusus aprēķinām pēc
formulas (8.2), liekot tajā AB=Oz= z, CD =Cx =x' un ievērojot, ka

x2=0, yz =0, z2
= 1:

v=- .y*,. , y/= .xf n, zy'=0. (8.17)"
sin(zr)

"
sin(zr)
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Cz' ass virziena kosinusus arī aprēķinam pec iormulas (8.2), liekot

tajā AB=Cx=x', CD =Cy' =y'\

Xz'=yx'Zy'-zx 'yy',

yz' =zx 'Xy'-x x
'z

y', (8.18)

Zz —xx yy y x x y
'.

levietojot rezultātus (8.17) un (8.18) formulās (8.16), tās pār-
vēršas par trīs nezināmo kosinusu atklātām izteiksmēm ar zināmiem

lielumiemun ar cosip un sinip. No vienādojumiem (8.15) klaņa ass

virziena kosinusi

xAb— -i
— (.lcbxcb+ IocXoc~IoaXoa),

IABlAB

yAB= -r—(lcßycß+locyoc-loAyoA), \ (8.19)
'■AB

Zab= — {IcbZcb~{~ locZoc—IoaZoa)■
IAB

Kāpinot šīs izteiksmes kvadrātā un ievērojot, ka

XAB
2+yAB

2+ ZA B
2=\,

iegūstam vienādojumu (stāvokļa funkciju), kas ļauj aprēķināt kat-

ram <p atbilstošo ip. Klaņa virzienu aprēķinām ar formulām (8.19),

iepriekš izskaitļojot izteiksmes (8.16).
Ātrumus un paātrinājumus aprēķinām, diferencējot pēc laika at-

rastos vienādojumus un lietojot cieta ķermeņa kinemātikas formulas.

Aprakstītais aprēķins aptver visus iespējamos telpiskos šarnīru

četrstūrus, jo 8-5. zīmējumā šis mehānisms attēlots vispārīgā veidā.

Daudz vienkāršāks kļūst aprēķins, ja kloķa un svārstīklas asis ir

perpendikulāras [66]. Sāda bieži sastopama telpiskā šarnīru četrstūra

modifikācija parādīta 8-6. zīmējumā. Aprēķināsim svārstīklas CB

kustību, pieņemot, ka kloķis OA rotē ar leņķisko ātrumu cv =const.

Mehānismam ir 5 bezdimensionali para
metri

r r r

r r

kur r=OA, b=AB, c=CB.

Ja vienādojumā

(x B -xA)
2
+ (yB-yA ) 2+

+ (zB -zA)2
=b 2

8-6. zīm.
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ievieto x A
=rcosq>, yA =0, zA=h+rs'm(f, xB

=v +cs'miķ, i/B=

=w— ccosip, eB
=0 un lieto apzīmējumus

A= ~{B
2 -C2-U2-W2-H2-\), U x=~, Hv—Ļ*

2C c c

(D =U
— cos cp, <X>

X
=A + Uļ cos cp —H\ sincp,

Q =U72 +<Ī>2,

tad iegūstam vienādojumu

<D sin tp
— W cos ip=oi,

kura atrisinājums sniedz šādu stāvokļa funkciju

ip = +arcsin-?=. (8.20)

Diferencējot šo vienādojumu pēc laika, iegūstam svārstīklas leņ-

ķiskā ātruma un paātrinājuma izteiksmes:

ip=—co

—q— sincp, (8.21)

Sajās formulās

S= PQ+^L< P=Ul+HlCtg(Pt R=VQ^,

D=U72(1 _p2) _ (Pa)_ol)2 __Mi|L.
Ja h=Q, tad

/s =c7i=const, + Uļ coscp,

D=W2
(l - £/,*) -(A + UU{)2=const.

Aplūkojamā telpiskā šarnīru četrstūra svārstīkla dažreiz (piemē-
ram, labības kombainu griezējaparātos) piedzen klani un slīdni

(6-21. zīm.). Slīdņa kustību varam aprēķināt pēc 6-6. paragrāfa for-

mulām, ievietojot tajās 6, 6, 0 vietā ip, \p, xp, aprēķinātus pēc šeit

dotajām formulām.

8-3. Svārstīgas ripas un svārstīgās dakšas mehānismi

Svārstīgās ripas (8-7. zīm.) un svārstīgās dakšas (8-8. zīm.)
mehānismi ir sfēriski četrlocekļu mehānismi, jo visu trīs kustīgo lo-

cekļu absolūtās un relatīvās griezes asis krustojas vienā punktā 0.
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8-7. zTm. 8-8. zīm.

Abi mehānismi noderīgi vārpstas / nepārtrauktās rotācijas pārvei-
došanai vārpstas 3 svārstībās. Sos mehānismus lieto lauksaimnie-

cības mašīnās, sūkņos, hidromotoros v. c. Kinemātiskā ziņā abi me-

hānismi ir vienādi. Tāpēc pietiek aplūkot tikai vienu no tiem. Ap-
lūkosim svārstīgās ripas mehānismu. Visas tālāk sniegtās formulas

derīgas arī svārstīgās dakšas mehānismam; par to var pārliecinā-
ties, ja salīdzina abu mehānismu kinemātiskās shēmas.

Svārstīgās ripas mehānisma vārpstas / galā O cieši nostiprināta
ripa, kuras plaknei perpendikulārā simetrijas ass sakrīt ar taisni OE

un veido ar vārpstas ) asi leņķi ct. Mehānisma kinemātiskā shēmā

(8-7. zīm.) šo ripu var iedomāties, ja iedomājas, ka šarnīrā 0 dia-

metrs aizņem lielāko dakšas 3 atvēruma HĶ daļu. Sarnīrs O parasti
ir lodīšu vai rullīšu gultnis, bet klanis 2

—
šī gultņa ārējais gre-

dzens, kuram izveidotas divas radiālas rēdzes, kas ieiet cilindriskos

pāros H un Ķ. Cilindrisko pāru vietā var lietot šarnīrus, bet tad pa-
lielinās atkārtoto saišu skaits.

Mehānismam ir divi nemainīgi parametri: leņķis a un leņķis
starp vārpstām 1 un 3, kas gan var mehānisma darba laikā arī mai-

nīties; taču parasti tas ir 90°. Sim pēdējam gadījumam dota tālāk

sekojošā kinemātiskā analīze. Vispirms noskaidrosim mehānisma stā-

vokļa funkciju 0=e(<p).
Nogrieznis OH svārstās Oyz plaknē, kas perpendikulāra vārp-

stai 3. Sarnīra O dēļ OH±OE. Caur vārpstas 3 asi un taisni OE no-

vilktās plaknes pēda OF arī ir perpendikulāra nogrieznim OH, jo
OH ir novilktās plaknes normāle, tāpēc ka tā perpendikulāra divām
šīs plaknes taisnēm — taisnei OE un vārpstas 3 asij. Tas nozīmē,
ka

, FC £Ccos<p
tgv= =—^-^=tgacos<p.

Tātad

0=arctg(tgacos<p). (8.23)

Diferencējot šo izteiksmi pēc laika, iegūstam vārpstas 3 leņķisko
ātrumu

e=-cotgacos2esin<p. (8.24)
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Pieņemot, ka vārpstas / leņķiskais
ātrums co=const, un diferencējot izteik-

smi (8.24), iegūstam vārpstas 3 leņ-

ķisko paātrinājumu

a 9
sin 20

sy0= — Cl)
2

o s— X
2 cos2

a

X (cos 20+ sin2 a).

(8.25)
8-9. zīm.

Pec pēdējam trim formulām aprēķi-

nātie bezdimensionālie lielumi 0/a, 0/aco, 0/aco2 attēloti 8-9. zīmē-

jumā gadījumiem, kad a=lo° (līknes /) un a =40° (līknes 2).
Līknes / maz atšķiras no sinusoīdām, bet līknes 2 — ļoti ievēro-

jami. Pārejot no a=lo° uz a =40°, pieaug vārpstas 3 maksimālais

leņķiskais ātrums, leņķiskā paātrinājuma ekstrēmu skaits pieaug no

2 uz 6 ciklā un leņķiskā paātrinājuma maiņa kļūst daudz straujāka
mehānisma stāvokļu cp =90° un tp=27o°tuvumā._

Pēdējais apstāklis rāda, ka leņķa a palielināšana izraisa rāviena

(5-6. §.) pieaugumu un mehānisma ilgizturības samazināšanos. _Ja
tad vārpstai 3 ir tikai divi leņķiskā paātrinājuma ekstrēmi

ciklā [55].
Lauksaimniecības mašīnu griezejaparatos svarstīkla 3 piedzen

klani un slīdni (6-21. zīm.). Slīdņa kustību var aprēķināt pēc 6-6. pa-

ragrāfa'formulām, ievietojot tajās šeit atrastos 0, 0, 0.

8-4. Vītņu mehānismi

Starp mehānismiem ar kustamību w= \ un locekļu skaitu, lielāku

par 2, ir tādi, kam visi kustīgie savienojumi ir tikai šarnīri vai tikai

slīdpāri (2-12. zīm.). Taču ir iespējami arī tādi vairāklocekļu

mehānismi, kuriem visi kustīgie savienojumi ir tikai skrūves pāri

(8-10. zīm.). Šādus mehānismus sauc par vītņu mehānismiem, un tie

pieder pie cilindriskiem mehānismiem. Tāpēc to kustamību var aprē-

ķināt pēc formulām (2.11) un (2.12). Tā, piemēram, trīslocekļu vītņu
mehānismam (8-10. zīm.)

w=2(n-l) —/E7
=2(3— 1) —3= 1;

w=p-2k=3-2- 1 =1.

Tas nozīme, ka eksistē viennozī-

mīga stāvokļa funkcija

223 =/ h 2, h
z, cpi 3),

kur z — aksiālais pārvietojums, h
—

vītnes kāpe, <p
— pagrieziena leņķis.

Noskaidrosim šo funkciju.8-10. zīm.
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Labās vītnes kāpi pieņem par pozitīvu, kreisās
— par negatīvu.

Griežot labās vītnes skrūvi vai uzgriežņi pulksteņa rādītāju kustības

virzienā, tā attālinās. Tā kā 8-10. zīmējumā z ass vērsta pa labi, tad

pulksteņa rādītāju kustības virziens, ja skatās z ass virzienā, jāpie-
ņem par pozitīvu.

No lineāro un leņķisko ātrumu paralelogramu likumiem izriet, ka

y23=f2l + fl3j ©23=0)21+ OJI3.

Reizinot šos vienādojumus ar laika sprīdi Ar, iegūstam analoģis-
kas sakarības starp pārvietojumiem:

223 =221+213, (1)

<P23=<P2l + 0?13- (2)

Saskaņā ar formulām (1.2) un (2)

321==cp21
2jx

" (<P23-cpi 3 )-2^=

(2jī
\h

2 h 2 h2 /0 ,
223"^-<Pl3 fe =223Ā7~(pi3 (3)'

213= (4)

levietojot izteiksmes (3) un (4) izteiksmē (1), iegūstam meklē-

jamo stāvokļa funkciju

_

hļ-h2 cpi3 „

Sīs funkcijas praktiskās realizācijas iespēja ir atkarīga no vītņu
kapju vērtībām un berzes starp vītnēm.

Sarnīru un slīdpāri var uzlūkot par skrūves pāra robežgadīju-
miem, kad kāpe h= 0 vai /i =00. Aizvietojot trīslocekļu vītņu mehā-

nisma (8-10. zīm.) vienu vai divus skrūves pārus ar šarnīriem vai

slīdpāriem, dabūjam 8-11. zīmējumā parādītos gadījumus.
Gadījumā a kāpe /it=0. Gadījumā b kāpe /Z3=oo un

z2z ={h{-h 2 . (8.27)

Ja hļ un h2 ar vienādām zīmēm, tad gadījums b reprezentē t. s.

diferenciālskrūvi, kas ļauj ar rupjām vītnēm sasniegt mazus aksiālos

pārvietojumus, t. i., ar nelieliem griezes momentiem lielus aksiālos-

spēkus.

Gadījumā c kāpes /ii=o, hz=oo un

z23=-h 2
—

.



8-11. zīm.

Gadījuma d kāpes h
2=0, h

3
—oo un

7 -h
<ļPI3

Visos šeit aplūkotajos mehānismos ir 4 atkārtotas saites, kas

prasa ievērot stingru visu kinemātisko pāru asu sakrišanu uz vienas

taisnes. lepriekšējos aprēķinos nekas nemainās, ja trīsstūra vītnes

vietā lieto taisnstūra, trapeces vai citas formas vītnes.
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111 DAĻA

SPĒKU NOTEIKŠANA

PLAKANOS MEHĀNISMOS

Kustošā mehānismā darbīgo spēku noteikšana ir nepieciešama
1) mehānisma locekļu un citu elementu šķērsgriezumu un saskar-

virsmu laukumu aprēķināšanai,
2) pareizas eļļošanas un siltuma novadīšanas izveidošanai,
3) mašīnas fundamentaaprēķinam,
4) projektējamai mašīnai atbilstoša dzinēja vai darba mašīnas-

izvēlei.

Spēku noteikšana kustošā mehānismā visērtāk izdarāma pēc kine-
tostatikas metodes grafiski vai analītiski.

9. NODAĻA

KINETOSTATIKAS METODE UN INERCES SPĒKI

9-1. Mehānismu kinetostatika

Uz mehānisma locekļiem darbīgie spēki iedalāmi sešās grupās:
1) dzinējspēks P (piemēram, gāzes spiediena spēks uz iekšdedzes

motora virzuli, arklam pieliktais traktora vilkmes spēks) vai dzinēj-
moments M

P (elektromotora enkuram pieliktais statora elektromag-
nētiskā lauka moments, darba mašīnas skriemelim ar siksnu pielik-
tais moments);

2) lietderīgās pretestības spēks Q (ūdens spiediena spēks uz

sūkņa virzuli) vai lietderīgās pretestības moments M
Q (centrbēdzes

sūkņa rotoram pieliktais ūdens pretestības moments);
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3) locekļu smagumspēki G;

4) kaitīgās pretestības (berze kustīgos savienojumos un vides

pretestība) spēki F un momenti MF;
5) elastības spēki Tun momenti MT,

ko rada mehānisma poten-
ciālās enerģijas akumulatori, elastīgi starpelementi dinamiskos sa-

vienojumos (elastīgs sajūgs) vai papildelementi (augstāko pāru
slēgšanas atsperes);

6) normālreakcijas R, ar kurām kustīgos savienojumos locekļi

darbojas viens uz otru.

Pirmo triju grupu un daļēji arī ceturtās grupas spēkus mehānis-

mam pieliek ārējie ķermeņi (2-7. §), bet kustīgos savienojumos dar-

bīgie berzes spēki un momenti, elastības spēki un normālreakcijas ir

mehānisma iekšējie spēki, kas mehānismā parādās 111 Ņūtona liku-

mam atbilstošos pāros. Sajā kursa daļā noskaidrosim normālreakciju
un berzes spēku aprēķinu.

Vislielāko uzmanību veltīsim normālreakciju noteikšanai, jo tās

ir strauji mainīgi spēki, kas mehānisma kustībā ir citādi nekā miera

stāvoklī; no tām galvenokārt atkarīgs locekļu un kustīgo savieno-

jumu izveidojums. Normālreakcijas aprēķina, ignorējot berzi kustīgos
savienojumos, bet pēc tam ar aprēķinātām normālreakcijām noteic
berzes spēkus un momentus. Berze daļēji ietekmē normālreakcijas.

Tāpēc vajadzības gadījumā normālreakciju aprēķinu atkārto, iepriekš

pieliekot locekļiem atrastos berzes spēkus un momentus.
Ja mehānisms ir miera stāvoklī, tad visi tam pieliktie spēki ir

līdzsvarā. Kustībā līdzsvara vispār nav, jo daļa spēku tiek izlietota

masu paātrināšanai vai palēnināšanai. Taču spēku līdzsvaru kustībā

var formāli atjaunot, ja lieto kinetostatikas metodi.

Kinetostatika ir uz Dalambēra principu [132] pamatota mācība

par spēku aprēķināšanu kustošā mehāniskā sistēmā. Mehānismu teo-

rijā Dalambēra princips izteicams šādi: ja visiem uz mehānismu dar-

bīgiem spēkiem (tie ir minēto sešu grupu spēki) pievieno kustošo

masu inerces spēkus, tad iegūst līdzsvarā esošu spēku sistēmu un

dažus nezināmus mehānismam īstenībā pieliktus spēkus var noteikt

pēc statikas metodēm.
Ja iedomājamies inerces spēkus, kas pielikti visām ar paātrinā-

jumiem kustošām masas daļiņām, tad iespējams aprēķināt ne tikai

nezināmos locekļiem īstenībā pieliktus spēkus, bet arī locekļu iekšē-

jos spriegumus un deformācijas. Šis pārsteidzošais rezultāts izskaid-

rojams ar to, ka, lietojot kinetostatikas metodi, izdarām divas kļū-
das, kas viena otru kompensē: 1) pieliekam inerces spēkus un pēc
tam 2) izdarām aprēķinu, pieņemot, ka mehānisms atrodas miera

stāvoklī.

Normālreakcijas pēc kinetostatikas metodes iespējams aprēķināt,
ja izpildīti šādi noteikumi:

1) mehānisma kustība zināma,

2) zināmas locekļu masas un masas izkārtojums locekļos,
3) zināms dzinējspēks vai lietderīgā pretestība,
4) mehānisms plaknē ir statiski noteicams.

Pirmais noteikums nepieciešams inerces spēku un citu no kustības
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atkarīgu spēku noteikšanai, otrais — inerces un smaguma spēku no-

teikšanai, trešai
— mehānisma slodzei atbilstošu normālreakciju no-

teikšanai, ceturtais
— statikas metožu lietošanai.

Projektējamā mehānisma kinetostatiskam aprēķinam mehānisma

kustību pieņem tādu, kas tuva sagaidāmai īstenai kustībai; parasti
tā atbilst vedošā kloķa vienmērīgai rotācijai. Locekļu masas, masu

centrus un inerces momentus izvēlās saskaņā ar pieredzi un prakses
datiem. Dzinējspēks vai lietderīgā pretestība izriet no projektēšanas
uzdevuma; kinetostatiskam aprēķinam vajadzīgs tikai viens no mi-

nētajiem galvenajiem spēkiem, jo, pieliekot mehānismam abus, nebūs

spēku līdzsvara, tāpēc ka abiem galvenajiem spēkiem atbilst noteikta

mehānisma kustība, kas vispār nesakritīs ar kinetostatiskā aprēķinā
pieņemto kustību. Pēc dotā viena galvenā spēka kinetostatiskā aprē-

ķina rezultātā atrod ne tikai nezināmās normālreakcijas, bet arī otru

galveno spēku, kas atbilst pieņemtai mehānisma kustībai un ko sauc

par līdzsvarotājspēku (līdzsvarotājmomentu). Vispār galveno spēku
skaits mehānismā ir c-f-1, kur c — mehānisma pamatkustamību
skaits atbilstoši formulai (2.18). Mehānisms plaknē ir statiski notei-

cams, ja tajā nav tangenciālas atkārtotās saites (2-4. §). Sāda mehā-

nisma kinetostatisko aprēķinu var izdarīt noteiktā kārtībā pa struk-

tūras grupām.

Kinetostatiskais aprēķins veicams grafiski vai analītiski. Analī-

tiskā kinetostatikā bieži jārīkojas ar spēkiem, kas sadalīti divos sav-

starpēji perpendikulāros komponentos. Parādīsim, kā aprēķināt šādos

komponentos sadalīta spēka projekciju uz izvēlētās ass un momentu

pret izvēlēto punktu.

Spēka P=X+Y projekcija (9-1. zīm.) uz ass d-e un moments pret
punktu M, acīm redzot, ir

Pcoscc=Jcose + ysino, (9.1)

Pa=(xD
-x

M )Y-(yD-yM)X. (9.2)

Spēka P=N+ T moments (9-2. zīm.) pret punktu M ir

Pa=NnM+ TtM. (9.3)

9-1. zīm. 9-2. zīm.
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Plecu n
M

un tM aprēķinam lietojamas šādas formulas [77]:

n
M =\m(AxM+ByM +C) |, ļ ■

tM =\m[A(yD-yM) -B{xD -xM)]\; ] ( ' '

ja taisne DH uzdota ar punktiem D un H, tad

A=yD -yH,

ļļ
1

D=Xh
—

Xn, m=—=,

■)/A 2
+B

2

C =XDyH
—

yoXH,

ja taisne DH uzdota ar punktu D un leņķi 0, tad

=tgo, B=-l, C=yD -xD tgß, m =coso.

Ja ar kinetostatiskā aprēķinā atrastiem spēkiem dimensionēto lo-

cekļu masas parametri nepieļaujami daudz atšķiras no sākumā pie-
ņemtiem, tad kinetostatiskais un stiprības aprēķins jāatkārto.

9-2. Locekļu inerces speķu aprēķins

Lietojot kinetostatikas metodi, elementārs inerces spēks dJ — adm

jāpieliek ikvienam masas elementam dm, kas kustas ar paātrinā-
jumu a. Šo elementāro inerces spēku galvenais vektors

/= —mac, (9.5)

kur m — mehāniskās sistēmas masa un ac — šīs sistēmas masu

centra paātrinājums. Formula (9.5) derīga visām mehāniskām sis-

tēmām visās iespējamās kustībās.

Tātad plakana vai telpiska mehānisma locekļa kopējais inerces

spēks ir vienāds ši locekļa masas reizinājumam ar locekļa masas

centra pretēji vērstu paātrinājumu.
Plakanu mehānismu locekļi kustas komplāni. Ja pieņem, ka me-

hānismam ir komplānas kustības plaknei paralēla simetrijas plakne,
tad elementārie inerces spēki atrodas vienā plaknē. Plaknes spēku
visvienkāršākā ekvivalentā sistēma ir kopspēks (rezultante), bet, ja
kopspēks ir nulle, tad

— spēkpāris (moments). Kopspēks atšķiras
no galvenā vektora (9.5) tikai ar to, ka kopspēkam ir noteikta dar-
bības taisne, bet galvenais vektors pielikts izraudzītā redukcijas
centrā un tam pievienojas no šī centra izvēles atkarīgs moments.

Elementāro inerces spēku sistēma reducēties uz spēkpāri var tikai

tad, kad ac
=0 (piemēram, rotors, kura masas centrs atrodas uz ro-

tācijas ass).

Aplūkosim teorētiskās mehānikas kursā iegūtos rezultātus par
virzē, rotācijā un sarežģīti komplāni kustošu mehānisma locekļu ele-

mentāro inerces spēku redukciju uz doto centru un redukciju uz kop-
spēku.
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Virzē kustoša locekļa inerces kop-

spēka (9.5) darbības taisne iet caur

locekļa masas centru.

Rotējoša locekļa elementārie iner-

ces spēki reducējas uz galveno vek-

toru (9.5), kas pielikts rotācijas asij
(9-3. zīm. a) un kam pievienojas lo-

cekļa leņķiskajam paātrinājumam c

pretī vērsts tangenciālo inerces spēku
galvenais moments (tā apzīmējums
atgādina apgrieztu burtu M):

W
o
=-/

oe, (9.6) 9-3.zīm.

kur I0
—

inerces moments pret rotā-

cijas asi, vai ari (9-3. zīm. b) uz inerces kopspēku (9.5), kas pie-
likts locekļa svārstību vai trieciena centrā 5. Atstatums

OS = (9.7)

kur i'o — locekļa inerces rādiuss pret rotācijas asi.

Komplāni kustoša locekļa AB elementārie inerces spēki reducējas
uz locekļa masas centrā C pieliktu galveno vektoru (9.5) un galveno
momentu (9-4. zīm. a)

W
c
=-/Cc, (9.8)

kur Ic
— inerces moments pret centrālo asi, kas perpendikulāra kom-

plānās kustības plaknei. So momentu var aizvietot (9-4. zīm. b) ar

spēkpāri J'AB, kur

<*•»)

Inerces kopspēks (9.5) pieskaras ap masas centru ar rādiusu

>*3H£ (9•10,

9-4. zīm.
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novilktai aplocei (9-4. zīm. c) tā, ka tā moments pret punktu C

vērsts pretēji locekļa leņķiskajam paātrinājumam c.

Zināms, ka komplānā kustībā paātrinājumu aina attiecībā pret pa-

ātrinājumu centru Q ir tāda, it kā ķermenis rotētu ap nekustīgu asi

punktā Q. Tāpēc saskaņā ar 9-3. zīmējumu b kopspēks (9.5) iet caur

acumirklīgam paātrinājumu centram atbilstošo svārstību centru

(9-4. zīm. d) un

QS=-Ķ. (9.11)

Paātrinājumu un svārstību centri atrodas uz vienas taisnes ar masu

centru, katrs savā pusē pēdējam.
Analītiski inerces spēkus komplānā kustībā aprēķina pēc for-

mulām

J
x =-mxc, Jy=-myc, W=-le. (9.12)

Komplāni kustoša locekļa inerces spēku aprēķinam var lietot

metodi, kas neprasa masas centra paātrinājuma un leņķiskā paātri-
nājuma noteikšanu. Locekli aizstāj ar n materiālu punktu sistēmu

tā (9-5. zīm.), ka šo punktu inerces spēki ir ekvivalenti (no cieta

ķermeņa mehānikas viedokļa) locekļa elementāriem inerces spēkiem;
punktu masām un koordinātēm jāapmierina šādi noteikumi:

i

i n

L (9-13)

i

n

i

Ja izpilda visus četrus noteikumus (9.13), tad notiek masu di-

namiskā reducēšana punktos. Sajā gadījumā punktu sis-

tēmas masa vienāda ar locekļu masu,

punktu sistēmas masu centrs sakrīt ar lo-

cekļa masas centru un punktu sistēmas

inerces moments pret centrālo asi vienāds
ar locekļa inerces momentu pret šo asi.

Punktos koncentrēto masu inerces spēku
rezultantes lielums, darbības taisne un

vērsums sakrīt ar locekļa inerces kopspēka
minētajiem elementiem.

Ja izpilda tikai pirmos trīs noteikumus

(9.13), tad ir masu statiskā reducē-

šana punktos. Šajā gadījumā punktos9-5. zīm.
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koncentrēto masu inerces spēku rezultante ir ģeometriski vienāda ar

locekļa inerces kopspēku, bet vispār nedarbojas uz kopspēka taisnes.

Komplāni kustoša locekļa kinētiskā enerģija

„
mv

c 2 , /co)
2

£=

"2~
+_

2"'

Redzams, ka masu dinamiskā reducēšana punktos locekļa kinē-
tisko enerģiju saglabā, bet statiskā nesaglabā.

Visbiežāk masu reducēšanā punktus izvēlas uz kopīgas taisnes

ar masu centru. Tad katram punktam ir divi parametri: x i} rtiu kuru

aprēķinam ir 3 vienādojumi, dinamiski reducējot, un 2 vienādojumi,
statiski reducējot. Tas nozīmē, ka brīvi izraudzīto parametru skaits

ir p=2n— Z, dinamiski reducējot, bet p=2n— 2, statiski reducējot.
Ja n=2, tad abu punktu novietojumu brīvi izraudzīties var, tikai

statiski reducējot.

9-1. piemērs. Virzu|kompresoru (9-6. zīm.) piedzen kloķis /, vien-

mērīgi rotēdams ar «=3000 apgr./min. Nelīdzsvarotā kloķa, klaņa un

slīdņa (krustenes, virzu|a kāta un virzuļa) smagumcentri ir C\, C 2,
C 3. Doti izmēri 0/1

=200 mm, OCi =60 mm, /1£ =480 mm, ,4C2
=

=160 mm; locekļu masas m,=40 kg, m2=2o kg, «3=30 kg un klaņa
inerces rādiuss 2

=0,5 AB2. Noteikt mehānisma locekļu inerces spē-

kus grafiski un analītiski stāvoklī, kad a=30°.

Piezīme. Virzuļdzinēja klaņiem ic2 ~0,17 AB2 un ACx

«0,35 AB.

Grafiskais atrisinājums. Konstruējot ātrumus un pa-

ātrinājumus pēc 5-1. piemēra parauga, iegūstam 9-6. zīmējumā doto

paātrinājumu plānu, kur <Ia =196 m/s2, a
c =60 m/s2

, a
c =195 m/s2

,
a8

=220 m/s2, aBA' =83 m/s2.

Kloķa inerces spēks (vērsts kloķa virzienā)

/,«m,aCi
=2400 N=245 kG.

Klaņa inerces spēks (vērsts pretēji paātrinājumam )

J2 =m 2aCi =3900 N=398 kG

9-6. zīm.



160

pieskaras ap smagumcentru C 2 ar rādiusu

P
c

c

e=
'

=0,0306 m =30,6 mm

aprakstītai aplocei tā, ka J
2 moments pret C 2ir vērsts pretēji klana

leņķiskajam paātrinājumam

= 173

Slīdņa inerces spēks

J
3=msa ß =6600 N=674 kG.

Inerces spēki /j, /2, attēloti 9-6. zīmējumā ar viļņotu līniju,
lai atšķirtos no tālāk aprēķinātajiem klaņa inerces spēkiem.

Aprēķinām klaņa inerces spēku, klaņa masu dinamiski re-

ducējot punktos A, B, C 2. Apzīmē AC2=a, BC2
—b un atbil-

stoši formulām (9.13) rakstām vienādojumus

m A+m
c

+m B — tn2, m Aa—mB b =0, m Aa
2+mBb 2

=m 2i
2

c ,

un no tiem aprēķinām punktos dinamiski reducētās masas:

ftj a

mA=m2ā(ā+6)~
=9'o kg' mB=mA "ļT^4,5 k &- OT

c2

=6
5

k £-

So masu inerces spēku

J
A =m AaA= \79 kG, Ic

2

=m
c2

a
C 2

=129 kG> /j»=ffinaB =101 kG

rezultante ir iepriekš atrastais spēks I 2 (ieskaitot darbības taisni).

Klaņa masu statiskā redukcija punktos A un B ir

šāda:

m A +mB=m 2, m 26
lļt .

m
2
a

m A = =13,3 kg, m B
=—— =6,7 kg.

mA a-m Bb =0; a+b a+b

So masu inerces spēku

=fiAaA=26s kG, /B=/nBaB
=151 kG

rezultante /2
iet caur punktu O, jo tur krustojas J

A un /
B

virzieni.

Tādēļ pieaug J2 plecs pret C2 par gabalu c' un klaņa inerces spēku
moments pret punktu C 2 pieaug par lielumu

AW
Cļ

=c72=0,016 -398=6,4 kGm;

tas ir 52% no šī momenta īstās vērtības:

W
Cj

=c72=0,0306-398=12,2 kGm;

Tātad masu statiskā reducēšana var dot ievērojamu inerces kop-

spēka darbības taisnes novietojuma kļūdu.
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Analītiskais atrisinājums. Apzīmējam 0/I=6, AB=a,

OB=c un aprēķinām

a-ļ=j--3M s- 1, a Ci =OCx -a
2 =59 m/s2, aA=6a2 =197 m/s2.

Aprēķinām pēc mainīgā trīsstūra formulām (6.9) un (6.10):

. 6 sin a ,QO
; ba cos a .„ ,

8=arcsin —-—= 12. B =

5- = 13,4 s-'.
r

a acos B

c=-p= L-5-(a6 2
sin 6-6a2 sin a) =168 s~

2.
acosB

ūb=c= —6a2
cos a—oB2

cos B — afi sin B= — 239 m/s2.

Pēc formulām (6.29)

xc=aA cosa(u— 1) +uaß
=— 193m/s2, y c =aA sin a(u—1) =

=-66 m/s2, kur u=^-=-i-; aC2 =|1932+66
2
=204 m/s 2.

Kustošo locekļu inerces spēki

Ji =mļaCļ
=240 kG, hx=—miXCļ

-=394 kG, /2
V
=— f"2</c„ = 135 kG,

/ 2=m 2aCj =415 kG, W
Ci

=-m 2C 2
2
e= 11,8 kGm,

/3 =-m3aß =730 kG.

Piezīme. Saskaņā ar formulām (6.44) slīdņa maksimālais iner-

ces spēks

/3 ra ax =m 36 ||§-)=854 kG,

kas iestājas slīdņa vistālākā stāvoklī no kloķvārpstas un ir 28,5 reizes

lielāks par slīdņa svaru.

Turpretī, ja automobiļa virzuļdzinējam kloķa garums
ir 46 mm,

klaņa garums 161 mm un tas griežas ar 4000 apgr./min., tad virzuļa

maksimālais paātrinājums

Tātad virzuļa maksimālais inerces spēks vairāk neka 1000 reižu

pārsniedz virzuļa svaru. Tas nozīmē, ka ātrgaitas mašīnu kinetosta-

tiskā aprēķinā locekļu pašsvars ir ignorējams.

10. NODAĻA

ZEMĀKO PĀRU MEHĀNISMU KINETOSTATIKA

10-1. Struktūras grupu nozīme kinetostatikā

Plakanos zemāko pāru mehānismos locekļi savienoti tikai ar pla-
kaniem šarnīriem un slīdpāriem vai ar tiem kinemātiski ekvivalen-
tiem kustīgiem savienojumiem. Sajā nodaļā iepazīsimies ar minētos
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kinemātiskos pāros darbīgo spēku, t. i.,
normālreakciju (berzi ignorējam) ap-

rēķinu.
Vispirms pārliecināsimies, ka katrai

šarnīrā vai slīdpāra reakcijai ir divi

nezināmi lielumi Šajā nolūkā apskatām
(10-1. zīm.) locekli i, kurš ar locekli g
savienots šarnīrā A, bet ar locekli k

—

slīdpāri B. Loceklim i pielikts zināms

spēks Pi (smaguma, inerces un citu

spēku rezultante) un zināms moments

(spēkpāris) Mi. Loceklis g uz locekli i

iedarbojas ar nezināmu reakciju Rgu
kurai divi nezināmi lielumi

— modulis

un virziens (jeb divi izvēlētu virzienu

komponenti). Loceklis k uz locekli i

iedarbojas ar nezināmu reakciju Rhi,

kurai arī ir divi nezināmi lielumi —

modulisun novietojums (plecs h).

10-1. zīm.

Slīdpāra reakcijas novietojumam ir liela nozīme. Ja reakcijas
attālums b no slīdpāra centra ir nulle, tad spiediens slīdvirsmās

sadalīts vienmērīgi. Ja tad slīdpāra centrā var pielikt divus

vienādus pretēji vērstus spēkus Rhi un ievērot, ka ekscentriskas reak-

cijas darbība ir centriska spēka Rhi un spēkpāra b Rhi darbību

summa.

Loceklim i plaknē ir 3 līdzsvara vienādojumi, no kuriem_ nevar

aprēķināt minētos 4 nezināmos. Tātad atsevišķi ņemts mehānisma

loceklis ir statiski nenoteicams, kaut arī mehānisms bez atkārtotām

tangenciālām saitēm (3-2. §) ir statiski noteicams.

Ja statiski noteicama mehānisma struktūras grupu pievieno stat-

nei, tad saskaņā ar formulu (3.4) sakarība starp grupas locekļu
skaitu n un kinemātisko pāru skaitu p ir šāda:

3n-2/? =0. (10.1)

Kreisās puses pirmais loceklis izteic grupai uzrakstāmo līdzsvara

vienādojumu skaitu, bet otrais — grupas kinemātisko pāru reakciju
nezināmo skaitu. Abi locekļi ir vienādi. Tātad struktūras grupa ir

vismazākā no mehānisma izdalāmā statiski noteicamā sistēma, tādēļ
tā noderīgakinetostatiskam aprēķinam.

Tālāk aplūkosim visbiežāk sastopamo struktūras grupu, vispirms
diadu kinetostatisko aprēķinu.

10-2. Diadu analītiska un grafiskā kinetostatika

Tālāk sniegtā diadu kinetostatiskā aprēķina algoritmu [77] iz-

klāstā diadu locekļi apzīmēti ar i un k, bet kaimiņlocekļi — ar g
un /. Vienkāršības dēļ locekļiem pieliktie (10-1. zīm.) zināmie
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10-2. zīm.

spēki Pi, Pk un spēkpāru momenti Mit Mh turpmāk diadu zīmējumos
nav parādīti, bet Pi un Pk redzami tikai līdzsvara poligonos.Līdz-

svara vienādojumos visus locekļus rakstām pozitīvus neatkarīgi no

momentu un projekciju virzieniem zīmējumos, kaut konkrētu uzde-

vumu risinājumos stingri jāievēro zīmes. Šarnīrus apzīmējam ar

A, B, C, bet spēka plecus līdz tiem — ar a, b, c.

Katram skalāram līdzsvara vienādojumam kreisā pusē pirms iden-

titātes zīmes = dots simbols M vai P, kas raksturo vienādojuma
saturu. Tā, piemēram, Mc

h
— visu loceklim k pielikto spēku kopmo-

ments pret punktu C, Pab* — visu loceklim i pielikto spēku pro-

jekciju summa uz taisnes AB. Ja augšējā indeksa šiem simboliem

nav, tad vienādojums attiecas uz visu grupu. Analītiskā aprēķina

vienādojumi sastādīti tā, ka tajos katrā ir tikai viens nezināmais,
ja vienādojumus risina dotajā kārtībā. Sis vienīgais nezināmais rak-

stīts kā pirmais pa labi no zīmes =.

Pirmās modifikācijas diada (10-2. zīm.). Nezināmās reakcijas R
gu

Rik un Rki=—Rik sadala katru divos komponentos. «Tangenciālais»
komponents T ir perpendikulārs locekļa (pavadas) garenasij, bet
«normālais» komponents N sakrīt ar to.

Analītiskā aprēķina vienādojumi ir šādi:

Mc
*
== T

gi
•A C+Pid +Mi=0,

MB
esNgitiB+T

gi
tB+Pibi +Phbh +Mi+Mh=0,

Mch
=Tlh -BC+Phch+Mh=0,

M
A

m NlhnA+ TlhtA+ Piūi+ Phah+Mt+Mh =0,
(1°'2)

MA
i
=

Tki -AC+Piai+Mi=0,

PAC
i =Nhi+N

gi+Pi cos ci; =0.

Ja pleci n un I mehānisma kinemātiskā shēmā nav viegli nosa-

kāmi, tad to aprēķināšanai noder formulas (9.4).



Grafiskam aprēķinam vispirms uzraksta ārējo speķu
līdzsvara poligona (spēku plāna) vienādojumu vienai grupai:

N
Bi

+T
gi

+Pi+Th +Tlk +Nik=0. (10.3)

Izmantojot pirmo un trešo vienādojumu (10.2), aprēķina T
gi un

Tik- Pēc tam uzzīmē poligonu (10.3) un atrod Ngi un M*- lekšējās
reakcijas Rhi =Rik komponentos nav jādala; tās atrod, veidojot līdz-

svara poligonu loceklim i vai k:

Rsi+Pi+Rhi=o, Rik+Pk+Rih=o. (10.4)

Šie poligoni (trīsstūri) iekļaujas (10-2. zīm.) grupas līdzsvara po-

ligonā (10.3).

Otrās modifikācijas diada (10-3. zīm.). Reakcijas sadala kom-

ponentos T un N, kas paralēli vai perpendikulāri slīdes virzienam cd.

Analītiskā aprēķina vienādojumi:

Ped=Tgi +Pļ cos ai +PR cos =0,

Mc
{=Ngitic+ Tgitc+PiCi+Mi=0,

P
ef=Rik+N

gi+Pi sin cti+Pfc sin aft =0,

M
c*=zhRlh+Ph ck +Mh

=0,
(105)

Ped
b=Tih+Pk cos ctfe=0,

P
ef

b
=Nih+Rlk +Ph sin ak=0.

Grafiskā aprēķinā veido ārējo spēku poligonu

Ngi+fgi+Pi+Pk+Rik=0, (10.6)

atliekot spēkus Pi, Pk un no to galiem velkot taisnes, kas paralēlas

un perpendikulāras slīdes virzienam, iegūst T
gi. Komponentu N

gj
aprēķina no otrā vienādojuma (10.5) un, atliekot to spēku plānā,
atrod Rih- Sīs reakcijas plecu h aprēķina no ceturtā vienādojuma
(10.5). lekšējās reakcijas uzkonstruē spēku plānā saskaņā
ar vienādojumiem (10.4).

10-3. zīm.

164
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10-4. zīm.

Trešās modifikācijas diada (10-4. zīm.). Analītiskā aprēķina vie-

nādojumi:

Pet*=Tgi+Pi cos a, =0,

MB=N
ginB+ T

gi
tB+Pibi +Phbh+Mi+Mh=0,

Ped
k==Tik + Pk cos afe=0,

P
ef
=Nlk +N

gi+Pi sin ai+Pk sin ak=0,
( '

P
ej

h=Rih+N[k+Ph sin afe=0,

MB
h==hRih+Phbh+Mh=0.

Grafiskā aprēķinā konstruē poligonu (10.3), velkot caur Pi un

Ph galiem slīdes virzienam paralēlas un perpendikulāras taisnes;

tādējādi atrod T
gi un Tik- Aprēķina N

gi no otrā vienādojuma (10.7),
atliekot to spēku plānā, atrod Nik. lekšējās reakcijas noteic kā

iepriekš.
Ceturtās modifikācijas diada (10-5. zīm.). Analītiskie līdzsvara

vienādojumi:
Pel=R gi cos a4-Pi cos a< 4-Pk cos =0,

P
gf=Rik cos a+Pi cos ai+Pk cos a'ft=0,

+ Pid+ ļ
Mc

k
=bR,k +Pk ck +Mk=0,

P
gf

i
=Thi +Pi cosa'j=0,

Ped}mNki +Rgi +Pi sin ai=0.

Ārējo spēku poligonu ie-

spējams uzkonstruēt bez pa-

pildu aprēķiniem, novelkot
caur doto spēku PuPh galiem
slīdes virzieniem perpendiku-
lāras taisnes, iegūst R

gi un

Rih- So ārējo reakciju plecus
aprēķina no trešā un ceturtā

vienādojuma (10.8). lekšējās
reakcijas nosaka kā iepriekš. 10-5. zīm.
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10-6. zīm.

Piektās modifikācijas diada (10-6. zīm.). Analītiskie līdzsvara vie-

nādojumi:

cos a +Picos cii=0,

M
B
=aßgi +Pi bi +Phbh+Mi+Mh=0,

+PiCosa'i^O,

MB^bRik+Pkbk +Mk=0,

Peg=Tik +Pi cos ai+Ph cos a\=0,

P
ef

h
=Nih cosa+Tih sin a+Pk cos cth=0.

Spēku poligonu vispirms konstruē loceklim i un pēc tam visai

grupai (10-6. zīm.).

10-3. Mehānismu kinetostatiskais aprēķins

Kinetostatikā aprēķina mērķis ir normālreakciju noteikšana me-

hānismu kustīgos Savienojumos. Sajā operācijā berzes spēkus parasti
ignorē. Atrastās reakcijas tikai retos gadījumos koriģē, kā norādīts

9-1. paragrāfā, kur izteikti vispārīgi apsvērumi par mehānismu kine-

tostatiku. Esam iepazinušies ar inerces spēku aprēķinu un ar vien-

kāršāko struktūras grupu kinetostatiskā aprēķina algoritmiem. Tagad
aplūkosim vesela mehānisma kinetostatiskā aprēķina analītisko un

grafisko izpildījumu, atrisinot konkrētus piemērus.

lepriekšējā paragrāfā redzējām, ka struktūras grupas ārējās un

iekšējās reakcijas var aprēķināt, ja zināmi visi grupas locekļiem

pieliktie spēki, ieskaitot arī inerces spēkus. Tātad vispirms jāaprē-

ķina inerces spēki un tad jāsāk kinetostatiskais aprēķins ar grupu,
kuras nezināmie spēki ir tikai reakcijas. Parasti tā būs grupa, kurai

pielikts viens no galvenajiem spēkiem, t. i., dzinējspēks vai lietderīgā

pretestība (9-1. §). Tālāk jāpāriet uz blakus esošo grupu. Aprēķinā-



tās grupas reakcijas uz aplūkojamo grupu ir zināmas: jāapgriež tikai

vērsums dažām vai visām iepriekš aprēķinātām reakcijām.

Beidzot paliks struktūras grupa, kurai pielikts otrs galvenais
spēks; to kinetostatiskā aprēķinā sauc par līdzsvarotājspēku (līdz-
svarotājmomentu). Aprēķinot šo pēdējo grupu, atrod atlikušās reak-

cijas un līdzsvarotājspēku. Parasti šī grupa satur statni; tad reak-

cijas un līdzsvarotājspēku nosaka, aprēķinot grupas kustīgā locekļa,
t. s. malējā locekļa, līdzsvaru. Līdzsvarotājspēks nodrošina inerces

spēku aprēķinā pieņemto mehānisma kustību, ja kustīgos savieno-

jumos berzi ignorē.

Kinetostatiskā aprēķina rezultātā kļūst zināmi visi uz katru lo-

cekli darbīgie spēki. Tie noderīgi locekļa stiprības aprēķinam. Pē-

dējais būs pareizāks, ja ievērosim, ka inerces spēki nav pielikti at-

sevišķos punktos, bet gan izkliedēti pa visu locekļa masu.

10-1. piemērs. Virzulkompresoru ar svārstīgo cilindru (10-7. zīm.)

piedzen kloķis /, kas griežas ar 300 apgr./min. Izdarīt kinetostatisko

aprēķinu stāvoklī, kad leņķis q>=l2o° un komprimējamā gāze spiež uz

virzuli 2 un cilindra 3 dibenu ar spēkiem P2=/>3=150 kG. Dots

OB=r=0,2 m, 0/4 =6=0,5 m, fiC=s=0,4 m; C — virzuļa smagum-

centrs, bet locekļu / un 3 smagumcentri atrodas punktos O un A.

Locekļu masas mi=50 kg, m2
=lo kg, m3

=4o kg; centrālie inerces

momenti 7
2
=0,4 kgm2, /

3 =1,2 kgm2.
Analītiskais atrisinājums. Izdarot kinemātisko aprē-

ķinu pēc trīsstūru metodes, iegūstam, ka A.OAB=a= 16,1°, AB =c=

=0,625 m, *B
=-0,1 m, t/ B =0,173 m, xc =0,284 m, i/c=0,062 m,

o),=(p= — 31,4 s_l, v 23
=—c=4,33 ms

-1, o)2=co 3=—a= —7,2 s
_l, x c

=

=4,63 ms-', ļ/c=0,37 ms"1, e2=e3=-a=ll4 s~
2, i'c=91,8 ms- J,

y'c =- 119 ms-
2.

Inerces spēkus aprēķinām pēc formulām (9.12): J2x— —m2xc=

=-94 kG, J2v
=-m 2=\2l kG, W

2
=-/2e2= -4,7 kGm, H73=-/3E3 =

=-14,0 kGm.

Kinetostatisko aprēķinu sākam ar trešās modifikācijas diadu 23,

kurai pielikta lietderīgā pretestība P
2 un tās pretspēks P

3.Vienādo-

jumus uzrakstām pēc algoritma (10.7), lietojot formulas (9.1), (9.2)

10-7. zīm.

167
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un ievērojot, ka taisnes BA un BE ar 0x asi veido leņķus Gi =-a

un e2=9o°-a:

Pba 2
=

T
l2 +J2 x cos6i+l2v

sin 6i +G2
sin a-P2=o,

MA =^,2c+W2+ W3+G2
■AC• cos a+(xc -xA)J2y- ((/c-(/a)/2* =0,

PBA 3^Ti3+P3+G3sina=o,

PB E =Ni3 -Ni2—(+ G3)cos a+l2xcos Q2+l2y sin 62=0,

P
BE

3 == /?23+
W

43-G3 COS Cl=0,

M
A3^hR 23+W3=0.

Atrisinot šos vienādojumus pēc kārtas, iegūstam, ka 7"i2 =273kG,

JV,2=59 kG, 7*43= 161 kG, Nt3=\2 kG, /?23=27 kG un /j=0,52 m ar

10-7. zīmējumā attēlotiem vērsumiem.

lekšējo slīdpāra reakcija R23 jāaizvieto ar tās komponentiem Nļ

un N2 saskaņā ar statikas vienādojumiem:N\ — N2=R23
un N

2f=R23(h+e).

Ja e=o,l m un f=0,17 m, tad W,= 125 kG un N2
=9B kG. Tas no-

zīmē, ka virzu)a kāta un cilindra saskarē nevar būt tikai blīvslēgs,
bet jāizveido arī virsma šķērsspēka pārnešanai.

Tālāk jāaprēķina atlikusī diada 14, kas satur statni. Uzrakstām

malējā locekļa / līdzsvara vienādojumus, iepriekš apgriežot reakciju
7"

12
un Ni2 vērsumus:

Pba 1 =Th+Gi sina—72i =0,

/>flEi=Ar41 -Gicos a+N2i =0,

Mo '=M1 +r2lr-A'2ln=
0.

Pirmie divi vienādojumi dod: 7\n=259 kG, JV 4i =—11 kG; tātad

Tļ\ vērsta BA virzienā, bet N
ti

vērsta EB virzienā. Plecu n un i

aprēķināšanai lietojot formulas (9.4) attiecībā pret taisni BE, kurai

m=cos 62 =0,277, 4=tg6 2=3,47, fi=-l, C=yB -xB tg02=0,52, iegūs-

tam, ka

n=\m(Ax0 -Byo +C) | =0,144 m,

t=\m[A(yß-yo)-B(x B -xB )]\ =0,138 m.

No trešā vienādojuma aprēķinātais līdzsvarotājmoments Ali =

=—29,2 kGm. Sāds dzinējmoments jāpieliek kloķim mehānisma do-

tajā stāvoklī kloķa vienmērīgas rotācijas un dotā komprimēšanas (gā-

zes saspiešanas) spēka sasniegšanai, ja ignorē berzi.

Grafiskais atrisinājums (10-8. zīm.). Ātrumu un paātri-
nājumu grafiskās konstrukcijas (skat. 5-28. zīm. locekļus 4 un 5) dod

klaņa smagumcentra paātrinājumu ac —
158 ms

-2
un leņķisko paātri-

nājumu e2 =e3=llo s-
2
. Pēc formulām (9.5), (9.6) un (9.10) aprēķi-

nām /2=m 2ac =160 kG, TCW3e3=13,5 kGm, e=2B mm.

Diadai 23 pielikto ārējo spēku līdzsvara poligonu

ĀT.2+T l2+h+ G 2+P2+P3+ G3+T43+Wi3 =0 (1)

konstruējam saskaņā ar 10-4. zīmējumu: atliekam zināmos spēkus
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10-8. zīm.

h, G2, P2, Pz, G3; caur punktiem a un b velkam slīdes virzienam

paralēlas taisnes, bet caur punktu c — perpendikulāru taisni; iegūs-

tam T12=272 kG, 7*43= 161 kG. No vienādojuma

MA=N12 -AB-J 2p+G 2g-W3=
0

aprēķinām #12=62 kG; atliekam to poligonā (1) un atrodam #43=

= 15 kG.

Līdzsvara poligoni locekļiem 2 un 3

Rl2+Ī2+G2+P2 +Ri2 =0, P
3+G3+Ri3+R23=0

dod R32 =R23=25 kG. Sīs reakcijas plecu aprēķinām no

-VU3 =0;

/i=0,54 m. lekšējo reakciju R23 sadalām komponentos Nļ un N
2 tāpat

kā analītiskā atrisinājumā.
Mehānisma kinetostatisko aprēķinu nobeidz, aplūkojot diadu 14,

t. i., malējā locekļa / līdzsvaru. Konstruējot līdzsvara poligonu un

lietojotmomentu līdzsvara vienādojumu

7T2 =0, Mo =-Mi+ =0,

atrodam reakciju #4i=270 kG un līdzsvarotājmomentu Ali =28,5 kGm.

Piezīme. 10-7. zīmējumā atsevišķi parādīts katrs mehānisma

loceklis ar visiem tam pieliktiem dotiem un aprēķinātiem spēkiem.

10-4. Reakciju aprēķins dubultšarnīra

Reakciju aprēķins dubultšarnīrā atkarīgs no dubultšarnīra kon-

strukcijas un no tā, vai dubultšarnīrs ir kinetostatiski aprēķināmās
struktūras grupas ārējais vai iekšējais šarnīrs. Dubultšarnīra
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konstrukcija var būt divējāda: 1) visi trīs locekļi saskaras ar starp-
elementu b, ko sauksim par bultu; 2) starpelementa nav un katrā
cilindriskā virsmā saskaras tikai divi locekļi.

Lai noskaidrotu aprēķina metodiku, aplūkojam 10-9. zīmējumā
doto mehānismu, kuram šarnīrs B ir pirmā tipa konstrukcijas du-

bultšarnīrs. Pieņemam, ka kinetostatiskais aprēķins sākas ar diadu
45. So diadu aprēķinām parastā veidā, bultu b uzskatot par dia-

das 45 kaimiņlocekli, tādējādi atrodam reakciju Rb\. Ja tālāk jāap-
rēķina diada 12, tad līdzīgi atrodam arī šīs diadas ārējo reakciju /?&2

un diadas 36 ārējā reakcija_ Rb3
=- (R b2+Rbi) kļūst zināma. Malējā

locekļa 3 līdzsvaru aprēķinam parastā kārtā. Ja šarnīrā B konstruk-

cija ir otrā tipa, piemēram, saskaras locekļi 4 ar 3 un 3ar 2, tad

reakcijas Rbi vietā parastā veidā atroc[ R
3i, reakcijas Rb2 vietā R32

un reakcijas Rb3
vietā atrod reakciju R

24,3
=- (Ā34+Ā32). Aplūkota-

jos gadījumos šarnīrs B visam trim diadam ir ārējais šarnīrs.

Pieņemam, ka konstrukcija ir pirmā tipa, bet pēc diadas 45 jāap-
rēķina diada 23. Tad šarnīrs B ir diadas 23 iekšējais šarnīrs. Dia-

dai 23 ārējo spēku poligons šāds:

Ā7
i2+ 7T

12+
P

2+^2+ 63+P3+ 7
r

63+ =0. (1)

Poligonu (1) konstruēt nevai\ jo divi vidējie spēki nav zināmi.

Taču, ievērojot bultas līdzsvaru R
2b+R3b+R4b=0, abus vidējos spē-

kus varam aizvietot ar iepriekš_aprēķinātās diadas 45 ārējās reakci-

jas RbA apvērsumu R
4 +Rb3 un poligona (1) vietā konstruēt

poligonu (10-9. zīm.)

Nu+ Tl2+P
2+£4 b+Pz+T63 +N63 -0, (a)

kurā ietilpst visu trīs diadas 23 ķermeņu atsevišķie poligoni: R ļ2+

+P
2+Rb2=o, R2b+R*b+R3b=0 un £

63+£b3 +P
3
=o.

Analītiski risinot, šada gadījuma otrajā un ceturtajā vienādo-

jumā (10.2) jāraksta papildu locekļi, kas izteic /?4 & momentus pret
malējiem šarnīriem, piektajā un sestajā vienādojumā Tki un N

Ri vietā
jāraksta Tbi un N

bi un jāpievieno divi jauni vienādojumi:

=Tbk ■BC+Pkbh +Mk=0,

PBC
h=Nbh+Nik +Ph cos ah

=0.

10-9. zīm.
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Ja aplūkojamai diadu aprēķināšanas kartībai šarnīra B konstruk-

cija ir otrā tipa (saskaras locekļi 4 ar 3 un 3 ar 2), tad poligonā

(a) reakcijas R
Ab vietā jāliek Rm= — #34, kur R3i atrasta diadas 45

aprēķinā. Poligona (a) vietā iegūstam (10-9. zīm.)_poligonu (b),

kur diadas 23 iekšējās reakcijas atbilst poligoniem Rn+Pi+Rzļ^G

Un Ķ3 +P3 + /?63+#23=0.

Analītiska aprēķina (10.2) šinī gadījuma, ja pieņem /z =3, otrajā
un ceturtajā vienādojumā papildus jāraksta P43 moments pret attie-

cīgo malējo šarnīru.

10-5. Otrās klases struktūras grupu analītiska
kinetostatika

No augstāku klašu struktūras grupām mehānismos visbiežāk sa-

stopamas abas otrās klases šarnīru grupas (3-5. zīm.), kurām katrai

ir 12 nezināmu reakciju komponentu; to aprēķinam nepieciešami 12
līdzsvara vienādojumi.

Otras kārtas otras klases struktūras grupas (10-10. zīm.) kine-

tostatiskam aprēķinam sastāda šādus vienādojumus:

4

AJ
B
=rA -/!B+£(Pioi +M') =O' (1)

l

MrtimTH.EF+PJi+Mt-O, (2)

MD 2=Ti2 -CD+P2d2+M2=0, (3)

4

MA^TB -AB+% (4)
i

+ (5)

Mc
2
=T32 .CD+P

2c2+M2=0, (6)

M
A
3^N

23nAD+N
l3nAF+T23t AD+T

l3
t
AF+P

3a3+M3 =o, (7)

M
D

3
= N

AnDA +N
l3nDF+T

A
tDA+T I3tDF+P3d3 +M3= 0, (8)

\h-3
=

NAnFA +N23nFD+T
A

t
FA +T23

t
FD+P

3
t

3 +M3=o, (9)

P
£F' =iV

41 -l-A'31+P,cosal=0, (10)

PCD
2^N

i2+N
32+P

2 cosa2 =0, (11)

+ TstEß+NunEc+ + (12)

Trešās kārtas otrās klases struktūras grupas (10-10. zīm.) reak-

ciju aprēķinam sastāda šādus vienādojumus:

ME i-sT A -AE+Plel+M1=0, (T)

M,*mTa -BF+P2f2 +M2= 0, (2')

Ma
3~Tc -CG+P3g3+M3=0, (3')

+ (4')
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10-10. zīm.

M
B

2
=

T
t2- BF+P2 b2+M 2=o, (s')

M
c

3
=

Tt3.CG+P3 c3+M3=o, (6')

ME
*
=N2i

n
EF+N3tnBG+T2i

t
Ef+T3i

t
E o+P

4 e4+M4 =0, (7')

MF
*=Ar,4np E+ o+TH tFE+T3i tP G+Pif4+M4 =0, (8')

Af
G

4=#i4noe+/V24
«cF+ T

n
t
OE+T2AioF+P^gi+Mi =0, (9')

Pae,=JVa+A'
4i+/>i COS(!!=(), (10')

PBF2=yV B+Af42+P2 cosa
2 =o, (11)

P
CG

3=NC +N<3+P3 cosa3=o. (12')

Abu struktūras grupu kinetostatikas vienādojumos izmantota

10-2. paragrāfā lietotā simbolika, tikai pleciem n un t pie momenta

centra apzīmējuma pievienots otrs indekss, kas norāda spēka pielik-
šanas punktu.

Vienādojumiem (7), (8), (9) un (7'), (8'), (9') ir vienāds veids,

ko var izteikt šādi:

a2
N

2+a3
N

3
=a,

blN1+b 3N3=b, (13)

C\N\+c 2N
2 =c.

Saskaņā ar Krāmera formulām

A, _

a2
b

3c+a3
bc

2+
ab

3 c2

a2b 3Cļ +a3biC 2

Tātad vispirms atrisina katras grupas pirmos sešus vienādoju-

mus, kuros katrā viens nezināmais; tad pēc formulām (14) un (15)

atrisina nākamo trīs vienādojumu sistēmu, kur katrā vienādojumā divi

nezināmie, un, beidzot, pēdējos trīs vienādojumus, kuros katrā viens

nezināmais.
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10-6. Dalambēra—Lagranžaprincips un 2ukovska svira

Mehānisma kinetostatiskā aprēķina gaitā, kā redzējām, iegūst
normālreakcijas, kas darbojas locekļu kustīgos savienojumos, un šī

aprēķina noslēgumā — līdzsvarotājspēku vai līdzsvarotājmomentu.
Atbilstoši teorētiskās mehānikas vispārinātā spēka jēdzienam, abus

pēdējos var nosaukt vienkārši par līdzsvarotājspēku.
Aplūkosim metodi, kas ļauj līdzsvarotājspēku noteikt daudz vien-

kāršāk, nesaistot tā aprēķinu ar normālreakciju aprēķinu. Sī metode

noderīga mehānisma kinetostatiskā aprēķina pārbaudei, atsevišķu

normālreakciju noteikšanai (neaprēķinot pārējās reakcijas [101]),
kā arī citos gadījumos (mašīnas jaudas un dzinēja tipa noteikšana

v. c), kad jāatrod tikai līdzsvarotājspēks, bet reakcijas nav jāzina.
Ja virtuālo pārvietojumu principu attiecinām uz mehāniskas sis-

tēmas kinetostatisko līdzsvaru, tad iegūstam Dalambēra—Lagranža
principu, saskaņā ar kuru mehāniskai sistēmai īstenībāpielikto spēku
un iedomāti pielikto inerces spēku elementārais darbs vienmēr ir

nulle, t. i.,

+Mjficpi) =0, (10.10)

kur P; — punktā i pieliktais spēks, 8s;
— šī punkta virtuālais pār-

vietojums, cii — leņķis starp spēka Pi un pārvietojuma 6s,- virzienu,

Mj — loceklim / pieliktais moments (spēkpāris), 6q>j —
šī locekļa

virtuālais pagrieziena leņķis.

Aizvietojot virtuālos pārvietojumus ar īstajiem un izdalot vienā-

dojumu (10.10) ar laika diferenciāli, iegūstam citu Dalambēra—La-

granža principa izteiksmi:

S(Pitii cosai +A4
J
coj)=o. (10.11)

Tātad kustošā mehānismā aktīvo spēku, pretestības spēku un iner-

ces spēku acumirklīgā jauda vienmēr ir nulle.

Plakanu mehānismu analītiskiem aprēķiniem vienādojumam
(10.11) varam piešķirt ērtāku formu:

X[(X<+ J
ix )Xi+(Vi+liy ) Ui + (M;+W

} ) ©>] =0, (10.12)

kur inerces speķi / un inerces speķu momenti W pa-

rādīti atsevišķi.

Ja mehānisma kustība ir zināma, tad no vienādo-
juma (10.11) vai (10.12) varam aprēķināt vienu ne-

zināmu spēku (ja tā virziens zināms) vai momentu,
kas var būt arī līdzsvarotājspēks. Normālreakciju
šajos vienādojumos nav, jo tās darbu nedara un to

jauda ir nulle.

lepazīsimies ar Dalambēra—Lagranža principa
grafisko interpretāciju, ko sniedzis 2ukovskis.

Atliekam (10-11. zīm.) spēka Pi iedarbes punkta
ātrumu Vi no brīvi izvēlēta punkta o un šī ātruma

10-11. zīm.
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vektora galā spēku Pi. Pagriežam ātrumu vt ortogonāli, saglabājot
spēka virzienu nemainītu. Redzam, ka

o

PiVi cos ai =PiVicos cii= Pihu (1)

t. i., ja ortogonālo ātrumu plānā spēku pieliek šī spēka iedarbes

punkta ortogonālā ātruma galā, tad spēka jaudu izsaka moments

pret plāna polu.
Polāro ortogonālo ātrumu plānu, kurā attēloti spēku iedarbes

punktu ātrumi un to galos pielikti attiecīgie spēki, sauc par Zukov-

ska sviru. Tāds nosaukums radies tāpēc, ka šādu ātrumu plānu var

uzskatīt par cietu ķermeni ar nekustīgu šarnīru plāna polā, t. i., par

sviru.

Vienosimies, ka, 2ukovska sviru lietojot, visus momentus aizvie-

tojam ar tiem atbilstošiem spēkpāriem (iespējama arī cita noruna).

Tad, ievērojot izteiksmi (1), vienādojumu (10.11) izsakām šādi:

SPi/ti=0. (10.13)

Tādējādi iegūts Dalambēra—Lagranža principa grafiskais va-

riants: kustoša mehānisma Zukovska svira vienmēr ir līdzsvarā.

Ja Dalambēra—Lagranža principā inerces spēkus neietver, tad

tas ir virtuālo pārvietojumu princips, kas ar Zukovska sviru iztei-

cams šādi: Zukovska svira ir līdzsvarā tikai tad, ja līdzsvarā ir me-

hānismam pieliktie spēki. Spēku līdzsvars ir mierā esošā mehānismā

un mehānismā, kurā visi locekļi ir izbalansēti un kustas vienmērīgi.
Formula (10.13) ir pareiza neatkarīgi no mēroga. Tāpēc, kon-

struējot ātrumus Zukovska svirai, pirmā ātruma moduli varam izvē-

lēties patvaļīgi; šim nolūkam varam konstruēt ātrumus arī mierā

esošā mehānismā. Arī formulas (10.11) un (10.12), kas aizvieto Zu-

kovska sviru analītiskā aprēķinā, paliek pareizas, ja tās izdalām ar

kādu no ātrumiem. Bet ātrumu attiecības (pārnesumu attiecības) nav

atkarīgas no mehānisma kustības. Tāpēc minētos aprēķinos mehā-
nisma kustība nav jāzina.

10-2. piemērs. Noteikt līdzsvarotājmomentu Af| virzuļkompresoram
ar svārstīgo cilindru, kura kinetostatiskais aprēķins izdarīts 10-1. pie-

mērā.

Atrisinājums. Visvienkāršāk līdzsvarotājmomentu aprēķināt
analītiski. Sajā nolūkā sastādām formulām (10.11) un (10.12) atbil-

stošu vienādojumu

Ml®l +(W2+W3)ti>2+J2xxc+h vyc +G2 yc+P2V23=O, (2)

kurā vienīgais nezināmais ir līdzsvarotājmoments Afi, jo «i, G 2, Pi

ir doti uzdevumā; o>2, xc, yc, v23
ir noteikti kinemātiskā aprēķinā;

W2, W 3,J2x, J
2y — aprēķināti, gatavojoties kinetostatiskam aprēķi-

nam; visu minēto lielumu vērtības atrodamas 10-1. piemērā.

Vienādojuma (2) locekļi izsaka jaudas. Jauda ir pozitīva, ja

spēka un ātruma projekcijām, kā arī momentam un leņķiskam ātru-

mam vienādas zīmes. Ja minētos lielumus ar to pareizām zīmēm ievie-
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10-12. zīm.

tojam vienādojumā (2), tad katram loceklim atbilstošās jaudas zīme

būs pareiza. Taču uzmanību prasa divi pēdējie locekļi. Lai G2 kļūtu

par projekciju 10-6. zīmējumā dotajā koordinātu sistēmā, kurā zīmes

noteiktas citiem lielumiem, G2 jāņem negatīvs. Pēdējā loceklī P2 un

v23 nav izteikti projekcijās; abu lielumu vērsumi ir pretēji; tātad pē-

dējais loceklis ir negatīvs. levērojot, ka a>i ir negatīvs, no vienādo-

juma (2) izrēķinātais līdzsvarotājmoments Mi=—29,l kGm.

Līdzsvarotājmomenta noteikšana ar Zukovska sviru parādīta
10-12. zīmējumā. Seit izraudzītā mērogā uzzīmēta mehānisma kine-

mātiskā shēma un pielikti spēki P
2, P3, J2, G2. Nav parādīti spēki G\

un G
3, jo to pielikšanas punkti nekustas, tāpēc šo spēku jauda ir

nulle. Inerces spēku moments W 3aizvietots ar spēkpāri JS -AH, kur

plecu AH varam izvēlēties brīvi (taču mehānisma kinemātiskā shēmā

tas jāattēlo mērogā), bet J3=W3/AH. Vienu no spēkiem /
3 pieliekam

nekustīgam punktam A, lai šī spēka jauda būtu nulle. Arī nezināmais

līdzsvarotājmoments aizvietots ar spēkpāri M=T-08, kura viens spēks
T pielikts nekustīgam punktam 0. Tātad ar Zukovska sviru jāmeklē

punktā B pieliktais līdzsvarotājspēks T.

Konstruējam ortogonālos ātrumus spēku pielikšanas punktiem B,

E, C, F, H. So klaņa 2 punktu ortogonālie ātrumi krustojas klaņa

polā, kas nav zīmējuma robežās, bet gali atrodas uz klaņa-cilindra

asij paralēlas taisnes. Minēto punktu ātrumu vektorus atliekam no

brīvi izvēlēta punkta 0 un iegūstam polāro ortogonālo ātruma plānu,
o o

kur ob
=VB, oe=VE utt. Ortogonālo ātrumu vektora galos pieliekam

spēkus T, J2, G2, P
2, J

3 un tādējādi iegūstam Zukovska sviru. No

sviras līdzsvara vienādojuma

T
•ob —P2p—J2 j—G2g+J3 ■ oh=0

atrodam 7=146 kG. Tātad meklējamais līdzsvarotājmoments

Mi=T-OB= 146-0,2=29,2 kGm,
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kas vērsts pulksteņa rādītāju kustības virzienā (negatīvs), tikai ne-

daudz atšķiras no kinetostatiskā aprēķinā grafiski atrastā momenta

28,5 kGm, bet pilnīgi sakrīt ar analītiskā kinetostatiskā aprēķinā at-

rasto lidzsvarotājmomentu.

Piezīme. Sāds rezultāts liecina par kinetostatiskā aprēķina pa-

reizību. Taču formulas (10.11), (10.12) un 2ukovska svira nepalīdz

atklāt spēku pielikšanā un inerces spēku aprēķinā pieļautās kjūdas.

11. NODAĻA

REAKCIJU NOTEIKŠANA MEHĀNISMOS

AR AUGSTĀKIEM PĀRIEM

11-1. Reakciju aprēķins izciļņu mehānismu

kinemātiskos pāros

Plakanos izciļņu mehānismos (4-2. un 5-7. §) parasti ir locekļi
ar vienu augstāko pirmās kārtas pāri un vienu zemāko pāri. Sādu

locekļu normālreakcijām ir 3 nezināmie. Plaknē cietam ķermenim ir

3 līdzsvara vienādojumi. Tātad šādi locekļi paši par sevi ir statiski

noteicami. Tas liecina, ka mehānismiem ar augstākiem pāriem kine-

tostatika visumā ir vienkāršāka nekā zemāko pāru mehānismiem.

Mašīnās bieži sastopams centrālais izciļņu mehānisms (11-1. zīm.),
kurā izciļņu ripa 1 rotē ar leņķisko ātrumu co,

bet bīdītājs 2 kustas

virzē ar ātrumu v. Mehānismam ir statne 3 un starpelements —

rullītis. Kā izciļņu mehānismu kinetostatikas paraugu aplūkosim ši

mehānisma reakciju aprēķinu, reizē iepazīstoties ar dažiem izciļņu
mehānismu teorijas pamatjēdzieniem.

Rullīša centrs A, rullītim veļoties pa izciļņu ripas profilu, attie-

cībā pret ripu apraksta profilam ekvidistanto svītrlīnijas līkni, ko

sauc par centrprofilu jeb teorētisko profilu. Centrprofila jēdzienu iz-

devīgi lietot, ja bīdītājam ir rullītis vai tā profils ir aploces loks.

Kinemātiskos un kinetostatiskos aprēķinos var pieņemt, ka mehānis-

mam ir smails bīdītājs, kura smaile A slīd pa izciļņu ripas centr-

profilu.
Ar minimālo centrprofila rādiusvektoru r

0 ap ripas rotācijas
centru O novilktu aploci sauc par pamataploci; tās rādiuss ir vie-

nāds ar bīdītāja punkta A vismazāko attālumu no ripas rotācijas
centra. Pārvietojumu s=OA

—r
0 sauc par bīdītāja pacēlumu, bet

maksimālo pacēlumu s
max

=// sauc par bīdītāja gājienu.
Izciļņu mehānismu kinetostatiskā aprēķinā berzi un parasti ari

locekļu pašsvaru ignorē.
Uz bīdītāju darbojas spēks P2 =Q+ kur Q — lietderīgā pre-

testība (pieskaitot atsperes spēku) un /2
— bīdītāja inerces spēks.

Ja lietderīgā pretestība nav pielikta bīdītājam, bet vienam vai vai-

rākiem locekļiem, kurus bīdītājs piedzen, tad spēks Q ir uz bīdītāju
reducētā lietderīgā pretestība (13-3. §) un 72 — uz bīdītāju redu-
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cētais inerces spēks. Pēdējo var aprēķināt,

pie bīdītāja inerces spēka pieskaitot uz bī-

dītāju reducētos bīdītāja piedzīto locekļu
inerces spēkus, kā arī pēc pirmās formulas

(13.22) vai pēc formulas

7
2
=-m'

r
ā

2, (11.1)

kur m'r — spēka reducētā masa (13-4. §),
kas vispār atšķiras no parastās (enerģē-

tiskās) reducētās masas (13-2. §).
Bez zināmā spēka P2 uz bīdītāju sa-

skarpunktā normāles virzienā darbojas iz-

ciļņu ripas reakcija R\ 2 un slīdes virzie-

nam perpendikulārā statnes reakcija R
32.

Abu reakciju moduļus aprēķina ar līdz-

svara vienādojumiem vai grafiski — ar

11-1. zīmējumā parādīto spēku trīsstūri:

+P2+ =0. (11.2)
11-1. zīm.

Reakcijas R32 darbības taisne iet caur punktu A, jo trīs līdzsvarā
esoši spēki krustojas vienā punktā. Bīdītājam nav pielikta reakcija
Rsī, bet gan tās komponenti, kurus aprēķina ar statikas vienādo-

jumiem:

R"z2b —Rz2<l, R'32~Rz2 J
TR"Z2- (11-3)

Atstatumus a un d var noteikt pēc 12-6. zīmējuma parauga.
Uz izciļņu ripu darbojas jau atrastās reakcijas pretspēks #21 =

~~R\2, statnes reakcija R3i un līdzsvarotājmoments My. Tā kā uz

izciļņu ripu darbojas tikai divi spēki, tad tie ir vienādi un pretēji

vērsti, t. i., R
3ļ =—R

2\=R\
2. Pieņemot, ka co=const, no līdzsvara vie-

nādojuma

M
t
-R2i c=0 (11.4)

aprēķina līdzsvarotājmomentu M\.
Veikto kinetostatisko aprēķinu pārbauda ar Zukovska sviru vai

Dalambēra—'Lagranža principu (10.11). Saskaņā ar pēdējo

Ml(ū-P2y=0; Ml-P2—=0.
to

levietojot šeit P2
=R 2\ cos® un v= vx tgO=co• OA• tgfr, iegūst

vienādojumu (11.4). Tātad aprēķins izdarīts pareizi. Analoģiski vei-

cams citu tipu izciļņu mehānismu kinetostatiskais aprēķins.
Svarīgs izciļņu mehānismu parametrs ir spiediena leņķis kas

veidojas starp bīdītājam pielikto izciļņu ripas reakciju R\ 2 un bīdī-

tāja ātrumu v. Jo mazāks ir spiediena leņķis, jo labāk darbojas me-

hānisms [54], tāpēc ka labāka ir spēku pārnešana: lielāks Ri2



178

komponents tiek izlietots bīdītāja pārvietošanai,
bet mazāks — bīdītāja kaitīgai piepūlei un pa-

lielinātu statnes reakciju radīšanai.

Kaut gan spiediena leņķis raksturo spēku
darbību, taču tam ir ciešs sakars ar mehānisma

kustību. Šī sakara noskaidrošanai attiecina

Dalambēra—Lagranža principu (10.11) uz bī-

dītāju:

/?12uicos(90°-ft) -P2v=0, (1)

kur saskaņā ar 11-1. zīmējumu

vi
=(a(ro+s), P2 (2)

levietojot izteiksmes (2) vienādojumā (1),
iegūst izteiksmi

v

(11.5)11-2. zīm.

Sī izteiksme ērti lietojama spiediena leņķa maiņas noteikšanai un

maksimālā spiediena leņķa atrašanai (11-2. zīm.) aplūkojamā tipa
izciļņu mehānismos. Redzams, ka maksimālais spiediena leņķis iestā-

jas bīdītāja maksimālā ātruma tuvumā.

Izņēmums ir izciļņu mehānisms ar plakanu bīdītāju (4-10. zīm. 6),
kuram spiediena leņķis vienmēr ir nulle.

Spiediena leņķa papildinājumu līdz 90° sauc par kustības pārne-
šanas leņķi, t. i., v==9o°—-r>. Jo tuvāks 90° ir kustības pārnešanas
leņķis, jo labāk darbojas mehānisms.

Kustības pārnešanas leņķi var definēt neatkarīgi no spiediena
leņķa: par kustības pārnešanas leņķi sauc to mazāko par 90° leņķi,
kas veidojas augstākā pārī starp dzītā locekļa absolūtā un relatīvā
ātruma virzieniem. Arī starp taisnēm, kas no saskarpunkta iet uz

relatīvo polu un dzītā locekļa absolūto polu veidojas leņķis y. Spie-
diena un kustības pārnešanas leņķi parādīti arī 12-15. zīmējumā o.

11-2. Reakciju aprēķins zobratu mehānismu

kinemātiskos pāros

Apaļo zobratu mehānismos dzenošā zobrata vienmērīgai rotācijai
atbilst visu pārējo zobratu vienmērīga rotācija. Zobratu smagum-
centri parasti atrodas uz to rotācijas asīm. Tāpēc zobratu pārvados
ar nekustīgām asīm locekļu inerces kopspēks un inerces spēku mo-

ments ir nulle. So mehānismu vienmērīgā kustībā valda īstens spēku
līdzsvars un kinetostatikas vietā stājas statika. Taču planetāros me-

hānismos jāievēro arī satelītu inerces spēki (centrbēdzes spēki).
Berzi, kā parasts, reakciju aprēķinā ignorē.
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Katrs zobrats plaknē ir statiski noteicams to pašu iemeslu dēļ
kā izciļņu mehānismu locekļi. Tādēļ reakciju aprēķins vienkāršojas

salīdzinājumā ar zemāko pāru mehānismiem.
Ja dzenošo zobratu apzīmē ar /, bet dzīto ar n, tad ikvienā zob-

ratu pārvadā saskaņā ar Dalambēra—Lagranžaprincipu (10.11)

Mla>1-M nan
=0, (11.6)

kur Mi ir dzinējmoments, kas darbojas dzenošā zobrata leņķiskā
ātruma coi virzienā, bet M

n — līdzsvarotājmoments, kas vērsts pretēji
dzītās vārpstas leņķiskajam ātrumam con.

Vienādojums (11.6) izteic abu momentu jaudu vienlīdzību, jo
enerģijas zudumus kinetostatiskā aprēķinā ignorē. No šī vienādo-

juma līdzsvarotājmoments

Mn =AVln, (11.7)

t. i., zobratu pārvada līdzsvarotā]moments vienāds ar dzinējmomenta
un pārnesumu attiecības reizinājumu. Ja vēlas, lai šī formula dotu

arī līdzsvarotājmomenta virzienu, tad t'i„ jāievieto ar tā zīmi (7-1. §)
un labajai pusei priekšā jāraksta mīnusa zīme.

Zobratu pārvados Zukovska sviru nevajag lietot, jo kinetostatisko

aprēķinu vienmēr ērti pārbaudīt ar formulu (11.7).
Reakciju aprēķinu aplūkosim apaļiem cilindriskiem zobratiem ar

taisniem zobiem, kuru flankas (zobu darbīgo virsmu šķēluma līni-

jas ar zobrata plakni) izveidotas kā evolventes. Evolvente ir gandrīz

vienīgā mašīnās lietojamos zobratos sastopamā flanku līkne. So zob-

ratu sevišķa īpašība ir šāda: caur zobu saskarpunktu 5 (sazobes
punktu) un relatīvo polu P (velšanās punktu) novilktā zobu flanku

normāle (5-14. zīm.), zobratiem darbojoties, savu novietojumu un

virzienu nemaina. Zobi saskaras tikai uz šīs relatīvi nekustīgās nor-

māles (sazobes līnijas), kas ar zobratu asīm perpendikulāru taisni

veido leņķi a (sazobes leņķi). Mirklī, kad punkti S un P sakrīt, sa-

zobes leņķis ir vienāds ar spiediena leņķi (11-1. §).
Zobratus attēlosim ar to relatīvām poloīdām (velšanās aplocēm),

kas 4-11. zīmējumā parādītas ar svītrlīniju.
11-3. zīmējumā attēlots vienkāršs zobratu Sazobes

punktā S abi zobrati darbojas viens uz otru ar reakcijām R\2=—R2\,
kas, tāpat kā punkts S, atrodas uz sazobes līnijas. Statikā spēks ir

11-3. zīm.
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slīdošs vektors, tāpēc abas reakcijas var pielikt velšanas punktā P.

So reakciju vērtības aprēķina no rata / līdzsvara vienādojuma

Afi-/?2 i&i =0, (1)

kur 6i =ri cos a. Tātad

R2i=Rn=

Ml
. (11.8)

n cos ci
v

Momentus M\ un M 2līdzsvaro spēkpāri. Tāpēc arī statnes reak-

cijas R3\ un R32 ir tā paša lieluma un virziena. Visas četras reakci-

jas nebūs vienādas, ja momentu Mļ un M 2vietā zobratiem būs pie-
likti spēki.

No zobrata 2 līdzsvara vienādojuma

M 2=0, (2)

ievērojot izteiksmi (11.8), līdzsvarotājmoments

M2=R
i2

b
2
= ———r2 cos a =Mi~ =Mit'i2,

r\ cos a n

tas saskan ar formulu (11.7).

Atzīmēsim, ka sazobes reakcijas (šajā gadījumā arī pārējās reak-

cijas) novirzās no velšanās aploču tangentes t—t par sazobes

leņķi a uz vienu vai uz otru pusi atkarībā no dzenošā zobrata rotā-

cijas virziena. Abi 11-3. zīmējumā dotie pārvadi ir vienādi; tikai dze-

nošais zobrats / griežas dažādos virzienos. Novirzes noteikšanai var

lietot šādu kārtulu: katrs zobrats darbojas uz savu pretratu ar reak-

ciju, kas vērsta uz pretrata pusi.
11-4. zīmējumā parādītas reakcijas pārvadā ar parazītzobratu 2.

Tāpat kā iepriekš no vienādojuma (1) aprēķina R2i—R\2- Zobrata 2

līdzsvara vienādojums

R\ 2 b2
— R

32
b

2
=0

11-4. zīm.



liecina, ka R32=Ri2=R- Tātad sešu reakciju vērtības ir vienādas, bet

septītās reakcijas vērtība

#42=2/? cos cz. (1i.9)

Divpakāpju pārvadā (11-5. zīm. a) starpzobrati 2 un 2' ir viens

vienīgs loceklis 2. Tāpat kā iepriekš no vienādojuma (1) aprēķina
Rī\ =Ri2 un tad ar zobrata 2 līdzsvara vienādojumu

R —R320'2— 0

aprēķina reakciju

O 2 r 2 T\T 2cos a

Velšanās aploču rādiusi r un reakciju pleci b 11-5. zīmējumā nav

parādīti. Reakciju Ri2 atrod grafiski vai analītiski saskaņā ar zīmē-

jumu. Līdzsvarotājmomentu Af
3 aprēķina no zobrata 3 līdzsvara vie-

nādojuma

#23t>3-M3
=0.

Af3=#23&3=MI-^^=M1f'12i23==M1113;
T\T 2

tas saskan ar formulu (11.7).
Planetpārvadā (11-5. zīm. b) pieņem, ka visi trīs satelīti slogoti

vienādi. No zobrata / līdzsvara vienādojuma (1) ar formulu (11.8)
aprēķināto reakciju dala ar 3 un iegūst

*21=fil2=, • (U.ll)
ori cos a

Aprēķina satelīta centrbēdzes spēku

J
2
=AO• (x)H

2
m

2

11-5. zīm.
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un konstruē satelīta līdzsvara poligonu: atliek J2, Rl2 un novelk

svītrlīnijas taisnes nogriezni J2+R\2; no velšanās punkta novelk tara

paralēlu taisni PC, kas dod punktu Cun reakcijas RH2 virzienu; po-

ligonu noslēdzot, iegūst reakcijas R32 un RH2-
Analītiski rēķinot, no satelīta līdzsvara momentu vienādojuma

pret satelīta centru atrod, ka R
32

=R
i2=R, tad

R
H2

=y/2
2+(2# cosa) 2.

No vadīklas līdzsvara vienādojuma

MH-3(2R cosa) -04 =0,

kur OA =r3
2 '

atrod līdzsvarotājmomentu

MH
=6Rcosa-OA=6

0

Ml
=MX[\ + ,

3r\ cos a 2 \ rx f

kas, ievērojot formulu (7.7), saskan ar Dalambēra—Lagranža prin-
cipu, ko zobratu pārvadiem izteic formula (11.7).

12. NODAĻA

BERZE KUSTĪGOS SAVIENOJUMOS

12-1. Berzes veidi un īpašības

Dabā un tehnikā ik uz soļa sastopams ķermeņu un to daļiņu
līdzsvars tangenciālo spēku ietekmē un mehāniskās enerģijas pārvēr-
šanās siltumā un izkliedēšanās (disipācija). So parādību cēlonis ir

berze. Gāzēs, šķidrumos un cietos ķermeņos ir iekšējā berze, bet ķer-
meņu saskarvirsmās — ārējā berze. Ārējai berzei ir divi krasi at-

šķirīgi veidi
—

slīdes berze un rites berze, par kuriem galvenās
ziņas sniegtas teorētiskās mehānikas kursā [132]. Seit atkārtosim se-

cinājumus un papildināsim ar mehānismu teorijai nepieciešamo.
Slīdes berze parasti tiek saukta vienkārši par berzi. Berze ir

viena no viskomplicētākām parādībām. Berzi pētījuši daudzi zināt-

nieki, gan Leonardo da Vinči (16. gs.), Amontons (17. gs.) un Ku-
lons (18. gs.), taču vēl šodien berzes problēma ir visai neskaidra

[49].
Berzi nosaka mehāniski un molekulāri procesi slīdvirsmas. Berze

ir atkarīga no virsmu materiāliem, virsmu gluduma, virsmu pār-
klājuma plēves (oksīdi), starpslāņa (gāzes, šķidrumi, netīrumi), ne-

kustīgā kontakta ilguma, aktīvo spēku pielikšanas ātruma, relatīvā

slīdes ātruma, temperatūras, normālreakcijas vai spiediena starp
virsmām.
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Ne katra tangenciāla pretestība ir berze. Ja, piemēram, virsmās

rodas jūtami mikrobojājumi vai tās sāk sametināties, tad tā nav

berze.

Berze nav atkarīga no virsmu saskaršanās nominālā laukuma,
bet no faktiskā kontaktlaukuma, kas savukārt atkarīgs no virsmu

materiāliem, gluduma, normālreakcijas un sastāda 0,001% līdz 10%
no nominālā laukuma. Virsmu negludumi mašīnbūvniecībā ir 0,1 ...

200 mikronu augsti.
Berze kustīgos savienojumos saistīta ar dilšanu, t. i., ar virsmu

materiāla fragmentu atdalīšanos, un ar siltuma rašanos. Sakarst

gultņi, berzes sajūgi un bremzes. Tāpēc jārūpējas par vēlamā tem-

peratūru diapazona uzturēšanu. Bremžu slīdvirsmās rodas tempera-
tūras līdz 1000°, bet to materiāli sakarst pat līdz 400°.

Berze mehānismos ir gan kaitīga, gan lietderīga. No berzes vie-

dokļa kustīgos savienojumus var iedalīt antifrikcijas un frikcijas sa-

vienojumos.
Zemākos kinemātiskos pārus, lielāko daļu augstāko pāru un citus

kustīgos savienojumus izveido kā antifrikcijas savienojumus: izvēlas

piemērotus saskarvirsmu materiālus, ziežvielas un to pievadīšanas
veidu. Viena slīdvirsma ir no tērauda, bet otra no babīta (alvas,
svina, antimona, vara un citu elementu sakausējums), bronzas (alvas
un vara sakausējums ar fosfora vai citu elementu piejaukumu), mi-

siņa (varš ar cinku), metālkeramiskiem vai grafīta materiāliem (var
iztikt pat bez eļļošanas), cietgumijas (ziežviela-ūdens), plastmasas,

plastificētās koksnes vai cita antifrikcijas materiāla. Lieto tērauda

virsmu galvaniskos pārklājumus (alva, kadmijs) un gultņu plānos
ieliktņus. Augstākos pāros abas saskarvirsmas parasti ir tērauda un

rūpīgi mehāniski un termoķīmiski apstrādātas. Dažos gadījumos
ārējo berzi aizvieto ar iekšējo, lietojot elastīgus (tērauda, koka, gu-

mijas) kustīgo savienojumu starpelementus.
Mehānismos bez atkārtotām saitēm berze traucē locekļu pašiestā-

dīšanos. Tāpēc ieteicams kustīgos savienojumus attiecīgi aprēķināt
[95].

Frikcijas savienojumus izveido velšanas nodrošināšanai frikcijas
mehānismos, kā arī vajadzīgo tangenciālo spēku sasniegšanai siksnu

pārvados, bremzēs, sajūgos un citos mehānismos. Arī šeit viena vir-

sma parasti tērauda, bet otra no kāda frikcijas materiāla (čuguns,
āda, azbestkaučuka un azbestsveķu materiāli, metālkeramika ar plast-
masu pildījumu v. c). Frikcijas un antifrikcijas teoriju izstrādāt vēl

nav izdevies.

Berzei ir pozitīva nozīme ari pašbremzējošos mehānismos, kas

neļauj lietderīgai pretestībai mehānismu iekustināt (nostiprināšanas
skrūvsavienojumi, celšanas mehānismi, saspiedējmehānismi).

Bieži berze mehānismos (bremzēs, sajūgos, durvju virās) rada

autosvārstības ar tām raksturīgo skaņu. Autosvārstību rašanās ap-

stākļi nav pietiekami izpētīti.
Berzi iedala sausā, pussausā, pusšķidrā un šķidrā berzē.

Sausās berzes modifikācijas ir tīrā berze un robež-

berze. Tīrā berze praksē nav sastopama, jo tīras virsmas ar
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grūtībām var iegūt tikai laboratori-

jās. Berze tīrās virsmās ir liela; tā

pieaug līdz ar virsmu gluduma palie-
lināšanos, jo sāk darboties abu ķer-
meņu vielu molekulārie spēki un

draud sametināšanās. Parastos ap-

stākļos saskarvirsmas pārklāj plēves
un sausā berze eksistē kā robežberze.

Pussausā un pusšķidrā
berze iestājas tad, kad starp saskar-

virsmām atrodas eļļa vai cita ziež-

viela un vienlaikus saskaras ar plē-
vēm pārklātie virsmu nelīdzenumi.

Sie berzes veidi mehānismos sasto-

pami visbiežāk.

Sausās, pussausās un pusšķidrās
berzes tehnisko aprēķinu noskaidro-

šanai aplūkosim (12-1. zīm.) uz ho-

rizontālas plaknes novietotu ķermeni,
kuram pielikts monotoni no nulles

12-1. zīm.

pieaugošs tangenciāls aktīvais spēks P.

Kamēr spēks P ir mazs, tas ķermeni iekustināt nespēj, jo at-

balsts 2 uz ķermeni / iedarbojas ar miera berzes spēku F. Miera

berzes spēku varam aprēķināt tikai no ķermeņa līdzsvara noteiku-

miem, kuri aplūkojamā vienkāršajā gadījumā ir šādi:

P-F=o, Ar-G =0, eG-hP=0,

kur N — normālreakcija, G — ķermeņa svars.

lekustināšanas momentā miera berzes spēks sasniedz maksimālo

vērtību, ko sauc par iekustināšanas berzes spēku FO. Tas ir jo lie-

lāks, jo ilgāks bijis relatīvais miera stāvoklis. Spēkam P turpinot
augt, līdzsvars izbeidzas un sākas ķermeņa / paātrināšana. Kustības
laikā uz ķermeni / darbojas kustības berzes spēks F, kuru tehniskos

aprēķinos parasti pieņem par nemainīgu. Kustības berzes spēks pa-

rasti ir mazāks par iekustināšanas berzes spēku.
levērojot to, ka berzes parādība nepietiekami izpētīta un berzes

spēks atkarīgs no daudziem faktoriem, kustības berzes spēku aprē-

ķina pēc Kulona likuma

F=fN. (12.1)

Tāpat arī aprēķina iekustināšanas berzes spēku

F
0
=fO

N. (12.2)

Mehānismos gandrīz vienmēr ir satricinājumi. Tāpēc formulas

(12.2) vietā parasti lieto formulu (12.1), t. i., iekustināšanas berzes

koeficienta f0 vietā lieto kustības berzes koeficientu f.
Kulona likums abu berzes spēku aprēķinu padara |oti vienkāršu.

Taču lielas grūtības sagādā konkrētiem apstākļiem atbilstošu berzes
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koeficientu atrašana rokasgrāmatas [48]. Aptuveniem aprēķiniem var

lietot 12-1. tabulā dotās berzes koeficientu vērtības.

12-1. tabula

Ja ķermeņu 1 un 2 saskarvirsma veido ar horizontālu plakni
leņķi cp, spēks P=0 un ķermenis / slīd vienmērīgi, tad leņķi cp sauc

par berzes leņķi. Berzes leņķa tangenss ir vienāds ar berzes koefi-

cientu:

f=tgcp. (12.3)

Kustības laikā ķermenis 2 uz ķermeni 1 iedarbojas ar kopreakciju

R=N+F. Kopreakcija veido ar virsmu normāli leņķi, kura tangenss
ir F/N. Tātad kopreakcijas leņķis ar saskarvirsmu normāli ir vie-

nāds ar berzes leņķi. Ja ķermenis 1 maina slīdes virzienu, tad kop-
reakcija ap saskarvirsmu normāli apraksta berzes konusu.

Līdzsvara stāvoklī pirmsiekustināšanas brīdī ari aktīvais kop-

spēks P+ G= —R= — (N+F) atrodas uz berzes konusa virsmas, bet

paātrinātas kustības laikā iziet ārpus konusa. Tātad berzes konusa

iekšienē darbīgs aktīvais kopspēks ķermeni iekustināt nevar. Tas ir

pašbremzēšanās vienkāršs gadījums.
Ja saskarvirsma nav plakne, tad Kulona likums (12.1) derīgs

tikai tāda tās elementa robežās, ko var uzlūkot par plakanu. Šādi

rīkojoties [132], ar integrēšanu iegūst Eilera formulu

P=Qefa (12.4)

lokanas saites aptveres berzei (12-2. zīm.), kur P ir minimālais

spēks, ar kuru var panākt lokanas saites slīdēšanu pa nekustīgu
cilindru, f — berzes koeficients starp lokano saiti un cilindra virsmu,
a — aptveres leņķis, Q —

saites otrā galā pielikts spēks, c — natu-

rālo logaritmu bāze.

Šķidrā jeb hidrodinamiskā berze ir antifrikcijas sa-

vienojumos visvēlamākais berzes veids, jo starp slīdvirsmām atrodas-

ejļas kārtiņa, tādēļ berzes koeficients ir mazs (12-3. zīm.) un dilšana

minimāla. Ārējo berzi šeit aizvieto ar eļļas iekšējo berzi. Lai tas

būtu iespējams, slīdvirsmās jāveidojas noteiktu izmēru ķīļveida

spraugai un relatīvam slīdes ātrumam jābūt pietiekami lielam.

f,
:eri

ieziesti r ieziestisausi sausi

Tērauds — tērauds

Tērauds — bronza

Čuguns — koks

Čuguns — āda

Tērauds — Iedus

0,13

0,10

0,32

0,26

0,014

0,10

0,09

0,15

0,11

0,3—0,5

0,3—0,5

0,027

0,11

0,10
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12-2. zīm. 12-3. zīm.

Šķidrā berzē darbīgu gultņu izmēri un citi parametri aprēķināmi
atbilstoši teorijai [24], kuras pamatlicēji ir Petrovs (1836—1920) un

Reinoldss (1842—1912). Šķidrās berzes teoriju aplūko mašīnu ele-

mentu kursā.

Hidrodinamiskās berzes paveids ir aerodinamiskā berze,

kad slīdvirsmas atdala gaisa starpslānis. Gultņi ar aerodinamisko

berzi ir lietderīgi aparātos, kur stingri jāievēro tīrība, ja rotora ap-

griezienu skaits minūtē ir liels (3000—260000), it sevišķi, ja rotoru

piedzen gaisa turbīna [134]. Arī slīdpārus var izveidot ar gaisa starp-
slāni [19].

Rites berze ir velšanas pretestība, kuras cēlonis ir ķermeņu de-

formēšanās to kontakta vietā. Ja, piemēram, ar vertikālu centrisku

spēku Q slogots cilindrs atrodas miera stāvoklī (12-4. zīm. a), tad

ari normālreakcija N ir centriska un spiedienu epīra ir simetriska

tai. Ja cilindrs vejas (12-4. zīm. b), tad spiedienu epīra kļūst nesi-

metriska, normālreakcija N pavirzās uz priekšu cilindra centra

ātruma vc virzienā par atstatumu k, ko sauc par rites berzes koe-

ficientu. Velšanās uzturēšanai cilindram jāpieliek aktīvs moments M,
kas līdzsvaro velšanās pretestības momentu

M
h
=kN, (12.5)

ko rada spēkpāris (Q, N).
Ja vienmērīgās velšanās uzturēšanai momenta M vietā cilindra

centrā pieliek ātruma v c
virzienā

vērstu spēku P, tad kontakta vietā

ķermenis 2 iedarbojas uz cilindru

ar pretēji vērstu berzes spēku
F= P un atkal rodas aktīvais spēk-
pāris Pr=kN, no kurienes

P= -Ļn. (12.6)

Ja aktīvais spēks P ir lielāks

par maksimālo iespējamo berzes
12-4. zīm.



spēku F= fN, tad reizē ar velšanos notiek slīde. Tīras velšanas ga-

dījumā ir jābūt fN>P vai, ievērojot formulu (12.6),

?•>.£'• (12.7)

Tātad ar cilindra centrā pieliktu spēku tīru velšanos var panākt, ja
izpildīts noteikums (12.7).

12-2. tabula

Dažas orientējošas rites berzes koeficientu vērtības dotas 12-2. ta-

bulā. Rites pretestības ziņā nav sevišķas starpības starp pneimatis-
kam un cieta materiāla riepām. Vagonu riteņiem ar sliedēm, ievē-

rojot riteņu atmalu ietekmi, pieņem £=0,05 cm.

12-2. Berze slīdparos un uz slīpās plaknes

Kustībā katrs no slīdpāra locekļiem darbojas uz otru ar berzes

spēku, kas atkarīgs ne tikai no berzes koeficienta slīdvirsmā un nor-

mālrekcijas, bet vispār arī no slīdvirsmas veida, no spēku darbības

taišņu stāvokļa un no lietojamās hipotēzes par spiediena sadalījumu
slīdvirsmās, t. i., berzes spēks

F=F(f,Q,a, &,...), (1)

kur Q — slīdvirsmai perpendikulārs aktīvais spēks (slodze), kas

skaitliski vienāds ar kopīgo normālreakciju.
Ja slīdvirsmā ir plakne, tad saskaņā ar Kulona likumu (12.1)

funkcija (1) pieņem visvienkāršāko veidu:

F=fQ. (12.8)

So vienkāršo berzes spēka izteiksmi var lietot arī visos citos ga-

dījumos, rakstot to šādā veidā:

F =f'Q, (12.9)

bet tad berzes koeficienta vietā stājas lielums

f' =~-=f'(f,a,b,...), (12.10)
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Velšanās pāra raksturojums k (cm)

Rūdīts tērauds — rūdīts tērauds

Tērauds — tērauds, čuguns — čuguns
Pneimatiskās riepas — šoseja

Pneimatiskās riepas — zālājs

0,0005—0,0010

0,005

0,24

1,0—1,5
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12-5. zīm.

ko sauc par reducēto berzes koeficientu. Analoģiski reducēto berzes

koeficientu definē arī citos kustīgos savienojumos. Konkrētā gadījumā
reducētais berzes koeficients ]auj ērti salīdzināt berzi slīdparī ar

berzi plakanā slīdvirsmā.

Slīdpāri bieži izveido ar ķīļveida slīdni un vadotni (12-5. zīm. a).
Slīdnim 1 kustoties perpendikulāri zīmējuma plaknei, uz to darbojas
berzes spēks i

F=F'+F" =f{N'+N"). (2)

No spēku līdzsvara trīsstūra izriet, ka

N'=N"=
2sin a

levietojot šo izteiksmi formulā (2), iegūst

F--J—'Q,
sin a

kur ķīļveida slīdpāra reducētais berzes koeficients

f'=x_2_. (12.11)
sin a

Ķīļveida rieva palielina berzi: ja a->O, tad f'->oo. Šo efektu iz-

manto ķīļsiksnās, nostiprināšanas skrūvēs v. c.

Plakanos mehānismos bieži sastopami slīdpāri, kas īstenībā ir

cilindriskie pāri (piem., virzuļmašīnās). Noskaidrosim apaļa cilin-

driska slīdpāra (12-5. zīm. b) reducēto berzes koeficientu, aplūkojot
trīs dažādus gadījumus.

1. Slīdvirsmu rādiusu atšķirības (spraugas) dēļ locekļi /un 2

saskaras pa taisnes nogriezni, kas uzlūkojams par šauru plakni,

tāpēc berzes spēku aprēķinām ar formulu (12.8) un nav atšķirības
starp īsteno un reducēto berzes koeficientu.

2. Slīdņa visa puscilindriskā virsma saskaras ar tādu pašu va-

dotnes virsmu. Šādu slīdpāri varam uzskatīt par bezgalīgi daudzu

ķīļveida slīdpāru apvienojumu, jo katrs centra leņķim dB atbilsto-
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šais slīdvirsmas elements Irdß ir šaura elementāra plakne ar ga-
rumu /, kurā darbojas normālreakcija

dN=plrdS (3)

un kurai derīgs Kulona likums

dF=fdN=fplrdS, (4)

pieņemot, ka spiediens p slīdvirsmas elementa visos punktos vienāds.
Ja spiediens visā slīdvirsmā vienāds (Veisbaha hipotēze), tad,

integrējot izteiksmi (4) un ievērojot spēku simetriju pret garenšķē-
luma plakni, iegūstam

n n

2 2

F=2f ļ dN=2flrp j d@ =nflrp. (5)
0 0

Slīdņa / līdzsvara noteikums ir šāds:

jt n

2 2

Q= 2/ dNcosc=2lrp J cosSdß=2lrp, (6)
0 0

no kurienes

>--&■ < 7 >

Tātad vienmērīgi pa puscilindra virsmu sadalītais spiediens ir

vienāds ar spiedienu spēkam Q perpendikulārā šī cilindra garenšķē-
luma plaknē. Izdalot (5) ar (6), iegūstam reducēto berzes koefi-

cientu

/'=ļ-/=1,57/. (12.12)

3. Slīdvirsmas saskaras kā iepriekš, bet spiediens katrā vietā

proporcionāls izdilumam, kurā forma atbilst slīdņa / nelielam pār-
vietojumam spēka Q virzienā (Reies hipotēze). Sajā gadījumā
(12-5. zīm. b) spiediens

p=pocoso. (8)

levietojot šo izteiksmi formulā (3) un integrējot pēc formulu (5)
un (6) parauga, iegūstam

F=2//rp 0, Q=-YlrPo

un saskaņā ar formulu (12.10) arī reducēto berzes koeficientu

/'=—/= 1,27/. (12.13)
n
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Redzam, ka apaļa cilindriska slīd-

pāra reducēto berzes koeficientu va-

ram izteikt formā

r~cf, (12.H)

kur reizinātājs c aplūkotos trīs gadī-

jumos pieņem vērtības 1; 1,57; 1,27,
Visvairāk lietojama pēdējā vērtība.

Aplūkojam slīdpāri ar eks-

centrisku slodzi (12-6. zīm.),
ignorējot slīdņa šķērsizmēru ietekmi.

Slīdnim pielikts aktīvais kopspēks

P=V+H, un slīdnis kustas kompo-
nenta H virzienā. Tāpēc kopreakcijas
R' un R" veido ar slīdvirsmu nor-

mālēm berzes leņķus cp
=arctgf. Ja

y=const, tad līdzsvara trīsstūris dod

kopreakcijas R', R", normālreakcijas
N', N" un berzes spēkus F', F". Berzes

kopspēks F=F'+F" =H=Psma un

reducētais berzes koeficients

F f(N'+N")
1 V

"

V

P sin a , ,Qļ
=

d
=tga. (9)

P cos a

12-6. zīm.

Taču līdzsvara gadījumā jāslēdzas ne tikai speķu trīsstūrim, bet

arī visiem trim spēkiem P, R', R" jākrustojas vienā punktā A, kura

stāvoklis atkarīgs no spiedienu sadalījuma slīdvirsmā. Tāpēc dotam

spēkam P un leņķim a atbilst tikai viens slīdņa līdzsvarotas kustī-

bas stāvoklis, kas' noteikts ar attālumu b, un reducētais berzes koe-

ficients ir attāluma b un vadotnes garuma / funkcija. Atradīsim šo

funkciju.
Ja slīdņa šķērsizmērus neievēro, tad normālreakcijas un spiedie-

nus slīdvir'smās izraisa tikai komponents V. Pieliekam vadotnes cen-

tram atbilstošā slīdņa punktā C divus pretēji vērstus spēkus V. Ta-

gad uz slīdni darbojas centrisks spēks V, kas rada visa vadotnes

garumā vienādu spiedienu p, un spēkpāris

Pieņemot spiediena lineārā sadalījuma hipotēzi, spēki 5 iet caur S

spēkpāra radīto spiedienu epīru — divu vienādu taisnleņķa trīsstūru

laukumu smagumcentriem; trijstūru augstumiem vadotnes ārējās ma-

lās atbilst spiediens s=cp, kur c — pagaidām nezināms koeficients

Summējot spiedienus p ar minēto trīsstūru spiedieniem, iegūst kop-

spiedienu epīras — divus nevienādus taisnleņķa trīsstūrus ar pa-
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matiem BE un DE. Slīdnim pieliktie kopspiedieni dod normālreakci-

jas N' un N", kas iet caur šo trīsstūru smagumcentriem, kas noteikti

ar koordinātēm x' un x". Garumus BE un DE aprēķina no vienādo-

jumiem

Mē+£-
=£±Ļ, BE+DE= l,

DE s—p c— 1

un tad

kur c atrodams no vienādojuma (10):

ci Ji/i+iil d2)
1/ 2\2 +l )~ Apl~ Ap'

C

p

6

Y
+ i)' {lZ)

No līdzsvara vienādojumiem

N'^l=V[b +X
'
+
T

l)' N"ļ l=v( b +X')

atrod normālās reakcijas

tf'-V 1 + , A/"=y|-(6+x'). (13)

levietojot izteiksmes (13) formulā (9) un ievērojot formulas (11)
un (12), iegūst reducētā berzes koeficienta izteiksmi

kur k =b/l.

Spēks P varēs slīdni iekustināt, ja H>F=Vf, t. i., ja Vtga>
>Vf vai

tga>/'. (12.16)

Nosaucot leņķi <p'=arctgf' par reducēto berzes leņķi, iekustinā-
šanas noteikums iznāk vēl vienkāršāks:

i
a>q/. (12.17)

Ja a<<p', tad slīdpāri iestājas pašbremzēšanās un nekāda lie-

luma spēks P nevar slīdni iekustināt.

Gluži tas pats notiks ar kloķa-slīdņa mehānismu (6-18. zīm.), ja
to piedzen kloķis un kādā mehānisma stāvoklī klaņa leņķis \p>

klaņa virzienā darbīgais spēks iekļūs berzes konusa

'ekšienē un nevarēs slīdni iekustināt.
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Pašbremzēšanos slīdpāros izmanto

praksē. Ja, piemēram, (12-7. zīm.), lo-
ceklis / slodzes un pašsvara rezultan-
tes Q ietekmē nedrīkst slīdēt pa kolonnu

2, tad spēks Q nedrīkst tuvoties kolon-

nas asij līdz attālumam rmm,
ko aprē-

ķina no noteikuma, ka, vienmērīgi sli-

dot spēkpāri (Q, 2F) ar plecu r
m

līdzsvaro spēkpāris Ni.

F Q
Qrm

in=A;/= ~y
l=

2~f
1
'

12-7. zīm.

no kurienes
_

rmin (12.18)

To pašu rezultātu iegūst, izsakot no vienādsānu trīsstūra ar pa-
matu / šim pamatam pretējās virsotnes pusleņķa tangensu:

tg<P=/= iJ— ■
•<-'

min

Tātad spēkam Q arvien jāpaliek tik tālu no kolonnas ass, lai kop-

reakcijas R atrastos berzes konusu iekšienē.

Ja slīdēšana notiek vienmērīgā kustībā pa slīpo plakni
uz augšu (12-8. zīm. a), tad slīdņa līdzsvara noteikums projicējas
uz tangenciālo un normālo virzienu šādi:

Pcos 3-/7-Qsina=0, N+ Psin p-Q cos a=0.

levietojot pirmajā vienādojumā F=fN, kur N izteikts no otrā vie-

nādojuma, dabū, ka

P(cos 6+/sin 6) =*=Q(sin a+/cos a).

12-8. zīm.
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levietojot šeit /=tgcp un reizinot ar cos<p, iegūst slīdņa līdzsva-

rotai kustībai uz augšu nepieciešamo spēku

3in(«+ q>)

cos(B-<p) v '

Analoģiski rīkojoties (12-8. zīm. c), dabū spēku

sin(«-cp)
t

cos(64-(p) v '

kas nepieciešams slīdņa vienmērīgai nolaišanai pa slīpo plakni. Tā-

tad, mainoties kustības virzienam, mainās tikai berzes leņķa <p
zīme. Ja P'<o, tad slīpā plakne ir pašbremzētāja un nekāda slodze

Q nevar izraisīt slīdņa kustību uz leju. Pašbremzēšanās noteikums

slīpai plaknei, kā redzams, ir

a<cp. (12.21)

Pašbremzēšanās apstākļos slīdnim jāpieliek uz leju vērsts spēks

p»=\-n=Q*niZT\ • ( 12-22>
1 1 cos(B+<p)

Ja formulā (12.19) ievieto a=o un skaitītāju un saucēju izdala
ar coscp, tad iegūst vienmērīgai kustībai pa horizontālu plakni
(12-8. zīm. b) vajadzīgo spēku

P
-cosp+fsinr

I' 2-23'

Rodas jautājums: ar kāda virziena spēku P visvieglāk vilkt ķer-
meni pa horizontālu plakni. Atbildi iegūst no vienādojuma

un tā ir šāda: B=

cp. Tātad visvieglāk vilkt ar spēku, kura virziens
ar horizontālo plakni veido uz augšu vērstu berzes leņķi, jo tāds

spēks ne tikai velk, bet reizē samazina normālo reakciju un no tās

atkarīgo berzes spēku.

12-3. Berze skrūves pāros

Aplūkojam skrūvi ar taisnstūrveida vītni (12-9. zīm.). Skrūves

kāpe ir h, bet vidējās vītnes līnijas kāpes leņķis

a= (12.24)

kur r
v

— cilindra rādiuss, uz kura virsmas novietojas vidējā vītnes
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līnija. Tās izklājums plaknē ir taisne
(tāpat kā citām vītnes virsmā eso-

šam skrūves līnijām).
Skrūve slogota ar aksiālu spēku

Q; skrūves un uzgriežņa slīdvirsmas
berzes koeficients ir f. Skrūvi grie-
žot, tai jāpieliek moments M spēka
Q iedarbes punkta pārvietošanai un

berzes pārvarēšanai vītnēs. So mo-

mentu var iedomāties kā spēkpāri,
kura spēki pielikti skrūvei uz vidējās
vītnes līnijas, t. i.,

M=2Pr
v. (14)

Momenta M noteikšanai pieņe-
mam, ka uzgriežņa vītnes nesošā vir-

sma ir slīpa plakne ar slīpuma leņķi
a, bet skrūve ir slīdnis uz tās. Tad

saskaņā ar formulu (12.19) skrūves

pievilkšanai vajadzīgs spēks

2P=Q
sin(«+<P)

' cos(—a—cp)
=Qtg(a+cp). (15)

12-9. zīm.

levietojot izteiksmi (15) formula (14), iegūstam, ka

Af=Qr„tg(a+q>). (12.25)

Sāds moments nepieciešams skrūves pievilkšanai, t. i., stiepes

spēka Q radīšanai skrūvē un berzes pārvarēšanai vītnēs.

Spēka Q ietekmē skrūvei atskrūvējoties, no paātrinātas atskrūvē-

šanās tā jāattur ar momentu

M'=Qrv tg(a-<f). (12.26)

Ja skrūve ir pašbremzējoša, tad tās atskrūvēšanai vajadzīgs mo-

ments
Af"=Qr„tg(<p-a). (12.27)

Abas pēdējas izteiksmes izriet no for-

mulām (12.20) un (12.22). Lai nebūtu jā-
ievēro berze starp skrūvi un vel kadu citu

ķermeni, pieņemts, ka spēks Q skrūvei

pielikts kā piekārta sloga smagums un

slogs kustas kopā ar skrūvi. Ja šis notei-

kums nav izpildīts vai ja griež uzgriežņi,
bet skrūve ir miera stāvoklī, tad jāievēro
berze arī attiecīgās balstvirsmās (12-4.§)•

12-10. zīm.



Skrūve ar trīsstūrveida vītni (12-10. zīm.) savā uzgrieznī ir it kā

slīdnis ķīļveida rievā (12-5. zīm. a). Tādēļ iepriekšējās formulas de-

rīgas arī trīsstūrveida vītnei, ja tajās berzes leņķa cp vietā liekam

reducēto berzes leņķi

cp'=arctg—L (12.28)

COS T

lepriekšējās formulas derīgas gliemezim vai gliemežratam pielie-
kamā griezes momenta aprēķināšanai; pirmajā gadījumā Q ir glie-
mežrata, bet otrajā — gliemeža aploces spēks.

12-4. Berze šarnīros

Šarnīrā savienoto locekļu saskarē esošās daļas sauc par redzi

un gultni. Gultnis uzņem rēdzes radiālo slodzi, aksiālo slodzi vai

abas reizē. Katras slodzes radīto berzes momentu aprēķina atsevišķi.
Radiālās slodzes radīto berzes momentu aprēķina

pēc formulas

MF
=f'Qr, (12.2.9)

kur Q — radiālā slodze, r — rēdzes un gultņa rādiuss, bet

f'=c/ (12.14)

ir reducētais berzes koeficients, kas proporcionāls īstenam berzes

koeficientam /. Reizinātājs c, tāpat kā tas bija apaļā cilindriska slīd-

pāri (12-5. zīm. b), atkarīgs no pieņemtās hipotēzes par spiediena
sadalījumu slīdvirsmā.

Ja starp rēdzi un gultni ir sprauga (12-11. zīm. a), tad berzes

moments M
F
=Fr=fMr. Tā kā

R=Q =ļN2+F2=A/yf+F~ N,

tad

M
F
=fQr

un šajā gadījumā c—l. Redzam, ka f'Q formulā (12.29) ir tāds ber-

zes spēks, kuru reizinot ar rēdzes rādiusu iegūst berzes momentu.
Ja rēdzes un gultņa virsmas saskaras (12-11. zīm. b), tad

dMF
=rdF=rfdN= rfplrd®,

kur / — rēdzes un gultņa slīdvirsmas garums. Spiediena sadalījumu
pieņem simetrisku garenšķēluma plaknei, kurā darbojas slodze Q,
tad

n

2

MF
=2flr2f pdS. (16)

o

195
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12-11. zīm.

No rēdzes līdzsvara noteikuma (spēku dF projekcijas uz Q vir-
zienu līdzsvarojas pašas par sevi)

it jī

2 2

Q=2f dNcos@=2lrļ pcosSde
0 0

izsakot 2lr un ievietojot formulā (16), iegūst formulu (12.29), kur

IT

2

/ pde

c--£ . (12.30)

2

f p cos QdQ

o

levietojot šeit p=const vai nodiluma hipotēzei (8) atbilstošo spie-
dienu p =j0O cosB, atrodam tās pašas reizinātāja c vērtības kā apa-
ļam slīdpārim: 1,57 un 1,27.

Berzes momentu radiālgultnī var izteikt (12-11. zīm. a un c)
kā spēkpāri (Q, R), kura plecu q sauc par berzes aploces rādiusu. Tā

kā MF =f'Qr=qQ, tad berzes aploces rādiuss

Q =f'r (12.31)

atkarīgs tikai no reducētā berzes koeficienta un gultņa rādiusa. Gra-

fiskā kinetostatikā ar berzes aplocēm var noteikt reakcijas, ievērojot
reizē arī berzi šarnīros. Ja kopreakcija R krusto berzes aploci, tad

tā atrodas berzes konusa iekšienē (12-11. zīm. a) un šarnīrs ir paš-
bremzējošs. Sī iemesla dēļ, piemēram, uz motora virzuli darbojošais
spēks nevar iekustināt mehānismu ne tikai vienā punktā (4-2. §)>

bet arī šī punkta tuvumā. Dažādu piespiedējmehānismu šarnīrus kon-

struē kā pašbremzētājus.
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12-12. zīm.

Aksiālās slodzes radīto berzes momentu (12-12.
zīm. a) aprēķina pēc formulas

MF =r'fQ, (12.32)

kur r'
— pēdas reducētais rādiuss ir tāda spēkpāra pleca puse, kura

moments vienāds ar šarnīrā aksiālās slīdvirsmas (pēdas) berzes mo-

mentu, ja spēkpāra spēkus katrai pēdas pusei aprēķina pēc Kulona
likuma, t. i.,

MF =2r'F=2r'f Q-=r'fQ.

Reducētā rādiusa aprēķinam pieņem, ka spiedieni slīdvirsmā ir

simetriski šarnīrā asij; tad bezgalīgi šaura gredzena (12-12. zīm.b)
ar rādiusu o un platumu dq visos punktos spiediens ir vienāds. Tā-

pēc šajā elementārā gredzenārodas berzes moments

dMF =2 QdF=2 Qfp2nQdo,

no kurienes berzes moments

R

M
F
=2nf J pQ

2d
Q. (17)

r

No līdzsvara vienādojuma
R R

Q=/ p2nQdQ=2nj pgdg
r r

izsakot 2n un ievietojot formulā (17), iegūst formulu (12.32), kur

R

S PQ
2 dQ

r'=—R • (12.33)

/ PQdQ
,

r
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Redzams, ka reducētais rādiuss atkarīgs no pieņemtās hipotēzes I
par spiediena sadalījumu pēdā, t. i., no funkcijas p=p(g).

Ja pieņem vienmērīgu spiediena sadalījumu (12-12. zīm. c), t. i.,

/>=const, un integrē izteiksmi (12.33), tad iegūst šādu reducēto
rādiusu:

,
2 P3-r3

' =

-3-7^2—72- (12-34)

-

2
Aploces veida pēdai r= 0, tapec r'=—R.

Piestrādātām pēdām noderīgākas ir reducētā rādiusa izteiksmes,
ko iegūst, pieņemot, ka pēda dilst vienmērīgi un nodilums katrā tās

punktā ir proporcionāls spiedienam un ātrumam:

y
=kpu=kpao=k'pQ.

Tas nozīmē, ka pēdā spiediens sadalās pēc hiperbolas (12-12.
zīm. d):

p-f ■ (18)

un c =const. levietojot šo spiediena izteiksmi formulā (12.33) un

integrējot, iegūst gredzenveida pēdai

r'=~(R +r) (12.35)

un aploces veida pēdai r'=0,57\.

Uzskata, ka hipotēzi (18) apstiprina praksē novērojamie aploces
veida pēdas centra ieēšanās gadījumi. Tāpēc parasti lieto gredzen-
veida pēdu. Formulas (12.34) un (12.35) noderīgas arī berzes mo-

menta aprēķinam uzgriežņu un skrūvju balstvirsmās.

v

12-5. Berze velšanas gultņos

Aplūkojam lodīšu (rullīšu) radiālgultni (12-13. zīm.), kas sastāv

no iekšējā gredzena /, lodītēm 2 un ārējā gredzena 3. Gredzenu un

lodītes saskarpunktos A un B saskaņā ar formulu (12.5) darbojas
velšanās pretestības momenti M

A
=M

B
=kS, kur k — rites berzes

koeficients, bet 5 — spēks (slodze), kas darbojas uz lodīti. Saskar-

punktā A ātrums vA
=&\R=to22r; tāpēc

R
(02 =0), W .

levērojot, ka relatīvais leņķiskais ātrums cū2i=<oi+ co2, jaudas pa-
tēriņš vienas lodītes velšanās kustībā ir šāds:

N
2
-N

A
+N

B
=kS (cvi + co

2) +kSu
2
=fcSco, ( 1 +yļ•
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Visa gultni rites pretestības pārvarēšanai
patērējamā jauda

tf,=A<DlJl+y)2S=AlP(D,. (19)

Spēku S, kas darbojas uz lodītēm, aritmē-

tisko summu aprēķinām, pieņemot, ka lodīšu
skaits ļoti liels un katra no tām uzņem spēku
dS=dN, kas atbilst dilšanas hipotēzes (8)
spiedienu sadalījumam (12-5. zīm. b):

dS=plrdQ=p o
lr cos QdQ.

No līdzsvara noteikuma

it

2

Q=2/ dScoso =

it

2

= 2polrf cos
2
8d8=p0

0
z

12-13. zīm.

atrodam, ka

2Q

n n

2 2

25«2/ dS=2polr f cosSde =2polr=— Q. (20)
oo

n

levietojot šo rezultātu formulā (19), iegūstam radiālgultņa vel-
šanās pretestības momentu

MF
=f'QR, (12.29)

kur reducētais berzes koeficients

r- +(12.36)

Lodīšu gultņiem reducētā berzes koeficienta orientējošas vērtības
ir o,ool—o,oo4,'bet rullīšu gultņiem 0,0025—0,01; tātad pat simtkārt

mazākas nekā pusšķidrās berzes slīdgultņiem.
Rites berzes tikko minētās priekšrocības dēļ, lielus smagumus

bieži pārvieto uz veltņiem (12-14. zīm. a). Slodzes Q vienmērīgai
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12-14. zīm.

pārvietošanai vajadzīgo speķu P=HF=I,F' aprēķinam saskaņā ar

Dalambēra—Lagranžaprincipu (10.11):

Pv=P2ra=?,Nkti> + l,N'k'(i>= (k + k')aQ,

k +h'
P= (12.37)

kur daļskaitlis ir reducētais berzes koeficients.

Attiecinām šo formulu uz aksiālu lodīšu gultni (12-14. zīm. b):

Ik O k
MF =2FR=2£.fß=-^-QR.

Tātad berzes moments velšanās aksiālgultņos aprēķināms pēc
radiālgultņu formulas (12.29), ievietojot tajā reducēto berzes koefi-

cientu

/'=—. (12.38)

12-6. Berze un īpatnējais slīdes ātrums augstākos
kinemātiskos pāros

Augstākos kinemātiskos pāros, kuru locekli slīd un veļas viens

uz otra (12-15. zīm. a), saskarpunktā 5 slīdes un rites berzes dē|
rodas jaudas zudumi

N
F
=Fvs2X +Nku

2 \- (12.39)

Ar otro locekli izteiktā rites berzes jauda ir daudz mazāka par
slīdes berzes jaudu. Tāpēc aprēķinos parasti ievērojam tikai slīdes

berzes jaudu:

N
F
=Fv

s
2l

=F(i>2i-SP =fN(ai+<i>2) -SP. (12.40)
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12-15. zīm.

Redzam, ka berzes zudumi augstākā pāri ir proporcionāli ne

tikai berzes koeficientam, slodzei un relatīvam griešanās ātrumam,
bet arī saskarpunktā attālumam no relatīvā pola P. Izdalot N

F ar

oi, iegūstam momentu

M
F =fN{l + i 2l)-SP, (12.41)

kas jāpieskaita dzinējmomentam Mļ berzes pārvarēšanai augstākā
kinemātiskā pārī 12. Bez jau minētajiem lielumiem 12-15. zīmējumā
parādīti arī izciļņu mehānisma locekļu 1 un 2 relatīvais pols P, spie-
diena leņķis un kustības pārnešanas leņķis y (11-1. §).

Berze augstākos pāros ir saistīta ar dilšanu. Parasti abas aug-
stākā pāra darba virsmas neizdilst vienādi. Tas tādēļ, ka katrai no

tam ir citāds īpatnējais slīdes ātrums.

Par augstākā pāra virsmas saskarpunktā īpatnējo slīdes ātrumu

sauc relatīvā slīdes ātruma attiecību pret šīs virsmas saskarpunktā
absolūtā ātruma projekciju uz virsmu tangenti saskarpunktā. Sa-
skaņā ar 12-15. zīmējumu locekļu 1 un 2 saskarvirsmu īpatnējie slī-
des ātrumi ir

c.= |3

0fl

a
,
c2
.

(12.42)
t>s cos B v

s
23

cos y

Jo lielāks kādā punktā ir dotās virsmas relatīvais slīdes ātrums,
jo vairāk šinī punktā izdilst dotā virsma. Ja, piemēram, slīpripa /

apstrādā nekustīgu ķermeni 2, tad vs
2l
= va

13, B=o, vs
23=0, tāpēc

C| = l, c2= 00. Tātad ķermenis 2 «dilst» daudz vairāk nekā slīpripa.
Tīras velšanās gadījumos abi īpatnējie slīdes ātrumi ir nulle.

Augstākos kinemātiskos pāros (centroīdu pāros), kuru locekļi
veļas bez slīdes viens uz otru (12-15. zīm. b), saskarpunkts ir rela-

tīvais pols P un šeit rites berzes dēļ rodas jaudas zudumi

N
r
=kN

2\m +kM
i2d)2=kQ (cdi + <o2). (12.43)
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Tadeļ dzinejmomentam M\ jāpieskaita moments

Afjp= ftQ(l+/2i) (12.44)

berzes pārvarēšanai augstākā pārī 12.

Ja saskares apstākļi augstākos pāros ir tādi, ka leņķiskie ātrumi

coi un u)2 ir vienvirziena, tad relatīvais leņķiskais ātrums ir abu

absolūto leņķisko ātrumu starpība; tāpēc formulas (12.40), (12.41)
un (12.43), (12.44) plusa zīmes vietā jāraksta mīnusa zīme.

12-7. Braukšanas pretestība un veltņu transportieris

Aplūkojam piekabi (12-16. zīm.), kas kustas pa horizontālu ceļu
ar ātrumu v un paātrinājumu a. Kravas un virsbūves svars ir Q;
katra riteņa svars ir G, rādiuss R, inerces moments pret relatīvās

griezes asi /, gultņa rādiuss r un gultņa reducētais berzes koefi-

cients f. Vilkšanai vajadzīgā spēka P aprēķinam izmantojam Da-

lambēra—Lagranža principu (10.11):

4 4

Pv= £iV7'r<o+ £V6cD+(/+4/')t'+4f170j.
i i

levietojot šeit

v= v>R, Jm Q-a, /'= —a, W=h=I -Ļ ,
8 8 R

iegūstam, ka

no kurienes

P=uQ+\ma, (12.45)

kur

f'r+lk
,

4/

bet m ir visa kustošā masa.

Bezdimensionālo lielumu v. sauc par braukšanas pretestības koe-

ficientu; aptuvenas tā vērtības ir šādas {112]: transporta līdzekļiem
ar tērauda vai gumijas riepām

pa sliedēm 0,007
pa asfaltu . . . 0,010

pa betonu 0,011

pa koku 0,018

pa labu grunts ceļu 0,060
pa sliktu grunts ceļu 0,160
pa irdenu smilti 0,3



Ja riteņu rādiusi ir da-

žādi, tad n atkarīgs arī no

slodzes novietojuma. Ja

braukšana ir palēnināta, tad

paātrinājums un reizē ari

viss otrais loceklis formulā

(12.45) maina zīmi.

Braucot pa slīpumu ar

leņķi a uz augšu, pārvietoša-
nai vajadzīgais spēks (12.45)
palielinās par

APi=|Q sin a,

(12.46)

bet, braucot uz leju, — sa-

mazinās par to pašu lielumu

(neievērojam parasti niecīgo

12-16. zīm.

velšanās pretestības samazināšanos uz slīpuma).
Ja piekabe neatrodas vilcēja aizsegā vai arī transporta līdzeklis

ir pašbraucējs, tad ātrākās kustībās ievērojamu pārvietošanās spēka
daļu sastāda gaisa pretestība. Gaisa pretestība palielina pārvieto-
šanās spēku (12.45) par lielumu

AP2=cLq, (12.47)

kur c — formas koeficients (automašīnām c ir robežās no 0,3 līdz

1,0), L
— transporta līdzekļa projekcijas laukums uz ātrumam per-

pendikulāru plakni (m
2
) un

<>-*£
ir ātruma spiediens; šeit o — gaisa blīvums (aptuveni 1,25 kg/m 3

jeb 0,125 kGs 2/m4) un vr — gaisa relatīvais ātrums. Ja vr
vērsts

kustības virzienā, tad vēja spiediens samazina pārvietošanai vaja-
dzīgo spēku.

Ja 12-16. zīmējumā parādītos ratiņus apgriež ar riteņiem uz

augšu, tad iegūst veltņu transportieri. Rīkojoties tāpat kā

iepriekš, atrodam, ka slodzes Q pārvietošanai vajadzīgs spēks

p=
k+fr

Q+-Kma, (12.48)
A

koeficienti £ un % aprēķināmi kā formulā (12.45), tikai skaitļa 4

vietā jāliek veltņu skaits.
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IV DAĻA

MEHĀNISMU

UN MAŠĪNU DINAMIKA

No teorētiskās mehānikas zināms, ka dinamikai ir divi pamat-
uzdevumi: 1) atrast dotai mehāniskās sistēmas kustībai atbilstošus

spēkus; 2) atrast dotiem spēkiem atbilstošo mehāniskās sistēmas

kustību. Pirmā uzdevuma atrisinājumam mehānismos ir veltīta šī

kursa 111 da|a, bet otrā uzdevuma atrisinājums ir IV daļas galve-
nais saturs.

Kad projektējamā mehānisma kustība noskaidrota, izvirzās ne-

pieciešamība ietekmēt šo kustību vēlamā virzienā. Tādējādi mehā-

nisma kustības noteikšana ir cieši saistīta ar spararata aprēķinu
un mašīnagregāta gaitas regulēšanu, kas arī —

kaut ļoti īsi —

ietilpst šajā kursa daļā.
Minētajai galveno problēmu grupai piekļaujas mehānismu ener-

ģētiskās lietderības novērtēšana, mehānisma iedarbības uz apkārtni
samazināšana, līdzsvarojot masas, kā arī mašīnu pētīšanas eksperi-
mentālo metožu īss apraksts.

Automātiskās regulēšanas teorija un svārstību teorija mehā-
nismu un mašīnu teorijas kursā neietilpst; tās kļuvušas par patstā-
vīgām zinātnes disciplīnām.

13. NODAĻA

MEHĀNISMA KUSTĪBAS NOTEIKŠANA

13-1. Mašīnagregāta raksturojums un vispārīgi apsvērumi

Kustības noteikšanas problēmas risinājuma objekts ir dzinēja un

darbmašīnas apvienojums, ko sauc par mašīnagregātu. Mašīnagre-
gāts jeb vienkārši — agregāts ir mehānisms vai mehānismu apvie-
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nojums, kuram saskaņā ar formulu (2.18) parasti ir viena pamat-
kustamība. Agregātā darbojas dzinējspēks vai dzinējmoments, liet-

derīgās pretestības spēks vai moments, kaitīgās pretestības spēki,
locekļu smagumspēki un normālreakcijas (9-1. §). Agregātam kus-

toties, šie spēki, izņemot normālreakcijas, veic pozitīvu vai nega-

tīvu darbu un tādējādi ietekmē agregāta kustību. To apstiprina
kinētiskās enerģijas teorēma:

E-Eo=Ap+A q+Af+Ag+At, (13.1)

kur Eun E0
— agregāta kinētiskā enerģija aplūkojamā laika mo-

mentā un izraudzītā sākuma momentā;
A

P
— dzinējdarbs, ko pastrādā dzinējspēks vai dzinējmo-

ments;
A

Q
— lietderīgās pretestības darbs,

AP
— kaitīgo pretestību darbs, ko pastrādā berzes un vi-

des pretestības spēki,
Aq — locekļu smagumspēku pastrādātais darbs,

A
T — elastības spēku un momentu darbs (9-1. §).

Minēto spēku darbs, pastrādāts laika sprīdī starp abiem laika
momentiem.

_

Vienādojums (13.1) derīgs ne tikai agregātam, bet ikvienai me-

hāniskai sistēmai, arī atsevišķai mašīnai un mehānismam. Taču

parasti to lieto agregātam, jo tad dzinējdarbu nosaka dzinējā no-

tiekošie procesi, bet lietderīgo darbu — darba mašīnas tehnoloģis-
kais vai transporta process. Turpretī, ja aplūko atsevišķu mašīnu

vai mehānismu, tad vismaz viens no minētajiem galvenajiem spē-
kiem ir iepriekš jāaprēķina vai jāatrod eksperimentāli.

Kustības posmu, kurā visi agregāta vai mašīnas locekļi atgriežas
sākuma stāvokļos un kustas sākuma virzienos, sauc par ciklu. Tā,
piemēram, divtaktu iekšdedzes motora cikls atbilst vienam kloķ-
vārpstas apgriezienam, bet četrtaktu — diviem. Ciklu laiku T sauc

par kustības periodu.
Katrā ciklā AP ir pozitīvs, bet A

Q — negatīvs. Taču patvaļīgi
izvēlētos kustības posmos var būt otrādi. Tā, piemēram, iekšdedzes
motora ieplūdes, kompresijas un izplūdes taktī dzinējdarbs ir ne-

gatīvs, bet salmu preses virzuļa atpakaļgājienā sākumā lietderīgās
pretestības darbs ir pozitīvs saspiesto salmu elastības dēļ. Kaitīgo
pretestību darbs A

F
ir negatīvs, jo pretestības spēki vienmēr vērsti

pretēji savu iedarbes punktu ātrumiem. Patvaļīgi izraudzītos laika

sprīžos locekļu smagumspēku un elastības spēku darbs A
G

un A
T

var būt pozitīvs vai negatīvs; tomēr perioda kopumā tie vienmēr

ir nulle, jo veselā ciklā locekļu smagumcentri un elastības spēku
iedarbes punkti apraksta slēgtas trajektorijas, bet konservatīva

spēka darbs uz slēgtas trajektorijas ir nulle [132].
Dzinējspēks un dzinējmoments parasti mainās atkarībā no dze-

nošā locekļa stāvokļa, ātruma vai abiem reizē. Virzuļdzinējos kat-

ram mehānisma stāvoklim atbilstošo dzinējspēku nosaka indikatora

diagramma. Mainoties kloķvārpstas ātrumam, mainās fizikāli ķī-
miskie procesi cilindros un dzinējspēks kļūst arī ātruma funkcija.
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13-1. zīm.

Par dzinējmomenta maiņu var spriest ari no dzinēja mehāniskā rak-

sturojuma, kur dzinējmoments izteikts kā dzinēja vārpstas leņķiskā
ātruma funkcija. 13-1. zīmējumā attēloti paralēlas ierosmes (a) un

virknes ierosmes (b) līdzstrāvas elektromotoru, kā arī trīsfāzu maiņ-
strāvas asinhronā elektromotora (c) mehāniskie raksturojumi. Šādus

raksturojumus sauc par statiskiem, jo tie iegūti eksperimentāli pa
punktiem, uzturot katrā punktā leņķisko ātrumu nemainīgu.

Dzinēji, kuru dzinējmoments atkarīgs no ātruma, mainīgu slo-

džu gadījumā darbojas stabili, ja statiskais raksturojums ir lejup-
slīdošs. Tāpēc asinhronā motora raksturojumā darbam noderīga
tikai pa labi no punkta E esošā līknes daļa; šīs daļas punktam F

atbilst dzinēja normālais leņķiskais ātrums con-
Darbmašīnām pieliktais lietderīgās pretestības spēks vai mo-

ments var būt konstants (ceļamās mašīnas, virpas), var mainīties

atkarībā no stāvokļa (virzuļkompresori, virzuļsūkņi, šepingi), āt-

ruma (ventilatori, centrbēdzes sūkņi, arkli) un laika (ripzāģi, ak-

meņdrupinātāji) vai atkarībā no vairākiem argumentiem vienlaicīgi.
No ātruma atkarīga lietderīgā pretestība parasti attēlojas ar aug-
šupejošu līkni.

Lai noskaidrotu iespējamos agregāta kustības režīmus, vienādo-
jumu (13.1) pārrakstām formā

E-E
O
=2A.

Ja kādā laika sprīdī agregātam pielikto spēku darbs %A>o, tad

E>E0 un agregāta kinētiskā enerģija aug; notiek agregāta ieskrie-
šanās. Ja 2i4<o, tad E<E

O un kinētiskā enerģija samazinās; agre-
gāts apstājas.

Ja 2/4=0, tad E=E
0

un agregāta kustība var turpināties ilgi,
saglabājoties nemainīgai kinētiskai enerģijai. Tas ir agregāta nor-

mālā darbaposms.

Agregāta ieskriešanās un apstāšanās kustību sauc par nesta-

cionāru kustību, bet normālā darba posmu
—

par stacionāru kus-

tību.

Spēku mainīguma dēļ un arī tāpēc, ka mehānismā parasti ir

locekļi, kas kustas ar nemitīgiem paātrinājumiem (klaņi, slīdņi,
svārstīklas), agregātam nestacionāri vai stacionāri kustoties, notiek
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kinētiskās enerģijas svārstības. Gadījumos, kad dzinējspēks un pre-

testības spēki ir konstanti un agregātā nav mainīgi kustošu locekļu
(piemēram, zobratu mehānismos), iespējama vienmērīga stacionāra

kustība, kurai katrā laika sprīdī

Si4 =0. (13.2)

Tādu stacionāru kustību sauc par līdzsvarotu kustību, jo atbil-

stoši virtuālo pārvietojumu principam visi agregātam pieliktie spēki
šādā kustībā līdzsvarojas..

Parasti stacionārā kustībā spēku līdzsvara nav, kinētiskā ener-

ģija mainās, bet katra cikla sākumā un beigās tā ir vienāda, t. i.,
noteikums (13.2) ir izpildīts katrā stacionāras kustības ciklā. Tātad

agregātam pielikto spēku darbs stacionāras kustības ciklā ir nulle.

Locekļu smagumspēku darbs un elastības spēku darbs ciklā ir nulle

neatkarīgi no agregāta kustības. Tāpēc vienādojumu (13.2) stacio-

nāras kustības ciklam var rakstīt formā

AP=A
Q+AF. (13.3)

So darba bilances vienādojumu ar vārdiem var izteikt šādi: sta-

cionāras kustības ciklā dzinējdarbs tiek patērēts tikai lietderīgās
un kaitīgās pretestības pārvarēšanai, jo masu paātrināšanai cikla

laikā papildus patērēto dzinējdarbu kompensē dzinējdarba samazi-

nājums, masām palēninoties.
Izdalot vienādojumu (13.3) ar stacionārās kustības periodu T,

iegūst vidējo jaudubilances vienādojumu

Np=N
Q+ Nr. (13.4)

Sīs vidējās jaudas lieto praksē kā mašīnu enerģētiskos raksturo-

jumus. Tās var aprēķināt arī, dalot vairākos ciklos veikto darbu ar

atbilstošo laiku.

Virzuļdzinējos dzinējjaudu NP sauc par indicēto jaudu, jo to no-

teic ar sevišķu ierīci — indikatoru, bet lietderīgo jaudu N
Q, ko var

noņemt no dzinēja vārpstas, — par efektīvo jaudu. Tā, piemēram,
iekšdedzes motora efektīvo jaudu aprēķina šādi:

nd2
.

Pz-j-snk

4500t
< ZS>' (,)

kur A
—

motora vienā minūtē veiktais darbs (kG-m/min);
pe — vidējais efektīvais spiediens uz virzuli (kG/cm2), t. i., vidē-

jais indicētais spiediens pazemināts par berzes zudumiem

atbilstošo daļu;
d

— cilindra.diametrs (cm);
s — virzuļa gājiens (m);
n — kloķvārpstas apgriezienu skaits minūtē;
k — cilindru skaits; divtaktu motoriem t=l, četrtaktu — t=2.
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Ja formulā (1) ievieto s centimetros, tad

kur V — motora cilindru tilpums (cm3).
Ja šo tilpumu izteic litros, tad

Automobiļu benzīna motoriem pe~\o kG/cm 2
un viena litra efek-

tīvā jauda apmēram 30 ZS.

Ja vienādojumu (13.1) diferencē:

dAp+ dA
Q+ dA

F + dA
G +dA

T-dE=0

un izdala ar dt, tad iegūst Dalambēra—Lagranža principu jeb acu-

mirklīgo jaudu bilances vienādojumu

N
P +NQ

+N
F
+N

G+NT+Nj=0, (13.5)

saskaņā ar kuru (10-6. §) mehānismam pielikto spēku un inerces

spēku acumirklīgā jauda vienmēr ir nulle. Vienādojumā (13.5) jau-
das M

Q un NF vispārīgi ir negatīvas, bet NG, NT un Nj var būt gan

pozitīvas, gan negatīvas. Redzam, ka patvaļīgi izraudzītā laika

sprīdī dzinējdarbs tiek patērēts ne tikai lietderīgās un kaitīgās pre-

testības pārvarēšanai, bet arī locekļu smagumspēku pārvarēšanai,

elastīgu elementu deformēšanaiun masu paātrināšanai. Tātad darba

bilances vienādojums (13.3) un vidējo jaudu bilances vienādojums
(13.4) derīgs tikai tādiem laika sprīžiem, kuros smagumspēku, elas-

tības spēku un inerces spēku darbs ir nulle, t. i., pirmām kārtām —

vienam vai vairākiem veseliem cikliem.

Vienādojums (13.1) liecina, ka no agregātam pielikto spēku
darba ir atkarīga tā kustība. Sīs kustības atrašanas ērts paņēmiens
ir šāds.

Vienu no agregāta rotējošiem vai virzē kustošiem locekļiem iz-

vēlas par galveno locekli. Kustīgo locekļu masas reducē uz galveno
locekli tā, lai reducēto masu kinētiskā enerģija būtu vienāda ar

mehānisma kinētisko enerģiju. Vienādojumā (13.1) atzīmētos spē-
kus reducē uz galveno locekli tā, lai reducēto spēku elementārais
darbs būtu tikpat liels kā īsteno spēku elementārais darbs. Pēc tam

agregāta vietā aplūko tikai galveno locekli un ar dinamikas meto-

dēm atrod tā kustību. Pārējo locekļu kustības atrod kinemātiski.

Tikko minēto agregāta kustības noteikšanas metodi aplūkosim

nākamajos šīs nodaļas paragrāfos, pēdējā paragrāfā apskatīsim
mehānismus ar vairākām pamatkustībām. Mehānismus ar neholo-

nomām saitēm [62], kas pieminētas 2-1. paragrāfā, un mehānismus

ar mainīgu masu [13, 38], šajā kursā neaplūkojam.
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13-2. Masu reducēšana uz galveno locekli

MehāfTisma kinētiskās enerģijas izteiksme vajadzīga mehānisma

kustības atrašanai un citiem dinamiskiem aprēķiniem. Mehānisma

kinētisko enerģiju var noteikt, aprēķinot katra locekļa kinētisko

enerģiju un iegūtos rezultātus aritmētiski summējot. Sādi aprēķināta
kinētiskā enerģija satur visu kustīgo locekļu ātrumus, kurus kinemā-

tiski var izteikt caur vienu — galvenā locekļa ātrumu (aplūkojam
mehānismus ar vienu pamatkustamību). To pašu rezultātu var iegūt
ērtāk, izraudzītajam galvenajam loceklim aprēķinot tādu reducēto

masu vai reducēto inerces momentu, ka galvenā locekļa kinētiskā

enerģija ir vienāda ar mehānisma kinētisko enerģiju.

Aplūkojam plakanu mehānismu, kura virzē kustošo locekļu skaits
ir a, rotējošo locekļu skaits B un sarežģīti komplāni kustošo locekļu
skaits y. Šāda mehānisma kinētiskā enerģija

E=M £ m{vČ+ iW+ t m i vc
2+ £h m 2),

\ i i i i /

(13.6)

kur C apzīmē locekļa smagumcentru.
Ja par galveno locekli izvēlas virzē kustošu locekli /, tad me-

hānisma kinētiskā enerģija

E=-Ļml
v1

2
, (13.7)

kur mr — uz galveno locekli / reducētā masa. Tās izteiksmi iegūst,
pielīdzinot abu vienādojumu labās puses:

m
T
=ml+ ļ 'c,

(13.8)

Ja par galveno locekli izvēlas rotējošu locekli /, tad mehānisma

kinētiskā enerģija

E=~hm2
, (13.9)

kur ī
r

— uz galveno locekli / reducētais inerces moments. Tā iz-

teiksmi iegūst, pielīdzinot vienādojumu (13.9) un (13.6) labās puses:

i i,
£

/
*>'

2

-l V vi
2

V
*

c
* $

r «i
2

h=h+ L Ii 2"
+ 2j m i

—T+ 2j '"i-TTT+Zj ic,—
o .

2 fa)i
2 i (Oi

2 i i
1

coi
2

(13.10)

Aplūkojot izteiksmes (13.8) un (13.10), redzam, ka reducētā

masa un reducētais inerces moments nav atkarīgi no mehānisma



kustības, bet tikai no locekļu masām un

ātrumu attiecībām (pārnesuma attiecī-

bām), kuras savukārt ir atkarīgas no

mehānisma stāvokļa, bet mehānismos

ar nemainīgu pārnesuma skaitli ir kon-
stantas. Tāpēc lielumus m T un I

T var

aprēķināt, nezinot mehānisma kustību.

Par galveno locekli ērti izvēlēties vienā

virzienā rotējošu locekli, jo tas mehā-

13-2. zīm.
nisma kustības laika neapstājas, tāpēc
/
r nekļūst bezgalīgs, ko parasti nevar

teikt par m r.
Reducētās masas un reducētā inerces momenta aprēķinam vaja-

dzīgās ātrumu attiecības var aprēķināt analītiski vai atrast no

ātrumu grafiskām konstrukcijām, ņemot ātrumu vektoru garumus

milimetros. Tā, piemēram, klaņa i masas (13-2. zīm.) reducēšanai

uz virzē kustošu galveno locekli / vai rotējošu galveno locekli 1

konstruētos ātrumus izmantojam šādi:

Mi Vdb 1 ££
= nj\

co,- Vdb OA

V,
~

~

ļ

BD ' co,
~

a

'

; co,
~~

a

BD '
kur ātrumi V\ un vA pieņemti patvaļīgi. Klaņa punktu ātrumi nav

zīmējumā parādīti.
Dažreiz reducēto masu iedomājas koncentrētu rotējoša galvenā

locekļa (13-2. zīm.) punktā A. Tad formulā (13.7) jāliek Vļ
=vA, bet

formula (13.8) jāraksta šādi:

mr= Ic.—r -(13.11)
1 vA i VA

'

i VA
*

i VA
*

13-3. zīm.

Lielumi 7
r

un m
t

ir mehānisma vispārinā-
tās koordinātes funkcijas, tātad mainīgi lie-

lumi. Sos aprēķinos lietojamos lielumus

nedrīkst identificēt ar īsteni mainīgām ma-

sām, kas sastopamas dažos mehānismos. Tā-

pat jāievēro, ka m
T

un /
r lietojami tikai tādos

dinamikas aprēķinos, kur šie lielumi izteic

kinētisko enerģiju. Lietojot II Ņūtona likumu

vai Dalambēra principu, masas jāreducē ci-

tādi (13-4. §).

13-1. piemērs. Aprēķināt uz elektromotora vārpstu

reducēto inerces momentu celšanas mašīnai (13-3. zīm ),

ja centrālie inerces momenti /i=0,7 kgm2, fip

= 1,8 kgm2, /3 =107 kgm 2, 7
4
=2 kgm2, bloka un kāša

masa m4=80 kg, ceļamā smaguma masa mQ=44 ton-

nas, gliemeža vijumu skaits Zi=l, gliemežrata zobu

skaits Z2=37, zobratu zobu skaits z'2 =12, Z3=?6,

spoles un bloka rādiuss r=20cm.

210
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Atrisinājums. Pēc formulas (13.10) reducētais inerces mo-

ments

Ātrumu attiecības aprēķinām šadi:

=
=£l

=0,027, — =t
3
l =«32 • «21=—• «21 =0,0045,

(Ol Z2 (Oi Z3

v

-iU=i£i' 0,00045 m, =^L=0,00225.
2 tūi tfi 2 coi (1)1 2o>i

;
r
=0,7+0,0013+0,0022+0,00002+0,00001+0,0088 =0,7i23 kg • m 2.

Redzam, ka lēnāk kustošās masas maz ietekmē reducēto inerces

momentu, kurš šai gadījumā ir konstants.

13-2. piemērs. Aprēķināt uz kloķvārpstu / reducēto inerces mo-

mentu un uz slīdni 3 reducēto masu kloķa-slīdņa mehānismam

(5-26. zīm.).

Atrisinājums. Reducētais inerces moments pēc formulas

(13.10) ir

kur

vc__vc_ q£ (ih_VBA OA ££._,££_.oa
Wl ' ' 0)1 ~V

A ' 0)1
~

V* '
Reducētā masa pēc formulas (13.8)

kur

l'C Vc 0)2 VBA. 1 o)|_
=

Va _J_

Va
"~

'yB

=

~ /Ifl ' 'O/l*
Va Vb vb

Sajā gadījumā /
r un m r

ir kloķa leņķa q> funkcijas, jo tikai pir-

mais loceklis katrā izteiksmē ir konstants.

13-3. Spēku reducēšana uz galveno locekli

Uz galveno locekli / reducētais spēks P
t

vai reducētais moments

M
T

ir tangenciāls spēks vai moments, kura elementārais darbs vie-

nāds ar reducējamo spēku un momentu elementāro darbu algebrisko

summu, t. i.,

P
rBsi -2 (Pi&Si cos ai+Af;-6<pj),

Af
r6<pi= 2(P,6s, cos ai + MjB(fj),
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kur 6si — reducētā spēka pielikšanas punkta virtuālais pārvieto-

jums,
6cp! — galvenā locekļa leņķiskais virtuālais pārvietojums, bet

labās puses lielumu apzīmējumi ir tādi kā formulā

(10.10).

Rīkojoties tāpat kā formulas (10.11) izvedumā, iegūstam ka

P
TVļ =S (PiVicosai+MjO),),

Ai
rcoi=2 (PiVi cos a; +AfjGjj);

no šejienes

Pr=^( Af
r
=M.. (13.i

Vļ (Ol

Tātad reducētā spēka vai momenta acumirklīgā jauda ir vienāda

ar reducējamo spēku un momentu acumirklīgo jaudu algebrisko
summu.

Reducētā spēka noteikšanai var izmantot arī 10-6. paragrāfā ap-

lūkoto 2ukovska sviru, jo tajā katra spēka jauda attēlojas ar šī spēka
momentu pret ortogonālo ātrumu plāna polu. Tāpēc reducētā spēka
moments pret Zukovska sviras polu ir vienāds ar reducējamo spēku

kopmomentu pret to pašu punktu. Lietojot Zukovska sviru, visus mo-

mentus ieteicams iepriekš aizvietot ar spēkiem (10-2. piemērs).

13-3. piemērs. Aprēķināt uz kloķa kakliņa centru A reducēto dzi-

nējspēku P
T un uz kloķvārpstu / reducēto dzinējmomentu M

P virzuj-

motoram (13-4. zīm.).

Atrisinājums. Uz virzuli 3 darbīgo dzinējspēku P saskaņā

ar formulām (13.13) uz kloķa kakliņa centru reducē šādi:

«a. 0)1

Tādu pašu rezultātu dod 2ukovska svira, jo

P
T .oa=P-ob; M

P
=OA-Pr,

Uz kloķvārpstu / reducētais dzinējmoments M
P zīmējumā nav

parādīts.

Piezīme. P
t un Mp izteic dzinējspēka P statisko iedarbību

uz kloķi ideālā mehānismā. Ja nebūtu locekļiem masu un nebūtu ber-

zes spēku, tad motora cilindrā darbīgais

gāzu spiediena spēks tiešām grieztu kloķi

ar tangenciālu spēku P
t jeb momentu

M
P.

13-4. piemērs. Aprēķināt uz kloķa

kakliņa centru A reducēto locekļu sma-

gumspēku G
r un uz kloķi / reducēto

smagumspēku momentu Mo virzuļmaši-
nai ar svārstīgo cilindru (13-5. zīm.).13-4. zīm.
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13-5. zīm.

Atrisinājums. Meklējamos lielumus aprēķinām šādi:

Va 0)i

kur 2N =GiV
Ci

cos ctļ+G 2v c
cos a2.

īsteno ātrumu projekcijas uz vertikālo virzienu ir vienādas ar

ortogonālo ātrumu projekcijām gi uz horizontālo virzienu. Tāpēc sa-

skaņā ar 13-5. zīmējumu

2A-=-G,£,+G 2fr2;

Gr
=-GIĶļ- +G2

M0
=

OA-G
r
.

Lietderīgi ir ievērot, ka negatīvās projekcijas gi un pozitīvās

projekcijas gi novietojas pretējās pusēs no smagumspēka Gi verti-

kāles.

Reducētais smagumspēks G r
vai tā moments Mg izteic mehānisma

locekļu smagumspēku Gj statisko iedarbību uz kloķvārpstu / ideālā

mehānismā.

13-5. piemērs. Aprēķināt uz kloķa kakliņa centru A reducēto ber-

zes spēku F
r un uz kloķi / reducēto berzes momentu M

F virzuļma-
šīnai ar svārstīgo cilindru (13-6. zīm.). Doti šarnīru rādiusi r, redu-

cētie berzes koeficienti slīdvirsmās, berzes spēks F* virzuļa kāta blī-

vējumā un normālreakcijas R kinemātiskos pāros.

Atrisinājums. Tāpat kā iepriekšējos piemēros

Va 0)i

Summārā berzes jaudamehānismā

IN=JVo+ N
a+N

B +N23+
N
t,
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kur atsevišķie saskaitāmie sa-

skaņā ar formulām (12.29) un

(12.9) izsakāmi šādi:

No =f'o ß4iro(J) u
N

23
=f'R23V23,

N A=f Nb =FbV 23,

Ar tr r>
Vba

N fl=/ 8A43r 8(1>3, (03=o)2= ~ĀJj~-

-13-6. zīmējumā attēlotā stā-

voklī (oi2=(ūi—o)2, jo abi abso-13-6. zīm.

lūtie leņķiskie ātrumi vērsti vienā virzienā. Vispār

0)12=|(0l±(Ū2 |,

plusa zīme jāņem, ja a>\ un (o2 pretēja virziena.

Reducētais berzes spēks F
r

vai berzes moments M
F izteic visu

mehānisma berzes spēku un momentu iedarbību uz kloķi /. Berzes pār-

varēšanai mehānismā kloķim jāpieliek pretēja virziena tangenciāls

spēks —F
t vai moments —Mf-

13-4. Mašīnagregāta kustības diferenciālvienādojumi
un inerces spēku reducēšana

Aplūkojam mašīnagregātu ar vienu kustamību. Šāda mehānisma

stāvoklis noteicams ar vienu vispārināto koordināti q. Visērtāk par
koordināti q pieņemt kāda rotējoša locekļa griezes leņķi <p vai kāda

virzē kustoša locekļa atstatumu s no izvēlētā punkta. Minēto locekli

sauc par galveno locekli. lepriekšējos divos paragrāfos noskaidro-

jām, kā agregāta kustīgo locekļu masas un agregātam pieliktos spē-
kus reducēt uz galveno locekli. Tagad aplūkosim kustības diferen-

ciālvienādojuma sastādīšanu galvenajam loceklim. Diferenciālvienā-

dojums noderīgs agregāta kustības noteikšanai vai kāda nezināma

spēka vai momenta aprēķināšanai, ja dota mehānisma kustība.

Daudzos gadījumos agregāta kustību varam ērti atrast ar kinē-
tiskās enerģijas teorēmu (13.1). Virzē kustošam galvenajam locek-

lim formulu (13.1) tagad varam uzrakstīt šādi:

=ļ ßīdSļ (13H)
1

To

kur m
T

— reducētā masa, bet

Rr =Pi-(QT + F
T
+Gr+TT)=Pr-S (13.15)

ir reducētais kopspēks. Rotējošam galvenam loceklim formulu (13.1)
rakstām šādi

/
reo

2 It, coq
2 ?

~2 2—"V r <P' ( '
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kur I
T

— reducētais inerces moments, bet

M
T
=M

P-(MQ+MF +MG+MT) =MP -MS (13.17)

ir reducētais kopmoments. Formulu (13.15) un (13.17) iekavās ir

lietderīgo un kaitīgo pretestību, locekļu smagumspēku un elastības

spēku reducētais kopspēks un reducētais kopmoments atbilstoši vie-

nādojumam (13.1).
Efektīvs mehāniskās sistēmas kustības atrašanas līdzeklis ir La-

granža diferenciālvienādojumi. Aplūkojamam agregātam pietiek ar

vienu Lagranža vienādojumu

ddE dE
«

-77 -^--r
- =Q. (13.18)

dt ag čq
v '

Vispārināto spēku Q, kā zināms no teorētiskās mehānikas, reprezentē
koeficients pie vispārinātā virtuālā pārvietojuma mehāniskai sistē-

mai pielikto spēku elementārā darba izteiksmē, t. i.,

6A=QBq.

Bez tam lielumi R
T

un M
T

ir aprēķināti tā, ka

64=#r6s =Mr 6<p.

Tātad vispārinātais spēks nav nekas cits kā reducētais kopspēks vai

reducētais kopmoments.

levērojot tikko teikto un ievietojot vienādojumā (13.18) <7 =s, q
=

c mrV
2 ' r

2
... -, , ,-, ~

mp, E= —

y~ ; <7=<p, <? =«,/f =

—^—i iegūstam agregāta kustības di-

ferenciālvienādojumus:

mr
a+ -^^=/?r, (13.19)

7
'e+T|r=M

''.
( 13-20)

kur a un c — galvenā locekļa lineārais un leņķiskais paātrinājums.
Sos vienādojumus var iegūt arī tieši no kinētiskās enerģijas teo-

rēmas, ja to uzraksta formā dE=dA. lespējams rīkoties arī pretēji,
piemēram, vienādojumu (13.20) var pārrakstīt formā

un integrējot iegūt vienādojumu (13.16). Sī iemesla dēļ kinētiskās

enerģijas teorēmu sauc par integrējošu teorēmu. Tātad vienādojums
(T3.16) ir vienādojuma (13.20) pirmais integrālis.

Vienādojumi (13.19) un (13.20) rāda, ka reducētais kopspēks un

reducētais kopmoments tieik izmantoti 1) galvenā locekļa un visa
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mehānisma masu paātrināšanai un 2) mainīgi kustošu locek]u pa-

ātrināšanai, kad galvenais loceklis kustas vienmērīgi. ledomātu kus-

tību ar o)=0, e#o Zukovskis nosauca par sākotnējo jeb papildu kus-

tību, bet kustību ar e=0, — par permanento jeb galveno kus-

tību.

Dalambēra princips agregātam izsakāms šadi:

Rr +JT=0; M
r+^r

=0. (13.21)

Tas nozīmē, ka uz galveno locekli reducētais inerces kopspēks un

inerces spēku kopmoments

.
v 2 dm

T ,v. .
co

2 dI
T ~

„n
.

/
r=-mra—F

-

3r; (13.22)

Ja vienādojumiem (13.19) un (13.20) piešķir II Ņūtona likuma

formu 184]

m'ia=R
T; I'

r
E =M

T, (13.23)

tad

J
r
=-m'

ra; WT
=-I'

Te. (13.24)

Sie vienādojumi satur sevišķu spēka reducēto masu m'
T

un spēka
reducēto inerces momentu I'

T, kas atšķiras no parasti lietojamiem
analoģiskiem lielumiem m

T un 7
r; pēdējos varētu nosaukt par ener-

ģētiskiem. Vienādojumi (13.19), (13.20) un (13.23) sniedz šādas sa-

karības:

,
v 2 drth , , , <o

2 dI
T X,

mr=mr+ 2ā-dT* /r=/r+ (13-25)

Redzams, ka spēka reducētā masa vienāda ar enerģētisko tikai

tad, ja pēdējā konstanta; tas pats attiecas uz reducētiem inerces

momentiem.

Lielumus m'
T un l'

t
varam aprēķināt ari bez lielumu mr un h

starpniecības. Plakana mehānisma inerces spēku acumirklīgā jauda

a P V

N— Z m
tauVi+ °£ £ (m*ac.t

V
C. M»«)i (13.26)

i i i 1
1 *

kur a — virzē kustošo locekļu, p — rotējošo, y
— sarežģīti kom-

plāni kustošo locekļu skaits un indekss t apzīmē paātrinājumu tan-

genciālos komponentus. Šo jaudu virzē kustošam un rotējošam galve-

najam loceklim varam izteikt šādi:

N=m' rav; A,

=/'reco. (13.27)

No izteiksmēm (13.26) un (13.27) iegūstam, ka

. V , V/ e'»i . aCitv Ci ■ tm\ .
m r

=/ni+ > mt h > h ) [mi —■ —
I >1T

f av ' av \m*
av +c> av f

(13.28)
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3 a

I
t
=I\+ \li + V m +

V ea) eo)

+ llmt
JL£L +īe Zb\\ (13.29)

Salīdzinot šīs izteiksmes ar izteiksmēm (13.8) un (13.10), redzam,

ka lielumi mr un /
r ir atkarīgi tikai no mehānisma stāvokļa vai ir

konstanti, bet lielumi m'r un 7'r bez tam vēl ir atkarīgi arī no pa-

ātrinājumu attiecībām. Lielumi mT un 7
r kļūst bezgalīgi tikai tad, kad

galvenā locekļa ātrums, mehānismam kustoties, ir nulle, bet lielumi

m'
r un I'

r bez tam vēl arī tad, kad galvenais loceklis kustas vien-

mērīgi, bet ne visu pārējo locekļu paātrinājumi ir nulle. Tas nozīmē,

ka lielumi m't un /'
r

ērti lietojami tad, kad mehānisma kustība zi-

nāma, galvenais loceklis kustas nevienmērīgi un jāatrod kāds nezi-

nāms spēks vai moments. Taču šim nolūkam ne mazāk noderīgi ir

vienādojumi (13.19) un (13.20), kas nesatur lielumus m'
r un 7'

r.

13-6. piemērs. Sastādīt sinusa mehānisma (13-7. zīm.) kustības

diferenciālvienādojumu un aprēķināt dzinējmomentu Mp, kas jāpie-
liek kloķim, mehānismu iekustinot ar leņķisko paātrinājumuc=35,8s-2,
kā arī kloķim vienmērīgi rotējot ar leņķisko ātrumu (o=ls s_l. Liet-

derīgā pretestība Q= 102kG= 1000 N vienmēr vērsta pretēji slīdņa
ātrumam. Berzi un locekļu smagumu spēkus ignorēt. Doti /i= 10kg-m,

m2=0, m3=loo kg, r=OA=0,2 m. Aprēķināt arī abu veidu reducētās

masas un reducētos inerces momentus.

Atrisinājums. Saskaņā ar formulu (13.20) mehānisma kus-

tības diferenciālvienādojumsneizvērstā veidā ir šāds:

Af
r=Afp-AfQ=

/
re-t-ļ~. (1)

levērojot,ka

ti A=r(o, x=rcos<p, x=v
3
=—ru> sin (p,

pēc formulas (13.10) aprēķinām uz kloķi reducēto inerces momentu

/,*,/, -fm, f m2r*+m3r
2 sin2

<p, (2)
ar ar

bet pēc otrās formulas (13.13) — uz

kloķi reducēto lietderīgās pretestības
momentu

Ma = I—l=QHsin<p| =
ļ co ļ

=200|sin<p|N.m. (3)

Tā kā

dIT
—=m 3r

2
sin2q>, (4)

13-7. zīm.
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tad mehānisma kustības diferenciālvienādojums galīgā veidā ir šāds:

(I1+m2r2+m3r
2 sin 2 qp)<p+ -^-m 3r

2 sin 2q>—M
P+ Qrļsin <pļ =0. (5)

Ja dzinējmomentaM P maiņas likums ir zināms, tad, integrējot

vienādojumu (5), varam atrast sinusa mehānisma kustību.

Aplūkojamā uzdevumā mehānisma kustība dota, bet jāatrod dzi-

nējmoments, kuru saskaņā ar vienādojumu (5) varam izteikt kā trīs

momentu summu:

M
P
=M

Q+M
E

+M
Wj

(6)

kur Mq izteiksme ir (3), bet

AJ
E
=(/i+m2r

2
+m3r

2 sin2
q>)e=358+143,2 sin2

(p (N-m), (7)

m =^/"3r
2 sin2(p. (8)

Tātad dzinējmoments tiek patērēts lietderīgās pretestības pārva-

rēšanai, mehānisma iekustināšanai un slīdņa paātrināšanai kā mehā-

nisma iekustināšanas, tā stacionāras kustības laikā.

15
Atbilstoši uzdevuma noteikumiem iekustināšanas laiks ti =—~=>

35,8

=0,42 s, šajā laikā kloķis pagriežas par leņķi o?i=-J-=jt. lekustina-

gi2 e
2
f
2

šanas laikā
—«•—— =eq>, tāpēc

M
(fl

=e(pm3
r2 sin2(p=l43,2q)sin2cp (N-m). (9)

Stacionāras kustības laikā pēc formulas (8)

M
u

=4sosin2<p (N-m). (10)

13-8. zīm.
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Vienādojuma (6) momenti attēloti 13-8. zīmējumā. Lai uzturētu

vienmērīgu kloķa rotāciju, dzinējmomentam jāsvārstās plašās robežās.

So svārstību galvenais cēlonis ir kas tiek patērētsnemitīgai slīdņa

paātrināšanai.
Uz slīdni reducēto masu aprēķinām pēc formulas (13.8):

mr.m
,+mj^+/!^.«mļ+ ļmj+^)_^_l (11)

bet spēka reducēto masu pēc formulas (13.28):

m I
=m3+m2 h/i U^)

a3 v3 a3 v3

Uz kloķa reducēto inerces momentu izteic formula (2). Pēc for-

mulas (13.29)

„ , , aA,v A a3v3
7r= /i +ff!2 +'«3 .

eo eco

Tā kā a3 =x= —r(u2
cos (p+c sin (p), tad

(O
2

/'
r
=/1+m 2r

2
-r-m

3
r

2 (sin2 2<p). (13)

Redzam, ka reducētās masas m r un m'
r, kā arī reducētie inerces

momenti /
r un /'

r ievērojamiatšķiras viens no otra.

13-5. Kustības diferenciālvienādojumu integrēšana

Mašīnagregāta kustības diferenciālvienādojumi parasti ir otrās

kārtas nelineāri diferenciālvienādojumi ar mainīgiem koeficientiem;
tos iespējams integrēt tikai skaitliski vai grafiski. Taču gadījumā,
kad reducētais inerces moments 7

r
=const un reducētais moments

M
r=const vienādojuma (13.20) vispārīgo atrisinājumu var iegūt

galīgā veidā, dabūjot pazīstamās vienmērīgi mainīgās kustības for-

mulas:

M ct2

c = cū =G)o + er, cp
=©oi 1+ -ģ-.

(13.30)

JaAArf
r
=0, tad e=oun šīs formulas apraksta vienmērīgu rotāciju.

Gadījumos, kad 7
r=const, bet M

r
=/Vf

r(cp) vai Af
r
=Af

r ((o) vai

M
T
=M

T(t), kā arī gadījumos, kad 7
r
=7

r (<p) un Af
r
=Af

r(<p), diferen-

ciālvienādojums (13.20) integrējas kvadratūrās, t. i., tā vispārīgo
atrisinājumu var iegūt noteikto integrāli saturošas formulas veidā.

Vispārīgā gadījumā, kad 7
r
=7

r(cp) un Af
r
=Af

r (<p, co, t), diferen-

ciālvienādojums

**+n-i£+4vi (,3-20)

integrējams skaitliski pēc Eilera, Runges-Kuta vai citas metodes.
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Atzīmēsim šeit Baranova metodi [10], kuras algoritmu iegūst, vienā-

dojumu (13.20) pārrakstot formā

2Al
r (<p,co,r)

d + fadlt
co

un pēc tam formā

'- Acp=2/ri (coi+i-coi) +m{h{i+\)-hi), (1)
COi

kur Acp — integrēšanas solis, ko izvēlas pietiekami mazu, bet ar

indeksiem i un i+l apzīmētie lielumi atbilst diviem mehānisma stā-

vokļiem, kas sakrīt ar soļa A<p sākumu un beigām. Skaitliskās inte-

grēšanas algoritmu iegūst, izsakot no vienādojuma (1) galvenā lo-

cekļa leņķisko ātrumu šī soļa beigās un nākamā soļa sākumā: ■

M
T(<fi, COi, ti)

A
. 3/ri —/

r(i-t-l) /loon
co1+i= -j AqH

0,
'co,. (13.31)

iritt»; 11ri

Soļa Acp beigām atbilstošo laiku aprēķina, aizvietojot izteiksmē

<o

diferenciāļus ar galīgiem pieaugumiem, bet leņķisko ātrumu ar arit-

mētisko vidējo ātrumu dotā soļa robežās:

ti+l=ti+ - (13.32)
COi+COi+i

Soli Acp parasti ņem visās vietās vienādu, bet vajadzības gadī-
jumā, ja integrāllīkne co —co(cp) sāk uzrādīt reāliem apstākļiem neat;
bilstošas svārstības, soļi jāsamazina. Izejot no bīstamā rajona, soli

var atkal palielināt.

Skaitliskās integrēšanas stabilitāte ir atkarīga ne tikai no soļa

garuma, bet arī no integrēšanā lietojamā skaitļu ciparu skaita un

integrāllīknes stāvuma [72]. Skaitļu noapaļošanas dēļ radīto perio-
disko «triecienu» izsauktās svārstības ir jo lielākas, jo lielāks ir solis

un lēzenāka dotā vietā ir integrāllīkne. Skaitliskā integrēšanā 1īeto-

jami daudzciparu skaitļi arī tad, ja diferenciālvienādojumakoeficienti
ir visai aptuveni.

Lielumu I
T

unAArlr noteikšanai vajadzīgās ātrumu attiecības ērti

aprēķināmas ar trīsstūru metodi [28]. (
Viss šajā paragrāfā teiktais attiecas arī uz virzē kustošu galveno

locekli, tikai reducētais inerces moments 7
r jāaizvieto ar reducēto

masu mr, reducētais momentsAArl
r

— ar reducēto kopspēku RT
un for-

mula (13.20) ar formulu (13.19). So taisnas virzes kustības un rotā-

cijas analoģiju ievērojot, turpmāk aplūkosim tikai agregātus ar rotē-

jošu galveno locekli.
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13-6. Pozicionālu speķu radītas kustības noteikšana

Daudzos gadījumos vismaz aptuveni var pieņemt, ka reducētais

moments M
T
=MP

—M
S atkarīgs tikai no mehānisma stāvokļa (pozī-

cijas), ko raksturo galvenā locekļa griezes leņķis <p. Tad saskaņā ar

formulu (13.16) galvenā locekļa leņķiskais ātrums

co = ļ/-7-/ 2=co(cp). (13.33)

Parasti M
T
=M

T (<ļ>) un /
r
=/

r (<p) doti grafiku vai tabulu veidā.

Pat ja šie lielumi izteikti formulu veidā, darba integrālis izteiksmē

(13.33) parasti nebūs atrodams elementārās funkcijās. Tāpēc fun-

kcija (o =co (<p) aprēķināma skaitliski vai grafiski.

Izmantojot formulu

d<ņ

aprēķina agregāta kustības laiku

5 «>(<P)

So integrāli skaitliski var aprēķināt pēc formulas (13.32). Iz-

slēdzot no funkcijām (13.33) un (13.34) leņķi <p, iegūst funkciju
to=co(r). Galvenā locekļa leņķisko paātrinājumu var aprēķināt pec

formulas

g?o)
.

d<.o da> d(o
e=-77- vai e= -7— -77- =co -7— ■

dt acp dt a<p

Līdz ar to dotā agregāta kustība ir noteikta.

Tagad aplūkosim šī uzdevuma grafoanalītisku risinā-

jumu, kura galveno daļu sastāda četru savstarpēji saistītu dia-

grammu konstruēšana (13-9. zīm.).

Vispirms konstruējam uz galveno locekli reducēto momentu dia-

. . i -

kG-m
„ . N-m.

grammu: izvēlamies momentu mērogu kM (vai ) un

mm mm

griezes lenka cp mērogu k
9
= (t. i., uzzīmējam dzinējmo-

•• V & <p
mm

v
mm

menta M
v
=MP (y) un pretestības spēku momenta M

s
=M

s (q>) līknes.

Spēka momenta darbs

/! =f Md<f>= f kstMk<j(lņ=kMk9 j Mdy.
00 0
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Tas nozīmē, ka laukums L mm
2

zem momenta M līknes izteic šī mo-

menta veikto darbu

.A=k AL kG-m (N-m), (13.35)

kur darba mērogs

, kG-m/N-m\ ,10
aJ

«a=

«m«<p s—l 5-i • (lo.3o)
*

mm
2 \ mm

2/

Dzinējmomenta MP darbs ir pozitīvs, bet pretestības momenta

Ms darbs negatīvs. Tāpēc laukumi starp MP un Ms līknēm izteic

darba pārpalikumu (+ ) vai iztrūkumu (— ), kas saskaņā ar formulu

(13.16) pāriet kinētiskās enerģijas pieaugumā vai samazinājumā.

Konstruējam kinētiskās enerģijas E=E(<p) līkni brīvi pieņemtā

mērogā kE

m

. Izraudzītam griezes leņķim cp; atbilstošā
&

mm \ mm/
&

līknes punkta i ordināte

e= -r—f mm,
kE

kur / — no ordinātes c pa kreisi esošais starplīkņu laukums (mm
2),

kas 13-9. zīmējumā dubultsvītrots.

Tāpat atrod citas ordinātes un uzzīmē £=£(tp) līkni. Līknes

posms A attēlo agregāta iekustināšanu, B
— stacionāro kustību, C —

apstāšanos. Līknes E=E(cp) ekstrēmu punktu abscisas vienādas ar

13-9. zīm.
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līkņu M un M
s
=M

s((p) krustpunktu abscisām. Kinētiskās

enerģijas līkne neraksturo galvenā locekļa leņķiskā ātruma co maiņu
pareizi. Pat šīs līknes ekstrēmu abscisas vispār nesakrīt ar līknes

ū) =co(<p) ekstrēmu abscisām, jo kinētiskā enerģija ir proporcionāla ne

tikai co
2, bet arī reducētam inerces momentam I

T, kas vispār mainās

atkarībā no leņķa cp.

Konstruējam reducētā inerces momenta /
r
=/

r (<p) līkni izraudzītā

mērogā ki vienam agregāta ciklam. Cikla laikā
&

mm \ mm /
b &

galvenais loceklis pagriežas par leņķi <pc.
Beidzot konstruējam kinētiskās enerģijas un reducētā inerces mo-

menta līkni £=£'(/r), kas pazīstama kā Vitenbauera diagramma vai

kā enerģijas-masas diagramma. Diagrammas punkta £ konstrukcija
parādīta 13-9. zīmējumā. Agregātam kustoties, diagrammu apraksto-
šais punkts i kustas pa līkni. leskriešanās un apstāšanās kustībai

atbilstošās līknes daļas šis punkts pārstaigā tikai vienreiz, bet sta-

cionārai kustībai atbilstošo slēgto līknes daļu — daudz reižu.

Ja Vitenbauera līknes punktu savieno ar koordinātu sākumu,
tad savienotāja taisne veido ar abscisu asi leņķi ip un

te
= =

E^E kī
—

Tā kā

/
reo

2

2 n
E

-

tad pēc Vitenbauera diagrammas iespējams aprēķināt galvenā locekļa
leņķim cp atbilstošo šī locekļa leņķisko ātrumu

(13.37)

Novelkot pieskares līknes slēgtajai daļai, konstatējam, ka stacio-

nārās kustības laikā galvenā locekļa leņķiskais ātrums mainās ro-

bežās

«ra
o>mln= (13.38)

Tādējādi iespējams aprēķināt agregāta nevienmērības pakāpi

6=
COmas-COmln

(13.39)
COvld

Ar Vitenbauera diagrammu un formulu (13.37) var noteikt fun-

kcijas co=co(cp) vērtības un uzzīmēt līkni =/(<p). Laukums zem
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šīs līknes izsaka agregātakustības laiku

saskaņā ar formulu (13.34). Konstruē-

jot līkni t=t(<f) nobeidzam agregāta
kustības noteikšanu.

Vēl daži vārdi par pēdējo operāciju. Grū-

tības šeit rodas ar pirmās strēmelītes laukuma

noteikšanu (13-10. zīm.), jo ordinātu ass ir

līknes — =/(<p) asimptota. Tāpēc izdevīgi pir-

majai strēmelītei atbilstošo laiku aprēķināt ana-

lītiski [72].

Sajā nolūkā līkni co=ū)((p) pirmo divu strē-

melīšu robežās aizvieto ar parabolu

cū=&q> n, (a)
13-10. zīm.

kas iet caur koordinātu sākumu / un punktiem 2 un 3. levietojot iz-

teiksmi (a) formulā (13.34) un integrējot, atrod, ka no kustības sā-

kuma līdz stāvoklim (p3 ir pagājis laiks

Redzams, ka aizvietotājai parabolai n<l, jo tikai tad laiks k

kas 13-10. zīmējumā attēlojas kā pirmo divu strēmelīšu laukums un

kā integrāllīknes (13.34) attiecīgā ordināte, būs pozitīvs un galīgs.
Parabolas (a) pieskares virziena leņķa tangenss koordinātu sākumā

Tāpēc visas parabolas ar n<\, pieskaras ordinātu asij koordinātu sā-

kumā, un tas pats attiecas uz ātruma-ceļa līknēm, ari uz līkni

=co(«p), ja kustība sākas no miera stāvok|a.
Formulas (13.40) lietošanai nepieciešamās konstantes n un i ap-

rēķina pēc formulām

n=
Igto3-lgo>2

.k_

Ig <P3 lg CQ2-lg q>2lg 0)3

lg<P3-lg<P2 ' lg qP3—lg <P2

kuras iegūst, atrisinot vienādojumu sistēmu

a)2=fc<p2
n, (ū3 =£<p3

n.

13-7. No ātruma atkarīgu speķu radītas kustības

noteikšana

Elektromotoru dzinējmoments ir enkura leņķiskā ātruma dilstoša

funkcija (13-1. zīm.). Daudzu darbmašīnu lietderīgās pretestības mo-

ments ir konstants vai leņķiskā ātruma augoša funkcija. Minēto ma-

šīnu agregātam piemīt pašregulēšanās īpašība: agregāts ieskrienas

līdz nominālam leņķiskam ātrumam co
n un tālāk kustas ar šo ātrumu.



13-11. zīm. 13-12. zīm.

Nominālais leņķiskais ātrums ir vienāds ar dzinējmomenta līknes

Mp=Mp(co) un ar tajā pašā kvadrantā iezīmētas pretestības mo-

menta Ms
=Ms((ti) līknes krustpunkta F abscisu.

Noskaidrosim dotā tipa agregāta kustības galvenās īpašības, ap-

lūkojot agregātu, kura reducētais inerces moments 7
r
=const, bet

dzinējmoments un pretestības moments ir galvenā locekļa leņķiskā
ātruma co lineāras funkcijas (13-11. zīm.). Ja īstenībā šīs funkcijas
būtu nelineāras, tad aptuvenu aprēķinu vajadzībām tās var lineari-

zēt, līknes aizvietojot ar taisnēm. Asinhronā motora raksturojumu
(13-1. zīm. c) mēdz aizvietot ar taisni, kas iet caur punktiem E

un F.

Lietojot pat īstenos mašīnu mehāniskos raksturojumus M=M(<a),
iegūtie kustības diferenciālvienādojuma atrisinājumi ir aptuveni, jo
šie raksturojumi, kā minēts 13-1. paragrāfā, ir statiski. legūtie kus-

tības likumi atšķiras no īsteniem jo vairāk, jo straujāk mainās agre-

gāta ātrums.

Aplūkojamam agregātam kustības diferenciālvienādojums (13.20)
vienkāršojas:

/re =M
r, (13-42)

kur M
r
=/Vf

P
-Afs=(Mpo-ZCco) - (/Vf so-t-M = (MPO-MSo) -

M
T
=B-Cm, (13.43)

Kun k
— tangensi šauriem leņķiem, Jco M

P
un Ms taisnes veido ar

abscisu asi. Ja Af
s
=const, tad k= 0. levietojotAArfr=0 vienādojumā

(13.43), atrod nominālo leņķisko ātrumu

(13.44)

Agregāta kustības diferenciālvienādojums (13.42) pieņem šādu
veidu

7
r-^=C(con-co). (13.45)

225
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No agregāta ieskriešanas sakuma līdz momentam, kad sasniegts
leņķiskais ātrums co, paiet laiks, kas izteicams ar kvadratūru

f_
Jt f aco

C'{ <On —©

Integrējot iegūst

f--s.ii}——. (1346)
C co_

v '

COn

Redzam, ka nominālā leņķiskā ātruma sasniegšanai vajadzīgs
bezgalīgs laiks (13-12. zīm.). Taču ļoti ātri var sasniegt leņķisko
ātrumu, kas praktiski neatšķiras no nominālā. Tā, piemēram,' <ū=

=0,99 con var sasniegt laikā

Vislielākais leņķiskais paātrinājums, kas aprēķināms no vienādo-
juma (13.45)

/cico\ C

Eo=tgao= hī7l=o =

77 Wn

ir kustības sākuma momentā (13-12. zīm.).
Sajā gadījumā diferenciālvienādojumu (13.20) izdevās integrēt

galīgā veidā. Bet, ja kaut viena no funkcijām MP
=MP (a>) vai Ms=

=Ms (co) ir nelineāra vai /
r
=/

r (<p), tad integrēšana veicama tikai

skaitliski vai grafiski.

13-8. No ātruma un stāvokļa atkarīgu speķu radītas

kustības noteikšana

Reducētais moments M
T
=M

P
—M S mašīnagregātos bieži ir gal-

venā locekļa leņķa tp un leņķiskā ātruma <o funkcija tādēļ, ka attie-

cīgajiem locekļiem pieliktie nereducētie dzinējspēki un pretestības ir

gan cp un co, gan cp vai co funkcijas. Taču iespējams, ka nereducētais

loceklim i pieliktais spēks vai moments ir tikai to funkcija, bet, redu-

cējot šo spēku vai momentu uz galveno locekli, atbilstoši formulām

(13.12) tas jāreizina ar ātrumu attiecību— vai —, kas vispār ir
CD CD

leņķa tp funkcijas. Tādējādi tikai no ātruma atkarīgie spēki un mo-

menti reducēšanas procesā kļūst atkarīgi arī no mehānisma stāvokļa.
Līdzīga parādība novērojama, kad, reducējot locekļu konstantās ma-

sas, iegūst m
r
=mr (<p) vai /

r
=/r(cp).

Arī dotā tipa agregātu kustība atrodama pēc 13-1. paragrāfā
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minētās vispārīgās metodes, tikai diferenciālvienādojums (13.20), kā

norādīts 13-5. paragrāfā, parasti integrējams skaitliski, izmantojot
aritmometru vai elektroniskās skaitļošanas mašīnas. Darba sama-

zināšanai ieteicams maz mainīgos un maznozīmīgos diferenciālvie-

nādojuma parametrus aizvietot ar to vidējām vērtībām.
Pie dotā tipa agregātiem pieder plaši izplatītie hidrostatis-

kie mehānismi. Konkrētu šo mehānismu pārstāvi aplūkosim
nākamajā piemērā, kur parādīsim kustības diferenciālvienādojuma
sastādīšanu un skaitlisko integrēšanu.

13-7. piemērs. 13-13. zīmējumā dota hidrocēlāja shēma. Strēles

OE un EC\ parādītas augšējā stāvoklī; leņķis OEC\ nemainās un tā

maiņai paredzētais hidrocilindrs nav parādīts. Šarnīrā Ci piestipri-
nāts greifers, kura masa iedomāti koncentrēta punktā C\. Hidro-

cilindrs / ir vienpusīgas darbības, 2 — plūsmdalis, 3 — pārplūdes
vārsts, 4 — zobratu e||as sūknis, 5 — eļļas tvertne, 6" — filtrs, 7 —

eļļas atplūdes šķērsgriezuma regulēšanas vārsts, C — ap asi 0 rotē-

jošās sistēmas un punktā C\ koncentrētās masas smagumu centrs.

Sloga celšanas kustību, pieņemot, ka eļļas sūknis rotē vienmērīgi

un noplūde caur sūkņa neblīvumiem ir dota eļļas spiediena funkcija,

varam aprēķināt, neizmantojot diferenciālvienādojumu[72]. Seit aplū-

kosim tukša greifera nolaišanu, integrējot diferenciālvienādojumu

(13.20).
Mehānisma konstantie parametri ir G=lB7 kG, Gi=6B kG, a=»

=48,5°, 6=81,5°, 0=135°, r =2,78 m, 6=1,44 m, /=0,65 m, bet mai-

nīgie parametri

v=r cos(ct—<p), (1)

x=y62+/2-2Wcos(P-cp), (2)

ft-"sin(fl-<p), (3)
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z =V62 -A2 (4,

attēloti 13-14. zīmējumā. No svītrotiem trīs-

stūriem (13-13. zīm.) izriet, ka

v
_

h vi
_

z
„

vb b > v h
'

Tā kā v B =<i)b, tad

v=coft. (5)

Reducētais inerces moments

13-14. zīm.

kur 7=194 kG •m• s
2 ir rotora inerces moments pret asi 0. Pieņemot

hidrocilindru ar virzuli un tā kātu par homogēnu stieni,

.

_

m xx
ī

x~

3 '

kur mx
=2 ir minētā stieņa masa. Tā kā

CBi v x
_

z

G) X(j) x '

tad

7
r=7+ x 195 (kG •m • s

2 ) «const,

jo, kā redzams 13-14. zīmējumā, garums z«const. Tāpēc diferenciāl-

vienādojums (13.20) iegūst formu

7
re=Mr. (7)

Reducētais moments

Alr=Gu-M F-7Vi, (8)

kur MF — reducētais berzes moments un PX=P+F. Šeit P=pL ir

eļļas spiediena spēks uz virzuli, bet F=fpnDs ir berzes spēks starp

virzuli un cilindru (f=0,1 — berzes koeficients starp manšeti un ci-

lindra sienu, 7J> =75 mm — cilindra diametrs, s= 7 mm — manšetes

platums, uz kuru darbojaseļļas spiediens p. Tātad

Pi=p(L+fnDs)=pLi, (9)

kur 7~i=45,8 cm
2 ir reducētais virzuļa laukums, bet īstenais laukums

1=44,2 cm
2.

Pārējās vietās darbīgos berzes spēkus reducējam uz rotoru un

iegūstam reducēto berzes momentu

M
F

—Ma+M +M B (l- A^+Th,
Cl \ (l) / (i)

kur Afo, Mc , Afß un AfA — berzes momenti attiecīgos šarnīros, bet
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T=2Q kG — berzes spēks virzuļa kāta blīvējumā. Saskaņā ar 13-13. zī-

mējumu konstruēto statisko spēku trīsstūri

Afo=/''oSo, M
B =f'rß

P
o, M -=f'r G,, MA=f'rA

P
0.

Ja šarnīru rādiusus pieņemam ro =f"B=''
c

=r A=0,02 m, tad

MF =Th+tf'roG, (10)

(11)

Ja ignorējam eļļas paātrināšanai vajadzīgo spiedienu, kas dotajā

gadījumā ir apmēram 4% kopējā spiediena p, tad

P=Pl+Pr, (12)

kur pi — eļļas berzes zudumu spiediens, pr — eļļas vietējo zudumu

spiediens.

Izdarot hidraulisko aprēķinu [72], atrodam, ka

p=KiV+K
2
v\ (13)

1 1 • 106

kur /C-3,48-10», Kt- -.

Hidraulika dod arī citu mazāk precīzu koeficientu /C'2=l6'l05, ko

varam lietot K2 vietā.

Eļļas statiskais spiediens izsakāms šādi:

,
Gu-Al,-

...

f--KLr- (14)

Varam pierādīt [72], ka visam kustības laikam p\\&=p<,ia un ar

labu tuvinājumu

/\lCvld +/\'2 fvld
2+/>'vld, (15)

no kurienes

-jd + tfl'+C^vld
,d= WT- "

Tādējādi greifera nolaišanas laiku varam aprēķināt ar kļūdu,

mazāku par 10%:

—. (17)
Vyld

kurS=0,78m— virzuļa gājiens, p'Tid=lB,4 at, tMd=0,248 m/s un

t=3,12 s.

Ja vēlas noskaidrot nolaišanas kustību un iegūt pareizāku nolai-

šanas laiku, tad jāintegrē vienādojums (7), kurš, ievērojot formulas

(8), (13) un (5), iegūst veidu

I =Gu-MF
-Blh2G>-B2

h3<o\ (18)
dt
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kur S| =/C,Z.i, B2—K2LI. Vienkāršības dēļ vienādojumā (18) ievietojam

1,1• 106
AIF=7'/lTid+/'*ivi(i''oG, /<2= ~

ļd
0,285'

kur Vvu aprēķināts pēc formulas (16), bet /i
vid =0,538 mun lvid=o,9

ir stāvokļu q)=o°, 10°, 20°,... aritmētiskie vidējie; tad M
F
=14,2 kG •m.

Ar substitūcijām

ri(o_da) dq>
_

1 d(a>2 )
2_

~dī~ dņ 'dt
~

2 d(p
'~y

diferenciālvienādojums (18) iegūst galīgo veidu

=-

2
-(Gu-MF-B^y~-B2h*y). (19)

Integrēsim šo vienādojumu skaitliski pēc Eilera metodes. Izvēla-

mies integrēšanas soli Acp =2°=0,0349066 un aizpildām 13-1. tabulas

stabiņu 1. Lietojot formulas (1) un (3), aizpildām stabiņus 4 un 5,

bet pēc tam — stabiņus 6 un 8. Ar to sagatavošanās integrēšanai

nobeigta. Integrēšanas procesā pakāpeniski jāaizpilda pārējie stabiņi.

13-1. tabula

u) U Gu
h(m)

B,/i 2

(kG• m)(s->) (s- 2) (kG-m) (kG • m • s)

0

2

0 0 344,562

357,945

370,890

0,338170

0,351934

0,365529

0,378946

182,403

197,554

213,110

229,042

0

4

0,343911

0,450529

0,118275

0,202976

67,941

90,012

118,8706 0,518986 0,269346 383,384

80 0,329017

0,327607

0,108252

0,107326

443,373

436,108

0,641063

0,638036

655,483 215,665

81,5 649,309

10 II 12 13 14

B2h3

[kG-m- s2 )

B2hhj

(kG-m) dtp

Ay

(s-')

1

(0

(s)

At

(8)

t

(s)

294,200

331,604

370,958

413,970

0

39,221

75,296

111,501

3,388332

2,426495

1,901359

1,423726

0,118275

0,084701

0,066370

0,049697

oo

2,9077

2,2196

1,9268

0,0724

0,0645

0,2544

0,3268

2004,189

1975,932

216,957 -0,035381 -0,000926 3,0394

3,0524

0,1097 3,2727

3,3524
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Vienādojuma (19)

integrēšanu sāk ar to, ka atbilstoši sākuma notei-

kumiem pirmajā rindā stabiņos 2, 3, 7 un 9 ierak-

stām nulles un no vienādojuma (19) aprēķinām

atvasinājumu I

Saskaņā ar Eilera metodi

A(/i=i/2= ait—ijjl

13-15. zīm.

Indeksi šeit un talak apzīmē rindas numuru. Tālāk aizpildām pir-

majā rindā stabiņus 10 un 11 un otrajā rindā — stabiņus 2, 3, 7 un 9.

Izmantojot <p2 =A<p un y2, =?"(cp2, #2), Ai/2 =(—) Aq>,
_

\d(f!i \d<Ph

t/3=ļ/2+At/2, o)3=Vi/3. Aizpildām otrajā rindā stabiņus 10 un 11, trešajā
rindā stabiņus 2, 3, 7 un 9. Izmantojot cp3 =2A<p un #3, integrēšanas

procesu turpinām, kamēr tabulas pirmie 11 stabiņi aizpildīti.
No ailēm 1 un 2 iegūstam meklēto funkciju <o=co(q>), kuras gra-

fiskais attēls parādīts 13-15. zīmējumā. Atzīmēsim, ka stabiņā 10 dots

divkāršs strēles leņķiskais paātrinājums, jo

dy _rf((o2)
2co

dM
<

co
2c

dcp d<p dcp dr dņ/dt

Lai atrastu funkciju r =r(<p) un strēles nolaišanas laiku, tad at-

bilstoši formulai (13.34) aizpildām stabiņus 12, 13 un 14. Pēc for-

mulām (13.41) aprēķinām aizvietotājas parabolas parametrus n=0,3897

un 6= 1,272 un pēc formulas (13.40) ar leņķi <p3 =2A(p aprēķinām

r3 =0,2544 s. Tālāk saskaņā ar 13-10. zīmējumu

Af3 =(—+— U =t3 +M3 utt.
\co3 ml 2

Pēdējais stabiņa 14 skaitlis izteic strēles nolaišanas laiku t=

=3,35 s. Ar mehānisko aritmometru aprakstīto skaitlisko integrēšanu

var veikt 8 stundās.

13-9. Agregāti ar vairākām kustamībam. Elastīgs sajūgs

Agregātus ar vairākām kustamībām var iedalīt trijās grupās:
1) agregāti, kuriem pielikti vairāk nekā divi neatkarīgi galvenie
spēki, 2) agregāti, kas satur dinamiskās saites (2-6. §), 3) agre-
gāti — mainīgas struktūras mehānismi (2-1. §).

Pirmās grupas agregātiem ir vairāki savstarpēji neatkarīgi dzi-
nēji vai viens dzinējs piedzen vairākus locekļus, kas var kustēties ar

dažādiem» ātrumiem atkarībā no šiem locekļiem pieliktiem pretestības
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spēkiem. Šāda tipa mehānisms ir diferenciālpārvads (7-2. §). Dife-

renciālpārvadu dinamiskais aprēķins sniegts darbos [4, 37, 38].
Pie otrās grupas pieder agregāti ar berzes, elastīgiem, hidrodi-

namiskiem, centrbēdzes, magnētiskiem sajūgiem, rotoru dinamiskās

izbalansēšanas mehānismi, vibratori, vibrotransportieri un daudzi

citi mehānismi ar elastīgiem starpelementiem vai citādām dinamis-
kām saitēm (38, 41, 52, 68, 90, 91].

Trešās grupas agregātu piemērs ir inerciālais bezpakapju varia-

tors [38], agregāti ar zobu vai berzes sprūdmehānismiem.
Minēto agregātu kustības noteikšanai derīga Lagranža diferen-

ciālvienādojumu sistēma

w-|f-fj-<fc'-'- 2 < 13-47>

kur c — agregāta pamatkustamību skaits saskaņā ar formulu (2.18),
d — dinamisko saišu skaits, bet pārējie apzīmējumi kā vienādo-

jumā (13.18).
Mehānismus ar papildkustamībām (2-7. §) neaplūkojam, jo tām

atbilstošās kustības mehānisma darba procesā nosakāmas kinemā-

tiski vai arī tās ir maznozīmīgas un parasti netiek aprēķinātas.
Nodaļas noslēgumā izpētīsim vienu otrās grupas agregātu ar

divām kustamībām. Sis pētījums sniegs dažas vērtīgas atziņas ar

vispārīgu nozīmi.

Agregāts sastāv no mašīnām a un b, kas savienotas ar lineāru

elastīgu sajūgu. Mašīna a ir dzinējs, b — darba mašīna vai otrādi.

Doti uz sajūga vārpstu reducētie momenti

M
a
=M

O +M sinpt, M6 =M0,
'

(1)

kur M
O, Af, p — konstanti lielumi, t — laiks. Jāizpēta šī agregāta

stacionāra kustība, pieņemot, ka reducētie inerces momenti /„ un h

nemainās un sajūga elastības konstante ir c.

Sajūga savērpes leņķis

q/=q>o+cp=q>a-(p(>, (2)

kur <f a un cp& ir mašīnu a un b sajūga vārpstas griezes leņķi, bet

sajūga savērpes leņķis

Af„
<Po= —

atbilst konstantai pārnesamās slodzes Af
0 daļai. Lai uzdevums būtu

tuvs reāliem apstākļiem, pieņemsim, ka abu savu pušu relatīvai sa-

vērpei sajūgs pretojas ne tikai ar elastības spēku momentu cq>', bet

arī ar viskozās pretestības momentu fcp', kur f — viskozās pretestības

koeficients. Diferencējam vienādojumu (2) pēc laika:

<p'=<p=<pa
— tf b-t (p =(pa

— y b. (3)

Sajūga viena puse darbojas uz otru ar momentu

M. =c<fo+(c<f+fo)=Mo+M,. (*)
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Ja mašīnu a un 6 kustības diferenciālvienādojumos (13.20)

la<fa=M
a
-M'„ h<tb=M',—Mb

ievietojam izteiksmes (1) un (4), tad

la<p*=MI
a<p*=M sin p/-c<p-/<p, /6q>&=c(p+f<p. (5)

Izteicot no šiem vienādojumiem q>a un tpt un ievietojot tos otrajā

vienādojumā (3), iegūstam abu sajūgu pušu relatīvās kustības diferen-

ciālvienādojumu

<p+u/<p +HC<p=p.Ali sin pt, (6)

kur u=-ļ—+-r-, Afi= —i— .
U h ll'a

Vienādojums (6) atšķiras no teorētiskā mehānikā aplūkojamā uz-

spiesto svārstību diferenciālvienādojuma tikai ar koeficientiem; tā vis-

pārīgais atrisinājums ir

<p=/4sin(pf+e), (7)

kur integrācijas konstantes — relatīvo svārstību leņķiskā amplitūda
un svārstību nobīdes leņķis attiecībā pret momentu M a izteicas šādi:

A=
vMt e ._arct

_efjt_ .
1(110-?)*+(pfu)>

B
VC-p*

Relatīvais leņķiskais ātrums

<p=p/lcos(pr-l-e). (8)

Ja lietojam bezdimensionālus parametrus

kur 8
r

ir parametra 8 vērtība rezonanses gadījumā, kad uc=p
2, tad

relatīvo svārstību amplitūdu izsaka šādi:

A
= , (10)

Parametrs

<P-
1

(11)

attēlots 13-16. zīmējumā.

levietojot otrajā vienādojumā (5) izteiksmes (7) un (8) un inte-

grējot, iegūstam mašīnas b leņķisko ātrumu

AB
<Pi.= cū Tid+ -i— s'm(pt+x), (12)

kur 5= —- , x=©-arctg ļ/-|—1.

yi-x f *
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levietojot izteiksmes (12)
un (8) pirmajā vienādojumā

(3), iegūstam mašīnas a leņ-

ķisko ātrumu

AB
«Pa =co v \d+ -j—rsin (pt+a),

(13)

kur ib=
*

yi—2xp+>.p2 *

o=e+arctg f
-1

(14)

m
Ja elastīgā sajūga vieta

starp mašīnām a un b ir ciešs

sajūgs, tad, integrējot vienādo-

jumu

13-16. zīm.

(h+h)<fi=M
a —Mb <=M s'mpt,

iegūstam abu mašīnu kopīgo leņķisko ātrumu

.; /^-ļ—cospr. (15)

Lietojot apzīmējumu

H
M

ņplJb '

no formulām (12), (13), (15) atrodam, ka mašīnu leņķiskie ātrumi

svārstās robežās

<p 0
=(oTid±

--ķ-, <P6=a) v id±o//, (p 1=covl d±//.

Sīm svārstībām saskaņā ar for-

mulu (13.39) atbilst nevienmē-

rības pakāpes

,
2<DH

,
2Q>H

Oo=-T , Oi, = ,
IpCūvid <Ovld

6,= —. (16)
Uvld

Tagad varam aprēķināt re-

latīvās nevienmērības pakāpes

(17)

kas attēlotas 13-17. zīmējumā.13-17. zīm.
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Formulas (17), (9), (11), (14) un abi zīmējumi jauj izdarīt da-

žus secinājumus.
1. Intervālā

o<B<6o=

2
—

,+
p7

mašīna a rotē vienmērīgāk, bet mašīna b nevienmērīgāk, kā cieša sa-

jūga gadījumā.
2. Intervālā 6

0<6<26 r
abas mašīnas griežas nevienmērīgāk kā

cieša sajūga gadījumā. Seit notiek rezonanse. Elastīgs sajūgs ar šādu

parametru 6 nav derīgs.
3. Intervālā 26

r
<8<oo mašīna b rotē vienmērīgāk, bet ma-

šīna a nevienmērīgāk, kā cieša sajūga gadījumā. Sis intervāls ir vis-

piemērotāks praktiskām konstrukcijām. Seit slāpēšana samazina ma-

šīnas a nevienmērību, bet palielina mašīnas b nevienmērību. Kā aprē-

ķināt slāpēšanas koeficientu X dažādām neviskozām slāpēšanām,

parādīts darbā [68].
4. Ja intervālā B>2B

r palielina la, tad samazinās 6
r un CD, tā-

pēc spararata uzstādīšana uz mašīnas a šādos apstākļos samazina

abu mašīnu nevienmērību. Ja šajā intervālā palielina /&, tad palielinās
6 un 6

r, samazinās <D, bet straujāk samazinās ip. Tāpēc spararata
uzstādīšana uz mašīnas b samazina tās nevienmērību, palielinot ma-

šīnas a nevienmērību.

5. Lietojot formulas (4), (7), (8), var atrast, ka sajūgu slogo
moments

Al',=Afo+ (l-j!-j(l>Msin(pr+x),

kur x=6+arctgļ/'-jļ--— 1.

Tātad elastīgā sajūga maksimālā slodze

M
w =Mo+(l--^-)l>Af.

Ja mašīnas savienotas bez elastīga starpelementa,tad c=oo, 6=0

un <D=l. Redzams (13-16. zīm.), ka tikai intervālā B>2Br elastīgais

sajūgs piepūlēts mazāk nekā ciešais.

Ja elastīga sajūga vietā ir dinamometrs momentu Af„ vai Af&

momentāno vai ekstremālo vērtību mērīšanai, tad tas uzrādīs Af
o

tikai tad, kad būs izpildīts noteikums

liii ■ !iiiiiiiisi'iiļ
bet Aff, — tad, kad

(-£)»-»
Sie noteikumi noderīgi dinamometra izvēlei un mērīšanas kļūdu

novērtēšanai.
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14. NODAĻA

MEHĀNISMU ENERĢĒTISKĀS LIETDERĪBAS KRITĒRIJI

14-1. Enerģētiskās lietderības kritēriji un sakarības

starp tiem

Kaitīgās pretestības, kas darbojas kustīgos savienojumos un ārpus
tiem, palielina mehānisma enerģijas patēriņu, rada silšanu un dil-

šanu. Tāpēc, jo mazāks ir kaitīgo pretestību darbs AF vai jauda N
r,

jo labāk. Taču mehānismu salīdzināšanai šie lielumi maz noderīgi,

jo paliek neskaidrs, kāda pievadītās enerģijas daļa zūd kaitīgo pre-

testību pārvarēšanā. Minētā trūkuma nav tālāk aplūkojamiem bezdi-

mensionālajiem kritērijiem.

Visizplatītākais enerģētiskās lietderības kritērijs ir mehāniskais

lietderības koeficients

T1 =
>

(141)
AP NP

' (i '

ko turpmāk sauksim vienkārši par lietderības koeficientu. Lielumi
A

Q un Ap ir vienā vai vairākos stacionāras kustības ciklos pastrā-
dātā lietderīgās pretestības darba un dzinējdarba absolūtās vērtības;
N

Q un N
P

— attiecīgās vidējās jaudas. Lietojot darba bilances vie-

nādojumu (13.3) un vidējo jaudu bilances vienādojumu (13.4), iz-

teiksmi (14.1) var pārveidot formā

kur AF un NF — kaitīgās pretestības darba un jaudas absolūtās vēr-

tības. Lielumu

B| %f ■ ."

sauc par zudumu koeficientu. Acīm redzot,

Tļ
= l-ip. (14.4)

Nevienā mehānismā nevar būt A
F =O. Tāpēc vienmēr r)<l un

ip>o. Tukšgaitā AP=AF, r\ =0, ip=l. lespējams, ka pareiza aprēķina
rezultātā iegūst AF >AP, r|<o, ip>l. Tātad abu koeficientu diapa-
zoni ir

o>ip^l.

Mehānismus ar Tļ<o sauc par pašbremzējošiem mehānismiem.

Sājos mehānismos nekāda lieluma dzinējspēks kustību savā virzienā
radīt nevar, bet šim nolūkam jāpieliek papildu spēks citam loceklim

vai tam pašam loceklim citā virzienā. Ja lietderīgā pretestība kļūst
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par dzinējspēku, šāds mehānisms var kustēties pretējā virzienā, tad

mehānisma lietderības koeficients ir pozitīvs, bet parasti mazāks par

0,5. Tomēr pašbremzējošie mehānismi bieži sastopami, piemēram, cel-

šanas ierīcēs, ja nevēlamies ierīkot bremzi sloga turēšanai paceltā
stāvoklī. Taču tad pareizi jānosaka berzes koeficienta iespējamā sa-

mazināšanās slīdvirsmu eļļošanas un piestrādāšanas dēļ. Tātad koe-

ficienti Tļ un \p vispār ir atkarīgi no mehānisma kustības virziena.

Lietderības un zudumu koeficienti derīgi tikai vienāda rakstura

mašīnu un ierīču salīdzināšanai. Dažās mašīnās lietderīgā pretes-
tība ir niecīga (piem., poligrāfiskās un tekstilmašīnās), tādēļ liet-

derības koeficients mazs. Transporta mašīnām pārvietojoties pa ho-

rizontālu ce|u, kravas smagumspēka Q darbs ir nulle, tāpēc iļ =0

unip=l. So mašīnu salīdzināšanai noder formulā (12.45) ietvertais

braukšanas pretestības koeficients ļi, ja tas aprēķināts vienādaskva-
litātes ceļiem.

Pretestību darbu un dzinējdarbu formulās (14.1) un (14.2) var

izteikt kā vidējo reducēto spēku vai momentu reizinājumu ar ciklā

noieto galvenā locek|a ceļu vai leņķi, tad

Qr vid Mq V|d
.

F
T vld

,
MF Vid nA r\

11=-= =-rr =' —

h = I—ii1
—ii (14.5)

fr vid MP vid *r vld MP vid

Mehānismos ar nemainīgu pārnesuma skaitli vidējie reducētie

spēki un momenti līdzinās acumirklīgiem un visas iepriekšējās for-

mulas derīgas ikvienam stacionāras kustības laika sprīdim vai mo-

mentam. Šādiem mehānismiem i

n=

Qvq
=

Mq<oq Q M
Q

n Pv
P

Mpu>
P

~

i'P~ iM
P
' X '

kur Qun P
— tangenciālā lietderīgā pretestība un dzinējspēks,

vQ un v
P

—
šo spēku iedarbes punktu ātrumi,

M
Q un M

P
— lietderīgās pretestības un dzinējmoments,

coq un cop — leņķiskie ātrumi locekļiem, kuriem pielikti minētie

momenti.

Ideālai mašīnai -tļ =1, tāpēc QvQ
=P

0
v
P

vai QOVq =Pvp, kur P0 un

Qo ir spēki, kas ideālā mašīnā aizvieto spēkus Q un P. levietojot šīs

izteiksmes formulā (14.6), iegūstam vēl vienu lietderības koeficienta

izteiksmi mehānismiem ar konstantu pārnesuma skaitli:

T1 = =-

Q
-. (14.7)

P Qo

Nestacionārā kustībā koeficientiem rļ un \p vispār nav jēgas, bet

stacionārā kustībā mehānismos ar mainīgu pārnesuma skaitli nav

jēgas šo koeficientu vērtībām, kas aprēķinātas ar acumirklīgiem lie-

lumiem. Saskaņā ar formulu (13.5) dzinējs minētajos gadījumos pār-

var ne tikai kaitīgo un lietderīgo pretestību, bet paātrina arī masas,

paceļ locekļu smagumcentrus un saspiež elastīgus elementus vai no-

tiek pretējie procesi. Tādēļ lietderības koeficients var iznākt gan ļoti
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mazs, gan lielāks par 1. Lietderības un zudumu koeficientu par me-

hānismu enerģētiskās lietderības kritērijiem var uzskatīt tikai tad,
ja tie attiecas uz laika sprīdi, kurā derīgs darba bilances vienādojums
(13.3). Taču kinemātiskos pārus var raksturot ar acumirklīgiem koe-
ficientiem, jo te nav minēto faktoru, kas šiem koeficientiem neļauj
būt par enerģētiskās lietderības kritērijiem, vai arī to nozīme ir

ignorējama.
Mehānismu teorijā dažkārt lieto spēku pieauguma koeficientu

kur spēki P un Q var nebūt tangenciāli. Ja tie ir tangenciāli, tad,
ievērojot formulu (14.6), mehānismiem ar konstantu pārnesuma at-

tiecību

iļxi= 1. (14.9)

Sī formula saista dažādu parādību kritērijus.

14-2. Saliktas sistēmas lietderības koeficients

Izgatavotai mašīnai lietderības koeficientu var atrast eksperimen-
tāli — uz spēku un ātrumu mērījumu pamata. Jaunkonstruējamai
mašīnai, agregātam, plūsmas līnijai, lietderības koeficientu aprēķina,

izejot no atsevišķu mehānismu lietderības koeficientiem. Mehānisma

lietderības koeficientu var aprēķināt, izmantojot kustīgo savienojumu
lietderības koeficientus.

Lai izdarītu minētos aprēķinus, jāzina, kā sistēmas lietderības

koeficients saistīts ar sistēmas daļu (mašīnu, mehānismu, kustīgo sa-

vienojumu) lietderības koeficientiem. Atbilde uz šo jautājumu atka-

rīga no sistēmas daļu savienojuma veida. lespējami trejādi savieno-

jumu veidi: virknes, paralēlais un kombinētais savienojums.
Virknes savienojumā (14-1. zīm.) enerģijas plūsma iet

cauri ikvienai sistēmas daļai nesazarodamās. Redzams, ka, sareizinot

atsevišķu daļu lietderības koeficientus, iegūst sistēmas lietderības

koeficientu, t. i.,

Tl
=Tļilļ2Tļ3...r|n. (14.10)

No šīs formulas izriet svarīgs secinājums: sistēmas lietderības

koeficients ir sliktāks par vissliktākās daļas lietderības koeficientu.

14-1. zīm.
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Tādēļ vispirms jācenšas uzlabot tieši vissliktā-

kās daļas lietderības koeficientu. Jo sistēmā

vairāk daļu, jo grūtāk sasniegt augstu sistē-

mas lietderības koeficientu.

Aizvietojot formulā (14.10) lietderības koe-
ficientus ar zudumu koeficientiem atbilstoši for-

mulai (14.4), izdarot reizināšanu un atmetot
zudumu koeficientu reizinājumus, iegūst for-
mulu

tp«lp[-r-lp24-Tp3+ . • .4-lpn- (14.11)

14-1. piemērs. Aprēķināt sloga Q= 10ton-

nas celšanai vajadzīgā motora jaudu (14-2.
zīm.), ja celšanas ātrums i>=l2 m/min. un

daļu pārvadu lietderības koeficienti šādi:

*lv=n23=0,95, Tļ34=0,90.

Atrisinājums.

Tļ=0,952• 0,9 =0,81.

N
P=

=24 I<W.

n

14-2. zīm.

Paralēlā savienojumā (14-3. zīm.) enerģija A
P, kas iz-

plūst no enerģijas avota a, un enerģija A
Q, kas izplūst no sistēmas,

ir sadalītas paralēlās plūsmās:

AP
=I,A P. =VļAp+v2Ap+... +vnAp, vi4-v24-.. .4-vn=l,

Aq =~LA
q. =HIA Q

+ ļI2A Q
+.. .+ ļInA

Q, (Xl + IX2- •.+ VLn= L

kur Vi un p,; ir sadales koeficienti. Redzams, ka sistēmas lietderības

koeficients

A ot+A
Q,+...+A0

,

14-3. zīm. 14-4. zīm.
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Ja formulā (14.1) ievieto

i4 Q=2tļiVij4p vai /1q=2u</10., AP=

kx^Q
,

Vl
Tļj

tad iegūst izteiksmes

Tļ =T]1Vl 4-Tl2V 24-...+ Tl nV„, Tļ=
M1+ M-2+.-.+ |*n _ (Rl3)

Ml ■ M-2 | • • • | I 1"

Tļl Tļ 2 Tļ„

kas nesatur darbu vai jaudu absolūtās vērtības.

14-2. piemērs. Dzinējs a piedzen (14-4. zīm.) sūkņus / un 2, kas

patērē jaudas =15ZS un /V
2=20 ZS. Aprēķināt pārvadu sistēmas

lietderības koeficientu un dzinēja efektīvo jaudu, ja iļi =0,95 un i\t=
=0,98.

Atrisinājums.

,= £±£=0,97; ZS.

li v*

Kombinētais savienojums ir virknes un paralēlo savie-

nojumu kombinācija. Sādi savienotas sistēmas lietderības koeficienta

aprēķināšanai lietojamas virknes un paralēlā savienojuma formulas.

14-3. Zemāko kinemātisko pāru
un gliemežpārvada lietderībaskritēriji

Kinemātiskā pāra lietderības un zudumu koeficientus izteikt kā

mehānisma parametru funkcijas ne vienmēr ir iespējams. To nevar

izdarīt, piemēram, šarnīriem un slīdpāriem.
Berzes spēku, momentu un jaudas noteikšana kinemātiskos pāros

aplūkota 12. nodaļā. levērojot formulas (12.9) un (12.29), berzes

jauda slīdpāri

N
F
=f'Qv=f'pvL=y\rp

un šarnīrā

NF =f'Qr<o-f'pvL=ip NP,

kur v un p — relatīvais slīdes ātrums un vidējais spiediens slīdvir-

smā ar laukumu L.

Ja slīdpārim vai šarnīram pievada jaudu NP, tad

(14.14)

No lieluma pv ir atkarīga dilšana un kinemātiskā pāra kalpoša-



nas laiks. Konstruējot slīdpārus
un šarnīrus, ievēro pieļaujamās
pv vērtības. Koeficienti tļ un

ip, kā redzams, slīdpāros un šar-

nīros atkarīgi no pārvadāmās
jaudas.

Skrūves pāros minētos koe-

ficientus nosaka tikai paša kine-

mātiskā pāra parametri. Pieņe-
mot formulā (12.25) berzes

leņķi <p =0, konstatējam, ka

skrūves pievilkšanā lietderīgi
tiek patērēta jauda A/q=<dMq=

={oQrv tga, bet vajadzīgā dzi-

nējjauda NP =<nMP, kur MP no-

14-5. zīm.

teic formula (12.25). levietojot šos lielumus formulā (14.1), iegūst
lietderības koeficientu skrūves pievilkšanai:

tga

Skrūves pievilkšana nebūs iespējama pašbremzēšanās dēļ, ja
iļ<o, t. i., ja tg(a4-<p)<o jeb a>9o°—<p. Ja vītne tik stāva, tad pa-

griezt uzgriežņi pret skrūvi vai skrūvi pret uzgriežņi nevar.

Lietderības koeficients tļ =0, kad a=o un kad a=9o°—<p. Tas no-

zīmē, ka minētajā intervālā atrodas kāpes leņķis kam atbilst

maksimālais lietderībaskoeficients. Diferencējot izteiksmi (14.15) pēc
a un pielīdzinot nullei, atrodam

(14.16)

levietojot šo izteiksmi formulā (14.15), iegūst vislielāko iespējamo
skrūves pāra lietderībaskoeficientu:

w
— =-f=tg' («•--£■ ■ (1417)

Ja, piemēram, taisnstūrveida vītnēs ir berzes koeficients /=0,1,
tad berzes leņķis <p=arctg/=6° un Om=42°, rjmax=o,Bl. Sim gadīju-
mam sniegts formulas (14.15) attēls 14-5. zīmējumā. Ja vītne nav

taisnstūrveida, tad <p vietā jāliek pēc formulas (12.28) aprēķinātais
reducētais berzes leņķis. Formula (14.15) derīga aptuvenai berzes
ievērošanai gliemežpārvada sazobē, ja dzenošais ir gliemezis.

Ja skrūves vai uzgriežņa griešanos grib panākt ar aksiālu spēku
Q. tad šis spēks rada dzinējmomentu M

P
=Qrv tga, bet lietderīgās

pretestības momentu nosaka formula (12.26). Reizinot šos momentus
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ar leņķisko ātrumu co un ievietojot formula (14.1), iegūst skrūves

pāra lietderības koeficientu šai apgrieztajai kustībai:

(.4,8)

Sīs funkcijas grafiskais attēls ir līdzīgs funkcijas (14.15) attēlam

(14-5. zīm.), tikai pārbīdīts par berzes leņķi <p uz labo pusi.
Ja a<cp, tad n/<0 skrūves pāris ir pašbremzējošs, kurā grieša-

nos ar aksiālu spēku panākt nevar. Kāds ir šāda skrūves pāra liet-
derības koeficients Tļ? Robežgadījumā a=<p un

_

tgct tga tgct
_

1 tg2
q

r]
~

tg(a+<p)
"

tg2a~~2tgct 2
~

2 '
l-tg

2
a

Tātad, ja skrūve no aksiāla spēka neatskrūvējas, tad skrūves pāra
lietderības koeficients skrūves pievilkšanai ir mazāks par 0,5.

Formula (14.18) derīga gliemežpārvadu sazobei, ja dzenošais ir

gliemežrats.

14-4. Augstāko kinemātisko paru lietderības kritēriji

Augstāko pāru lietderības, zudumu un spēku pieauguma koefi-

cientus parasti var izteikt kā berzes koeficientu un dažu mehānisma

izmēru funkcijas. Velšanās pretestību augstākos pāros ignorē, jo tā

ir daudz mazāka par slīdes berzi.

Aplūkojam izciļņu mehānismu {14-6. zīm.) ar plakanu bīdītāju.
Uz bīdītāju darbīgo spēku Q pieņemam par pāru 12 un 23 liet-

derīgo pretestību, bet normālreakciju N]2 — par dzinējspēku. Sastā-
dām bīdītāja līdzsvara vienādojumus:

N
l2 -f'32

N'
32-f'32

N"
32=Q,

/12
/VTl2+-V'32-A/"32=0, (1)

xNi 2+ [l-y)N'32-(l- y +b)N"32
=0..

Pēdējā vienādojumā ignorēts bīdītāja kāta šķērsizmērs. Izslēdzot no

pirmajiem diviem un pēdējiem diviem vienādojumiem normālreak-

ciju N'
32, pieņemot reizinājumu /i2/'32 par nulli un izslēdzot reakciju

N"32 no iegūtajiem diviem vienādojumiem, dabūjam vienādojumu

Ni2-2f'i2 -j-Nl2= Q. (2)

Spēki Q un Nļ2 pielikti vienam loceklim un to iedarbes punkti
kustas ar vienu ātrumu. Tāpēc jaudu attiecība ir vienāda ar spēku
attiecību un minēto pāru lietderības koeficients

ti
=1-2/'32-£-. (14.19)
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Sis lietderības koeficients atbilst me-

hānisma acumirklīgam stāvoklim, jo
lielumi x un y=r0+s mainās. Bīdītāja
ātrums v=vs cos a=co•OS• cos a=(ox,

tātad

= (1 4 -20)
to ckp

Spēku pieauguma koeficients

- f-fļA^7-

-£3Z. (,4.2»)
Tļ

Garums b ir slīdpāra 23 aprēķina
lielums, kura noteikšana parastam slīd-

pārim aplūkota 12-2. paragrāfā.
Ja bīdītājam ir rullītis (11-1. zīm.),

tad kustīgo savienojumu 12 un 23 liet-

derības koeficientu, kura izvedums dots
darbā [110], izsaka šādi:

14-6. zīm.

t1=l-/'32(1+2-|-)tg(d+<p). (14.22)

Seit (p
=arctgy-, kur q — rullīša šarnīrā berzes aploces rādiuss un

r — rullīša rādiuss. Spēku pieauguma koeficients

x=

l
—- (14.23)

rj cos ■&
v

Augstākam pārim, kas atrodas starp diviem rotējošiem locekļiem
(12-15. zīm.), lietderības koeficients

' Afl<o!

Izsakot berzes jaudu Mp ar formulu (12.40) un Afi ar spēkiem
N un F, iegūstam, ka

T] = (l+t2l ), (14.24)

kur
n un m — spēku N un F pleci pret locekļa / rotācijas asi. Re-

dzam, ka lietderības koeficients samazinās, palielinoties pārnesuma
attiecībai i 2l un pieaugot saskarpunktā S atstatumam no relatīvā

pola P. Pēdējā apstākļa dēļ izdevīgi lietot vairākus izciļņus, kas
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saskaras viens pēc otra, tādējādi neļaujot saskarpunktam aiziet

pārāk tālu no pola. Sī ideja realizējas zobratu pārvados.
Evolventu sazobes lietderības koeficientu var aprēķināt [94] pēc

šādas aptuvenas formulas:

kur f —
berzes koeficients sazobē, c — pārseguma koeficients

(21-3. §), Zļ un z2
— zobratu zobu skaiti, bet plusa zīme attiecas uz

ārējo, mīnusa — uz iekšējo sazobi. Tātad iekšējās sazobes lietderī-

bas koeficients ir labāks.

Inženierpraksē parasti lieto eksperimentāli atrastos sazobju liet-

derības koeficientus. Zobratiem ar taisniem zobiem sazobes lietde-

rības koeficients Tļ~0,99, ja zobu darba virsmas slīpētas; Tļ= 0,98,
ja zobi frēzēti vai ēvelēti. Zobratiem ar slīpiem zobiem tj«0,97.
levērojot arī berzi gultņos, vienkārša zobratu pārvada lietderības

koeficientu aptuveni var pieņemt robežās no 0,95 līdz 0,98.

14-5. Planetāro zobratu mehānismu lietderības koeficients

Sājos mehānismos ar nedaudz zobratiem var sasniegt ļoti lielas

un ļoti mazas pārnesumu attiecības (7-2.§). Lai varētu spriest par
šo iespēju praktisku izmantošanu, jāaprēķina izraudzītā planetārā

pārvada lietderības koeficients, jo var gadīties, ka tas ir pārāk zems

vai pat negatīvs (pārvads ir pašbremzējošs).

Aplūkojam planetpārvadu (14-7. zīm.), kuram pārnesumu
attiecība

iui=\-iinH. (7-7)

Zobratam 1 un vadīklai H pieliktos ārējo spēku momentus apzī-

mējam ar Mi un MH. Ja dzenošais ir zobrats /, t. i., piedzīšanas
virziens ir 1—H, tad vienmērīga kustība

M|<01 tļ +Mh<hh —
0.

kur
Tļ

— planetpārvada lietderības koeficients.

Ja dzenošais ir vadīkla, tad

Mico ]+M
h<ohTl =0.

Abus pēdējos vienādojumus apvienojam vienā

vienādojumā

MihHr]
h +MH=0, (0

kur kāpinātājs k=l atbilst piedzīšanas virzie-

nam 1— H, bet fe«=—-1 piedzīšanas virzienam

H-l.14-7. zīm.
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Izdarot inversiju, t. i., piešķirot mehānismam iedomātu rotāciju
ap asi 1—H ar leņķisko ātrumu —mi, iegūstam apgriezto pārvadu
ar nekustīgam asīm, kura zobrata 1, saulesrata n un vadīklas H

leņķiskie ātrumi ir šādi:

Co'l =COl —(i>H, co'„=— coh, io'h=0.

Pieņemsim, ka apgrieztā pārvada zobratam / pielikts iepriekšē-
jais moments Mx un pārvada lietderības koeficients ir t\H- Piedzī-

šanas virzieniem 1 — n un n—l atbilst vienādojumi

M\(i)'\r\H+Mn<o'n=0, Mi(o'[+Mnd/nTļH=0,

kurus apvienojam vienā vienādojumā

M 1iln»i
]H

>'-
T
-M

n
=0, (2)

kur /i=l atbilst piedzīšanas virzienam 1— n, bet h= — 1 piedzīšanas
virzienam n— 1.

Vienmērīgā kustībā kā īstenam, tā apgrieztam pārvadam pie-
liktie ārējie momenti līdzsvarojas

Ml+M
H

+M n=0. (3)

īstenībā pārvadā M
n

ir zobratam n pieliktais balsta 0 reakcijas
moments. levietojot vienādojumā (3) no vienādojumiem (1) un (2)
izteiktos momentus M

H un M
n, iegūstam planetpārvada lietderības

koeficienta aprēķināšanas formulu

iwT)h =l-hnH
r)H

h
,

(4)

kas atgādina planetpārvada pārnesuma attiecības izteiksmi (7.7).
levietojot šeit i\ n

H=\—im, formulu (4) galīgā veidā rakstām šādi:

hHr)
h =l-(\-hH )r]Hh. (14.26)

šīs formulas lietošanai jāiemācās noteikt kāpinātāja h—±\ zī-

mes, kas attiecas uz apgrieztā pārvada piedzīšanas virzieniem l—n

un n—l. Kā zināt, kad katrs no šiem virzieniem būs? Atbildes atra-

šanai jāievēro, ka dzenošam ratam pieliktā momenta virziens sakrīt
ar dzenošā rata leņķiskā ātruma virzienu, bet dzītajam ratam —

nesakrīt.

Ja īstenā pārvadā zobrats / ir dzenošais (k=\) un

= =l-ī„1=l-4->O, (5)
Wl COl l\H

tad leņķiskais ātrums <o'i ies momenta Mx virzienā un h=\. Ne-
vienlīdzība (5) apmierināta tad, kad planetpārvada pārnesuma at-

tiecība i*ih<o un kad i'ih>l- Ja o<i'ih<l, tad nevienlīdzība (5)
nav apmierināta un h=— 1.
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Ja īstenā pārvadā vadīkla H ir dzenošā (k= — 1), tad M{ vērsts
pretēji oji un arī apgrieztā pārvadā zobrats / būs dzītais («=-1),
ja apmierināta nevienlīdzība (5). Pretējā gadījumā h=l.

Tagad formulas (14.26) lietošanas pamācību var izteikt tabulas
veidā.

Apgrieztais pārvads ir parasts zobratu pārvads ar nekustīgām
asīm. Tāpēc ta lietderības koeficientu aprēķina pēc formulas
(14.10):

T)H=Tļir|2. ..f]m,

kur m — apgrieztā pārvada pakāpju skaits. Vienas šī pārvada pa-

kāpes lietderības koeficientu var pieņemt iepriekšējā paragrāfa bei-

gās uzrādītās robežās.

14-8. zīmējumā formula (14.26) attēlota grafiski katram planet-
pārvada piedzīšanas virzienam. Redzam, ka pašbremzēšanās iespē-
jama tikai tad, kad zobrats / ir dzenošais: ja k=\ un o<mh<l,
tad atbilstoši tabulai h= — 1 un lietderības koeficients (14.26) ir

negatīvs, ja £ih<l— t)h; pārējos gadījumos h=l un t]<o tad, kad

£ih>l • Tātad pašbremzēšanās diapazons

I—— <im<l-i\a. (14.27)
TIH

Redzam, ka planetpārvada lietderības koeficients var būt lielāks

par tam atbilstošā zobratu pārvada ar nekustīgām asīm lietderības

koeficientu rļH.

14-8. zīm.

Piedzīšanas virziens
pārējos gadījumos0<l'lH<l

l-H -I

H-l -1 -1
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Diferenciālpārvads rodas, ja 14-7. zīmējumā arī zobrats

nir kustīgs. Sakarības starp momentiem Mv
M

H un Mn
noteic vie-

nādojumi (2) un (3), kur h=\, ja

N\H Mļ (ti)]— <oH)
_

(Oļ— tOH
Q

bet pretējā gadījumā h=
— 1.

Ja dzenošie ir zobrats n un vadīkla H, tad saskaņā ar formulu

(14.1) diferenciālpārvada lietderības koeficients

Mķbi
,gs

1 Af +Af H<OH

Mīnusa zīme ir tāpēc, ka atšķirībā no formulas (14.1) šeit jaudas ir

algebriski lielumi. levietojot formulā (6) no vienādojumiem (2) un

(3) izteiktus momentus Mn un M
H, iegūst

ti =
! (14.28)

(Dl OJ i

Ja dzinēji ir zobrati 1 un n, tad

',!'__ MH(aH

MiOJi4-Mnto„

un, rīkojoties kā iepriekš, dabū

(M29)

Diferenciālpārvados, tāpat kā planetpārvados, apzīmējumus / un

n var mainīt ar vietām.

14-3. piemērs. Aprēķināt 7-4. piemērā aplūkotā planetpārvada liet-

derības koeficientu abiem piedzīšanas virzieniem, pieņemot, ka planet-

pārvadam atbilstošā zobratu pārvada ar nekustīgām asīm lietderības

koeficients rļH =0,98.

Atrisinājums. Lietojot formulu (14.27), noskaidrojam, ka

piedzīšanas virzienam 1-H un dotajam v|h=0,98 katrs planetpārvads
ir pašbremzējošs, ja tā pārnesuma attiecība atrodas robežās—o,o2o4 <

<i'ih<o,o2. Aplūkojam planetpārvadam i,H =0,0001. Tātad šis pla-

netpārvads nav piedzenams virzienā 1—H. Ja dzinējs ir vadīkla H,

tad saskaņā ar tabulu fc=-l, ft=l un pēc formulas (14.26) iegūstam

r|=o,oos.
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14-6. Mehānismu lietderības koeficienta aprēķināšana

Vispārīgā metode mehānismu lietderības koeficienta aprēķināša-
nai ir šāda. Ignorējot berzi, izdara mehānisma kinetostatisko aprē-
ķinu pietiekami daudziem mehānisma stāvokļiem vienā stacionāras
kustības ciklā. Lietojot kinetostatiskā aprēķinā atrastās normālreak-

cijas un dotos vai izvēlētos berzes koeficientus, aprēķina uz galveno
locekli reducēto berzes momentu (13-5. piemērs) tiem pašiem mehā-
nisma stāvokļiem. Grafiski vai skaitliski integrējot, nosaka berzes

darbu ciklā:

Vc

Ap= j M
Fd<f.

o

Izmantojot doto dzinējspēka vai lietderīgās pretestības spēka
maiņas likumu, aprēķina uz galveno locekli reducēto dzinējmomentu
M

P vai lietderīgās pretestības momentu M
Q pietiekami daudziem

mehānisma stāvokļiem vienam stacionāras kustības ciklam. Integrē-

jot atrod, ka

Vc Vc

Ap— j Mpdtņ vai A
Q
=j M

Qd<f,
o o

un pēc formulas (14.2) vai (14.1) aprēķina mehānisma lietderības

koeficientu. Analoģiski rīkojas, ja galvenais loceklis kustas virzes

kustībā.

Darbus AP, AQ, Ap saista darba bilances vienādojums (13.3), tā-

pēc vienu no tiem var aprēķināt no šī vienādojuma.■
Minētais mehānisma lietderības koeficienta aprēķins prasa diez-

gan daudz pūļu. legūtā rezultāta pareizība atkarīga galvenokārt
no aprēķinā lietoto berzes koeficientu atbilstības īstenībai levērojot

minētās grūtības, konstruktori bieži izmanto eksperimentāli iegūtās

lietderības koeficientu vērtības dažāda tipa mehānismiem vai to

mezgliem. Tādā gadījumā kopējo mehānisma lietderības koeficientu

aprēķina atkarībā no mezglu savienojuma veida (14-2. §).

15. NODAĻA

MASINAGREGĀTA GAITAS REGULĒŠANA

15-1. Stacionāras kustības ātruma nevienmērības
noteikšana

Mašīnagregāta stacionārā kustība tikai retos gadījumos ir viem

mērīga (13-1. §). Parasti agregātā darbojas mainīgi spēki un ir

locekļi, kas kustas ar paātrinājumiem ari tad, kad galvenais locek-
lis kustas vienmērīgi. Abu iemeslu dēļ galvenā locekļa leņķiskais



ātrums stacionārā kustībā perio-
diski mainās, cikla sākumā un bei-

gās saglabājot vienu un to pašu
vērtību coo- So maiņu pieņemts
raksturot ar ātruma nevienmērī-

bas pakāpi (nevienmērības koefi-

cientu)

g
COmax COmln -

COvid

. (13.39)

kur
(Omas un «min — absolūtie āt-

ruma ekstrēmi ciklā (15-1. zīm.);
«vid — vidējais ātrums.

īstenais vidējais ātrums

15-1. zīm.

(15.1)

kur <pc
— galvenā locekļa pagrieziena leņķis ciklā, T

— periods jeb
cikla laiks. Tā kā

T

cpc
= ļ adt,

v

tad leņķi <pc izsaka (15-1. zīm.) vienam periodam atbilstošais lau-

kums zem līknes co=co(r). Vispār līkni co =co(r) sauc par taho-

grammu; to eksperimentāli var pierakstīt ar tahogrāfu.

Aprēķinot agregāta kustību (13. nod.), parasti iegūst funkciju
co=ū)(cp), kuru izmantojot var aprēķināt periodu

fc

J co

un tad pēc formulas (15.1) vidējo ātrumu. Taču vienkāršāk ir aprē-
ķināt līknes <«(o=co(<ļp) vidējo ordināti un pieņemt to par vidējā
ātruma aptuvenu vērtību:

f
c

«vid— — / codtp. (15.2)

Izteiksmes labo pusi sauc par planimetrisko vidējo ātrumu.

Tuvs īstenam vidējam ātrumam ir agregāta galvenās vārpstas
nominālais ātrums

(15.3)

249
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Nevienmērības pakāpes aprēķinos īstenā vidēja ātruma vieta pa-
rasti lieto aritmētisko vidējo ātrumu

(Omax +<i>min
„.,,

«vid-
2

( 15-4)

Nevienmērības pakāpe ir svarīgs stacionāras kustības parametrs.
Ātruma nevienmērība rada dinamiskās papildpiepūles mehānisma
elementos, izraisa to elastīgās svārstības, pazemina lietderības koe-
ficientu un daudzos gadījumos negatīvi ietekmē darba mašīnas teh-

noloģisko procesu. Minēto iemeslu dēļ dažādiem mašīnu tipiem pie-
ņemti nevienmērības pakāpes pieļaujamo vērtību intervāli,

piemēram: maiņstrāvas ģeneratoriem 1/300—1/200, līdzstrāvas ģe-
neratoriem 1/200—1/100, iekšdedzes motoriem 1/80—1/50, metālap-
strādes mašīnām 1/50—1/20, lauksaimniecības mašīnām 1/50—1/10,
sūkņiem 1/30—1/5. Ari pārāk maza nevienmērības pakāpe nav izde-

vīga, jo tā, kā vēlāk redzēsim, palielina mašīnas svaru.

Nevienmērības pakāpe raksturo agregāta stacionāro kustību ne-

pilnīgi. Ja, piemēram, cikla tahogrammai ar absolūtiem ekstrēmiem

(Omai un ©mm būtu nevis četri ekstrēmi (15-1. zīm.), bet vairāk, tad

agregāts darbotos ar lielākiem paātrinājumiem, kaut gan nevienmē-

rības pakāpe tā pati. Tāpēc vēlams noteikt ari dinamiskuma koe-

ficientu

(15.5)
(Ovid

2

kur emax
— galvenā locekļa maksimālais leņķiskais paātrinājums

stacionāras kustības ciklā. Ja reizina skaitītāju un saucēju ar vidējo
reducēto inerces momentu, tad x aptuveni izsaka maksimālā redu-

cētā momenta un divkāršas agregāta vidējās kinētiskās enerģijas
attiecību.

Ātrumiem comm un comax
atbilstošie leņķi <pi un q>2 analītiski ap-

rēķināmi kā transcendentu vienādojumu saknes. Lai izvairītos no

šīs neērtības, dažreiz nevienmērības pakāpes vietā lieto nevienmē-

rības mēru:

A=—f (i-_?L_)2d<p, (15.6)
COvid

kas ir relatīvā vidējā kvadrātiskā novirze no vidējā ātruma.

Aplūkosim agregāta ātruma nevienmērības pakāpes aprēķinā-
šanu.

So uzdevumu var atrisināt, integrējot agregāta kustības diferen-

ciālvienādojumu no kustības sākuma. legūst tahogrammu oj=<j)(M
kā ieskriešanās, tā stacionārās kustības posmam. Ar stacionārās

kustības ātruma absolūtiem ekstrēmiem comax un comtn pēc formulas

(13.39) aprēķina nevienmērības pakāpi. Sāda tipa atrisinājums pa-
rādīts 13-9. zīmējumā, kur tahogrammas vietā konstruēta Viten-
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bauera diagramma; tās slēgtajai daļai no koordinātu sākuma no-

vilktās tangentes ari dod iespēju noteikt comax un <ūmin pēc formulām

(13.38).
Minētais atrisinājums ir darbietilpīgs, un tā rezultātā iegūst

pilnīgu ieskriešanās un stacionāras kustības ainu, kas nebija pra-

sīta. Uzdevuma vienkāršākie atrisinājumi aptver tikai stacionārās

kustības ciklu. Aplūkosim divus šī tipa atrisinājumus.

Integrē agregāta kustības diferenciālvienādojumu stacionārai

kustībai skaitliski vai grafiski, iegūstot periodisku atrisinājumu
tahogrammas to =(o(0 veidā. Grūtības sagādā sākuma leņķiskā āt-

ruma (o
0 noteikšana, jo jāintegrē tā, lai iegūtajai tahogrammai ordi-

nāte cikla sākumā un beigās būtu vienāda (15-1. zīm.). Sākuma

leņķiskā ātruma noteikšanai izstrādātas dažādas metodes [10, 45,
UOJ.

Pārskatāmāks un secinājumiem bagātāks ir otrais atrisinājums,
kur konstruē Vitenbauera diagrammu stacionārai kustībai, veidojot
tikai daļu no 13-9. zīmējuma. Vispirms konstruē reducēto momentu

diagrammu vienam ciklam tā, lai laukumi starp reducētā dzinēj-
momenta M

P un reducētā pretestības momenta Ms līknēm būtu vie-

nādi. Tad reducētā momenta M
T
=M

P
—M S darbs ciklā būs nulle un

kinētiskā enerģija cikla sākumā un beigās būs vienāda. Uzzīmē arī

reducētā inerces momenta I
T

līkni ciklam.

Pakāpeniski summē laukumu strēmelītes starp MP un Ms līknēm

un pēc 13-6. paragrāfā aprakstītās metodes konstruē kinētiskas

enerģijas pieauguma AE līkni, pieņemot cikla sākumā AE=0. Sis

līknes aizņemtā taisnstūra garums ir <p c, bet augstumu nosaka tais-

nes a un b, kas pieskaras līknei tās absolūto ekstrēmu punktos,
kuros agregāta kinētiskā enerģija ir fmin un E

max-

Izmantojot AE un /
r līknes, konstruē Vitenbauera diagrammu; tā

stacionārai kustībai ir slēgta līkne, kas iekļaujas taisnstūrī, kura

garumu nosaka reducētā inerces momenta svārstības, bet aug-
stumu — kinētiskās enerģijas svārstības starp taisnēm a un b.

Lai AE līkne kļūtu par pilnas kinētiskās enerģijas E līkni, jāat-
rod E līknes koordinātu sākums, t. i., cp ass novietojums. Sai nolūkā

atstatumu starp taisnēm a un b dala uz pusēm un no dalījuma
punkta atliek uz leju agregāta vidējai kinētiskai enerģijai

/2
rvld(Dvld /1 c t\

£vid= s ( 15-7 )

atbilstošu atstatumu, tā iegūstot cp ass novietojumu un Vitenbauera

diagrammas koordinātu sākumu O uz <p ass turpinājuma. Sai for-

mulai 7
rvld atrod no 7

r līknes, bet <ov id pēc formulas (15.3). No

punkta 0 novelk pieskares Vitenbauera līknei, nosaka to leņķus
un \pmin un pēc formulām (13.38), (15.4), (13.39) aprēķina

agregāta nevienmērības pakāpi.
So principiāli precīzo metodi var uzlūkot par vispārīgu, jo stacio-

nāra kustībā visi reducētie momenti ir periodiskas leņķa cp funkcijas
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pat tad, ja kāds no tiem atkarīgs, no laika vai ātruma. Tiesa,
pēdējā gadījumā būs grūtības ar attiecīgā reducētā momenta līknes

kaut aptuvenu konstruēšanu, jo funkcija <o=<i)(cp) nav vēl zināma,
Pirmā tuvinājumā attiecīgo reducēto momentu var pieņemt ciklā

par konstantu, aprēķinot tā vērtību ar fomulai (15.3) atbilstošo

(ilvid.

legūtais atrisinājums sniedz ne tikai nevienmērības pakāpi, bet

jauj arī noskaidrot trīs svarīgus apstākļus.
1. Stacionārai kustībai konstruētās Vitenbauera līknes (13-9,

zīm.) punkti a un b atbilst galvenā locekļa leņķiem <pa un <p6, ku-

ros agregāta kinētiskā enerģija ir £
min un £

max,
bet punkti /un 2

atbilst leņķiem tpi un <p2, kuros galvenā locekļa leņķiskais ātrums ir

©min un cumax. Minētos leņķus atrod tāpat kā Vitenbauera diagram-
mas punktam i atbilstošo galvenā locekļa leņķi cp,-. To atrašana pa-
rādīta arī 15-2. zīmējumā.

Tātad vispār <pi^<pa
un t. i., agregāta kustības ātrums

nesasniedz ekstremālas vērtības tajos pašos mehānisma stāvokļos,
kur agregāta kinētiskai enerģijai ir ekstrēmi. Redzams, ka minēta-

jiem ekstrēmiem atbilstošie stāvokļi sakrīt tad, ja stacionārās kus-

tības Vitenbauera līkne ir vertikāls (/r=const), horizontāls (Mr
=o)

vai slīps_ taisnes nogrieznis vai arī tāds līknes segments ar galiem
uz taisnēm a un b, ka no punkta 0 novilktās taisnes pieskaras ga-
los; iespējams arī slēgts poligons, kura divas virsotnes atrodas uz

taisnēm aun b. Interesants ir gadījumsAArfr=0, kad agregāta kinē-
tiskā enerģija nemainās, bet kustības ātrums mainās.

2. Nevienmērības pakāpe ir nulle tikai tad, kad stacionārās kus-

tības Vitenbauera līkne ir punkts (/r =const, M
r=0) vai caur koor-

dinātu sākumu O novilktas taisnes nogrieznis.Tātad iespējama tāda

I
T un M

T savstarpēji atkarīga maiņa, kas rada vienmērīgu galvena
locekļa kustību.

3. lespējams arī atbildēt uz jautājumu, kas jādara, lai agregāts,
saglabājot to pašu coVid, kustētos ar dotu nevienmērības pakāpi 8.

Tai atbilstošos ātruma absolūtos ekstrēmus var aprēķināt no
for-

mulām (13.39) un (15.4):

Omax= (1-r-|-)(Ovid, Cū
mm =(l V id- (15-8)

Siem comax un tomin pēc formulām (13.38) aprēķināmi jauni Vi-

tenbauera līknes pieskaru virziena leņķi ipmax un ipmm- Jaunās pie-
skares krustojas jaunā punktā O, kas parasti atrodas pa kreisi ne

vecā atstatumā /
s mm un zemāk par veco atstatumā £

s mm. Tas no-

zīmē, ka reducētais inerces moments jāpalielina par I
s
=kjls

sakarā ar to agregāta kinētiskā enerģija pieaugs par E
s
=kg£*

Reducēto inerces momentu palielina, ievedot papildu masas me-

hānismā, parasti novietojot uz galvenās vārpstas spararatu ar iner-

ces momentu I
s.
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15-2. Spararata inerces momenta aprēķins

lepriekšējā paragrāfa beigās noskaidrots, ka spararats ir līdzek-

lis agregāta ātruma svārstību samazināšanai stacionāras kustības

ciklā. Spararata inerces momenta aprēķināšanai izstrādātas dau-

dzas metodes. Seit aprakstīsim tikai dažas no tām. Sāksim ar Vi-

tenbauera metodi, kuras apraksts ir iepriekšējā paragrāfa turpinā-
jums.

Vitenbauera metode [140] parādīta 15-2. zīmējumā, kas

konstruēts analoģiski 13-9. zīmējumam, tikai visi reducētie momenti

apvienoti vienā reducētā momentā, agregāta kinētiskās enerģijas
vietā konstruēts kinētiskās enerģijas pieaugums un visas konstruk-

cijas izdarītas tikai vienam stacionārās kustības ciklam.

Vispirms izraudzītos mērogos k
M un k

9
konstruē reducētā mo-

menta

M
i
=M

p+Mq+Mf+Mg+Mt (15.9)

likni, kur galvenā locekļa kustības virzienā vērstie momenti ir po-

zitīvi, pārējie — negatīvi. So momentu apzīmējumi atbilst vienā-

dojumam (13.1). Ja labās puses locekļiem atbilstošās līknes uzzī-

mētas, tad laukumiem zem MG un MT līknēm jābūt nulle.

Parasti no reducēto momentu MP un M
Q līknēm ir dota tikai

viena, bet otra jākonstruē tā, lai cikla darbs būtu nulle. Sastopami
divējāda tipa gadījumi.

1. Dota līkne M
P
=M

P (ņ) un zināms, ka Konstruē

līkni M'
P =MP +M

F +MG
+M

T ciklam un, planimetrējot laukumu

zem tās, noteic cikla darbu A'P=A
Q. Aprēķina M

Q no vienādojuma
Mq(fc=AQ un, lietojot vienādojumu M

I
=M'P+M

Q, konstruē līkni

M
r =M

r (<p). Ja Af
Q

tad iepriekš atrastais M
Q

ir vidējā vēr-

tība, kuru var izmantot līknes M
Q
=M

Q (<p) konstruēšanai stacionā-

ras kustības ciklam un pēc tam konstruēt M
T
=M'

P
+M Q.

2. Dota līkne M
Q
=M

Q ((f) un zināms, ka Af
P
=const. Konstruē

līkni M'q =Mq+Mf+Mg+Mt un nosaka cikla darbu 4'u=4P. Ap-

rēķina M
P no vienādojuma Mp(fc=AP un, lietojot vienādojumu

M
r
=M

P+M'
Q, konstruē līkni M

r
=M

r (<p). Ja M tad rīkojas
analoģiski iepriekšējam gadījumam.

Abos minētajos gadījumos var dalīt cikla darbu Aq vai AP ar

periodu T, iegūstot jaudu N
Q vai NP, un meklējamo reducēto mo-

mentu aprēķināt no vienādojuma /VfQCūvi<j =A/
Q vai Af

Pcovid=
A;

p-

Dzinējjauda NP un lietderīgā jauda N
Q

ir svarīgi agre-

gāta raksturlielumi.
«Ja papildus aprēķina laukumam zem M

F
=M

F (<{j) līknes atbil-

stošo kaitīgās pretestības darbu A
F

ciklam vai jaudu N
F un ievēro

darba bilances vienādojumu (13.3) vai vidējo jaudu bilances vienā-

dojumu (13.4), tad pēc formulām (14.1) vai (14.2) iegūst agregāta
lietderības koeficientu.

Līkni A/fr =Af
r (cp) grafiski integrējot, iegūst kinētiskas enerģijas

pieauguma AE likni mērogā kE, kura noteikšanu un grafisko
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15-2. zīm.

integrēšanu aplūkosim Vitenbauera metodes apraksta beigās. Mērogā
kļ konstruē reducētā inerces momenta /

r
=/r (<p) līkni un, beidzot,

Vitenbauera līkni.
No formulām (13.38) un (15.8) izriet, ka Vitenbauera līknei no-

velkamo pieskaru virziena leņķu tangensi aprēķināmi šādi:

tglpmax =

-ĶT- (1 + 4-) 2
(Ovid

2,
ZRe 1

(15.10)

tglļ>mln= (1- -ļp^CHld
2

.

Aprēķinātos leņķos novilktās pieskares krustojas punktā oun

dod meklējamo spararata inerces momentu

(1)

Ar to aprēķinu varētu uzskatīt par nobeigtu, ja punkts O neat-

rastos bieži vien tālu ārpus rasējuma. Nolūkā iegūt ērtāku 7
S aprē-

ķināšanas formulu, nevienmērības pakāpi izsaka, šādi:

g
t»>max (flmln M max~t" COmin COmax

2
COmln

2

(1511)
COvld tt»max+ Ci)min 2(ūvid2

levietojot šeit izteiksmes (13.38), iegūst formulu

fi=
kE tgTļjmal -tgOpmln (15.12)
ki (Ovid

2
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15-2. zīmējuma redzams, ka

en cm mn

tgTpmax-tgTpmin= —-—= • (2)
eO eO eO

Ja formulā (15.12) ievieto izteiksmi (2) un ievēro formulu (1), tad

ķE -mn
„,,,,o= —. ā~ (15.13)

un spararata inerces moments

.

kE -mn
.....i

/!=
W' (1514)

kur mn — nogriežņa garums milimetros, ko nogriež Vitenbauera līk-

nes pieskares uz E ass, kas atbilst /
r
=0.

Dažreiz ir izdevīgi izvēlēties tādu mērogu ka E ass atrodas

ārpus rasējuma. Tad E ass vietā izvēlas kādu citu tai paralēlu taisni,

kas atbilst reducētā inerces momenta vērtībai un nogriežņa mn

vietā lieto nogriezni m'n'. levērojot, ka kt-e'O —Is+ I', sastādot for-

mulu, kas analoģiska formulai (2), un izmantojot formulu (15.12),
iegūst

I^kEl nļķ_[,

<Dvi(T

Ja aprēķina rezultātā iznāk /
s
=0 vai /

s<o, tad spararats nav

vajadzīgs.

Grafiskā integrēšana parādīta 15-3. zīmējuma, kur pola O atsta-

tums ir B mm. Laukums zem M līknes izteic momenta veikto darbu

vai tam ekvivalento kinētiskās enerģijas
pieaugumu. Formula (13.16) sniedz šī

darba mērogu kA=k Mk<t kG ■ m/mm2
.

Jāaprēķina integrējot iegūtās AE līk-

nes ordinātu mērogs kE. Sajā nolūkā

ievērosim, ka leņķi 6 augšējā un apak-
šēja diagrammā vienādi, tāpēc

* o
M AE

tgB=-K-=—.
B

A<p

rc_MAy _A~A
an ~

B ~B
'

AE 1_ AA

kE

~

B
'

k
A ' 15-3. zīm.
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Tā kā AE=AA, tad

k E
=BkA=BkMk (15.16)

* mm \ mm/

Integrējot jāievēro (15-2. zīm.), kur M
r =0, tur AE līknei ir eks-

trēms; kur M
T

līknei ekstrēms, tur AE līknei infleksijas punkts.

Vitenbauera metodē nav tuvinājumu. Rezultātu noteiktība atka-

rīga no izejas datu un grafisko konstrukciju precizitātes. Metodes

trūkums, ka formulās (15.14) un (15.15) skaitītāja fizikālā nozīme

paliek apslēpta. Lai to noskaidrotu, sastādīsim analītisku spararata
inerces momenta izteiksmi. Sai nolūkā lietojam formulu (13.16):

2 2 ī?!

/ Mrdtp.

levietojot šeit (15-2. zīm.)

/r=/s4-/
0+/(tp), P)

iegūstam vienādojumu

2 2 «j1 r 2

(/8
+ /o)

2
= J Mtdņ- 7(<p2 )—

y~
~

Vi

(4)

ko, ievērojot formulu (15.11), rakstām formā

(/s + /o)scOvid
2
=4-£'

un iegūstam meklējamo spararata inerces momenta izteiksmi

(15.17)

kas bez tuvinājumiem ievēro visus faktorus. Lielums A ir reducētā
momenta darbs, ko pastrādā agregātam pieliktie spēki, ja galvenais
loceklis pagriežas no stāvokļa tpi, kur co=comin, stāvoklī q>2, kur 0=

=comax- Lielumu A sauc par pārpalikušo darbu; 15-2. zīmējumā tas

attēlojas ar laukumu zem M
T

līknes starp ordinātēm / uh 2, bet Af

diagrammā — ar punktu 1 un 2 ordinātu diferenci. Pārpalikušais
darbs paātrina gan spararatu un konstantam reducētam inerces mo-

mentam I 0atbilstošās masas, gan mainīgam reducētam inerces mo-

mentam I (<p) atbilstošās masas. Pēdējo paātrināšanai tiek iztērēts

darbs Ja šīs masas intervālā cpi<q)<cp2 palēninās, tad /(^2)
</(<Pi) un £'<0. Tas nozīmē, ka minētās masas daļu savas kinē-

tiskās enerģijas atdos pārējo masu paātrināšanai. Sī enerģija sum-

mējas klāt pārpalikušajam darbam, tāpēc dotās nevienmērības uztu-
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15-4. zīm.

rāšanai vajadzīgs lielāks spararats. Tieši šāds gadījums parādīts
15-2. zīmējumā.

Formula (15.15) kļūst ekvivalenta formulai (15.17), ja /'=/o. Tā-

tad Vitenbauera formulas skaitītājs izsaka lielumu A—E' tad, kad

nogrieznis m'n' ņemts uz taisnes /
r
=/o, kas pieskaras Vitenbauera

līknei no koordinātu sākuma puses.

Formula (15.17) lietojama, ja iepriekš noteikti leņķi <pi un <p2.
To var izdarīt, lietojot tālāk aplūkojamo Gutjara metodi.

Visvienkāršākā metode spararata inerces momenta no-

teikšanai balstās uz formulu

( 1518)
OtOvid

kur 4= j (Mp-MQ)dy.

Va

Sl metode ignorē 10, MG, MF, MT un pieņem, ka 7
r
=const, kas dau-

dzos gadījumos pieļaujams. Sāda pieņēmuma dēļ ātruma un kinē-
tiskās enerģijas ekstrēmi sakrīt, t. i., <pi=<pa, <P2 =<P6- Pārpalikuma
darbu A tad parasti izsaka ar Af

r(<p) līknes lielāko laukumu. Tā,
piemēram, 15-2. zīmējumā tas irl laukums starp punktiem a un b.

Taču ir iespējami gadījumi, kad darbu A izteic vairāki laukumi. Tā-

pēc darbam A atbilstošā laukuma L
max

noteikšanai ieteicama 15-4. zī-

mējumā parādītā metode. Vispirms M
r diagrammu pārveido tā, lai

ciklā ietilptu tikai veseli laukumi, t. i., laukumi starp mezglu pun-

ktiem, kuros M
T

līkne krusto asi. Tad konstruē laukumiem atbilstošo

vektoru diagrammu, kuras augstums izteic L
mSLX un ārējās robežas

satur mezglus, starp kuriem Lmai ieslēgts. 15-4. zīmējumā L
max

=

=d~e+ f un atrodas starp mezgliem 2 un 5.

Gutjara metode [27] balstās uz agregāta kustības diferen-

ciālvienādojumu (13.20). Lietojot substitūcijas
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un ievērojot formulu (3), vienā-

dojums (13.20) iegūst šādu
formu:

'(¥>»]«

(15.19)

Mehānisma stāvokļos, ko iz-

teic leņķi cpi un cp2, leņķiskais
paātrinājums ir nulle. Tāpēc
funkcijām

15-5. zīm.

<*i =4 (D2 (15.20)

šajos stāvokļos ir ekstrēmi (15-5. zīm.).
Metodes algoritms šāds: konstruē līknes /

r
=/

r(cp), M
r
=

Af
r ((p),

A — AE=A (cp), tāpat kā lietojot Vitenbauera metodi; līknes A(y)
absolūto ekstrēmu tuvumā konstruē līkņu <Di un <T>2 segmentus, kuru

ekstrēmi dod leņķus <pi un cp2
un atstatums starp ekstrēmu pieskarēm

mērogā kE ir formulās (15.17) skaitītājs A—E. Tiešām, izteiksmes

labā puse

<D2(<p2)-<D,(<p,)= 4(cp2)-/(cp2 - i4(<p,)-

--~l (<fi)—2—

ir vienāda ar vienādojuma (4) labo pusi.

Agregātiem ar ļoti mainīgu reducēto inerces momentu leņķi <fi

un <p 2 atrodas tālu no (<p) ekstrēmiem; tad līknes (Di un O2 jā-
konstruē visam ciklam.

Agregātiem ar elektromotoru vai citu dzinēju ar

līdzīgu raksturojumu, ja var pieņemt, ka /
r
=const, noderīga 15-6. zī-

mējumā parādītā metode [37]. Konstruē elektromotora statisko rak-

sturojumu Mp=Mp(a). Pēc formulām (15.8) aprēķina co
max

un Mm»

Līdz ar to kļūst zināms, ka elektromotora moments stacionārā kus-

tībā svārstīsies starp punktiem / un 2. Konstruē reducētā pretestības
momenta līkni M

s
—M

s (<p) un arī līkni Mp=Mp(<p), pieņemot, ka šī

līkne sastāv no taisnes nogriežņiem. Noteic lielākam svītrotam lau-

kumam atbilstošo darbu A un pēc formulas (15.17) aprēķina spara-
rata inerces momentu, ievērojot, ka £'=0. Metode satur hipotēzi par

Afp lineāro maiņu, bet citādu tuvinājumu nav.

Analoģiski var rīkoties, ja Ms ir laika funkcija. Tad cp vietā būs

abscisa t. Taču lielākais laukums tad neizteic darbu, bet impulsu,
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kas vienāds ar kustības daudzuma momenta (kinētiskā momenta)
pieaugumu K. Tiešam, saskaņā ar vienādojumu (13.20)

M
r
dt=I

Td(i>, J M
T
dt=Ķ=(/s +/0) ((O max

~COmln) •

levērojot formulu (13.39), spararata inerces moments

i/

/•-l h- (15.21)
OCūvid

Ja M
s ir tik liels, ka MP iziet ārpus motora raksturojuma stabi-

lās dajas, tad jālieto reduktors.
Traktoriem spararatu parasti aprēķina tādu, ka tā kinētiskā

enerģija iekustina traktoru ar piekabi no miera stāvokļa (ui=o) līdz

ātrumam v2, kam atbilst spararata leņķiskais ātrums co2 pēc sajūga
ieslēgšanas. Tātad

-2"Mto.
2
"^

2 i-m
Wa

2
=

-i-
W, (5),

kllr co, — spararata leņķiskais ātrums pirms sajūga ieslēgšanas, m—

traktora un piekabes masa, tļ —
lietderības koeficients pārvadam no

motora uz ritošo daļu, ievērojot braukšanas pretestību. No vienādo-
juma (5)

fe". '.-fffelp ; (15-22)

kur
(02

_

Automobiļiem spararata lielumu parasti noteic eksperimen-
tāli. Tam jābūt pietiekami lielam, lai motors strādātu stabili tukš-
gaita ar nelielu ātrumu un būtu ērti palaižams. Pārāk liels spara-
rats nepieļaujami palielina automobiļa iekustināšanas laiku.

Jaudu metode [101] spararata inerces momenta aprēķinā-
šanai izdevīga, kad cikls sadalās darba un tukšgaitas posmos

259
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(15-7. zīm.) un reducēto inerces mo-

mentu var pieņemt par konstantu.

Sādu agregātu piemērs ir ripzāģis
ar elektromotoru vai iekšdedzes mo-

toru.

Darba posma ilgums ir t{ un šajā
laikā lietderīgās un kaitīgās pretes-
tības vidējā jauda ir N\. Tukšgaitas
ilgums t2=T—tl un tukšgaitas jauda
N2. Spararats ļauj motora nominālo

jaudu N izvēlēties atbilstošu lietderī-

gās un kaitīgās pretestības darbam
ciklā: N(tl+ t2)=Nltl + N2t2. Tātad

motora jauda

N= (15.23)

15-7. zīm.

Svītrotam laukumam atbilstošo pārpalikuma darbu A = (jVj —A%
ko var izteikt arī šādi:

A- , (tu,

veic iekustinātās masas, atdodot daļu savas kinētiskās enerģijas. Sa-

skaņa ar kinētiskās enerģijas teorēmu un formulu (15.11)

= -2-A-((oniax
2

—

"min
2) = +h) 6d)vid

2

,

no kurienes izraudzītai nevienmērības pakāpei atbilstošais spararata
inerces moments

/«-wT^T-iA>. (15-25)
OCūvid

Ja reducētais inerces moments /
r=£const, tad aprēķinā lietojama

tā vidējā vērtība un iegūtais rezultāts būs aptuvens.

15-3. Spararata izveidojums, novietojums
un efektivitāte

Spararata svars G ir atkarīgs no spararata izveidojuma. Sasto-

pami divi galvenie varianti — diskveida un gredzenveida spararats.
Pēdējā gadījumā rumbas un spieķu daļu inerces momentā h ignorē
Ar masīva cilindra un plāna cilindra masu m un ārējo rādiusu &

spararata inerces momentu abiem variantiem izsaka šādi:

h^^Ra2

,
h=mR

a

2.
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Tātad diskveida spararats aptuveni divas reizes smagāks par gre-
dzenveida spararatu. Tāpēc parasti lieto gredzenveida spararatu.
Vispār h=mi2, kur i — inerces rādiuss.

Gredzenveida spararatam izžß=D/2, kur R — vainaga šķērs-

griezuma smagumcentru aploces rādiuss, kur

GD2

Redzams, ka spararata svars ir pretēji proporcionāls tā diametra
kvadrātam

— divas reizes lielāks spararats ir četras reizes vieglāks.
Lielumu GD2

sauc par spara momentu.

levietojot formulā (15.26)

G =ynDbh, b=$D, h=ĶD,

iegūst

D =ļ7i%-, (15.27)

kur
y

— spararata materiāla tilpuma svars, b un h
— vainaga šķērs-

griezuma platums un augstums.

Spararatam rotējot, vainagā rodas stiepes spriegums o=qv
2

,

kur

0
— materiāla tilpuma vienības masa (blīvums), bet v — vainaga

šķērsgriezuma smagumcentra ātrums. Pieļauj n<4o m/s čuguna

spararatiem, u<loo m/s — tērauda un u<lso m/s hromniķeļa spa-

raratiem.

lepriekšējā paragrāfā aprēķinātais spararata inerces moments /
s

domāts spararatam, kas novietots uz galvenās vārpstas, kuru var

izraudzīties brīvi. Formula (15.14) liecina, ka spararata inerces mo-

ments apgriezti proporcionāls galvenās vārpstas vidējā leņķiskā
ātruma kvadrātam. Tātad no mašīnas svara samazināšanas viedokļa
izdevīgi spararatu novietot uz ātrāk rotējošas vārpstas /. Uz šīs

vārpstas novietojamā spararata inerces moments

;
sl

= ļ^Lj'/s>
(15.28)

kur iekavās ieslēgta pārnesumu attiecība no galvenās vārpstas uz

spararata vārpstu. Sī formula izriet no abu spararatu kinētiskās

enerģijas vienādības.

Spararata novietojums jāapsver no elastīgo svārstību viedokļa.
Kinemātiskā ķēde starp spararatu un nevienmērības cēloni darbojas
kā 13-9. paragrāfā aplūkotais elastīgais sajūgs. Par nevienmērības

cēloni nosaukts loceklis, uz kuru darbojas mainīgi spēki vai kurš

kustas ar nemitīgiem paātrinājumiem, kaut galvenais loceklis rotē

vienmērīgi.
13-9. paragrāfā nevienmērības cēlonis ir mašīna a, bet mašīnas ft

moments Af6=const. Pieņemot Affc =0, formulas nemainās; tātad tas
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derīgas pārvadam starp spararatu un ne-

vienmērības cēloni. Sī pārvada ietekme

atkarīga no parametra

kur p — mainīgā momenta M
a
=Msin/)i

cikliskā frekvence un c — pārvada elastī-

bas konstante. Šaurā intervālā o<P<Po
nevienmērības cēlonis kustas vienmērīgāk
nekā tad, ja pārvads būtu neelastīgs. In-

tervālā Bo<6<2Br
ir rezonanse un īstenā

15-8. zīm.

nevienmērība var būt daudz lielāka par formulai (15.13) atbil-

stošo. Intervālā p>2pr spararats visefektīvāk samazina agregāta
nevienmērību, ja tas novietots iespējami tuvu nevienmērības cē-

lonim.

Formulu (15.13) var uzrakstīt šādi

.
k

.
6=

-j-.

Sai sakarībai atbilstošā hiperbola (15-8. zīm.) rāda, ka spararats
efektīvi samazina nevienmērību tikai tad, ja tā ir liela.

Laika sprīdī, kad M
P
>M

S, neizbēgami rodas kinētiskās enerģijas
pieaugums AE=A

P
—A

s. Tā kā £=0,5/rco
2, tad un

(15.29)
/rco

Tātad, jo lielāks spararats un jo ātrāk kustas agregāts, jo mazāk

redzamā veidā parādās dotais kinētiskais enerģijas pieaugums.

15-4. Neperiodisko ātruma svārstību regulēšana

lepriekšējos šīs nodaļas paragrāfos aplūkotas mašīnagregāta mo-

mentānā leņķiskā ātruma v svārstības stacionārā kustībā. Sīs perio-
diskās svārstības atkārtojas katrā ciklā. Spararats kopā ar citām

masām, kuru reducētais inerces moments konstants, notur svārstīgo

lielumu pieļaujamai ātruma nevienmērības pakāpei 6 atbilstošā inter-

vālā

COmiii<CO<(Omax, 0)

ja vidējais ātrums co vid nemainās. īstenībā <ovw mainās un intervāla

robežas aptuveni saglabājas tikai attiecībā pret mainīgo vidējo
ātrumu (15-9. zīm.).

Vidējā ātruma svārstības ir neperiodiskas. To cēlonis
— dzinēj-

spēka vai lietderīgās pretestības (slodzes) cikla vidējo vērtību iz-

mainīšanās. Ja, piemēram, stacionāras kustības cikla vidējais re-

ducētais lietderīgās pretestības moments samazinās, tad šī slodzes
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samazinājuma dēj katrā ciklā AP^AS; radies darba pārpalikums pār-
iet agregāta kinētiskās enerģijas pieaugumā, stacionārā kustība iz-

beidzas un agregāta galvenā locekļa vidējais ātrums sāk palielinā-
ties. Lai šo t. s. pārejas procesu likvidētu, jāsamazina dzinējspēks
vai jāpalielina slodze. Pirmo operāciju veic regulators, otro — mode-

rators. Bieži arī moderatoru sauc par regulatoru.
Regulators izmaina dzinējam pievadāmās enerģijas nesēja (deg-

vielas, tvaika, saspiesta gaisa, ūdens) pieplūdes intensitāti un at-

jauno stacionāro kustību. Atjaunotās stacionārās kustības vidējais
ātrums parasti atšķiras no iepriekšējās stacionārās kustības vidējā
ātruma, un regulēšanas procesam ir 15-9. zīmējumā attēlotais veids.

Saskaņā ar šo zīmējumu vidējā ātruma maiņas raksturo ātruma ne-

pastāvības pakāpe

Ba= «93Za, (15.30)

kur (o
m ='Ci)vid vid aprēķināms šādi

+ co,

(15.31)

Virzuļdzinēju agregātiem e»0,02...0,08. Elektrodzinēju agregā-
tiem, līdzīgi 13-11. zīmējumā attēlotajam, piemīt pašregulēšanās, un

tiem regulators nav vajadzīgs. Pašregulēšanās notiek agregātos, ku-

riem vismaz dzinējspēks (elektromotoriem) vai lietderīgā pretestība
(automobiļiem) ir ātruma funkcija.

Sevišķs pašregulēšanās veids ir pašsinhronizācija [91]. Divi uz

kopīga elastīgi atbalstīta pamata nostiprināti elektromotori ar eks-

centriskiem rotoriem noteiktos apstākļos rotē vienādi vai to ātrumu

attiecība ir vesels skaitlis 2, 3,... .
Ja spararata uzdevums ierobežojas ar stacionāro kustības ciklu

un formulējas ar noteikumu (1), tad regulatora uzdevums attiecas

uz visu agregāta darbības laiku un formulējas ar noteikumu

o)i<(ūvid<co 2- (2)

263
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15-10. zīm. 15-11. zīm.

So uzdevumu var veikt, izveidojot tiešas vai netiešas automātis-

kās regulēšanas sistēmu.

Tiešās regulēšanas sistēmas shēma dota 15-10. zīmē-

jumā. Tās sastāvdaļas, kuras sauc par regulēšanas sistēmas locek-

ļiem, ir šādas: / — regulējamais objekts (dzinējs), 2 — ierosinā-

jumu avots (darba mašīna), 3
— jutīgais elements (regulators), 4 —

regulējošais orgāns. Sīs shēmas realizēšana ar jutīgo elementu

centrbēdzes regulatoru parādīta 15-11. zīmējumā. Locekļu ieejas un

izejas lielumi: f(t) =M
Q

— slodze, co — leņķiskais ātrums, z— uzma-

vas koordināte, NP
— dzinējjauda. Regulēšanas sistēmas shēma sa-

tur slēgtu kontūru, kas ir atgriezeniskās saites pazīme. Atgriezeniskā
saite izpaužas šādi: dzinējs iedarbojas uz regulatoru, bet tas atka-

rībā no cikla vidējā ātruma co=covid nesaskaņas ar nominālo vidējo
ātrumu co=com, iedarbojas uz dzinēju.

Kopš Vata laikiem automātiskās ātruma regulēšanas sistēmās par
jutīgo elementu parasti lieto centrbēdzes regulatoru, kurā izmanto

rotējošo masu centrbēdzes spēkus. Ir

koniskie centrbēdzes regulatori (15-11.

zīm.), kur minētās masas pārvietojas
caur regulatora rotācijas asi novilktā

plaknē, un plakanie centrbēdzes regu-
latori, kur šīs masas pārvietojas regu-
latora rotācijas asij perpendikulārā
plaknē. Centrbēdzes regulatoru vārpstas
leņķiskā ātruma maiņas saistītas ar at-

bilstošām rotējošo masu atstatuma mai-

ņām no rotācijas ass. Dažreiz kā jutīgie
elementi sastopami inerciālie regulatori,
kuru masas reaģē atkarībā no regula-
tora vārpstas leņķiskā paātrinājuma;
šeit izmanto tangenciālos inerces spē-
kus. Sastopami arī tahoģeneratori, kas

co izmaiņas pārvērš elektriskā sprie-
guma izmaiņās.15-12. zīm.
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Netiešo regulēšanu parasti lieto gadījumos, kad jutīgā
elementa signāli jāpastiprina, jo tie nav pietiekami regulējošā orgāna
darbināšanai. Tā, piemēram, hidroturbīnas vadlāpstiņu pārstādīšanas
gredzena pagriešanai var būt vajadzīgi vairākas tonnas lieli spēki.

Netiešās regulēšanas sistēmās starp jutīgo elementu un regu-

lējošo orgānu ieslēdz impulsu pastiprinātāju, ko sauc par servomo-

toru. Bieži lieto hidraulisku servomotoru, kura eļļdali pārstāda centr-

bēdzes regulators. Šādas regulēšanas sistēmas daļa parādīta 2-21. zī-

mējumā; šī sistēma realizē ciešu atgriezenisko saiti. Regulators ar

hidraulisku servomotoru un elastīgu atgriezenisko saiti parādīts
15-12. zīmējumā, kur r — regulators, a — atspere, k — katarakts,
s — servomotora cilindrs, c — servomotora eļļdalis. Katarakts ir

neliels hidrocilindrs, kura virzulī ierīkotais urbums Jauj eļļai pār-
plūst. Šāda netiešās regulēšanas sistēma veic t. s. tzodromo regulē-
šanu.

Izodromās regulēšanas sistēma darbojas šādi. Ja, piemēram, slodze

samazinās, regulatora vārpsta / sāk rotēt ātrāk un uzmava 2 kus-
tas uz augšu, tad svira 3 pārbīda uz augšu ejJdaļa virzuli 4 un servo-

motora virzulis 5 sāk kustību uz leju, izstiepdams atsperi (kataraktā
eļļa nepaspēj pārplūst) un samazinādams enerģijas nesēja pieplūdi
dzinējam. Ciešās atgriezeniskās saites gadījumā pārejas process ar

to beidzas un pārregulēšanas dēļ (iekustinātās masas nespēj savlai-

cīgi apstāties) agregāts kustas ar mazāku ātrumu nekā pirms slo-

dzes samazināšanās. Turpretī izodromā sistēmā pārejas process tur-

pinās: kataraktam darbojoties, izstieptā atspere saraujas, eļļdalis

pārvietojas uz leju, bet servomotora virzulis uz augšu, palielinādams

enerģijas nesēja pieplūdi dzinējam; vārpsta / sāk rotēt ātrāk, uz-

mava ceļas uz augšu un izbeidz eļļas pieplūdi servomotoram. Izo-

dromo regulēšanas sistēmu var iestādīt tā, ka agregāta vidējais leņ-
ķiskais ātrums aptuveni konstants (15-13. zīm.) ar novirzēm pārejas
procesu laikā.

Ja dzinēja ieplūdes orgānu pārstādīšanai vajadzīgi ļoti lieli spēki,
tad var izveidot divpakāpju netiešo regulēšanu, kur galvenā servo-

motora eļļdali pārstāda papildu servomotoros, bet papildu servomo-

tora eļļdali regulators.
Sekmīga regulēšanas procesa svarīgi priekšnoteikumi ir regula-

tora statiskā stabilitāte un visas automātiskās regulēšanas sistēmas

dinamiskā stabilitāte.Regulatora statisko stabilitāti aplūkosim nāka-

majā paragrāfā, bet sistēmas dinamiskās stabilitātes noteikšana ir

sevišķas tehnisko zinātņu disciplīnas — automātiskās regulēšanas
teorijas uzdevums. Sī zinātne nodarbojas ne tikai ar ātruma, bet arī

ar spiediena, temperatūras un citu fizikālu lielumu regulēšanas pro-

blēmām [31, 50].
Statiski stabila sistēma atgriežas līdz-

svara stāvoklī, ja to nedaudz novirza no šī

stāvokļa. Dinamiskā stabilitāte ir kustības
stabilitāte. Dinamiski stabilā sistēmā da-

žādu cēloņu radītās sistēmas kustības novir-

zes no nominālās kustības (pārejas procesi) 15-13. zīm.
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aperiodiski vai ar dziestošu svārstīšanos norimst. Dinamiskās stabi-
litātes noskaidrošanai sastāda sistēmas locekļu kustības linearizētus
diferenciālvienādojumus un apvieno tos vienā regulēšanas sistēmas
lineārā n-tās kārtas diferenciālvienādojumā [4, 37], kuram atbilstošā

raksturojošā vienādojuma saknēm ir jāatrodas komplekso skaitļu
plaknes negatīvā pusplaknē. Sī apstākļa noskaidrošanai izstrādāti

Višņegradska, Rauša, Gurvica, Mihailova un citi dinamiskās sta-

bilitātes kritēriji.

15-5. Centrbēdzes regulatora kinetostatika

Centrbēdzes regulatora (15-14. zīm.) statiskās stabilitātes un citu

īpašību noskaidrošanai aplūko regulatora vienas puses, kas ir kloķa-
slīdņa mehānisms, relatīvo līdzsvaru. Statiski reducē (9-2. §) relatīvi

kustīgo locekļu masas punktos:

m 3niļ , m, .m
2

Gvl
mD"+l-; mc=m+

-2-+^-'OČ'

kur m — lodes masa. Lodes reducētais svars G=mcg; uzmavas re-

ducētais svars G
u
=mDg-

Ar Žukovska sviru (13-3. §) aprēķina uz uzmavu reducēto aug-

šupcēlējspēku P, kas rodas no pārneses inerces spēka, t. i., no centr-

bēdzes spēka J=m
C

(i>
2
r darbības:

Pa = a=co
22mc a =(o

2
5, (1)

od od

kur B
—B(z). Tāpat aprēķina uzmavu

lejupvirzītājspēku Q, kas rodas no

smagumspēku G, Gu un atsperes
spēka T darbības:

oc

Q=T+GU +2G —j šinst-
od

= Q(2). (2)

Attēlojot reducētos spēkus P un

Q grafiski (15-15. zīm.), iegūst regu-
latora statiskās raksturlīknes. Līkne

Q=Q(z) ir tikai viena, bet P~

=P(to, z) līknes ir katram regulatora
vārpstas leņķiskam ātrumam to

0sava;

augšējais indekss norāda, ka aprē-
ķinā nav ievērota berze. Lielumu

ds_dQ 32)
r dz dz15-14. zīm.



15-15. zīm. 15-16. zīm.

sauc par regulatora stabilitātes faktoru. Ģeometriski 6 izsaka dotās
P līknes un Q līknes krustpunktā novilkto pieskaru virziena leņķu
tangensu diferenci. Ja 6>o, tad līknes krustojas kā 15-15. zīmējumā
un regulators ir stabils. Tiešām, ja, piemēram, īslaicīgs spēks no-

virza uzmavu uz leju (z pieaug) no līdzsvara stāvokļa, kur P= Q,
tad rodas nevienādība P>Q, kas atgriež uzmavu līdzsvara stāvoklī.

Regulatoram jābūt stabilam visā uzmavas darba gājiena garumā h.

Ja kādā uzmavas stāvoklī B<o, tad regulators ir nestabils un ņav

regulēšanai derīgs.

Regulatoru, kuram 6=0, sauc par astatisku. Šeit līdzsvars ir da-

žādos uzmavas stāvokļos, bet tikai vienam rotācijas ātrumam. Pa-

rastai ātrumu regulēšanai astatisks regulators neder.

Raksturlīkņu saime (15-15. zīm.) sniedz funkciju a
0
=f(z), kas

15-16. zīmējumā attēlota ar vidējo līkni. 5ī līkne parāda katram uz-

mavas stāvoklim atbilstošo «ideālo» leņķisko ātrumu co°. Par regu-

lēšanas koeficientu sauc attiecību

(15,33)

. 0 o>2
0+coi

0
<02-r-ū)i nv

kur com
°=

ģ
~o>m

= —

2 ' '

Jo co° — līkne stāvāka, jo lielāks ir regulēšanas koeficients. Asta-

tiskam regulatoram e0=0, t. i., co° —
līkne ir z asij paralēla taisne.

Tikko aprakstītais «ideālais» regulators reaģē uz vismazākam

ātruma maiņām; katram uzmavas stāvoklim atbilst noteikts regula-
tora vārpstas leņķiskais ātrums to

o
un spēku līdzsvars P=Q.

īstenībā regulatoram jāpārvar berzes un regulējošā orgāna pār-
stādīšanas spēki. Tāpēc, slodzei samazinoties, uzmava saks celties
uz augšu tikai tad, kad sasniegta vienādībaP=Q +S, t. i.,

<o"2fi =Q+S, (4)
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kur 5
— uz uzmavu reducētais berzes un pārstādīšanas spēks. Slo-

dzei pieaugot, uzmava sāk nolaisties, ja Q=P+S, t. i.,

(a"B=Q-S. (5)

Tātad uzmava neiekustēsies, kamēr <i)'<(ū<<o //
. Leņķiskos ātru-

mus to' un to" katram uzmavas stāvoklim var aprēķināt no vienādo-

jumiem (4) un (5) un konstruēt 15-16. zīmējumā parādīto svītroto

nejutības lauku. Tas rāda, ka bez pietiekami lielas ātrumu nepastā-
vības pakāpes tiešā regulēšana nav iespējama. Ir vajadzīga pietie-
kami liela regulējamā lieluma acumirklīgās un nominālās vērtības

nesaskaņa, lai jutīgais elements dotu signālu. Attiecību

to"—0)' ~,
v= —

0
(15.34)

sauc par regulatora nejutības koeficientu, šeit

0
to"4-to' ,K1

to
0
»

ņ
(6)

No formulām (15.34) un (6) izriet, ka

to"=to°(l+ -|-); (o'=to
0 (7)

Attiecinām šīs formulas uz uzmavas robežstāvokļiem:

(o"max=CO2 =t02
0 ļ1 + to'mln=<0]=COi

0ļI - y-j • (8)

levietojot šīs izteiksmes formulā (15.30) un ievērojot formulu (3),

iegūstam, ka

c=eo4-v. (15.35)

Tātad regulatora ātrumu nepastāvības pakāpe ir vienāda ar re-

gulēšanas un nejutības koeficientu summu.

Nejutībai ir pozitīva nozīme regulēšanas procesā. Nejutības deļ

pārregulēšanas noviržu svārstības ātri vai pat aperiodiski norimst.

16. NODAĻA

PLAKANO MEHĀNISMU LĪDZSVAROŠANA

16-1. Mehānisma iedarbībauz fundamentu

un līdzsvarošanas uzdevums

Aplūkojam (16-1. zīm.) plakanu mehānismu /, kas nostiprināts
uz fundamenta 2. Mehānisma locekļi un arī tā masas centrs Ci kus-

tas paralēli Oxy plaknei. Noskaidrosim, ar kādiem spēkiem un mo-
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mentiem mehānisms darbojas uz fun-

damentu. Atbilstoši 111 Ņūtona liku-

mam fundaments darbojas uz mehā-

nismu ar tikpat lieliem, bet pretēji
vērstiem spēkiem un momentiem.

Uz mehānismu darbojas tā sma-

gumspēks Gi un fundamenta reak-

cija 5=5
stat+ Sdin. Reakcijas statis-

kais komponents darbojas vienmēr,
bet dinamiskais — tikai mehānisma

kustības laikā. Ja mehānisms nav

agregāts, tad uz to darbojas arī ārējs
dzinējspēks vai ārēja lietderīgā pre-

16-1. zīm.

testība, vai šo spēku momenti. Tie parasti nav ātri mainīgi lielumi

un tos ignorēsim. Vajadzības gadījumā to ietekmi var noskaidrot
atsevišķi.

Mehānismam pielikto spēku galvenais vektors

R=Gļ+S= Gļ+ Sstat +«Sdln—«Sdm,

jo smagumspēks līdzsvarojas ar fundamenta statisko reakciju. Sa-

skaņā ar 111 Ņūtona likumu un masas centra kustības teorēmu

R=mla Cl (1)

mehānisms darbojas uz fundamentuar spēku

B=—S =—Sstat — sdin=G\ — mlac, .

Uz mehānisma masu m\ =m
O-r-m, kur m0 — statnes masa un m —

kustīgo locekļu masa, attiecinām statisko momentu likumu

mļrc, =mo
r

ca
+mrc.

Diferencējot šo izteiksmi divreiz pēc laika, iegūstam, ka

miacl =mac,

kur ac — kustīgo locekļu masas centra paātrinājums.
Tātad mehānisms darbojas uz fundamentu ar spēku

B=G,+7, (16.1)

kur 7= -māc (16.2)

ir kustīgo locekļu inerces spēku galvenais vektors, kas ierosina vir-

zes svārstībās fundamentu un apkārtējās būvkonstrukcijas. Rezonan-
ses gadījumā šīs svārstības var apdraudēt būvkonstrukciju izturību.

Mehānisma dinamisko iedarbību uz fundamentu var samazināt
Vai pat novērst, izdarot mehānisma līdzsvarošanu.
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Izplatītas divas galvenās mehānismu līdzsvarošanas aprēķinu me-

todes — kinemātiskā metode un spēku metode. Abu metožu pamat-
noteikumi izriet no vienādojuma (16.2). Kinemātiskā metode prasa,

lai ac =0, spēku metode, lai

7=o. (16.3)

Noteikuma ac
=0 izpildīšanas gadījumā kustīgo locekļu masas cen-

tram jākustas vienmērīgi pa taisni vai jāatrodas mierā. Cikliskas

darbības stacionārās mašīnās noderīgs tikai pēdējais noteikums

uc=0, (16.4)

uz kuru balstās kinemātiskā metode.

Noteikumi (16.3) un (16.4) ir ekvivalenti. To izpildīšana pasargā
fundamentu no ātri mainīgiem spēkiem. Šādu līdzsvarošanu sauc par
statisku līdzsvarošanu. Statiski līdzsvarota mehānisma locekļu sma-

gumspēki nevar iekustināt mehānismu; tas ir līdzsvarā smagumspēku
iedarbībā ikvienā stāvoklī. Taču mehānisms uz fundamentu un fun-

daments uz mehānismu var darboties ne tikai ar spēkiem, bet ari ar

spēkpāriem (momentiem), kas izraisa fundamenta leņķiskās svārstī-

bas. Minēto spēkpāru likvidēšanu sauc par mehānisma dinamisku
līdzsvarošanu. Dinamiskā līdzsvarotība vai nelīdzsvarotība atklājas
tikai mehānisma kustībā. Parasti mehānismu uzskata par dinamiski

līdzsvarotu, ja spēkpāru momenti pret Ox un Oy asīm vienādi ar

nulli.

Saskaņā ar kinētiskā momenta (kustības daudzuma momenta)
teorēmu ārējie ķermeņi darbojas uz mehānismu ar galveno momentu

kura projekcijas uz koordinātu asīm (momenti pret koordinātu asīm)
ir šādas:

Ja 7=o un Gi neievērojam, tad M
x, M

y
, M

z
ir spēkpāra momenti

pret koordinātu asīm, ar kuriem fundaments darbojas uz mehānismu.

Uzlūkojot mehānismu par n materiālu punktu sistēmu, mehānisma

kinētiskais moments pret nekustīgo punktu 0 ir

L=~ZriXmiVi, i=l, 2, n.

levērojot, ka komplānā kustībā i>iZ=Zi=0, kinētiskie momenti pre'
koordinātu asīm izsakāmi šādi:

L
x
=—Jlmi Ziyi Ly =IlmiZiXi, L

z
=Ilmi (Xiyi

—

yiXi). (4)
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Formulas (3), (4) un 111 Ņūtona likums dod spēkpāra momentus, ar

kuriem mehānisms darbojas uz fundamentu:

Wx=wlyz' Wy=
~jt* lxz' ( 16-5)

kur I
yz un l

xz — centrbēdzes inerces momenti. Momenti W
x, W

v, W
z

ir inerces spēkpāru momenti. Momenti W
x

un W
y

ir nulle, ja centr-

bēdzes inerces momenti proporcionāli laikam vai

7x
2
=const, /

yz
=const. (16.6)

Tātad plakanu mehānismu var uzskatīt par statiski un dinamiski

līdzsvarotu, ja mehānisma kustīgo locekļu masas centrs nekustas un

komplānās kustības plakneiperpendikulāro koordinātisaturošie centr-

bēdzes inerces momenti ir konstanti.

Saskaņā ar Heigemsa—Steinera teorēmām

Ixz =Ixzc+mxc zc, I
V
z=I

V z
c

+myc
z
c.

Ar augšējo indeksu C apzīmēti mehānisma centrbēdzes inerces mo-

menti pret centrālām asīm, kas paralēlas Oxy asīm. Praktiski ļoti
svarīgs noteikumu (16.6) izpildīšanās gadījums ir, ja Cxy plakne
ir mehānisma simetrijas plakne (tad I

xz
c=0, I

yz
c=0) un masas

centrs nekustas (xc, yc, z
c ir konstanti), t. i., noteikums (16.6) ietver

sevī arī noteikumu (16.4).
Mehānisma dinamisko iedarbību uz fundamentu var samazināt

ne tikai ar mehānisma līdzsvarošanu, bet arī ar elastīgiem balstiem.

Kā piemēru aplūkosim mašīnu (16-2. zīm.), kurai ir nelīdzsvarots

rotors ar masu mun ekscentricitāti c. Statora masa ir mO. Noskaid-

rosim statora vertikālo virzes kustību, balstoties uz teorēmu par re-

latīviem inerces spēkiem [69]. Ja mehāniskā sistēma sastāv no pa-

matkermeņa, kas var kustēties tikai virzes kustībā, un no relatīvi

pret pamatķermeni kustīgiem ķermeņiem, tad pamatkermenis kustas

kā ķermenis, kam ir visas ■ sistēmas masa, kurai pielikti visi sistē-

mas ārējie spēki un relatīvi kustīgo ķermeņu relatīvie inerces spēki.

16-2. zīm.
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Saskaņa ar minēto teorēmu statora
kustības diferenciālvienādojums ir šāds:

m\X= G\ — c(Xst+ x) +1 sin cor,

(5)

kur m\ =ma+m, G\=gm\, c — mašīnas

balstu elastības konstante, tat — balstu

statiskā deformācija un /=mcco
2 ir rotora

relatīvais inerces spēks. levērojot, ka

cX?t=G\, un apzīmējot c=m\k
2

,
vienādo-

jums (5) gūst veidu16-3. zīm.

x +k2
x —

—sincor. (6)
m,

Sis ir pazīstamais uzspiesto svārstību (bez pretestības) diferenciāl-

vienādojums, kura atrisinājums
'

a • ,li . \ , Jsin co/
...

x =Asm{kt +a) + —

jr-, sr« (7v
m.(62

-<o
2)

v

Pirmais labās puses loceklis pretestību dēļ, kā zināms, norimst. Tā-

pēc statora svārstības izteic otrais loceklis. Šajās svārstībās

kur y — dinamiskuma koeficients (16-2. zīm.).

Tagad redzams, ka uz fundamentu caur atsperēm pārnestais mak-

simālais spēks

smax=C(A.st + *max) =Gi+/v- (16-7)

Ja atsperu nav, tad c=oo, k =00, y=l un uz fundamentu tiek pār-
nests viss inerces spēks /, kā tas tam jābūt saskaņā ar formulu

(16.1). Ja atsperes pietiekami mīkstas, t. i., c->O, tad arī y-+0 un

mehānisma kustīgo locekļu inerces spēks uz fundamentu gandrīz
netiek nepārnests. Tomēr jāievēro, ka samērā lielā intervālā 0<

<T(o/£<:y2 dinamiskuma koeficients y>l un tur uz fundamentu tiek

pārnests lielāks spēks nekā tad, kad atsperu nav. Sevišķi bīstams ir

rezonanses tiešais tuvums.

Mīkstas atsperes grūti izveidot. Taču no noteikuma

redzams, ka minēto atsperu efektu var sasniegt, ari palielinot ma-

šīnas masu mi. Šādas konstrukcijas piemērs parādīts 16-3. zīmējumā.
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16-2. Masas centra stāvokļa un kustības noteikšana

lepriekšējā paragrāfā noskaidrots, ka, mehānismu līdzsvarojot,
jāpanāk kustīgo locekļu masas centra nekustīgums un ka uz funda-

mentu tiek pārnests kustīgo locekļu inerces kopspēks. Tādēļ aplūko-
sim kustīgo locekļu masas centra stāvokļa un paātrinājuma noteik-
šanu.

No masas centra rādiusvektora definīcijas

r<=-ī^ l=1'2
'---'

n'

izriet, ka šis vektors ir vektoru poligona

noslēdzošā mala. Seit n — kustīgo locekļu skaits, m,- un r< ir i-tā

locekļa masa un tās centra rādiusvektors, m =2mj — kustīgo locekļu
masa. Konstruējot poligonu (2), iegūst ar vektoru rc

_

noteiktu masas

centra stāvokli; projicējot šo poligonu uz koordinātu asīm, iegūst
masas centra koordinātes xc un yc.

Taču šis paņēmiens nav ērts, jo
mainīgie poligona malu f\ virzieni uzskatāmi nesaistās ar mehā-

nisma kinemātisko shēmu.

Minētā trūkuma nav tālāk aplūkotajai Fišera [122] galveno vek-

toru metodei.

Pieņemam, ka locekļu masas centri Ci atrodas uz taisnēm (lo-
cekļu asīm), kas savieno katra locekļa šarnīru centrus (16-4. zīm.).
Tad izteiksmes (2) locekļu masas centru rādiusvektorus varam iz-

teikt šādi:

Ti—Su r2=īi + s2, rß=lļ+s+*ji ri=īl+ī2 +Ī3+si. (3)
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levietojot šīs sakarības izteiksmē (2) un savelkot vienāda virziena

locekļus, iegūstam izteiksmi

—

_

miFļ-f (m2+tri3 +m
A )lļ m 2s-2-\- (m3+ m 4)2_j_

+
m 3s

3+m 4/3
+

m 4s 4

m m

ko īsāk rakstām šādi:

7
c
=/J

1+ ft2+/i3+ /T4. (16.8)

Vektorus hļ sauc par galvenajiem vektoriem un tiem atbilstošos

punktus Hi — par galvenajiem punktiem. Sevišķa galveno vektoru

īpašība ir tā, ka tie vērsti locekļu asu virzienos un, mehānismam

kustoties, savus garumus nemaina. Nemainās ari galveno punktu
novietojums locekļos. Mehānisma kustīgo locekļu masas centra rā-

diusvektors re ir galveno vektoru ģeometriskā summa.

Ja pirmo galveno vektoru atliek no pirmā locekļa nekustīgā šar-

nīrā 0, tad, mehānismam kustoties, poligons (16.8) kustas līdzi, gal-
veniem vektoriem paliekot paralēliem attiecīgo locekļu asīm, un pē-
dējā galvenā vektora gals kustas kopā ar kustīgo locekļu masas

centru C.

Viegli pārliecināties, ka galveniem punktiem ir šāda fizikāla no-

zīme: ja locekļa kreisajā šarnīrā iedomājas koncentrētas pa kreisi

esošo kustīgo locekļu masas, labajā šarnīrā
— pa labi esošo kus-

tīgo locekļu masas un locekļa masas centrā — paša locekļu masu,

tad locekļa galvenais punkts ir šo trīs masu centrs.

Noskaidrosim, kā jārīkojas, ja locekļu masu centri neatrodas uz

locekļu asīm (16-5. zīm.). Apzīmējot novirzes vektorus SiCi=ku
iz-

teiksmes (3) pārveidojas šādi:

+ kļ, r2=l\+s2+k2, r 3=7i-f/2+S3-f&3.

levietojot šīs izteiksmes formulā (2), iegūstam

-

_

mļSļ + (m2+ m3 )/i ,
f —

-

"7*
m

, mļkļ . m 2s2+m 3/2 .
H i T

m m

m2k~2 , tti3s3 . m3*3 -

. +■ T '
m m m

ko vispārīgā veidā rakstām šādi:

7
e
=SĀ<+SI,. (16.9)

16-5. zīm.
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16-6. zīm. 16-7. zīm.

Poligons (16.9) parādīts 16-5. zīmējumā. Šādos gadījumos gal-
venie punkti zaudē iepriekš minēto fizikālo nozīmi.

Galveno vektoru metode ļauj noteikt kustīgo locekļu masas centra

C ātrumu un paātrinājumu ar parastām 5. un 6. nodaļā aprakstīta-
jām metodēm. Mehānismam iedomāti pievieno papilddiadas, tādējādi
pārvēršot punktu C par papildinātā mehānisma locekļu punktu.

Kloķa-slīdņa mehānismam (16-6. zīm.) pietiek pievienot diadu

HiC'H2,
lai iedomātā šarnīrā centrs C kustētos tāpat kā smagum-

centrs C, jo punktā C pieliktais vektors h3=BH3 atrodas virzes kus-

tībā. Šarnīru četrstūrim (16-7. zīm.) jāpievieno diadas HiLB, LND

un ECF.

Masas centra C paātrinājumu var noteikt arī ar kinemātisko dia-

grammu metodi (5-6. §). Izmantojot galveno vektoru metodi, kon-

struē x c
=xc(t) un yc

=yc(t) līknes; tās divreiz grafiski diferencējot,
atrod masas centra paātrinājuma projekcijas xc un yc- Uz mašīnas

statni un fundamentu saskaņā ar formulu (16.1) darbojas spēki

J
x
=— mxc, Jy=—myc,

kurus var samazināt vai likvidēt, izdarot mehānisma līdzsvarošanu.

16-3. Mehānismu līdzsvarošanas kinemātiskā metode

Nelīdzsvarotu mehānismu inerces spēki un spēkpāri iedarbojasuz
mehānisma apkārtni (16-1. §), radot vibrācijas, troksni, materiālu

nogurumu. Tādēļ nepieciešama ir mehānismu līdzsvarošana [100],
kas daļēji vai pilnīgi novērš mehānisma iedarbību uz apkārtni.

Mehānismu līdzsvaro, mainot mehānisma masu un tās sadalī-

jumu. Līdzsvarošanai lietojamās papildu masas sauc par pretsva-
riem. Parasti pretsvarus pievieno jau esošiem mehānisma locekļiem,
bet dažreiz papildus ierīko sevišķus pretsvaru rotorus. Izplatīta ir

galvenokārt pirmā metode, jo tā nesarežģī mehānisma kinemātisko

shēmu. Taču pretsvaru pievienošana bieži palielina mainīgos speķus

mehānisma iekšienē, t.i., statnei nepiederošos kustīgos savienojumos;
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pieaug mehānisma svars un statiskie spie-
dieni. Pilnīgi līdzsvarotu mehānismu bez

pretsvariem var izveidot, ja apvieno vienā

kompleksā mehānismu ar tam simetrisku
dublētājmehānismu. Daļēju vai pat ļoti labu

mehānisma līdzsvarošanu bez pretsvariem
var panākt vairākcilindru virzuļmašīnās, iz-

vēloties atbilstošu cilindru skaitu, novieto-

jumu un kloķvārpstas izveidojumu.
Līdzsvarošanas aprēķinus izdara pēc ki-

nemātiskās vai spēku metodes, aprēķinos

16-8. zīm.

lietojot reālos vai kompleksos skaitļus [105, 118]. Šeit aplūkosim me-

hānisma locekļiem pievienojamo pretsvaru aprēķinu pēc galveno
vektoru (16-2. §) metodes, kas ir viena no kinemātiskās metodes mo-

difikācijām. Nākamajā paragrāfā lietosim spēku metodi, aprēķinot
pretsvarus, pretsvaru rotorus un pieskaroties no līdzsvarošanas vie-

dokļa lietderīgai mehānisma kompozīcijai.

Šarnīru četrstūra līdzsvarošana pēc galveno vek-

toru metodes ir ļoti uzskatāma: mehānisma masas centrs nekustē-

sies, ja galveno vektoru poligons būs līdzīgs kustīgo locekļu asu po-

ligonam, t. i., kad

Ķ k k'
w

, i m.Si+ (m2+m 3)/i , m 2s2 +m 3/2
KUT tl\= ; ļ , AZ 2

= ; ; ,
mi+m2+m 3 /tti+m2+m3

j,,, 2*2f! . (2)
m.+m2+m 3

Ja izteiksmes (2) ievieto formulā (1), tad iegūst divus vienādojumus

miSi =m 2 U \y -11,

; (i6.io)

m 2s2
=m 3/2 -1 ļ,

16-9. zīm.
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kuros ir seši nezināmie: kustīgo locekļu masas m v m 2, m 3 un šo

masu centru koordinātes s
u

s 2, s3; tātad četrus no tiem var izvēlē-

ties patvaļīgi. Tādējādi šarnīru četrstūra līdzsvarošanas uzdevumam
ir bezgalīgi daudz atrisinājumu, kas atbilst pieciem 16-1. tabulā at-

zīmētajiem un 16-9. zīmējumā attēlotajiem variantiem.

16-1. tabula

Lielumi m-, m 2, m 3un 2], 12,l
2, l 3 ir pozitīvi. Tādēļ, ja viena no koor-

dinātēm s ir pozitīva un mazāka par attiecīgā locekļa garumu (šie
varianti tabulā pasvītroti), tad abas pārējās koordinātes s ir nega-

tīvas vai lielākas par attiecīgā locekļa garumu.

Redzams, ka šarniru četrstūra statiskai līdzsvarošanai vajadzīgi
vismaz divi pretsvari. Parasti izdevīgākais ir variants c, jo nav sais-

tīts ar lieliem slodžu pieaugumiem iekšējos šarnīros A, B un pret-
svari nav pārāk lieli.

lespējams arī atrisinājums

r
e
=h\ +h

2
+hz =Q.

Tad mehānisma masas centrs novietojas šarnīrā 0 un, ievietojot
h\=h

2
=h

3=0 izteiksmēs (2), iegūst Si<o, s2<o, s3
=0. To var sa-

sniegt ar trim pretsvariem, kas novietojas atbilstoši variantam c.

Kloķa-slīdņa mehānisma līdzsvarošana iespē-
jama, izpildot noteikumus (16-6. zīm.)

hr=
(m2+m3)/ļ

_Q h
_

m 2s
2+ m 3l

2
_Q g.

Tad punkts C nonāk nekustīgā šarnīrā 0 un mehānisma masas

centrs C atrodas atstatumā

h =

"*3S3
3

mļ+m2+ m 3

pa labi no punkta O. Vienādojumus (3) pārrakstām šādi:

m2+m
3?

Sļ= /.,
ntļ

(16.11)

s
2

— ———h-
m 2

Variants S2

+ +

b + + +

+c +

d

e
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Siem vienādojumiem atbilstošais
atrisinājums parādīts 16-10. zīmē-

jumā. Redzam, ka kloķa-slīdņa me-

hānisma statiskai līdzsvarošanai va-

jadzīgi divi pretsvari.
Sevišķi nepatīkams ir klaņa pret-

svars, kas parasti iznāk liels un ievē-

rojami palielina šarnīrā A slodzi. Tā-

dēļ bieži samierinās ar kloķa-slīdņa
mehānisma daļēju līdzsvaro-

šanu, prasot lai (16-6. zīm.)

16-10. zīm.

hļ
_

miSļ+ (m2+ m
3)/i

_

h

h
2

m 2s
2+ m 3l

2
l2' '

Tad AOHiC
f

ooAOAB, punkti C un C kustas paralēli slīdņa slīdes
virzienam un nelīdzsvaroti paliek slīdes virziena inerces spēki. Vie-

nādojumu (4) rakstām šādi:

mlsx =m 2l
l {^-\^. (16.12)

Ja vēlamies iztikt bez klaņa pretsvara (o<s 2</2), tad Si<o.
Tātad statiski daļēji līdzsvarot kloķa-slīdņa mehānismu var tikai ar

vienu uz kloķa novietotu pretsvaru, ko sauc par galveno pretsvaru.
Seit teiktais attiecas kā uz dezaksiālo, tā uz centrālo kloķa-slīdņa
mehānismu.

16-4. Mehānismu līdzsvarošanas spēku metode

Saskaņā ar vienādojumu (16.3) mehānisms ir statiski līdzsva-

rots, ja kustīgo locekļu inerces kopspēks ir nulle. Sī atziņa ir mehā-

nismu līdzsvarošanas spēku metodes pamatā. Spēku metodi parādī-
sim centrālā kloķa-slīdņa mehānisma līdzsvarošanā (16-11. zīm.).

Inerces spēku aprēķināšanai mehānisma kustīgo locekļu masas

statiski reducējam (9-2. §) kustīgo šarnīru centros A un B:

mA
=

mļ-j-+m2-ļ-,
m

B=mz+ m
2
~ - (16.13)

Masu mA sauc par rotējošo masu, bet masu mB — par oscilējošo
masu.

Mehānismu inerces kopspēka

7=7a+7b
=

=— mAaA
— mBaB

projekcijas uz koordinātu asīm

ir šādas:

J
x
= — m

A
a

Ax
— trißas<

J
v
=-m

A
a

Ay. (1)16-11. zīm.
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Līdzsvarošanas vajadzībām inerces spēkus var aprēķināt jeb-
kurai patvaļīgi pieņemtai mehānisma kustībai, jo noteikuma (16.3)
izpildīšana vienmēr padara kustīgo locekļu masas centru nekustīgu,
bet šī īpašība nav atkarīga no mehānisma kustības likuma. Visērtāk

ir pieņemt, ka kloķis rotē vienmērīgi, t. i., tp=cor. Tad

aAx = —r(o
2

coscp, aAy=
— /"co

2 sin
cp, (2)

bet šarnīrā B paātrinājums izsakāms ar jau agrāk doto formulu

a
B
=

—reo
2[cos <p +4~ (4v42cos 2cp+ 16/I4 cos 4<p+ ...)].

m

(6.47)

levietojot izteiksmes (2) un (6.47) izteiksmēs (1) aprēķinām
mainīgos spēkus, ar kuriem mehānisms iedarbojas uz fundamentu:

\ 4
J

x
=tn

Ara>
2

cos <p +mßraucos <(+ — (A2
cos 2cp +

A

+ + ...)], < 3)

J
v
=mArv)

2 sin cp.

Izteiksmju (3) atsevišķos locekļus sauc par dažādu kārtu inerces

spēkiem. Locekļus, kuros ir sincp vai coscp, sauc par pirmās kārtas

inerces spēkiem. Tā kā cp=cor, tad to frekvence vienāda ar kloķvārp-
stas apgriezienu skaitu sekundē. Pirmās kārtas inerces spēku skait-

liskās vērtības ir vislielākās. Locekļus, kuros ir cos2cp, sauc par
otrās kārtas inerces spēkiem. To vērtības ir daudz mazākas, bet

frekvence divreiz lielāka nekā pirmās kārtas inerces spēkiem. Lo-

cekļus, kuros ir cos4cp, sauc par ceturtās kārtas inerces spēkiem.
To vērtības vēl mazākas, bet frekvence četrreiz lielāka par kloķ-
vārpstas apgriezienu skaitu sekundē. No 6-3. tabulas secināms, ka

sestās un augstāku kārtu inerces spēki ir vēl daudz mazāki. Slīdņa
kustības (mehānisma ass) virzienā darbojas pirmās un augstāku
kārtu inerces spēki, bet perpendikulāri mehānisma asij tikai pirmās
kārtas inerces spēki.

Dažādu kārtu inerces spēku maksimālās vērtības sauc par spēku
amplitūdām. No rotējošās masas rodas tikai pirmās kārtas spēks ar

amplitūdu

DiA=mArti)
2.

No oscilējošās masas rodas spēki ar amplitūdām

Di B= m
ßrc0

2,

4 4
D2=mß^-A 2ra)

2=—A 2DXB,

D^mß^A^2 =^-AAD^.
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Izteiksmes (3) tagad iegūst šādu veidu:

J
x —Di A cos cp+ Di B

cos cp+D2 cos 2cp+D
4cos 4cp+ ... ,)

/
y
=Di A sin<p. J

(16.14)

Sīs izteiksmes izteic nelīdzsvarota kloķa-slīdņa mehānisma di-

namisko iedarbību uz fundamentu. Mehānisma ass virzienā šīs

iedarbības maksimumi atbilst <p=o°, 180°, ... ,
bet asij perpendiku-

lārā virzienā cp=90°, 270°

16-1. piemērs. Aprēķināt uz fundamentu darbīgos maksimālos di-

namiskos spēkus horizontālam dīzeļmotoram, ja kloķvārpstas masa

mi=2o kg, klaņa masa m2=30 kg, virzu|a, virzuļa kāta un kruste-

nes masa m
3=4o kg, virzuļa gājiens 5=200 mm, X=0,22, s,=40 mm,

s
2//=0,35, n=500 apgr./min.

Atrisinājums. Pēc formulām (16.13) aprēķinām rotējošo

masu mA
=27,5 kg'un oscilējošo masu m fl

=50,5 kg, bet pēc formulas

(6.47) koeficientu izteiksmēm atrodam /42 =0,01225 un y4 4 =-0,00004.

Kloķa kakliņa centra paātrinājums rw
2
=274 m/s2. Inerces spēku ampli-

tūdas ir ZV=77O kG, DiB= 1410 kG, D2 =314 kG, D 4=-4 kG. Pēc

formulām (16.14) maksimālais horizontālais un maksimālais vertikālais

spēks ir

Jx max
=2490 kG, /„ max

=770 kG.

Tikko aplūkotais piemērs rāda, ka, inerces spēka kārtai augot,

strauji samazinās tā amplitūda. Daudzos gadījumos jau ceturtās

kārtas inerces spēkus var ignorēt.

Rotējošās masas inerces spēku D X
A

var līdzsvarot ar galveno

pretsvaru, ko novieto uz kloķa pleciem (16-12. zīm.). Galvenā pret-

svara centrbēdzes spēkam /
0
=moroco

2 jābūt vienādam ar D\A.
Tādēļ

galvenā pretsvara masa

mo=/nA—. (16.15)
ro

Ar galveno pretsvaru daļēji līdzsvarota kloķa-slīdņa mehānisma

dinamiskā iedarbība uz fundamentu aprēķināma šādi:

/
x
=D1B coscp+ £>2 cos2<p+ ... , \ a

1,-0. ļ (ial6)

Tātad uz fundamentu darbojas tikai aksiālie inerces spēki, kas

visi ceļas no oscilējošās masas.

16-11. zīmējumā redzams, ka aksiālo spēku JB var samazināt,

palielinot galveno pretsvaru. Taču tad rodas jauns nelīdzsvarots

rotējošās masas inerces spēks /', kas vērsts pretēji spēkam Ja- Ja

pievieno tādu papildu pretsvaru, ka oscilējošās masas pirmās kārtas

spēks mehānisma ass virzienā vairs nedarbojas, bet pāriet uz asij
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16-12. zīm. 16-13. zīm.

perpendikulāru virzienu, tad papildu pretsvara inerces spēkam
J'=m'roti)

2 jābūt vienādam ar D\ B. Tādēļ papildu pretsvara masa

m'=m
B—• (16.17)

"o

Ar galveno un papildu pretsvaru daļēji līdzsvarota kloķa-slīdņa
mehānisma iedarbība uz fundamentu izsakāma šādi:

/s=£>2COS2<p+ . .. ļ
. nB

\ (16.18)
Jy=—Di B

sincp. • J
v '

Tātad ar galveno pretsvaru uz kloķa pleciem var līdzsvarot

kloķa-slīdņa mehānisma asij perpendikulāro spēku un rotējošās ma-

sas radīto aksiālo spēku. Pievienojot papildu pretsvaru, var līdz-

svarot abus aksiālos pirmās kārtas spēkus, bet tad oscilējošās ma-

sas pirmās kārtas spēks tiek pārnests mehānisma asij perpendiku-
lārā virzienā. Otrās un augstāku kārtu spēkus ar vienu pretsvaru
līdzsvarot nav iespējams. Statiski pilnīgi līdzsvarot kloķa-slīdņa
mehānismu var ar diviem pretsvariem (16-10. zīm.), no kuriem

viens pievienots kloķim, otrs —
klanim.

Papildu pretsvarus lieto tvaika lokomotīvēs, jo spēkpāris i
x
d

ierosina lokomotīves svaidīšanos pa labi un pa kreisi (16-13. zīm.).
Pārnesot D X

B
uz vertikālo virzienu, pieaug spiediena maiņa uz slie-

dēm, kas daudz mazāk bīstama. Taču papildu pretsvari ierobežo

lokomotīves maksimālo ātrumu, jo riteņu saskare ar sliedēm ne-

drīkst zust.

16-2. piemērs. Izdarīt 16-1. piemērā dotā dīzeļmotora līdzsvarošanu

1) ar galveno pretsvaru un 2) ar galveno un papildu pretsvaru, pie-

ņemot r0 =r. Salīdzināt līdzsvarota un nelīdzsvarota motora iedarbību

uz fundamentu.

Atrisinājums. Pēc formulām (16.15) un (16.17) galvenā un

papildu pretsvara masa m 0=27,5 kg, m'=so,o kg. Pēc formulām

(16.14), (16.16) un (16.18), aprēķinām uz fundamentu darbīgos eks-

tremālos inerces spēkus, kuru kilogramos izteiktās vērtības sakopotas

16-2. tabulā.
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16-2. tabu:.

Tikko aplūkotais piemērs rāda, ka ar vienu pretsvaru daļēji līdz-

svarots kloķa-slīdņa mehānisms darbojas uz apkārtni ar visai ievē-

rojamiem spēkiem. Pilnīga līdzsvarošana ar diviem pretsvariem
(16-3. §) ir neizdevīga. Tāpēc dažādu kārtu inerces spēku līdzsvaro-

šanai mehānismos lieto pretsvaru rotorus. Katra k-tās kārtas

inerces spēka līdzsvarošanai vajadzīgi divi pretējos virzienos ar

leņķisko ātrumu
co* rotējoši pretsvaru rotori. Rotoru kopīgās ass

virzienā abu pretsvaru inerces spēki savstarpēji līdzsvarojas, bet šai

asij perpendikulārā virzienā
— ģeometriski summējas, tādējādi

radot līdzsvarotājspēku. Kloķa-slīdņa mehānisma visu pirmās un

otrās kārtas inerces spēku līdzsvarošana ar galveno pretsvaru un

diviem pretsvaru rotoru pāriem parādīta 16-14. zīmējumā. Šādu

mehānismu parasti var uzskatīt par praktiski līdzsvarotu.

Pretsvarus 16-14. zīmējumā attēlotajai shēmai aprēķina saskaņā
ar noteikumiem 2Jļ =Dļ B un 2J

2
=D 2, t. i.,

4
2mIrico

2
=mßr(D

2, 2m 2r24co2=—
A

2
m

Bra)
2,

X

no kurienes

m

mB r A
2 m B r d

16-14. zīm.

Pretsvars

nav m0 m0 +m'

1* lv

0°

90°

2494

-314

-1866

-314

0

770

0

-770

1744

-314

-1096

-314

0

0

0

0

314

-314

314

-314

0

-1410

0

1410

180°

270°
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Pilnīgi var līdzsvarot me-

hānismu, ja tam pievieno si-

metrisku dublētājmehā-
nismu. Šī ideja parādīta
16-15. zīmējumā.

Daļēju vai pat praktiski

pilnīgu vairākcilindru virzuļ-
mašīnu līdzsvarošanu var sa-

sniegt nelietojot pretsvarus.
Lai noskaidrotu minētās ie-

spējas, aplūkosim 16-16. zī-

mējumā parādītās divcilin-

16-15.zīm.

dru, četrcilindru un sešcilindru virzuļmašīnas, kur cilindri novietoti

vienā rindā, t. i., cilindru asis atrodas vienā plaknē. Pieņemsim, ka

divcilindru un četrcilindru mašīnu virzuļi atrodas savu gājienu gala-
punktos. Tad visu trīs mašīnu kloķvārpstām viena no simetrijas
plaknēm sakrīt ar zīmējuma plakni, bet otra — zīmējumam perpen-
dikulāra simetrijas plakne iet caur kloķvārpstas viduspunktu; pēdē-
jās simetrijas plaknes nav divcilindru mašīnai.

Ja cilindru skaits ir pārskaitlis un kloķvārpstai ir divas minētās

simetrijas plaknes, tad rotējošo masu inerces spēki savstarpēji līdz-

svarojas. Divcilindru mašīnā vienas no minētajām plaknēm nav,

tāpēc nelīdzsvarots paliek rotējošo masu inerces spēku pāris ar

plecu d. levērojot teikto, pietiek aplūkot cilindru ass virzienā darbī-

gos oscilējošo masu pirmās, otrās, ceturtās, sestās un augstāku
kārtu inerces spēkus

/i =DiB cos cp,
J

2=D 2cos 2tp, Ji =Di cos 4cp,

J6 =D 6cos 6cp, ... .

Divcilindru mašīnās pirmās kārtas inerces spēki līdzsvarojas, jo

/1 =D 1
B[coscp +cos(cp+lBo°)] =0,

bet otrās kārtas inerces kopspēks

J
2
==Djfcos 2cp+ cos (2cp+360°)]#0.

16-16. zīm.
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Nelīdzsvarojas arī augstāko kārtu inerces spēki un pirmās kārtas
inerces spēkpāris J'\d.

Četrcilindru mašīna sastāv no divām simetriski blakus novieto-
tām divcilindru mašīnām. Tāpēc arī tās pirmās kārtas inerces spēki
līdzsvarojas un simetrijas dēļ līdzsvarojas arī šo spēku pāri.

Ļoti laba līdzsvarošanās ir sešcilindru mašīnai, jo

/i be2Z)
l
iļcos cp+ cos (cp +120°) + cos (cp +240°) ]=0,

h=2£>2[cos 2cp+ cos (2cp+240°) + cos (2cp 4- 480°)]=0,

/4m2D4ICOS4cp+ cos (4<p+480°) 4-cos (4cp+96o°)]= 0.

Taču sestās kārtas inerces kopspēks

/6 =2Dg[cos 6cp+ cos (6cp+720°) + cos (6cp +1440°)]#0.

Sādi var pierādīt, ka 16-16. zīmējumā dotā sešcilindru virzuļma-
šīnā nelīdzsvarojas tikai 6., 12., 18. utt. kārtas inerces spēki, be!

visi pārējie līdzsvarojas.

16-5. Rotoru līdzsvarošana

Ap nekustīgu asi rotējošiem mehānisma locekļiem piemīt sevišķa
īpašība —

tos var līdzsvarot neatkarīgi no pārējiem locekļiem, ar

pretsvaru pārvēršot rotācijas asi par centrālo galveno inerces asi

un tādējādi izpildot vispārīgos mehānisma līdzsvarošanas noteiku-

mus (16.4) un (16.6).
Rotoru līdzsvarošanai it liela praktiska nozīme. Rotori pieder pie

visizplatītākiem un visātrāk kustošiem mehānismu locekļiem. Vai-

rākcilindru virzuļdzinēju kloķvārpstas rotē ar 2000—5000 apgr./min.
Sevišķi ātra rotācija sastopama mehānismos, kas sastāv tikai ne

rotora un statora: elektromotoru un turbīnu rotori sasnied:

30 000 apgr./min., bet ultracentrifūgu — pat 60 000 un vairāt

apgr./min. Lielo ātrumu dēļ pat tikai nedaudz nelīdzsvarots rotors

var iedarboties uz apkārtni ar lieliem dinamiskiem spēkiem un mo-

mentiem.

Izšķir trejādus rotoru nelīdzsvarotības veidus: 1) statiskā nelīdz-
svarotība

— rotācijas ass ir galvenā inerces ass, bet nav centrāla

ass, t. i., masas centrs neatrodas uz rotācijas ass; rotoram parast;
ir rotācijas asij perpendikulāra simetrijas plakne vai rotācijas asi;

paralēla simetrijas ass; uz apkārtni iedarbojas kopā ar rotoru rotē'

jošs inerces kopspēks; 2) dinamiskā nelīdzsvarotība — rotācijas ass

ir centrālā ass, bet nav galvenā inerces ass; uz apkārtni rotors

iedarbojas ar inerces spēkpāri, kura vektors rotē kopā ar rotoru:

3) kompleksā nelīdzsvarotība — rotācijas ass nav galvenā inerce:

ass un nav arī centrālā ass; uz apkārtni rotors iedarbojas ar rotē-

jošu inerces spēku dinamu vai ar rotējošu inerces kopspēku, ka;

neiet caur rotora masas centru. Līdzsvarots rotors iedarbojas uz sa-

viem gultņiem tikai ar smagumspēku.



Rotoru līdzsvarošanas aprēķinos lie-

tosim spēku metodi. Saskaņā ar 16-4.

paragrāfā izteikto principu, līdzsvaro-

šanas aprēķina rezultāts nav atkarīgs
no aprēķinā pieņemtās mehānisma kus-

tības. Tādēļ līdzsvarosim vienmērīgi ro-

tējošus rotorus, kuru masām ir tikai

centrbēdzes spēki.
Līdzsvarošanas aprēķinam rotors jā-

sadala daļās, kuru masas un masu cen-

tri zināmi. Lai rotora daļu centrbēdzes

spēki ietu caur masas centriem, nepie-
ciešams [132], lai katrai rotora daļai
būtu rotācijas asij paralēla galvenā cen-

trālā inerces ass. N

16-17. zīm.

Aplūkojam 16-17. zīmējumā shematiski attēloto rotoru. Seit pa-
rādītas rotora nelīdzsvaroto sastāvdaļu masas rrii, to centru rādius-

vektori r,-, kas perpendikulāri rotācijas asij, redukcijas punkts O uz

rotācijas ass un daļēji — ari vektori Oj, kas vērsti no redukcijas
punkta pa rotācijas asi uz vektoru r< sākumpunktiem. Sāds rotors

reprezentē vispārīgo kompleksās nelīdzsvarotības gadījumu. No-

skaidrosim šāda rotora līdzsvarošanu. Tad kļūs arī redzams, kā jārī-
kojas vienkāršākajos statiskās un dinamiskās nelīdzsvarotības gadī-
jumos.

Katru centrbēdzes spēku /j=mjriCo
2

pēc statikā aplūkotās meto-
des pārnes uz redukcijas punktu. Sai nolūkā redukcijas punktā pie-
liek divus pretēja virziena spēkus J{ un —/,-. Spēks —kopā ar

masas_mj centrā pielikto spēku Ji veido spēkpāri. Tādējādi pēc

spēka /,• pārnešanas uz redukcijas punktu, tajā izrādās_pielikts ne

tikai spēks bet arī spēkpāra momenta vektors Mi=a.iXJi, kuru
kā brīvu vektoru var pielikt jebkurā punktā. 16-17. zīmējumam at-

bilstošā centrbēdzes spēka J\ pārnešana uz punktu O parādīta
16-18. zīmējumā.

Pēc visu rotora centrbēdzes spēku pārnešanas uz brīvi izvēlēto

redukcijas punktu O, tajā ir pielikti n spēku un n momentu vektori,
tos ģeometriski saskaitot, iegūst rotora centrbēdzes spēku galveno

16-18. zīm.
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vektoru / un galveno momentu Af, kas abi parādīti 16-18. zīmē-

jumā. Līdzsvarošanas uzdevums ir pārvērst abus šos vektorus par
nulli.

Galveno vektoru_ / varam līdzsvarot ar pretsvaru triņ, kas dod

centrbēdzes spēku Jo=morooa
2
=—/. Spēkpāri varam līdzsvarot tikai

ar spēkpārL_ Tāpēc galveno momentu M līdzsvarojam ar diviem

vektoram M perpendikulārā plaknē novietotiem pretsvariem mM,
kuru centrbēdzes spēki J

M —
m

M
r

M(i>
2

veido spēkpāri aJM =M, kas

vērsts pretēji galvenajam momentam M. Vienu no pretsvariem mM

rotoram pievienojam redukcijas punktā, bet otru atstatumā ano tā.

Redukcijas punktā pievienotos pretsvarus m0un mM apvienojam
vienā pretsvarā; tā masu mj nosaka vienādojums

m Jr Ivč=mQr 0to
2+mMrMU>

2

, (1)

kur rM ir redukcijas punktā pievienotā pretsvara m M rādiusvek-

tors.

Rotora asij perpendikulārās plaknes, kurās pievienojam pretsva-
rus, apzīmējam ar / un //. Redukcijas punkts atrodas plaknē /; te

pielikts pretsvars ar masu m 7. Plaknē // pieliekamā pretsvara masu

mM turpmāk atzīmēsim ar mu\ tai atbilstošais centrbēdzes spēks
/j/ =/n//rjjco

2
=/Af- Tagad redzam, ka kompleksi vai dinamiski ne-

līdzsvarotu rotoru var līdzsvarot ar diviem pretsvariem, kas novie-

tojami divās brīvi izraudzītās rotora asij perpendikulārās plaknēs.
Statiski var līdzsvarot ar vienu brīvi izraudzītā plaknē rotoram pie-
vienojamu pretsvaru.

Noskaidrosim, kā noteikt plaknēs / un // pievienojamo pretsvaru
masas un rādiusvektorus. Pēc šo pretsvaru pievienošanas rotora

inerces spēku galvenajam vektoram / un galvenajam momentam M

jābūt vienādiem ar nulli, t. i.,

J=Jļ+T2+ ... +Tn+JI +T
II =0,

M=Mi +M 2+
...

+M n+M
n

=o.

Saīsinot ar to 2, šos vienādojumus pārrakstām šādi:

mxri-\-m2r2+ ... +mnr n+ml ri +mnrj l =0, (16.20)

miaiXr\ +m 2a2Xr2+ ... +mn
a

n Xrn+mna xrn =0.

(16.21)

Projicējot šo vienādojumu uz koordinātu asīm, var iegūt rotora

līdzsvarošanas analītiskā aprēķina vienādojumus. Grafiski risinot,

ir jākonstruē šiem vienādojumiem atbilstošie vektoru poligoni
(16-19. zīm.). Pirmā poligona malas iet attiecīgo centrbēdzes spēku
virzienos, bet otrā — perpendikulāri šiem virzieniem. Pagriežot otro

poligonu par 90° pretēji pulksteņa rādītāju kustības virzienam, ska-
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16-19. zīm.

toties no gultņa A puses, redzam, ka pa labi no plaknes / esošo

masu centrbēdzes spēku momentu vektoru virzieni un vērsumi ir

tādi paši kā centrbēdzes spēkiem, bet pa kreisi esošo vektoru vēr-

sumi ir pretēji centrbēdzes spēkiem. levērojot izteikto likumu, vienā-

dojumu (16.21) rakstām šādi:

mialrl +m 2a2r2 +... +m nanr n+m
Jiarv=0. (16.22)

Vispirms konstruējam poligonu (16.22), jo tam ir tikai viena

nezināma mala muarn, kas iet pretsvara // rādiusvektora īu vir-

zienā. Konstruējot šo malu un izdalot tās vērtību ar a, iegūst pret-
svara masas statisko momentu tnuru; tas dod iespēju noteikt pret-
svara masu un rādiusvektora garumu, vienu no šiem lielumiem iz-

vēloties. Lietojot atrasto vektoru muru, konstruē poligonu (16.20);
tas dod otra pretsvara masas statisko momentu rriiTi. Ar to rotoru

kompleksās nelīdzsvarotības novēršanas problēma ir atrisināta.

Rotoru dinamiskā līdzsvarošanā, konstruējot poligonu (16.22),
atrodam m

v
r
n un ievērojam, ka mjri= — muru. Rotoru statiskā

līdzsvarošanā viena pretsvara masu pielīdzinām nullei, bet otru

pretsvaru, kas ir vienīgais pretsvars, nosakām, konstruējot poligonu
(16.20). Tātad statiski vai dinamiski līdzsvarojot, konstruējams tikai

viens vektoru poligons.
Atgriežamies vēlreiz pie kompleksi nelīdzsvarota rotora (16-19.

zīm.), kura nelīdzsvarotību rada masas m
v

m 2, m n. So masu

skaits
var būt neierobežots. Tāpēc ikvienu kompleksi nelīdzsvarotu

rotoru varam līdzsvarot ar diviem brīvi izraudzītās plaknēs / un //

novietotiem pretsvariem, kuru masu statisko momentu absolūtās

vērtības ir m
;rj un muru, bet virzienus noteic leņķi ci/ un au.

Aplūkotais rotors paliks līdzsvarots arī tad, ja ekscentriskās
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masas tri\, m 2,..., m
n

aizvāksim, bet to vietā plaknēs / un // pievie-
nosim masas m

a
un mb tā, lai to statisko momentu absolūtās vērtī-

bas ma
r

a
=mIr I un mbrb =miiru, bet virzienu leņķi aa =aj+ 180° un

a&=au+lßo°. Tas nozīmē, ka ikvienu kompleksi nelīdzsvarotu ro-

toru var aizvietot ar rotoru, kam ir tikai divas brīvi izraudzītās plak-
nēs novietotas ekscentriskas masas m

a
un mb,

bet pārējās masas ir

līdzsvarotas.

Saskaņā ar izteiksmi (1) masu mj izlietojam kā statiskai, tā di-

namiskai līdzsvarošanai. Tāpēc masas ma statisko momentu varam

izteikt šādi:

m
ara —

m'
a
r'

a+m"a
r"

a,

kur m'ara=—m 0r
0, m"

a
r"

a
-= —m

M
r
M

=-mbr b.
Par statiskās nelīdzsvarotības mēru pieņem statisko disbalansu

(debalansu)

Ast =W
a
r

/

a
=m

oro, (16.23)

bet par dinamiskās nelīdzsvarotības mēru —
dinamisko disbalansu

A<iin=m"ar"aa=mbrb a, (16.24).

kur a'— atstatums starp plaknēm /un //. Statiskā disbalansu mēr-

vienība parasti ir g-cm, bet dinamiskā disbalansa mērvienība —

g-crn
2
.

Statiskais disbalans ir nelīdzsvarotās masas statiskais mo-

ments pret rotācijas asi.

16-6. Rotoru eksperimentālā līdzsvarošana

Pareizi aprēķināts (16-5. §) rotors pēc izgatavošanas ir tomēr

vairāk vai mazāk kompleksi nelīdzsvarots materiāla nehomogeni-
tātes un apstrādes kļūdu dēļ. Tāpēc ātrgaitas rotorus līdzsvaro

eksperimentāli. Sādu līdzsvarošanu sauc par izbalansēšanu. Izba-

lansēšanu veic, rotoram pievienojot vai no rotora atdalot (nourbjot)
masu.

Relatīvi īsiem un ne pārāk ātrgaitīgiem rotoriem dažreiz izdara

tikai statisko izbalansēšanu, kuras rezultātā rotora masas

centra attālums re no rotācijas ass tiek padarīts pietiekami mazs.

Statiskai izbalansēšanai lieto dažādas ierīces (16-20. zīm.).
Viena no jutīgākām statiskās izbalansēšanas ierīcēm ir paralēl-

prizmas, kas noderīgas atsevišķu rotoru individuālai izbalansēšanai,

ja rotora vārpstas diametri uz abām prizmām ir vienādi. Prizmām

jābūt horizontālām un pietiekami stingām. Prizmām un vārpstai
jābūt ģeometriski pareizām, nebojātām un tīrām. Uz prizmām no-

vietots rotors pēc neilgām velšanās svārstībām nostājas tā, ka tā

masas centrs atrodas caur rotora asi novilktā vertikālā plaknē zem

rotora ass. Sai plaknē virs rotora ass piestiprina pretsvaru vai zem

ass izdara urbumu, tādējādi ar vairākiem eksperimentiem panākot
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16-20. zīm.

rotora indiferentu līdzsvaru ikvienā stāvoklī. Tagad aktīvais mo-

ments Qrc
ir vienāds ar velšanās pretestības momentu Qk, kur

Q — rotora svars un k — velšanās pretestības koeficients. Tātad

rotora statisko disbalansu iespējams samazināt līdz vērtībai A
st =Qk

un optimālos apstākļos rotora masas centru pievirzīt rotora asij
līdz r c=kttO,o\ mm, sasniedzot t. s. apslēpto statisko nelīdzsva-

rotību.

Apslēpto statisko nelīdzsvarotību var samazināt, lietojot mēģi-
nājumpretsvaru metodi. Rotora aploci parasti sadala 8 vienādās da-

ļās un dalījuma punktus numurē pēc kārtas. Punktu 1 novieto hori-
zontālā caur rotora asi novilktā plaknē un šinī punktā piestiprina
mēģinājumpretsvaru p\, kas pagriež rotoru par nelielu leņķi
(10°—15°). Pēc tam pretsvaru p\ noņem un minēto operāciju at-

kārto attiecībā uz pārējiem punktiem. Uzzīmē 16-21. zīmējumā parā-
dīto līkni. Rotora masas centrs atrodas pretsvaru pmax un pm\n

plaknē. Piestiprinot mēģinājumpretsvara p max vietā paliekošu pret-
svaru

pmax
~

Pmln
P 2

labvēlīgos apstākļos r
e

var samazināt līdz dažām tūkstošdaļām mi-

limetra.

Lielāku ražīgumu sniedz statiskās izbalansēšanas statne (16-20.

zīm.), kur rotors katrā galā balstās uz diviem diskiem. Sajā ierīcē

rotora vārpstas diametri var būt dažādi. lerīce samērā nejūtīga, jo
velšanās pretestībai pievienojas berze

disku gultņos un balstu reakciju arit-

mētiskā summa ir lielāka nekā paralēl-
prizmām. Reakciju summu var samazi-

nāt, ja vienu disku katrā rotora galā
ņem lielāku nekā otru.

Masveida statiskai līdzsvarošanai

lieto dažādas konstrukcijas izbalansēša-

nas statnes. Viena no tām shematiski

16-21. zīm.
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novieto sviras s gultņos un līdzsvaro ar atsvaru a. Rotoru fiksē da-

žādos leņķiskos stāvokļos un ar indikatoru i nosaka statiskā dis-
balansa lielumu katrā stāvoklī.

Daudz efektīvāka par statisko izbalansēšanu ir rotoru dina-
miskā izbalansēšana, ko izdara kustībā uz sevišķām dina-
miskās izbalansēšanas mašīnām. Dinamiski izbalansē gan dinamiski

nelīdzsvarotus (pēc statiskās izbalansēšanas), gan kompleksi ne-

līdzsvarotus rotorus. Kompleksā nelīdzsvarotība, kas kā speciālga-
dījums ietver sevī statisko un dinamisko nelīdzsvarotību, ir nelīdz-

svarotības vispārīgais gadījums un praksē visizplatītākā. Parasti

statisko izbalansēšanu nemaz neizdara, bet izbalansē tikai dina-

miski. Tāpēc aplūkosim kompleksi nelīdzsvarotu rotoru dinamisko

izbalansēšanu.

lepriekšējā paragrāfā noskaidrojām, ka par kompleksās nelīdz-

svarotības cēloni var pieņemt (16-22. zīm.) divas nelīdzsvarotas

masas ma un rrih, kas atrodas brīvi izraudzītās plaknēs / un //. Sīs

masas rada centrbēdzes spēkus J
a
=mara (i)

2
un /6 =m6r6tū

2, kuru

moduļi proporcionāli masu statiskiem momentiem m
a
ra un m&rt. Ja

abas masas atrodas vienā caur rotora asi novilktā plaknē un

rricfa = — trtbrb, tad rotors ir dinamiski nelīdzsvarots. Statiskās nelīdz-

svarotības cēlonis ir viena jebkurā plaknē novietota nelīdzsvarota

masa.

Doto komplekso nelīdzsvarotību varam izteikt arī ar citas divās

plaknēs 1 un 2 novietotām ekscentriskām masām m\ un m 2, kuru

radītie centrbēdzes spēki /i = mirico
2

un /2
=m 2-2co

2 ir ekvivalenti

spēku 7
a un 7b sistēmai (16-22. zīm.). Lai aprēķinātu statiskos mo-

mentus m.\T\ un m 2r2, apzīmējam spēku projekcijas uz xun y asīm

ar X un V un rakstām ekvivalences vienādojumus:

Xx +X2=X
a+Xb, Xiai =X

a (a-b)-XbbA

Yl+Y2=Y
a+Yb, Yiai =Y

a (a-b)-Ybb, J

16-22. zīm.
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kuros spēku projekcijas Ka,X
a, Y

a, Xb, VbYb aizvietojam ar attiecīgiem
statiskiem momentiem max a, m

a ya, tnbx b, mbyb. Atrisinot vienādoju-
mus (16.25), iegūstam, ka

X\=m\X\, Y\ =m\yu X2=m 2x2, Y2
=m 2y 2.

Meklējamo statisko momentu moduji (disbalansi) un virzieni ir
šādi:

m 1rl =yxl 2 + VYi 2, cos ai = sina,= ,

m,\T\ m\T\

m 2r 2=yx2
2 + VY

2
2, cos 02

= sin02=-^-.
m 2r

2 tn2
r
2

Dinamiskās līdzsvarošanas mašīnās balansējamo rotoru novieto

gultņos, kas katrs atsevišķi elastīgi saistīts ar statni vai abi cieši

piestiprināti pie elastīgi svārstīga rāmja. Nelīdzsvarotās masas

inerces spēks iedarbojas uz gultni vai rāmi un izraisa svārstīšanos,
kuras pastiprināšanai abu tipu mašīnās bieži izmanto rezonansi.

Pirmā tipa mašīnas ir jutīgākas un noder arī lielu rotoru izba-

lansēšanai. Disbalansa noteikšanas plaknes iet caur gultņiem, kurus

var pārbīdīt attiecībā pret statni, tādējādi piemērojoties rotora ga-

rumam. Nosakot disbalansu viena gultņa plaknē, otrs gultnis ir fik-

sēts un rotora vārpsta var svārstīties ap tā nekustīgo centru. Gultņu
plaknēs noteiktie disbalansi pēc formulām (16.25) jāpārrēķina uz

plaknēm, kurās var piestiprināt pretsvarus vai atdalīt rotora masu.

Otrā tipa mašīnu piemērs redzams 16-24. zīmējumā, kur / —

rotors, 2 — rāmis, 3 — atspere, 4 — zīmulis rāmja vēziena (du-
bultamplitūdas) pierakstīšanai, I un II — plaknes, kurās jānosaka
disbalansi. To izdara vispirms plaknē /, tad rotoru apgriež un no-

saka disbalansu plaknē //. Parasti šīs plaknes izdodas izraudzīties

tā, ka tajās var novietot pretsvarus atrasto disbalansu likvidēšanai.

Vienkāršākā disbalansu noteikšanas metode ir maksimālo

atzīmju metode. Maksimālo atzīmi / iegūst ar krītu, zīmuli

vai adatas smaili īsa loka veidā, atzīmējot kādas rotora aploces

punktu, kas krusto svārstību plakni rotora maksimālās novirzes

acumirklī; vienlaikus izmēra amplitūdu
Ai un konstruē (16-23. zīm.) vektoru

kas rodas no nelīdzsvarotās masas

m
a. Uzspiesto svārstību amplitūda Aļ

ir proporcionāla ierosinātājspēka mak-

simālai vērtībai /
a
=m

a
rto

2

,
tātad —

proporcionāla arī disbalansam mar. Vek-

tors Aļ nokavējas no vektora J
a par

fāzu nobīdes leņķi c. Ejot no Aļ pretēji
rotora griešanās virzienam, piestiprina
mēģinājumpretsvaru ar masu m un

Pie tā paša leņķiskā ātruma to at-

kārto eksperimentu, iegūstot maksi-

mālo atzīmi 2 un amplitūdas vektoru 16-23. zīm.
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A
2—Aļ+A, kas ir spēku J

a un /=mrco
2 kopdarbības rezultāts. Tā-

tad no mēģinājumpretsvara rodas vektors A. Līdzsvars būs tad,
kad =0. Lai to sasniegtu, jāpagriež vektors A par leņķi aun

jāpanāk, lai jaunais vektors A'=—Ai. Tāpēc mēģinājumpretsvaru
noņem un pievieno līdzsvarojošo pretsvaru ar masu rriļ uz rādiusa,
kas par leņķi a novirzīts no rādiusa Om. Līdzsvarojošā pretsvara
masu aprēķina no proporcijas

™*~*±. (16.26)
mr A v

Maksimālo atzīmju metodi lieto abu tipu dinamiskās izbalansē-

šanas mašīnās. Metodes trūkums — maksimālo atzīmju pareizība
atkarīga no operatora pieredzes.

Otra vienkārša disbalansu noteikšanas metode ir trīs ieskrē-

jienu metode, kas balstās tikai uz amplitūdu mērījumiem. Ap-
lūkosim šīs metodes lietošanu rāmja tipa dinamiskās izbalansēšanas

mašīnā (16-24. zīm.). Ja rāmja svārstības nelielas, tad varam pie-
ņemt, ka uz rotoru un rāmi, rotoram griežoties ar leņķisko ātrumu a,

darbojas periodisks ierosinātājmoments

Mļ=P\a=J
aa sin u>t=mar aaa)

2 sin ©r.

Bez tam uz rāmi un rotoru darbojas atsperes elastības spēka mo-

ments

Al
2
=-cAs/=-c6/ 2

un, pieņemot, ka pretestība proporcionāla ātrumam, pretestības spēku
moments ir

M
3=-f6,

kur c — atsperes elastības konstante, 6 — rāmja novirzes leņķis

no līdzsvara stāvokļa, f —
viskozās pretestības koeficients. Ja rāmja

un rotora inerces momentu pret rāmja svārstīšanās asi 0 apzīmē-

jam ar /, tad rāmja kustības diferenciālvienādojums

/c=M,-fM2+M3

iegūst pazīstamā uzspiesto svārstību diferenciālvienādojuma veidu:

ē'4-2nē +£2e=/isincc.r, (16.27)

/ v ,
cl2

.
aco

2

kur n=-_y, k2

=-j-, h=—j—mara.
Sī vienādojuma atrisinājums, kā zināms no teorētiskās mehāni-

kas, sniedz uzspiesto svārstību amplitūdu un fāzu nobīdes leņķi:

h
ci

2n(o
6u= , 6=arctg-rļ ?•

ļ/(£2
-(o

2)+4co2
n

2
s *2

-co
2
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Rezonanses apstākļos šie lielumi ir šadi:

e
max= —rt=«t/t. 6=arctg—)'£ 2-2ai2«90°.

2nļk2
-n

2 2nk' g
n

1

Zīmuļa maksimālais vēziens (dubultamplitūda)

A=2&ema x
= m

a
r

ap -pma
r

a. (16.28)

Tiešām, zīmuļa vēziens ir tieši proporcionāls meklējamam disba-

lansamplaknē /. Proporcionalitātes koeficients p ir atkarīgs no rāmja
un rotora parametriem. Apmainot plaknes / un // vietām (apgriežot
rotoru), parasti p būs cits, jo izmainīsies /.

Disbalansu pēc triju ieskrējienu metodes atrod šādi (16-24. zīm.).
Rotoram piešķir virskritisko leņķisko ātrumu <a>k un atvieno no

dzinēja. Disbalansa m
a
r dēļ rodas rotējošs inerces spēks /<,, kas rada

ierosinātājmomentu M\, un rāmis sāk svārstīties. Berzes dēļ <a sa-

mazinās. Ejot caur rezonansi, zīmulis pieraksta maksimālo vēzienu

j4[=pmar. Punktā 2 piestiprina mēģinājumpretsvaru m, no kura ro-

das inerces spēks /' ar tam atbilstošu maksimālo vēzienu A =$mr.
Izdarot otro ieskrējienu, zīmulis pieraksta spēkam R' —J

a+J' atbil-

stošo maksimālo vēzienu A
2. Mēģinājumpretsvaru no punkta 2 pār-

vieto punktā 3. Tagad no tā rodas inerces spēks /"=—/' ar tam

atbilstošo maksimālo vēzienu A —$mr. Izdarot trešo ieskrējienu, zī-

mulis pieraksta spēkam R"=īa +J" atbilstošo maksimālo vēzienu A
2.

Proporcionalitātes dēļ abiem kongruentiem spēku paralelogra-
miem atbilst līdzīgs maksimālo vēzienu paralelograms, kas īstenībā

ir pagriezts pret spēku paralelogramu par rezonansei atbilstošo fāzu

nobīdes leņķi e«9o°. Taču 16-24. zīmējumā vēzienu vektori parādīti

spēku virzienos. Paralelograma malu kvadrātu summa ir vienāda ar

diagonāļu kvadrātu summu: 2Al 2 +2A2=A
2
2
+A

3
2, tāpēc

A=]ļA22+
2

As2~-ĀĪ2- < 16-29 )

16-24. zīm.
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Tagad var aprēķināt proporcionalitātes koeficientu

< 16-30 >

un meklējamo disbalansu, kas vienāds ar pretsvara statisko mo-

mentu

m
ar

=m

l
r=

y . (16.31)

Pretsvara piestiprināšanas leņķis

+A2-A
2
2

a =arccos —=-. (16.32)

Pēdējā formula sniedz divas atbildes. Uz kuru pusi no vektora ]'

jāatliek aprēķinātais leņķis a, tas jāatrod eksperimentāli, izdarot vēl

ceturto ieskrējienu. Ja pretsvars piestiprināts pareizi, tad rāmis jū-
tami nesvārstās. Pēc tam rotoru apgriež; tāpat izdara ari līdzsva-
rošanu plaknē //.

Ir izstrādātas metodes un palīgierīces rotoru dinamiskai izbalan-

sēšanai, neizņemot tos no mašīnas [105].
Lai samazinātu dinamiskās izbalansēšanas darba ietilpību, ir

konstruētas ļoti pilnīgas eksperimentālās līdzsvarošanas mašīnas.

Dažas no tām darbojas tālu no rezonanses vai stacionārā rezonan-

ses režīmā. Ir mašīnas, kas automātiski uzrāda disbalansa lielumu

un virzienu abās līdzsvarošanas plaknēs, bet pretsvaru piestipri-
nāšana vai masas atdalīšana jāveic atsevišķi. Vispilnīgākās rotoru

dinamiskās izbalansēšanas mašīnās, kurām ir skaitļojamās ierīces un

atgriezeniskā saite, arī masas izmaiņas operācijas (elektrometinā-

šanas, elektroerozijas vai nourbšanas veidā) tiek veiktas automā-

tiski.

17. NODAĻA

MEHĀNISMU EKSPERIMENTĀLA PĒTĪŠANA UN MODELĒŠANA

17-1. Eksperimenta mērķis un metode

Zinātnes attīstība iet pa eksperimenta un teorijas mijiedarbības
ceļu. Kad nepazīstamā parādība novērota cilvēka apzinīgi neietek-

mētas norises apstākļos, tad ar domāšanas (dedukcijas) vai intuīci-

jas (indukcijas) palīdzību tiek meklēts tās izskaidrojums, balstoties

uz jau zināmiem dabas likumiem un vispārīgiem domāšanas prin-

cipiem. Parasti tā rodas hipotēzes par sakarībām starp parādībā
iesaistītiem fizikāliem lielumiem (parametriem). Hipotēžu pieņem-
šanai vai noraidīšanai ir nepieciešami papildu novērojumi, noteiktā
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veida ietekmējot parādības norisi, t. i., nepieciešams izdarīt eksperi-
mentus. Atkarībā no eksperimentu rezultātiem tiek veidota teorija.
Teoriju cenšas izteikt nepārprotamā un lakoniskā veidā — matemā-

tikas vienādojumos un nevienādībās. Parasti vienādojumos izdodas
ietvert tikai vissvarīgākos parametrus, parādības aprakstu vienkār-

šojot un reālos objektus un procesus aizvietojot ar idealizētām ab-

strakcijām. Pie|auj_amās idealizācijas pakāpes un vienādojumu koefi-

cientu skaitlisko vērtību noteikšanai atkal ir vajadzīgi eksperimenti.
Eksperimentu rezultāti izraisa teorijas pilnveidošanu — dažu iepriek-
šējo koncepciju maiņu vai atmešanu un jaunu koncepciju rašanos.

Jaunās koncepcijas atkal prasa eksperimentālu pārbaudi un tā ne-

beidzami turpinās zinātnes attīstība, radot arvien pilnīgāku teoriju.
Dažās zinātnēs (teorētiskā mehānika, termodinamika) gadsimtu
gaitā izdevies atklāt ļoti vispārīgus likumus

— postulātus (aksiomas),
uz kuriem balstās visa dotās zinātnes likumu sistēma.

Mehānismu un mašīnu teorijas problēmu risināšanas metodiskais

pamats ir teorētiskās mehānikas likumu un metožu lietošana aplū-
kojamās saistītās mehāniskās sistēmās

—
mehānismos un mašīnās.

Tas veicina teorētiskās mehānikas metožu attīstību specifiskā vir-

zienā. Taču mašīnās noris ne tikai cietu ķermeņu pārvietošanās, bet

arī deformācijas, hidrauliski, aerodinamiski, termiski, ķīmiski, elek-

triski un pat bioloģiski procesi. Sis apstāklis būtiski sarežģī mašīnas

kustības pētīšanu, jo prasa ievērot kā teorētiskās mehānikas, tā attie-

cīgo zinātnes nozaru teoriju. Jautājumu komplicē arī spēles kustīgos
savienojumos, berzes spēki un locekļu izmēru kļūdas.

Minēto iemeslu dēļ bieži jāatsakās no mehānismu un mašīnu

problēmu tīri analītiskiem risinājumiem un jāizdara eksperimenti ar

pašām mašīnām un mehānismiem vai to fizikāliem modeļiem. Ma-

šīnu
un mehānismu īpašību pētīšanai lieto arī matemātisko modelē-

šanu, ko par eksperimentu parastā nozīmē uzskatīt nevar.

Eksperimenta mērķis var būt ne tikai teorijas pilnveidošana.
Jaunkonstruētu mašīnu paraugus pārbauda, lai izlemtu jautājumu
par šo mašīnu sērijveida ražošanu. Salīdzinošās pārbaudēs nosaka

konstrukcijas uzlabojumu efektivitāti. Pieņemšanas pārbaudē no-

skaidro, vai izgatavotā mašīna atbilst garantijas noteikumiem. Pro-

filaktiskā un pirmsremonta pārbaudē nosaka ekspluatācijas gaitā
radušās mašīnas parametru izmaiņas (mašīnu diagnostika). Dažreiz

novēro mašīnas izturēšanos pārslodzes vai avārijas apstākļos. Izmē-

ģinājumus izdara arī eksperimenta aparatūras graduēšanai un nore-

gulēšanai,kā arī mācību nolūkā.

Eksperimentēšanas teorētiskais pamats ir matemātiskā statistika,
kas savukārt balstās uz varbūtību teoriju. Ja agrāk matemātisko

statistiku lietoja tikai eksperimentu rezultātu izteikšanai koncentrētā

un viegli saprotamā veidā, tad tagad matemātiskā statistika sniedz

arī eksperimentu plānošanas vispārīgo teoriju [61, 102].
Racionāli plānota eksperimenta stratēģija, kur vienā eksperi-

mentu sērijā maina vairākus vai pat visus galvenos argumentus,
ļauj iegūt vēlamās noteiktības rezultātu ar nelielu mērījumu skaitu.
Sādi organizētos eksperimentos var atklāt argumentu kompleksus,
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no kuriem pētāmā parādība atkarīga; ar klasisko viena argumenta
maiņas metodi tas gandrīz nav iespējams. Ar argumentu kompleksiem

iepazināmies 13-9. paragrāfā, aplūkojot elastīgo sajūgu.
Eksperimentos par nejaušiem izdevīgi uzskatīt lielumus, kuro

funkcionālā atkarība no argumentiem ir ļoti sarežģīta, jo tad to pē-
tīšanai var izlietot nejaušo lielumu likumsakarības (randomizācijas
princips). Daudzreiz eksperimentēšanā izdevīgi lietot soļu stratē-

ģiju, kur pēc katra soļa seko rezultātu analīze un no tās secināta

tālākā rīcība. /

Arvien vairāk eksperimentos fizikālo lielumu mērīšanai lieto paš-
rakstītājus aparātus. Tie zīmē reģistrogrammas, kas parasti ir de-

terminēta argumenta (laika) nejaušas funkcijas. Nejaušo funkciju
(procesu) teorija ir jaunākā matemātiskās statistikas nozare [12, 96].
Tās attīstību veicināja automātiski regulējamu sistēmu straujā izpla-
tīšanās. Nejaušo funkciju teorija ātri kļūst par spēcīgu metodisku
ieroci eksperimentālā zinātniskā pētniecībā.

17-2. Mehānisko lielumu mērīšana

Mehānismu un mašīnu eksperimentālos pētījumos visbiežāk jā-
noteic šādi lielumi: masa, masas centra koordinātes, inerces mo-

menti; laiks; lineārie un leņķiskie pārvietojumi, ātrumi un paātrinā-

jumi; spēki un momenti, spiediens, jauda.
Pirmie trīs lielumi mehānisma locekļiem parasti ir konstanti.

Masu noteic ar svēršanu. Locekļa vai mašīnas masas centru var

noteikt, ja objektu novieto uz diviem balstiem un viena balsta reak-

ciju izmēra ar svariem. Var izmantot faktu, ka trīs vieglās lokanās

saitēs uzkārta ķermeņa masas centrs atrodas šo saišu virzienu krust-

punktā. Inerces momentu noteikšanas metodes aplūko fizikas un

teorētiskās mehānikas kursos [132]. Cauruļvada šķērsgriezumam caur-

plūstošās gāzes vai šķidruma masu nosaka [131] ar tilpuma (mēr-
kameru, membrānu, zobratu, lāpstiņu un spārnu tipa skaitītāji) vai

dinamiskām metodēm (Prandtla un Pito caurules, droselēšanas dia-

fragmas un spraušļi, strāvpārgāzes).
Laika sprīžus, ne īsākus par sekundes simtdaļu, var noteikt ar

mehāniskiem pulksteņiem, hronometriem un sekundmēriem. Pārējos

gadījumos jālieto elektromehāniski vai elektriski laika mērinstru-

menti.

Mainīgu mehānisko lielumu reģistrēšanai bieži lieto cilpas osci-

logrāfu. Reģistrējamos lielumus ar devēju palīdzību iepriekš pār-
veido elektriskos lielumos [92]. Par devējiem var izmantot nelielus

līdzstrāvas vai maiņstrāvas ģeneratorus, kuru EDS vērtība vai frek-

vence ir proporcionāla enkura leņķiskajam ātrumam. Magnetoelek-
triska devēja spolei kustoties pastāvīga magnēta homogēnā magnē-

tiskajā laukā, spolē inducējas kustības ātrumam proporcionāls sprie-

gums. Uz pjezoelektriskā devēja kvarca vai Segneta sāls kristāla
virsmas rodas elektriskais lādiņš, kas proporcionāls uz kristālu dar-

bīgajam spēkam. Vēl plašāk lieto induktīvos, kapacitatīvos un jo



297

sevišķi omiskos devējus. Devēju sniegtie impulsi pirms oscilogrāfa
parasti jāpastiprina.

Transporta mašīnu pārvietojumus mēri mehāniski skaitī-

tāji. Relatīvi lielu lineāru un leņķisku pārvietojumu reģistrēšanai var

ierīkot kontaktus, kurus īslaicīgi savieno kustošais ķermenis. Radu-
šies strāvas impulsi ar elektromagnēta palīdzību iekustina zīmuli,
kas uz kimogrāfa vienmērīgi rotējošā cilindra zīmē līniju ar «izlē-

cieniem». Uz tā paša cilindra elektriskais kamertonis zīmē viļņotu
līniju, kurās periods ir zināms laika sprīdis. No abiem pierakstiem
var iegūt pārvietojumu kā laika funkciju. Oscilogrāfiskai pārvieto-
jumu reģistrēšanai par devēju var izmantot reohordu vai lietot in-

duktīvu devēju, kura serde pārvietojas attiecībā pret mierā esošas

spoles tinumiem. Mazu pārvietojumu (spēles šarnīros, pārvietojumi
miera punktos) reģistrēšanai lieto jutīgākus devējus, piemēram, kon-

soli, kurai abās pusēs uzlīmēti omiskie devēji. Mikropārvietojumu
mērīšanai konsoles vietā ņem ļodzē piepūlētu stienīti.

Kustību pētīšanai var izmantot foto un kino reģistrāciju. Ja kino

kadri uzņemti ar biežumu, kas lielāks par normālo (16 vai 24 kadri/s),
tad uz ekrāna novērojamais process notiek palēnināti. Līdz 300

kadru/s var sasniegt ar speciāliem kino uzņemšanas aparātiem, ku-

ros saglabāts filmas lēcienveida kustības princips, kam robežu no-

saka filmas mehāniskā izturība. Tādējādi var pētīt cilvēku, dzīvnieku

un lēngaitas mehānismu kustības. lekārtas, kurās filma uzņem-

šanas laikā kustas vienmērīgi vai atrodas mierā, sauc par «laika

lupām». Pirmā tipa iekārtās var sasniegt līdz 16 000 kadru/s, bet,

ar atsevišķu optisku papildierīci dalot kadrus daļās, — pat līdz

40000 kadru/s. Sāds biežums parasti ir pietiekams mehānismu kus-

tības, ķermeņu krišanas, triecienu, kustības šķidrumā, degšanas un

citu procesu pētīšanai. Miljoniem kadru sekundē var sasniegt iekār-

tas ar nekustīgu filmu, uz kuras attēlu pārvieto rotējoša optiska sis-

tēma ar spoguli.
Lineāro un leņķisko ātrumu var noteikt, grafiski diferencējot

(5-6. §) eksperimentāli iegūtās pārvietojuma-laika līknes. Taču pa-

reizākas ātruma vērtības iegūst, tieši izmērot.

Vidējo ātrumu atrod, izmērot pārvietojumu un tam atbilstošo

laika sprīdi un dalot pārv'etojumu ar laiku. Tādējādi, piemēram, ar

apgriezienu skaitītāju un hronometru vai pulksteni, nosaka vārpstas

vidējo apgriezienu skaitu minūtē.

Acumirklīgo leņķisko ātrumu mērī ar tahometru un pieraksta ar

tahogrāfu. So instrumentu konstrukcija un jutība ir dažāda. Sasto-

pami centrbēdzes, Fuko strāvu, berzes, gaisa, hidrauliskie un citi

tahometri [109]. Elektriskai leņķiskā ātruma mērīšanai par devēju
var lietot mazu elektroģeneratoru. Rotācijas nevienmērības noteikša-

nai lieto magnetoelektrisko devēju, kur, zobratveida rotora zobiem

t'jot gar pastāvīga magnēta poliem, magnēta spoles tinumos indu-

cējas ar oscilogrāfu pierakstāmie sprieguma impulsi. Minētajam no-

lūkam var izmantot arī fotoelektriskus impulsus, ko dod gaismas

stars, kas, izgājis caur rotējošā diskā vienādos attālumos izurbtiem

caurumiem, krīt uz fotoelementu. Sie impulsi pirms oscilogrāfa ir
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jāpastiprina. Leņķiskā ātruma mērīša-

nai dažreiz izmanto stroboskopisko
efektu: ja acs ierauga rotoru īslaicīgi
ik pēc viena vai vairākiem veseliem

apgriezieniem, tad rodas rotora miera

stāvokļa ilūzija.
Ari lineāro ātrumu var izmērīt ar

tahometru, ja iepriekš to pārveido leņ-
ķiskā ātrumā (automobiļa spidometrs).
Pārvietošanās ātrumu gaisā un ūdeni

mērī ar anemometru vai Pito cauruli.

Lineāro ātrumu nelielos pārvietojumos

17-1. zīm.

mērī elektriski, lietojot induktīvo devēju, kura tinumi kustas attie-

cībā pret nekustīgu pastāvīgo magnētu vai otrādi.

Ātrumu kā pārvietojuma funkciju var iegūt ar Raguļska metodi
[91]. Ja virzē kustošam loceklim piestiprina vienādsānu trīsstūri ar

virsotnes pusleņķi a, šo trīsstūri ik pēc laika sprīža Ar momentāni

apgaismo un fotografē ar garu ekspozīciju, tad iegūst 17-1. zīmēju-
mam līdzīgu attēlu. Savienojot divu blakus esošu trīsstūru pretējo
sānu krustpunktus, iegūst pārvietojumiem As atbilstošu vidējo ātrumu

līkni. Tiešām, As=2/itga; tāpēc vidējais ātrums

<|
ir proporcionāls ordinātām h. Jo mazāks At, jo tuvāks ir v īstena-

jam ātrumam. Analoģiski var iegūt leņķiskā ātruma polāro dia-

grammu, ja trīsstūra vietā lieto divas simetriskas Arhimēda spirā-
les, kas iziet no rotācijas centra.

Lineāro un leņķisko paātrinājumu mērīšanai lieto aksele-

rometrus un akselerogrāfus. Visvienkāršākais akselerometrs ir ma-

temātiskais svārsts (17-2. zīm. a), kas derīgs tikai konstantu vai

lēni mainīgu taisnas virzes kustības paātrinājumu mērīšanai:

tga= -?T
=

;a=S l Sa.
;

(17.2)

Daudz universālāks ir akselerometrs (17-2. zīm. b), kas sastāv

no elastīgai vienādas pretestības konsolei (tās liektā ass ir aploces

loks) piestiprinātas masas. Konsolei abās pusēs pielīmēti omiskie

devēji. Svārstību slāpēšanai konsole ar piestiprināto masu ievietota

slēgtā traukā, kas pildīts ar viskozu šķidrumu. Lai rezonanse jūtami
neizkropļotu mērījumus, mērāmā paātrinājuma frekvencei jābūt vis-

maz 3 reizes mazākai par akselerometra pašsvārstību frekvenci.

Akselerometram ir arī fāzu nobīde, t. i., rādījumi nokavējas.
Lai samazinātu minētos izkropļojumus ātri mainīgās kustībās

dažreiz lieto robežakselerometrus, kuru piemērs c dots 17-2. zīmē;
jumā. Kad paātrinājums sasniedz noteiktu robežvērtību, tad svirai

piestiprinātā masa atraujas no atduras un elektriskās strāvas ķēde
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17-2. zīm.

tiek pārtraukta. Apvienojot viena kompleksā vairākus robežakselero-

metrus, gūst iespēju reģistrēt paātrinājumu pa punktiem.

Mehānismu kustībās paātrinājums sasniedz vērtību a=loo g un

vairāk, bet triecienos
—

a=looo g un vairāk. Trieciena akselero-

metra piemērs d parādīts 17-2. zīmējumā. Sastopami ari trieciena

akselerometri ar pjezokeramiskiem devējiem.
Aptuveni var noteikt tangenciālo paātrinājumu, grafiski vienreiz

diferencējot eksperimentāli atrasto v=v(t) līkni vai divreiz diferen-

cējot s — s(t) līkni, kā arī konstruējot subnormāles v=v(s) līknei.

Ja pārvietojumus reģistrē ar iepriekš minēto elektrokontaktu paņē-
mienu, tad vidējo tangenciālo paātrinājumu starp blakusintervālu i

un k viduspunktiem, acīm redzot, var aprēķināt šādi:

Vk — Vi S{ sk
~,,,

aih=2 ; Vi=—; P*~-p. (17.3)
ti+ th ii ik

Normālpaātrinājumus parasti nevajag mērīt, jo tos viegli aprē-
ķināt no ātrumu un trajektorijas liekumrādiusu mērījumiem.

Leņķisko paātrinājumu akselerometrs c parādīts 17-2. zīmējumā.
Tas, kā redzams, ir divu taisnas virzes kustības akselerometru

(17-2. zīm. b) apvienojums.
Reizinot atrasto paātrinājumu ar locekļa masu vai leņķisko pa-

ātrinājumu ar inerces momentu, iegūst loceklim pielikto kopspēku
vai kopmomentu. Sādu paņēmienu sauc par spēku un momentu

dinamisko vai netiešo mērīšanu.

Spēkus un momentus tieši mērī ar dinamometrietn un pieraksta
ar dinamogrāfiem. Vienkāršākie spēku mērīšanas instrumenti ir at-

speres dinamometri. Tādi ir 17-3. zīmējumā punktos A, B un C, D

pievienotie dinamometri, kas rāda spēku P. Ar tiem var noteikt arī

dzinēja attīstīto momentu M= PL Spēku vai momentu elektriskai

mērīšanai uz liecē vai vērpē deformējama locekļa uzlīmē omiskos de-

vējus. Sastopami arī vērpē darbīgi mehāniski momentu dinamometri.

Spēku mērīšanai lieto arī hidrauliskos dinamometrus un hidrau-

'iskās mērkārbas, kur spēka saspiestās eļļas spiedienu izmēra ar

manometru, ko graduē spēka vienībās, jo spēks ir proporcionāls spie-
dienam.
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Dzinēju jaudas un griezes momentus mēri ar bremzes dina-

momeiriem. Visvecākais, taču vēl šodien lietotais bremzes dinamo-

metrs ir Proni bremze (17-3. zīm. a), kas pirmoreiz izmēģināta Pa-

rīzē 1794. gadā. Ja ar spārnu uzgriežņiem pievelk skrūves un tādē-

jādi piespiež bremzes klučus rotējošam skriemelim, tad bremzes

spēku moments Pl cenšas griezt sviru s, bet to neļauj dinamometrs
AB. Dzinēja nodotā jauda uz bremzes skriemeli ir

N =Plet. (17.4)

Šai jaudai atbilstošā mehāniskā enerģija mērīšanas procesā pār-
vēršas siltumā. Tāpēc bremze jādzesē. Empīriski atrasts [131], ka,

ievērojot siltuma novadīšanu, pieļaujamais bremzes moments ir

M=abd kGm,

kur d — skriemeļa diametrs (m), b — skriemeļa platums (mm),
a — koeficients; dzesēšanai ar gaisu a =0,5...0,1, dzesēšanai ar

ūdeni a=2
...

1, ja n=200 ... 1000 apgr./min.

Lieliem leņķiskiem ātrumiem piemērotākas ir hidrodinamiskās,

aerodinamiskās vai Fuko strāvas bremzes, bet lielām jaudām -

elektriskā jaudas mērīšana. Pēdējā gadījumā dzinējs griež elektrisko

ģeneratoru, kura ražotās strāvas jaudu izmēra un dala ar ģenera-
tora lietderības koeficientu. Ģeneratora ražoto strāvu nodod tīklam

vai pārvērš siltumā ar reostatu.

17-3. zīmējumā b parādīta dzinēja jaudas mērīšana tad, kad tas

griež darba mašīnu. Dzinēja stators atbalstīts tā, ka tam iespējams

pagriezties ap dzinēja galvenās vārpstas asi. Izmēra reaktīvo mo-

mentu M=Pl un leņķisko ātrumu <o un aprēķina jaudu pēc formulas

(17.4). Dzinēja ražoto enerģiju nepārvērš siltumā, bet izmanto liet-

derīgi. Tāda pati īpašība ir transmisionālam jaudas dinamometram

(17-3. zīm. c), kur starp dzinēja zobratu / un darbmašīnas zobratu?

ieslēgts nedaudz svārstīgs svirā iestiprināts parazītzobrats, uz
kuru
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darbojas zobratu 1 un 2 tangenciālie spēki T. Sviru līdzsvaro ar at-

svariem vai citādi, tāpēc 2Tb=Pl. Dzinēja jauda

N=Trm (17.5)

No dzinēja uz darbmašīnu pārnesto momentu var izmērīt, arī

uzlīmējot vārpstai omiskos devējus un aprēķinot jaudu pēc formu-

las N=Mcd.

17-3. Fizikāla modelēšana

Mehānismu un mašīnu kustības pētījumi var būt ļoti sarežģīti, it

sevišķi tad, kad locekļu mehāniskā kustība saistīta ar hidrauliskiem,
termiskiem, ķīmiskiem procesiem. Daudzos gadījumos neizdodas kus-

tības diferenciālvienādojumus integrēt vai pat sastādīt. Tad kustības

likumsakarības un parametri jāmeklē eksperimentāli. Taču ari eks-

perimentēt ar doto oriģinālo objektu ne vienmēr ir izdevīgi, bet

dažreiz — pat neiespējami. Tad jāizgatavo modelis — laboratorijas
vai pusrūpnieciska iekārta un jāeksperimentē ar to. Eksperimentē-
šanu ar šādu fizikālu modeli sauc par fizikālo modelēšanu.

Fizikālās modelēšanas pamatjautājums ir šāds: kādiem noteiku-

miem jābūt izpildītiem, lai modelējot atrastās sakarības un parametri
būtu pārrēķināmi oriģinālam un tamlīdzīgiem objektiem, un kā to

izdarīt. Atbildi uz šo jautājumu sniedz līdzības teorija, kuras sā-

kumi atrodami jau Galileja darbos. Līdzības teorijas pamatus likuši

Fruds, Reinoldss, Nuselts un tālāk attīstījuši akadēmiķis Kirpičovs
un citi padomju zinātnieki [40, 97].

Fizikālo modelēšanu var uzlūkot par dotās problēmas zināmo vai

nezināmo diferenciālvienādojumu integrēšanu un eksperimentējot
iegūtās sakarības — par šo diferenciālvienādojumu partikulariem

atrisinājumiem. Diferenciālvienādojumi apraksta veselu fizikālo pa-

rādību klasi. Tā, piemēram, II Ņūtona likumam atbilstošu diferen-

ciālvienādojumu sistēma var aprakstīt jebkuru mehānisko kustību.

Nosakot diferenciālvienādojumu atrisinājumiem tadu formu, lai at-

rastās funkcijas būtu derīgas sākumbrīdī un uz virsmas, kas ierobežo

aplūkojamā procesa telpu, ar t. s. laika un telpisko robežnotelkumu

palīdzību no parādību klases izdala šaurāku parādību kopu. Robež-

noteikumus, papildinātus ar fizikālo konstanšu un telpas norobe-

žojuma aprakstu, sauc par viennozlmlbas noteikumiem.

Visu vienas klases parādību kopu, kuras robežās var vispārināt

eksperimenta rezultātus, sauc par grupu. Lai noskaidrotu, kādas

īpašības piemīt grupai, sāksim ar ģeometrisku analoģiju.

Pieņemsim, ka eksperimentāli atrasta trīsstūra laukuma aprēķi-
nāšanas formula L =0,5fr2, kur b

—
vienas trīsstūra malas garums.

Atrastā formula, kā redzams, nav derīga visiem trīsstūriem, bet gan

visiem līdzīgiem vienādkatetu taisnleņķa trīsstūriem.
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Katru divu objektu ģeometrisko līdzību

raksturo līdzības konstante (17-4. zīm.)

Cs ~

s', s\
>

kas ir mēroga skaitlis. Līdzības konstan-
tes vērtība, katram ģeometriski līdzīgu
objektu pārim vispār ir cita. Taču eksistē

arī tādi bezdimensionāli lielumi, kas vi-

siem ģeometriski līdzīgiem objektiem ir

17-4. zīm.

vienādi. Tos sauc par līdzības kritērijiem. Ģeometriskās līdzības kri-

tērija piemērs ir viena un tā paša objekta divu noteiktu garumu at-

tiecība:

nl2=V-=V-=idem,
S2 S 2

kur idem apzīmē nemainībutelpā, tāpat kā const laikā.

Redzam, ka ģeometriski līdzīgi objekti veido parādību grupu.

Grupas objektus var definēt ar līdzības konstanšu vai līdzības kri-

tēriju palīdzību.

Līdzības jēdzienu var paplašināt, attiecinot to uz jebkuru fizikālu

parādību. Ģeometriskās līdzības vietā tad stājas plašāks jēdziens -

fizikālā līdzība, ko sauksim vienkārši par līdzību. Katram fizikālam

lielumamir sava līdzības konstante. Vektoriālo lielumu lauki ir ģeo-
metriski līdzīgi, bet skalāro lielumu lauku līdzība iegūst ģeometrisku
priekšstatu ar gradientu laukiem. Arī šeit līdzīgas parādības veido

grupu, kurai vispārināmi modelēšanas rezultāti. Tāpēc ļoti svarīgi
ir atrast līdzības kritērijus.

Pieņemam, ka kādai parādību klasei fizika sniedz vienādojumu

(parasti tas būs diferenciālvienādojums)

pi +p2+ -■ ■+Pn=0, (1)

kura locekļi ir lielumu Ut, u2, ..., u
n funkcijas (pakāpju reizinājumi).

Dalot ar pN, vienādojums iegūst bezdimensionālu formu:

ni+n
2
+....+i=o. (2)

Tādējādi fizikas likumus varam izteikt matemātiskās_ sakarībās,
kas nav atkarīgas no lietojamām lielumu «i, u

2,...,u n mērvienībām.

Lai vienādojums (2) būtu derīgs grupai, tad ir jābūt

n
f
l +w2+...+i=o, (3)

n",+n"2+...+i=o, (4)

kur ĪIU ir reizinātājus v'
v «'2, •• •, "'n, bet īl"i — reizinātājus k"i =

=Ci«'i, v"2=c2«'2,..., v"
n
=cnu'n saturoši monomi. Iznesot līdzības
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konstanšu pakāpju reizinājumus vienādojuma (4) locekļu priekšā,
iegūstam vienādojumu

c,n /i+c2ii
/
5+...-f i<-o. (5)

Salīdzinot vienādojumus (3) un (5) redzam, ka vienas parādību
grupas robežās visiem līdzības konstanšu pakāpju reizinājumiem C,-
ir jābūt vienādiem ar 1, tāpēc

n/

2
=n"2=n2=idem,... .

Tātad bezdimensionālā vienādojuma (2) locekļi ir līdzības kritē-

riji. Fakts, ka līdzīgu parādību kritēriji ir vienādi, pazīstams kā Ņū-
tona teorēma. Svarīgākie līdzības kritēriji nosaukti ievērojamu zi-

nātnieku vārdos, un tos parasti apzīmē ar diviem burtiem. Tā, pie-
mēram, pārrakstot Ņūtona likumu P—ma=0 bezdimensionālā formā

ma

un ievietojot a= r= iegūstam Ņūtona kritēriju

(17.6)
mv

2 v

kura skaitliskai vērtībai līdzīgās mehāniskās parādībās jābūt vienai

un tai pašai.
Ja parādība ir tik komplicēta, ka nav zināmas matemātiskas sa-

karības, kas fizikas likumu veidā apraksta parādībuklasi, tad līdzības

kritērijus atrod ar dimensiju metodi, veidojot no parādībā iesaistītiem

fizikāliem lielumiem u\, «2,..., « n bezdimensionālus kompleksus.
11-teorēma apgalvo [97], ka bezdimensionālo kompleksu (līdzības
kritēriju) skaits ir n—k, kur k

— tādu Uelumu skaits, kuriem ir ne-

atkarīgas dimensijas, t. i., dimensijas, kas nav citu lielumu dimensiju
pakāpju reizinājumi. Tā, piemēram, garuma un ātruma dimensijas ir

neatkarīgas, bet paātrinājuma dimensija ir atkarīga no tam.

Redzam, ka modelējot atrastie lielumi oriģinālam jāpārrēķina ar

līdzibas konstanšu palīdzību, bet grupai derīgās sakarības var izteikt

kā līdzības kritēriju funkcijas.

Panākt eksperimentos visu kritēriju vienādību ir ļoti grūti un

daudzos gadījumos tas nemaz nav vajadzīgs. Ir t. s. noteicošie kri-

tēriji, kuriem aplūkojamā parādībā ir sevišķi lieia nozīme. Turpretī
dažs kritērijs var būt maznozīmīgs. Dažreiz visi kritēriji ir mazno-

zīmīgi; tad dotajai parādībai piemīt automodelisms — parādība mo-

delī un oriģinālā vienmēr norisinās vienādi.

Saskaņā ar Kirpičova teorēmu parādības ir līdzīgas, ja noteicošie

kritēriji ir vienādi un viennozīmības noteikumi līdzīgi.
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17-4. Matemātiskā modelēšana

lepriekšējā paragrāfā aplūkojām fizikālo modelēšanu, kur modelī
notiek tādas pašas dabas (mehāniski, hidrauliski, termiski, ķīmiski,
elektriski) procesi kā oriģinālā. Pētāmās parādības diferenciālvie-

nādojumi var būt gan zināmi, gan nezināmi. Matemātiski modelējot,
parādības diferenciālvienādojumiem vai algebriskiem vienādojumiem
un nevienādībām ir jābūt zināmiem, bet modelī notiek citas dabas

(parasti elektriski) fizikāli procesi nekā oriģinālā. Ja pētāmās pa-

rādības matemātiskais apraksts nav zināms, tad to sastāda hipotēzes
veidā.

Matemātiskā modelēšana balstās uz faktu, ka visai dažādus pro-

cesus var aprakstīt ar vienām un tām pašām matemātiskām saka-

rībām. Tā, piemēram, diferenciālvienādojumi

n
dv

...

di
...

(1)

ir viena un tā pati matemātiskā sakarība, kas uzrakstīta dažādos

apzīmējumos un izsaka divas dažādas parādības — mehāniskas un

elektriskas. Pirmais vienādojums ir II Ņūtona likums, bet otrais —

sakarība starp spriegumu U un elektriskās strāvas stiprumu i spolē
ar pašindukciju L. Tādējādi vienādojumi (1) atklāj divu fizikālu pa-

rādību analoģiju.

Ērti realizējami un labi izpētīti ir elektriskie procesi. Tāpēc ma-

temātiskai modelēšanai bieži lieto elektriskos modeļus-analogus. Tāda

matemātiskā modelēšana balstās uz tiešās analoģijas izmantošanu

starp pētāmo un modelī notiekošo procesu. Taču vēl izplatītāka ir uz

netiešo analoģiju balstīta matemātiskā modelēšana, kur pētāmais
process tiek atveidots, izdarot matemātiskas darbības

— parasti ar

elektroniskām skaitļošanas mašīnām.

Tiešās un netiešās analoģijas modelēšanu lieto mehānismu svār-

stību, trieciena un citu dinamikas (dažreiz arī kinemātikas), kā arī

optimizācijas uzdevumu risināšanai.

Tiešās analoģijas modeļus lieto ar parciāliem diferenciāl-

vienādojumiem aprakstāmo potenciālo lauku modelēšanai, izmantojot

analoģiju starp strāvas līnijām pusvadītājas vides modelī (izolatora
vannā ieliets elektrolīts, pusvadītājpapīrs) un spēka vai šķidruma

plūsmas līnijām oriģinālā.
Mehānismu un mašīnu dinamikas pētījumos tiešās analoģijas

elektriskos modeļus sastāda no divpolu elementiem — spolēm, kon-

densatoriem, omiskām pretestībām, sprieguma avota, balstoties uz

vienu no divām mehānisko un elektrisko lielumu analoģijas sistē-

mām. Pirmajā sistēmā spēkam vai momentam atbilst spriegums, ma-

sai — pašindukcija, ātrumam
—

strāvas stiprums, ....
bet otrajā

sistēmā minētajiem mehāniskiem lielumiem attiecīgi atbilst strāvas

stiprums, kapacitāte, spriegums
Tiešās analoģijas modeļa veidošanai doto mehānisko sistēmu aiz-

vieto ar vienkāršotu aptuveni dinamiski ekvivalentu sistēmu un sa-
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17-5. zīra.

stāda tai diferenciālvienādojumus [11, 43]. Veido diferenciālvienādo-

jumiem atbilstošu elektrisko ķēdi tā, lai tās un oriģināla līdzības

kritēriji būtu vienādi. Modelēšanu izdara kvalitatīvu un kvantitatīvu

novērojumu iegūšanai. Teikto ilustrēsim ar vienkāršu piemēru.

Pieņemsim, ka vēlamies izpētīt svārstības mehānismā (17-5.
zīm. a), kas sastāv no elektromotora /, elastīga sajūga 2 un rotora 3.

Rotora inerces moments ir ļoti liels salīdzinājumā ar motora enkura

inerces momentu /, bet sajūga inerces moments — niecīgs. Tāpēc
dinamiski ekvivalento shēmu (17-5. zīm. b) sastādām no enkura ma-

sas ar inerces momentu /, kura nostiprināta uz iespīlētas vārpstas
ar elastības konstanti c, un vienkāršības dēļ pieņemam, ka mehā-

nismā darbojas viskozā berze, kuras koeficients ir b.

Formulā (13.20) ievietojot /
r
=/ un M

T
=M —

cep
—6cp, kur M —

aktīvais ierosinātājmoments un cp
— enkura novirzes leņķis no līdz-

svara stāvokļa, iegūstam dotās mehāniskās sistēmas kustības dife-

renciālvienādojumu

lE +b(f +C(f=M.

So vienādojumu rakstām šādi:

/-% +&Co+ —/ etdt=M, (2)
dtp* X

i».. 1•1 i- - j - ra d . rad
, .

Kur p =—ir elastīgas vārpstas padevigums -r-, vai ļ-s . Lie-
c

& r r to N-m kG-m

tojot mehānisko un elektrisko lielumu pirmo analoģijas sistēmu, vie-

nādojumam (2) atbilst vienādojums

L^ī +Ri+~ļidt=U, (3)

kur R — omiskā pretestība un C
— kapacitāte.

Veidojam elektrisko modeli (17-5. zīm. c) tā, lai pēc iepriekšējā
Paragrāfā dotās metodes noteiktie līdzības kritēriji būtu vienādi:

Mļ
=

UJ_ M__U_ Mp VC

/co Li 'bu Ri ' cor
—

it



Dodot modelī sprieguma impulsu, kas atbilst trieciena impulsam

oriģinālā, var novērot sistēmas pašsvārstības, bet, dodot ierosinātāj-
momentam atbilstošu maiņspriegumu, — uzspiestās svārstības.

Netiešās analoģijas matemātisko modelēšanu parasti iz-

dara uz nepārtrauktas darbības jeb analogām vai diskrētas darbības

jeb ciparu elektroniskām skaitļošanas mašīnām, risinot diferenciāl-

vienādojumus, algebriskus vienādojumus un vienādojumu sistēmas.

Komplicētākos gadījumos izsmeļošu un stingri pareizu matemātisko

sakarību vietā lieto aptuvenas un hipotētiskas sakarības. Sīs sakarī-

bas definē vienkāršotu un abstraktu pētāmās parādības modeli.
Matemātiskā modelēšanā matemātisko sakarību sastādīšanai ir

izšķiroši svarīga nozīme. Tādēļ modeļa jēdzienu bieži pārnes uz pē-
tāmās parādības matemātisko aprakstu. Matemātiskos modeļus arvien

vairāk lieto ne tikai tehnikā, bet arī daudzās citās zinātnes nozarēs,

ekonomikā, tautsaimniecībā un pat psiholoģijā un pedagoģijā.
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V DAĻA

MEHĀNISMU

SINTEZĒ

Pēdējos gadsimtos radīts milzīgs mehānismu daudzums. Taču

tehniskais progress, ražošanas procesu mehanizācija un automatizā-

cija prasa arvien jaunu mehānismu konstruēšanu ar noteiktām īpašī-
bām. Tāpēc nepārtraukti attīstās mehānismu projektēšanas teorija —

mehānismu sintēze.

Mehānismu sintēze ir sarežģītākā mehānismu un mašīnu teorijas
nozare, jo projektējamam mehānismam uzstādāmās prasības var būt

|oti dažādas un to īstenošanas ceļi neierobežoti daudzveidīgi. Sintē-

zes uzdevumu formulējumi un risinājumi skar dažādas zinātnes dis-

ciplīnas un izmanto dažādas matemātikas nozares. Sajā kursā iespē-
jams aplūkot tikai nelielu sintēzes jautājumu loku, sniedzot reizē

arī dažu mehānismu aprakstu.

18. NODAĻA

MEHĀNISMU PROJEKTĒŠANAS VISPĀRĪGIE JAUTĀJUMI

18-1. Strukturālāun metriskā sintēze

Mehānismu projektēšana ir kompleksa problēma, kas risināma

uz vairāku zinātnes disciplīnu bāzes. Taču mehānismu un mašīnu

teorijai mehānismu projektēšanā ir fundamentāla nozīme, it sevišķi
projektēšanas sākumposmā, kad norisinās mehānisma strukturāla Uti

metriskā sintēze.

Mehānisma -projektēšanas uzdevums noteic veicamo kustību
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pārveidojumu un sniedz datus par pārne-
samo spēku vērtībām. Projektējamos vir-

zītājmehānismos (4-2. §) bieži kādam pun-
ktam jāapraksta dotā trajektorija vai

kādam loceklim pakāpeniski jāieņem no-

teiktie stāvokji. Pārnesummehānismu pro-

jektēšanas uzdevumi bieži prasa dzenošā

locekļa vienmērīgu vai nevienmērīgu ro-

tāciju pārveidot dzītā locekļa vienmērīgā
vai nevienmērīgā rotācijā, t. i., veikt kus-

tības pārveidojumu rotācija-rotācija; bieži

18-1. zīm.

sastopami ari kustības pārveidojumi rotacija-virze, virze-rotacija,
virze-virze.

Minēto un citu uzdevumu atrisināšanai vispirms jāizdara struk-

turālā sintēze, t. i., jāizvēlas mehānisma tips un jāsastāda

projektējamā mehānisma kinemātiskās shēmas skice un struktūras
shēma.

Šajā nolūkā, ievērojot mehanizējamā procesa īpatnības un auto-

matizācijas prasības, jāizšķiras starp plakaniem un telpiskiem me-

hānismiem, kā arī starp zemāko pāru mehānismiem un mehānis-

miem, kuros ir augstākie kinemātiskie pāri. Pēdējos sauksim vien-

kārši par augstāko pāru mehānismiem.

Virzītājmehānismi parasti ir zemāko pāru mehānismi, bet pār-
nesummehānismosbieži izmanto augstākos pārus. Taču sastopami arī

augstāko pāru virzītājmehānismi (18-1. zīm.). Virzītājmehānismu
sintēzi ir iespējams reducēt uz pārnesummehānismu sintēzi [82].

Vislabāk izpētīti un vieglāk projektējami ir plakanie mehānismi,

kaut arī telpiskie mehānismi slēpj sevī lielas pagaidām vēl visai

nepilnīgi izmantotas iespējas. Noteiktu kustības pārveidojumu reali-

zēšanai visvieglāk sintezējami ir augstāko pāru mehānismi. Taču

pēc izgatavošanas, dilšanas un ekspluatācijas īpašībām labāki pa-

rasti ir zemāko pāru mehānismi. Tāpēc bieži ir lietderīgi uzņemties

ar pēdējo projektēšanu saistītās papildu grūtības. Daudzos gadīju-
mos izdevīgi ir mehānismi ar deformējamiem elementiem (1-2. §).

Jāizšķiras par centralizētu, individuālu vai kombinētu piedziņu.
Sakarā ar hidrauliskās un elektriskās piedziņas attīstību arvien vai-

rāk sastopami mehānismi, kuriem statne nav vedošās ķēdes loceklis,

un augstāku šķiru mehānismi (3-1. §). Šo mehānismu kinemātiskās

ķēdēs iemontētie dzinēji pārvietojas. Izmantojot šādus mehānismus,

var sasniegt lielu izpildāmo kustību dažādību ar vienkāršām kinemā-

tiskām ķēdēm, kā arī var izveidot modeļvadību, kur darba orgāns
seko cilvēka rokas kustībai modelī. Modeļvadība palielina mehani-

zētā darba procesa ražību, darba kvalitāti un atbrīvo operatoru no

pārāk lielas nervu piepūles.

Projektējamais mehānisms jācenšas izveidot maksimāli vienkāršs,

ievērojot ekspluatācijas drošumu, kā arī enerģētiskās un ekonomiskās

prasības.

Strukturālās sintēzes gaitā jāizdara rūpīga projektējamā mehā-
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nisma saišu analīze (2. nod.), jo saites noteic daudzas mehā-
nisma īpašības. Sevišķa vērība jāveltī atkārtotām saitēm [81, 95, 106].

Ja mehānismu attēlo ar punktu daudzdimensiju telpā [107], kuras

dimensijas ir mehānisma izmēri (metriskie parametri) un vispāri-
nātās koordinātes (stāvokļa parametri), tad iespējamie dotās struk-

tūras mehānisma varianti un stāvokļi aizņem ar noteiktu hipervir-
smu norobežotu šīs t. s. fāzu telpas daļu. Mehānismam kustoties,
attēla punkts apraksta trajektoriju, kas atrodas minētās fāzu telpas
daļas iekšienē, skar vai krusto robežvirsmu, vai atrodas uz tās. Pir-

majā gadījumā mehānisms ir statiski noteicams (bez atkārtotām sai-

tēm), otrajā — atsevišķos stāvokļos mehānisms kļūst statiski neno-

teicams, bet trešajā — mehānisms ir statiski nenoteicams. Tādējādi
uz robežvirsmas mehānisma struktūrā notiek būtiskas pārmaiņas.
Kustības nodrošināšanai robežvirsmā jāievēro precīzas sakarības

starp mehānisma metriskiem parametriem un vispārinātām koordi-

nātēm. So sakarību realizēšanu apgrūtina mehānisma izgatavošanas
kļūdas, bet atvieglina spēles kustīgos savienojumos. Mehānisma ele-

mentu spēja deformēties var darboties abos virzienos. Minēto ap-

stākļu dēļ statiski nenoteicams mehānisms var eksistēt ne tikai tieši

uz robežvirsmas, bet arī nelielā attālumā no tās, veidojot eksistences

slāni. Domājams, nākotnē izdosies radīt matemātisku mehānismu

konstruēšanas teoriju, kas ļaus mehānisma izmērus noteikt tā, ka sta-

tiski nenoteicama mehānisma kustība iekļausies optimāla biezuma

eksistences slānī. Tā kā šī teorija vēl izveidota visai nepilnīgi, dau-

dzos gadījumos priekšroka jādod statiski noteicamiem mehānismiem,

kuru izmērus, sintēzes uzdevumus risinot, var brīvi variēt plašā dia-

pazonā.
Metriskā sintēze ir mehānisma galveno izmēru noteik-

šana nolūkā iegūt mehānismu, kas precīzi vai tuvināti izpilda uzstā-

dītās kinemātiskās, dinamiskās un citas prasības. Metrisko sintēzi

izdara, lietojot grafiskas, analītiskas vai kombinētas metodes. Minē-

tās metodes vispilnīgāk izstrādātas mehānismu kinemātiskai sintēzei.

Tāpēc kinemātiskās sintēzes rezultātu variantus izmanto mehānisma

konstrukcijas optimizācijai pēc dinamiskām vai citam prasībām.'
Kinemātiskās sintēzes gaitā jāveic mašīnā notiekošo_ procesu koor-

dinācija. Sevišķi tas attiecas uz pusautomātiem, automātiem un auto-

mātiskām plūsmas līnijām, kuru, tāpat kā daudzu citu mašīnu dar-

bība ir cikliska. Agrāk sniegtā cikla definīcija (13-1. §) attiecas uz

kinemātisko ciklu, kas stacionārā kustībā sakrīt ar enerģētisko ciklu.

Par darba ciklu vai tehnoloģisko ciklu sauc kustības posmu, kurā

apstrādājamais ražojums atrodas mašīna.

Procesu un operāciju koordinācijas realizēšanai projektēšanas sā-

kumā jāizstrādā mašīnas ciklogramma. Ciklogramma ir mašīnas

darba programma un tā cieši saistās ar kinemātisko shēmu. Ciklo-

grammu sastāda taisnstūra vai apaļas tabulas veida.

18-2. zīmējumā parādīta kniežu ražošanas pusautomata ciklo-

gramma. Darba cikls atbilst galvenās vārpstas vienam apgriezie-
nam. Pusautomātā notiekošās operācijas izteiktas atkarībā no mašī-

nas galvenās vārpstas pagrieziena leņķa. Cikla sākumā puansons /
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tuvojas kreisā pozīcijā mierā stāvošam slīdnim 2, kura urbumā līdz

atdurai a tiek padots mīksta materiāla stienis 4. Kad stienis padots,
slīdnis 2 sāk kustēties uz labo pusi, nogriež materiāla gabalu un,

nogājis attālumu b, nostāda sagatavi apstrādes pozīcijā. Pienākušais

puansons izveido kniedes galvu un sāk attālināties. Izsviedējs 3 iz-

grūž gatavo kniedi un atgriežas miera pozīcijā. Pēc tam arī slīdnis

atgriežas kreisajā pozīcijā, un darba cikls sākas no jauna. Konstruk-

toram jāizveido pusautomāta mehānisms saskaņā ar šo ciklogrammu.
Spēku pārnešanas kvalitāti mehānismos pieņemts raksturot [115]

ar kustības pārnešanas leņķi y vai spiediena leņķi 0. Sie

leņķi augstākam kinemātiskam pārim aprakstīti 11-1. paragrāfā un

attēloti 11-1. un 12-15. zīmējumā. Zemāko pāru mehānismos (18-3.

zīm.) kustības pārnešanas leņķi visērtāk definēt ar spiediena leņķa

palīdzību, jo vienmēr

V+ft=90°.

Par spiediena leņķi sauc leņķi starp dzītam loceklim pieliktā ak-

tīvā spēka un pielikšanas punkta ātruma virzieniem, pieņemot, ka

mehānisma locekļiem nav masas un ka mehānismā nav berzes. Vis-

labākā spēku pārnešana ir tad, kad v= 90° un -0=o°. Ja kustības pār-
nešanas leņķis ir mazs un spiediena leņķis liels, tad pat neliela mo-

menta vai tangenciālā spēka pārnešanai uz dzīto locekli, ir jāpieliek
liels dzinējmoments MP mehānisma dzenošajam loceklim. Sados

18-3. zīm.
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gadījumos uz dzīto locekli pārnestais spēks P ir liels, bet tā veik-
tais darbs

A= jPcos# ds

o

ir mazs. Tātad, izmantojot leņķi y vai ft, jau kinemātiskās sintēzes

gaitā var aptuveni spriest par to, cik liels katrā mehānisma stāvoklī

vajadzīgs dzinējmoments vai dzinējspēks. Pareizākas šo lielumuvēr-

tības iegūstamas ar kinetostatisko aprēķinu un berzes ievērošanu kus-

tīgos savienojumos.
Izdarot kinetostatisko aprēķinu, iespējams arī noskaidrot, vai me-

hānisma kustīgos savienojumos ir spēku slēgšanās visā sta-

cionārās kustības ciklā, t. i., vai kontakts saskarvirsmās saglabājas
visos mehānisma stāvokļos. Nepārtraukta spēku slēgšanās ir tad,
kad reakcija nevienā kustīgā savienojumā cikla laikā nekjūst nulle.

Pretējā gadījumā saskarvirsmās atraujas, spēju un deformāciju dēļ
rodas triecieni, vibrācijas, troksnis.

Par mašīnas klusas gaitas sasniegšanu jādomā jau projek-
tēšanas sākumā. Troksnis samazina darba ražīgumu un rada vese-

lības traucējumus (galvassāpes, nogurums, bezmiegs, dzirdes trau-

cējumi). Labāk nepieļaut trokšņa rašanos, nekā rūpēties par trokšņa
ierobežošanu. Tāpēc jau projektēšanas uzdevumā jādod priekšroka
klusākiem darba procesiem. Triecienapstrādes vietā var lietot spie-
diena apstrādi, kniedēšanas vietā —

metināšanu vai līmēšanu.

Troksni rada cietu ķermeņu vibrācijas, ierosinātas ar triecienu,

berzi un mehāniski vai elektromagnētiski izraisītu spēku maiņu, kā

arī gāzes, tvaika vai šķidruma turbulenta plūsma, kavitācija, strau-

jas spiediena maiņas. Trokšņa rašanās, vadīšanas, izstarošanas, slā-

pēšanas, absobcijas un izolācijas problēmas pētī zinātnes discip-
līna — tehniskā akustika.

Trokšņa samazināšanai konstruktors var izvēlēties piemērotos kus-

tīgos savienojumus (slīdgultņus velšanās gultņu vietā, šarnīrus ar

gumijas vai cita nemetāliska materiāla ieliktņiem, zobratus ar slīpiem

zobiem, nemetāliskus zobratus); nepieļaut pārak lielus cietu, šķidru
un gāzveida ķermeņu ātrumus; rūpēties par berzes samazināšanu,

spēku slēgšanos un masu līdzsvarošanu; izvairīties no rezonanses ar

pietiekami stingām vai pietiekami padevīgam konstrukcijām; lietot

troksni izolējošus iekapselējumus.
Visgrūtāk troksni apkarot, ja darba procesā izmanto triecienus

un vibrācijas (mehāniskie veseri, vibrotransportieri, vibroselektori,

vibrogriezēji, vibroblietētāji). Tad jācenšas izolēt operatoru (no trak-

tora korpusa izolēta kabīne), darba procesu automatizēt un ierīkot

tālvadību.
Mehānisms jāprojektē tā, lai tas būtu ērti ekspluatējams,

viegli regulējams un pilnīgi atbilstu darba drošības_ noteikumiem.

Vēlams mehānismu izveidot tādu, ka strādnieks ar ne-

mākulīgu apkalpošanu to nevarētu nopietni sabojāt. Vajadzības ga-

dījumā jāiekārto aizsardzība pret lūzumiem, ierīkojot mehānisma
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automātisku izslēgšanos pārslodzē. Var ierīkot mehāniskos drošinā-

tājus, kas pārslodzē iet bojā un tādējādi aizsargā mehānismu. Pa-

rasti mehānismam jābūt ērti montējamam un demontējamam, kā ari

viegli remontējamam. Jācenšas, lai tehniskās apkopes būtu vajadzī-
gas reti un tās būtu vienkāršas.

Projektējot mehānismu, arvien jāapsver mehānisma konstruk-

cijas tehnoloģiskums. Locekļi un pārējie mehānisma elementi

jāizveido tā, lai tos varētu viegli izgatavot ar pieejamām tehnoloģis-
kām iekārtām, konstrukcijā izmantojot standartizētos mašīnu ele-

mentus.

Metriskās sintēzes gaitā konstruktors noteic tikai mehānisma lo-

cekļu galvenos izmērus. Pārējos izmērus sniedz stiprības, dilšanas,

silšanas un citi aprēķini, ko aplūko materiālu stiprības, mašīnu ele-

mentu un speciālo mašīnu kursos.

Taču tikai daļa mehānisma ģeometrisko parametru ir atkarīgi no

mehānisma izpildāmās funkcijas, kā arī no kinemātiskiem, dinamis-

kiem un stiprības apsvērumiem. Pārējie jāizvēlas saskaņā ar tehnis-

kās estētikas prasībām, realizējot skaistuma un lietderības, for-

mas un funkcijas vienības principu, kas ir dizaina teorijas pamatā.
Arvien vairāk mašīna kļūst par emocionāla baudījuma objektu un

tehniskās estētikas prasību izpildīšanai ir ražošanas intensitātes kā-

pināšanas faktora loma.

18-2. Optimāla sintezē

lepriekšējā paragrāfā redzējām, ka mehānisma projektēšana ir

uzdevums ar daudziem nezināmiem. Projektēšanas gaitā var iegūt
dažādus mehānisma variantus. Intuitīvi ir grūti pateikt, kurš no tiem

vislabākais un vai nav iespējams vēl kāds labāks variants. Protams,

jautājums jāprecizē: no kāda viedokļa vislabākais. Nav iedomājams
mehānisms, kas no visiem viedokļiem būtu vislabākais. Tāpēc vis-

pirms jānosaka parametrs, kura vislielāko vai vismazāko vērtību, ko

nosacīti saucam par ekstrēmu, vēlamies sasniegt savā konstrukcijā.
So parametru sauc par optimizācijas kritēriju, bet tā ekstrēma noteik-

šanu — par optimizāciju. Optimizācijā jāsasniedz ne tikai optimizā-
cijas kritērija ekstrēms, bet reizē jāizpilda arī ierobežojumi, ko diktē

teorija un prakse. Par optimizācijas kritērijiem var būt darba ražī-

gums, operācijas laiks, mehānisma cena, enerģijas patēriņš, svars,

kustības pārnešanas leņķis, dinamiskuma koeficients (16-1. §), pār-

ejas procesa laiks v. c.

Ja variantu skaits nav liels, tad tos visus var pārbaudīt un iz-

vēlēties vislabāko. Parasti iespējamo variantu ir neierobežots skaits.

Tad optimizācijas uzdevums jāformulē un jārisina matemātiski.

Visvecākā matemātiskā optimizācijas metode ir variāciju rēķini
[108]. Attīstoties automātiskās vadības teorijai, plānošanas teorijai
un kibernētikai, izstrādātas jaunas efektīvas optimizācijas metodes:

lineārā programmēšana [111], dinamiskā programmēšana un optimā-
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lās vadības teorija [16], operāciju pētīšanas teorija [21]. Optimizācijai
var izmantot arī nejaušās meklēšanas metodi [93].

Optimizācijā parasti izmanto kibernētikas priekšstatus. Projektē-
jamo mehānismu uzlūko par sistēmu, kuras ieejas ir vadošie para-

metri, bet izejas —
vadāmie parametri. Mehānismu attēlo ar punktu

fāzu telpā, kuras dimensijas ir vadāmie parametri (fāzes koordinā-

tes). Mainot vadošos parametrus, attēla punkts apraksta trajektoriju
fāzu telpā. Vienai no trajektorijām atbilst optimizācijas parametra
ekstrēms. Tādējādi optimizācijas uzdevums kļūst līdzīgs Johana Ber-

nulli 1696. gadā formulētajam uzdevumam par brahistohronu. Brahis-

tohrona ir vertikālā plaknē izveidota līkne, pa kuru, kustoties bez;

pretestības, tikai smagumspēka un normālreakcijas ietekmēts mate-

riāls punkts visīsākā laikā no dotā sākumpunkta nonāk dotā beigu
punktā. Izrādās, ka brahistohrona ir cikloīda, nevis taisne, kā varētu;

domāt, pavirši spriežot. Šis uzdevums ierosināja Eileru un Lagranžu
izveidot variāciju rēķinu pamatus. Brahistohronas gadījumā vadošie

parametri ir brahistohronas punktu koordinātes, vadāmais para-

metrs — ātrums, optimizācijas parametrs — kustības laiks.

Tikko aplūkotā optimizācijas uzdevuma risinājums balstās uz in-

tuitīvi vai uz pieredzes pamata izraudzītas mehānisma struktūras

shēmas. Taču iespējams arī vispirms izvēlēties optimizācijas kritēriju,
tad

— mehānisma tipu, noteikt darba orgāna optimālo kustības

likumu un, beidzot, aprēķināt projektējamā optimālā mehānisma para-

metrus tā, lai darba orgāna īstenais kustības likums vismazāk at-

šķirtos no atrastā optimālā kustības likuma [52]. Šī divpakāpju opti-
mizācija ir efektīvāka par iepriekš minēto vienpakāpes optimizāciju.

Liela nozīme ir «vēsturiskai optimizācijai», ko, doto mehānismu

un mašīnu pilnveidojot, veikušas iepriekšējās paaudzes. Minētais pro-

cess ir līdzīgs dzīvā dabā valdošam dabiskās izlases likumam. Dzīvās

dabas miljoniem gadu ilgas optimizācijas rezultāta izmantošanu teh-

nikā pētī bionika [33]. Par šīs zinātnes sākumu pieņemts uzskatīt

1960. gadu. Daudz agrāk Leonardo da Vinči un Zukovskis jau veica

bionikas rakstura pētījumus. Taču vēl šodien cilvēks pa zemi, ūdeni

un gaisu mehanizēti pārvietojas citādi nekā dzīvnieki, jo lietojamie
materiāli un mehānismi nejauj kopēt dzīvnieku kustības

:
Tomēr inte-

resanti un daudzsološi ir enerģijas un informācijas pārveidošanas,
lokācijas, navigācijas, bioloģisko sistēmu miniaturizacijas un dro-

šuma, kā arī smadzeņu darbības pētījumi.

18-3. Mehānismu kļūdas, drošums un svars

Mehānismucenšas projektēt ar minimālolocekļu skaitu. Tadeļ me-

hānismu sintēzē ne vienmēr izdodas precīzi sasniegt izraudzītas lo-

cekļu punktu trajektorijas, locekļu stāvokļus un kustības likumus.

Taču arī šo — mehānisma kustību nav iespējams precīzi realizēt me-

hānisma izgatavošanas kļūdu, spēku un temperatūras izraisīto defor-

māciju, kā arī izdilumu dēļ.
Nedeformējamu un absolūti precīzi izgatavotu mehānismu sauc
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par idealizētu mehānismu un pēdējā
parametrus — par nomināliem para-

metriem. Reālā mehānisma parametru
novirzes no nomināliem sauc par me-

hānisma kļūdām. Mehānisma vedamā

locekļa stāvokļa kļūdu Ap rada mehā-
18-4. zīm.

nisma elementu izmēru primārās kļūdas

Aqu Aq2,. -~ Aqm. Vedamā locekļa stā-

vokļa koordināte ir (vedošo locekļu stāvoklis fiksēts) mehānisma
elementu izmēru funkcija, t. i.,

P =/(<7i.<72, ...,qm).

Kļūdu vērtības ir mazas salīdzinājumā ar parametru vērtībām. Tādēļ
vedamā locekļa stāvokļa kļūdas aprēķināšanai var lietot funkcijas
pilna diferenciāļa izteiksmi

kur katrs labās puses loceklis izsaka attiecīgās primārās kļūdas ra-

dīto vedamā locekļa stāvokļa parciālo kļūdu, t. i.,

Ap=(Ap)
qi +(Ap)<?2

+...+(Ap)
„m
.

Mazi pārvietojumi iet ātrumu virzienos. Tāpēc parciālās kļūdas

var konstruēt grafiski kā ātrumus, lietojot katrai parciālai kļūdai

savu pārveidoto mehānismu [17].

18-1. piemērs. Noteikt analītiski un grafiski centrālā kloķa-slīdņa

mehānisma (18-4. zīm.) slīdņa stāvokļa kļūdu, kas rodas no kloķa

un slīdņa garumu kļūdām.

Analītiskais atrisinājums. Saskaņā ar formulu (18.1)

slīdņa stāvokļa kļūda

ar db

Funkciju f veidojam šādi:

x=r cos (f +b cosvp, sin <p =

T S

'ļ* cosi|)=yi —sin2 i|),

x=f(r, b) =r cos (p+ļ'62
—r

2 sin 2
q>.

Tātad

1- frrņ , rf* j
Vl

....

" («

\ ~}/b2
—r

2 sin2
<p / V&2 —r2 sin 2 <p

levietojot formulā (1) izmēru nominālās vērtības r, b un dotās šo

izmēru kļūdas

Ar=r'—r, &b =b'—b,
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18-5. zīm.

kur r', b' — reālā mehānisma izmēri, aprēķinām slīdņa stāvokļa kļūdu

Ax= (Ax) T +(Ax) 6

kā parciālo kļūdu summu katram vedošā locekļa leņķim <p.

Grafiskais atrisinājums. Parciālās kļūdas (Ax) r un

(Ax) b var konstruēt pēc ortogonālo ātrumu metodes (5-2. §), iepriekš

veidojot 18-5. zīmējumā redzamos pārveidotos mehānismus.

_

Ja mehānismā ir augstāki pāri, tad tos var aizvietot ar zemākiem

pāriem (3-3. §) un mehānisma kļūdas noteikt analoģiski. Līdzīgi
noteicamas arī kustīgo savienojumu spēļu izraisītās parciālās kļū-
das, spēles dēļ radušos pārvietojumu ņemot reakcijas virzienā. Tā-

tad iepriekš jāizdara mehānisma kinetostatiskais aprēķins.
Lai garantētu vēlamo noteiktību un nodrošinātu detaļu apmainā-

mību, mehānisma elementus izgatavo ar izraudzītajai precizitātes
klasei atbilstošām pielaidēm, kas nosaka dotā izmēra pieļaujamo aug-

šējo un apakšējo novirzi no nominālā izmēra. Tādējādi izmēru fak-

tiskās kļūdas un to zīmes nav zināmas. Ir zināmas tikai iespējamās
šo kļūdu maksimālās absolūtās vērtības, kas ir visai maz varbūtīgas.
Tāpēc ar statistikas metodēm izdarīti kļūdu aprēķini sniedz pilnīgāku
priekšstatu par mehānisma īsteno kustību.

Ja mehānismā ir atkārtotas saites, tad izmēru novirzes rada ne-

tikai mehānisma kinemātiskās kļūdas, bet ievērojami palielina arī

mehānismā darbīgos spēkus locekļa papildu deformāciju dēļ. Tāpēc
statiski nenoteicamos mehānismos pielaidēm jābūt mazām.

Varbūtību P, ka mehānisms noteiktu stundu skaitu L nostrādās

tehniskiem noteikumiem atbilstošā režīmā, sauc par mehānisma dro-
šumu. Mehānisma drošums atkarīgs no mehānisma detaļu dro-
šuma. Pēdējais svārstās lielās robežās. Vienas un tās pašas detaļas
dažādu paraugu kalpošanas laiks var atšķirties desmitiem reižu. Tā-

Pēc aritmētiskais vidējais kalpošanas laiks nepietiekami raksturo
detaļas drošumu. Praksē lieto statiski pamatotas drošuma un kal-

pošanas laika sakarības formulas, piemēram,

P=exp[-a(L-Lmin)k], (18.2)

Kur a, k, L
mln

— dotām detaļām raksturīgi koeficienti, kas nosakāmi
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eksperimentāli; L
min

— minimālais kalpošanas laiks, t. i., laiks, ko

nokalpo visas dotās detaļas. Ja minētie koeficienti zināmi, tad, lie-

kot P vietā, piemēram 0,9, no formulas (18.2) atrod laiku

ko nokalpo90% doto detaļu.
Mehānisma drošums ir visu tā galveno detaļu drošumu reizinā-

jums [18]. Par galvenajām detaļām sauc detaļas, kurām sabojājoties
mehānisms nespēj pareizi darboties. Tātad mehānisma drošums ir

mazāks par jebkuras galvenās detaļas drošumu. Izņēmums ir para-
lēli slēgtas detaļas [103]. Šie apstākļi jāievēro, mehānismus projek-

tējot.
Daudzos gadījumos ļoti nozīmīgs parametrs ir mehānisma

svars. Sevišķi tas attiecas uz transporta, lauksaimniecības un cel-

šanas mašīnām [34].

Aplūkojam ārēji līdzīgas mašīnas, kuru kādu galveno lineāro iz-

mēru apzīmējam ar b. Mašīnas sastāv no masīvām detaļām, kuru

svars proporcionāls b 3, un no kārbveida un plānām detaļām, kuru

svars proporcionāls b 2. Mašīnas statne ir vissmagākā detaļa. Tāpēc
var pieņemt, ka līdzīgu mašīnu svars aptuveni proporcionāls b2.

Mašīnas stiprību un pieļaujamās spēku vērtības nosaka detaļu

šķērsgriezumi, kuru laukumi proporcionāli b2. Ja ātrumi salīdzinā-

mās mašīnās vienādi, tad jauda arī ir proporcionāla b2. Tas nozīmē,

ka līdzīgu mašīnu svars aptuveni proporcionāls jaudai, t. i.,

G=kN, (18.3)

kur k
— proporcionalitātes koeficients. Izteikts kg/ZS, šis koefi-

cients dažām mašīnām ir šāds: metālapstrādāšanas virpām 200, frēz-

mašīnām 180, apaļslīpējamām mašīnām 250, smago automobiļu mo-

toriem 10, vieglo automobiļu motoriem 3, lidmašīnu motoriem 0,8.

Reduktoriem var lietot formulu

G =cA<*(-£j\ (18.4)

kur N — jauda kilovatos, — pārnesuma attiecība, n — ātrāk

rotējošās vārpstas apgriezienu skaits minūtē. Koeficienti c, a, P ci-

lindrisko zobratu reduktoriem ar nekustīgām asīm attiecīgi ir 70;

0,9; 0,4; cilindrisko zobratu planetpārvadiem 45; 0,75; 0,35; vienpa-

kāpes konisko zobratu reduktoriem 45; 0,85; 0,35 un gliemežpārva-
dam 0,45; 0,95; 0,35. Sie skaitļi domāti kalpošanas laikam 104stundu.

Ja kalpošanas laiku palielina 3 reizes, tad formulā (18.4) jaudas N

vietā jāraksta 1,12Ar; ja samazina 3 reizes, tad N vietā jāliek 0.82A-
Projektējot jācenšas veidot kārbveida un bezrāmja konstrukci-

jas, jālieto viegli materiāli un individuālā piedziņa.
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19. NODAĻA

AUGSTĀKO PĀRU MEHĀNISMU SINTĒZE

Sajā nodaļā aplūkosim plakanu augstāko pāru mehānismu sin-

tēzes vispārīgos jautājumus un iepazīsimies ar dažiem šo un tiem

radniecīgo mehānismu tipiem. Visizplatītākiem augstāko pāru me-

hānismiem — izciļņu un zobratu mehānismiem — veltīsim tālākās
divas nodaļas.

Plakanos augstāko pāru mehānismos bez šarnīriem un slīdpāriem
ir pirmās vai otrās kārtas vienkontakta augstākie kinemātiskie pāri,
kas, kā zināms, saviem locekļiem uzliek vienu vai divas tangenciā-
lās saites. Šķeļot šos pārus ar komplānās kustības plakni, iegūst di-

vas saskarē esošas līknes.

Pirmās kārtas augstākā pārī minētās līknes veļas un slīd viena

pa otru. Līkņu relatīvā kustībā ikviena no tām aptver otras dažādos

stāvokļus. Tāpēc mehānismus ar pirmās kārtas augstākiem pāriem
sauc par savsiarpīgi aptverošo Ilkņu mehānismiem.

Otrās kārtas augstākā pārī minētās līknes veļas bez slīdes viena

pa otru. Tātad tās ir relatīvās poloīdas jeb centroīdas. Mehānismus

ar otrās kārtas augstākiem pāriem sauc par centroīdu mehānismiem.

19-1. Centroīdu mehānismi

Centroīdu mehānismu projektēšanas galvenais uzdevums ir no-

teikt dotajam kustību pārveidojumam atbilstošās relatīvās poloīdas.
Atrisināsim šo uzdevumu vispirms kustību pārveidojumam rotācija-
rotācija.

Pieņemam, ka jāpārnes rotācija (19-1. zīm.) starp divām para-
lēlām attālumā a esošām vārpstām 0\ un 02. So vārpstu leņķisko
ātrumu maiņas likumi o)i =coi(0 un to2=(ū2(r) ir doti. Zinām, ka

relatīvais pols P atrodas uz polu taisnes Oio2 un dala atstatumu a

pretēji proporcionāli leņķiskiem ātrumiem (5-2. §). No vienādoju-
miem

,
OxP+O,P=a (19.1)

U2P COi

iegūstam formulu

OIP=—(19.2)

0)2

ar kuru aprēķinām pola stāvokli uz polu taisnes laika momentos 0,

*i.*2,... un iegūstam relatīvo polu stāvokļus Po, P\, Pi,-- - ■

Polu taisnes nogriezni, pa kuru pārvietojas relatīvais pols, sauc

Par blcentroidu. Bicentroīda ir relatīvo poloīdu saskares līnija, jo pa

bicentroīdu kustas locekļu / un 2 saskarpunkts P nekustīgā plaknē.
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19-1. zīm. 19-2. zīm.

Relatīvo poloīdu atrašanai aprēķinam locekļu 1 un 2 griezes
leņķus

t t

cp= / m\dt, ip= / a>2
dt (19.3)

U 0 %

un atliekam tos no taisnes o\o2 pretēji vārpstu griešanās virzie-
niem. Uz iegūtiem stariem pārnesām attiecīgos relatīvos polus, tādē-

jādi konstruējot poloīdu itj un n2 punktus. Aprēķinātie lielumi OiP,<p
un 0

2P, ib ir relatīvo poloīdu polārkoordinātes.
Izveidojot līknes jti un n2 materiāli un novēršot to slīdēšanu,

iegūst centroīdu mehānismu rotācijas pārveidošanai rotācijā.
Ja vārpstām 1 un 2 jārotē vienā virzienā un cūi<co2, tad formu-

lās (19.1) un (19.2) plusa zīmes vietā jāņem mīnusa zīme un poloi-
dām būs iekšējā saskare, kur izliekta poloīda saskaras ar ieliektu.

Analoģiski konstruē centroīdas kustību pārveidojumiem rotācija-
virze un virze-rotācija (19-2. zīm.). Bicentroīda ir perpendikulāra
slīdes virzienam; relatīvais pols uz tās ir punkts, kuram locekļos 1

un 2 ātrumi ir ģeometriski vienādi, t. i., wOiP=v. Izteiksme

o,P=— (19-4)

nosaka pola stāvokli ikvienā laika momentā, jo funkcijas v=v(t) un

co=to(f) dotas projektēšanas uzdevumā. Aprēķina griezes leņķi un

virzes pārvietojumu

t t

cp= /codr, s= J vdt (19.5)
0 0

un atliek tos no taisnes o\o2 pretēji locekļu / un 2 kustības virzie-

niem. Uz iegūtajām taisnēm pārnes pola stāvokļus no bicentjoīdas
un tādējādi konstruē centroīdas jti un n2 kā pola P ģeometriskās vie-

tas locekļos 1 un 2.
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19-3. zīm. 19-4. zīm.

Kustību pārveidojums virze-virze ar centroīdu mehānismiem nav

iespējams, jo relatīvais pols atrodas bezgalībā. Turpretī vēlamo kom-

plāno kustību ar centroīdu mehānismiem var iegūt (19-4. zīm.).
Centroīdu slīdēšanu cenšas novērst, pārklājot centroīdu darba

virsmas (aksoīdas) ar frikcijas materiāliem (āda, ferodo) un saspie-
žot tās ar pietiekami lielu spēku. Periodiskā turpatpakaļ kustībā

centroīdu izslīdēšanu var novērst, lietojot starpelementu — lokanu

saiti (trosi, lentu). Tādējādi panāk centroīdu pāra vienpusīgu
(19-3. zīm.) vai divpusīgu (19-4. zīm.) slēgšanu.

19-2. Savstarpēji aptverošo līkņu mehānismi

Centroīdu mehānismu lietošanu ierobežo kustības pārnešanas ne-

precizitātes, kas rodas centroīdu slīdēšanas dēļ, ka ari no realizēja-
miem kustības likumiem stingri atkarīgās un bieži vien neizdevīgās

centroīdu formas. Centroīdu mehānismi nav piemēroti lielāku spēku

pārnešanai.
Minēto trūkumu nav savstarpēji aptverošo līkņu mehānismiem.

Saskarē esošās līknes cxex un e2 sauc par profiliem. Kustības pār-

veidojumam rotācija-rotācija šīs līknes paradītas 19-5. zīmējuma.

Līkņu saskarpunktā 5 novilktā normāle n—n polu taisni Ox02
krusto

relatīvā polā P; formulas (19.1) ari šeit derīgas (5-2. §). Tātad

divu savstarpēji aptverošo līkņu saskarpunktā normāle dala atsta-

tumu starp absolūtiem poliem daļās,

pretēji proporcionālās leņķiskiem ātru-

miem, un dalījuma punkts ir relatīvais

pols. Ar to izteikta Villisa teorēma. Lo-

cekļiem 1 un 2 rotējot, profili slīd un

veļas viens pa otru un saskarpunkts S

pārvietojas pa kādu līkni s—s, ko sauc

par saskarllniju.
Aplūkosim dažas profilu konstruēša-

nas metodes. Konstruktoram šeit ir lie-

lāka brīvība nekā centroīdu mehānis-

mos, jo iespējams 19-5. zīm.
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19-6. zīm. 19-7. zīm.

1) vienu profilu izvēlēties un konstruēt otru,

2) izvēlēties saskarlīniju un konstruēt abus profilus.
Pieņem, ka doti a, ©1=a>i (č), ©2=©2(o un profils e2; jākonstruē

profils e\. Visvienkāršāk uzdevums risināms ar kustības apgriešanas

principu (19-6. zīm.). Piešķir visam mehānismam rotāciju ap asi 0>

ar leņķisko ātrumu —©1. Tad konstruējamais profils e{ kļūst nekus-

tīgs, bet dotais profils e2 izdara di-

vas kustības: tā rotācijas centrs
0

2 pārvietojas pa aploci, rādiusam

Oio2— a rotējot ar leņķisko āt-

rumu —

toi, un profils e2 rotē attie-

cībā pret rādiusu o\o2 ar leņķisko
ātrumu

©2. Aprēķina izraudzīta-

jiem laika momentiem atbilstošos

leņķus cp un ip pēc formulām(19.3)
un atliek, kā 19-6. zīmējumā parā-
dīts. Tādējādi iegūst virkni profila
e

2 stāvokļu, kuru aptverošā ir mek-

lējamais profils e\.

Ja dotais profils e2 ir punkts
A2, tad tam atbilstošais profils f:

ir punkta A
2

relatīvā trajektorija
loceklī /. lepriekšējai analoģiskā
relatīvās trajektorijas konstruē-

šana parādīta 19-7. zīmējumā.

Pieņem, ka doti a =Oļo2, ©if
=const, o)2

=const un saskarlīnija

s—s; konstruēt profilus e\ un Ne-

saskaņā ar formulu (19.2) relatī-

vais pols šajā gadījuma nekustas,

bicentroīda ir punkts P, bet rela-

tīvās poloīdas pi un p 2 ir aploces
(19-8. zīm.). Izvēlas uz poloīdas19-8. zīm.
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pļ punktus ax, bļ, C\,... un konstruē uz poloīdas p2
tiem atbilstošos

punktus a2,b2,c 2,..., atliekot lokus Pa2
=Pa\, a2b2

=ct\bu •■ • • Iz-

vēlas uz saskarlīnijas punktus A O, 80,B 0, C 0,..., kuros saskarsies kon-

struējamo profilu cxex un e2 punkti Aļ, B\, Ci,... un A2, 82,B2, C 2,... tad,
kad centroīdu punkti alt

a 2; bļ, b2; ... būs nonākuši polā P. Profilu

e\ un e2 konstruēšanai jānoskaidro, kur patlaban atrodas punkti A\,

Bļ, Ci,... un A
2, 82,B2, C

2,kas vēl punktos A
O,

80,B
0,

C 0,... nav

bijuši.
Minētie profilu cxex un e2 punkti atrodas uz aplocēm cti, p\, fi,...

un ct2, 62, 72,... tur, kur atstatumi ax Aļ— a2A2=PAQ, bļßļ =b2B2
=

=PBQ, CiCi =c2
C2— PCq, ... . Pēdējai vienādībai atbilstošie nogriežņi

19-8. zīmējumā attēloti ar pārtrauktu līniju. Savienojot punktus Au

B], Cļ,... un A2, 82,B2, C 2,.. ., iegūst profilus cxex un e2.
Tādējādi profilu konstruēšana kustību pārveidojumam rotacija-ro-

tācija ir aplūkota. Līdzīgi konstruējami profili kustību pārveidoju-
miem rotācija-virze un virze-rotācija. Kustības pārveidojumam virze-

virze profilus nevar konstruēt ar poloīdu starpniecību, jo tās atrodas

bezgalībā, bet nezināmais profils jākonstruē kā dotā profila aptve-
rošā.

Visvairāk izplatītie savstarpēji aptverošo līkņu mehānismu pie-
mēri ir izciļņu un zobratu mehānismi, ko aplūkosim tālākas nodaļas.

19-3. Frikcijas mehānismi

Frikcijas mehānismus lieto rotācijas pārveidošanai rotācijā (ber-
zes ratu pārvadi), leņķiskā ātruma bezpakāpju maiņai (frikcijas va-

riatori), kustības pieļ'aušanai tikai vienā virzienā (frikcijas sprūdme-
hānismi —

4-15. zīm.). Frikcijas mehānismi ir vienkārši, un tiem

piemīt drošinātāju īpašība: pārslodzes un triecienveida slodzes gadī-
jumos tie izslīd, aizsargā pārējās mehānisma daļas un izlīdzina pār-
nestos spēku momentus. Trūkums — gandrīz nenovēršamās, kaut

nelielās slīdes dēļ nevar rēķināties ar precīziem pārnesuma skait-

ļiem (2-1. §).
Frikcijas mehānismu augstāka para darba virsmas parasti sa-

tur aploces, bet ne vienmēr šīs virsmas ir aksoīdas. Tas ir aksoīdas,

ja relatīvie ātrumi kontakta taisnes punktiem ir nulle. Cilindrisku

aksoīdu šķēlumi ar veidulēm perpendikulāru plakni ir centroīdas. Tā-

dējādi daudzi frikcijas mehānismi ir centroīdu mehānismi.

Vispirms še pieskaitāmi cilindrisko berzes ra tu _p ārva di.

Aksoīdu labas saskares nodrošināšanai jāizvairās no atkartotām sai-

tēm. Visļaunākās ir tangenciālās atkārtotās saites, tāpēc 5-12. zīmē-

jumā parādītās shēmas vietā jālieto 2-2. zīmējumā vai 12-15. zīmē-

jumā b dotās shēmas.

Cilindrisko berzes ratu pārvadā (12-15. zīm. b) slīdes berzes

spēks Fl2=F2l=F ir lietderīgs spēks, kura augšējā robeža F
m&x=fQ.

Attiecību c=F
ma7L

:F sauc par saķeršanās rezerves koeficientu. Lai

varētu pārnest vajadzīgo jaudu 'N=FvP un saķeršanās rezerves

koeficients būtu pietiekami liels, berzes rati jāsaspiež ar spēku
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19-9. zīm. 19-10. zīm.

Q=F
miļX :f, kas diemžēl rada berzes zudumus gultņos un ratu kon-

takta zonā (12-6. §).

Nepieciešamo saspiešanas spēku Q var samazināt, izveidojot ber-

zes ratus ar ķīļveida saskari (19-9. zīm.); tad F
max

=f'Q, kur reducē-

tais berzes koeficients f aprēķināms pēc formulas (12.11). Taču šādu

berzes ratu darba virsmās nav iespējama tīra velšanās, jo tās nav

aksoīdas un mehānisms nav centroīdu mehānisms. Neizbēgamās slī-

des (buksēšanas) dēļ darba virsmas ātrāk nolietojas. Ja kontakta

zonas platums nav liels, tad var pieņemt, ka slīdes uz kontakta zo-

nas vidējām aplocēm ar rādiusiem r\ un r2 nav, un šos rādiusus iz-

mantot pārnesuma attiecības noteikšanai.

Minētā trūkuma nav koniskiem berzes ratiem (19-10. zīm.), jo
šeit darba virsmas ir aksoīdas — divi konusi, kas veļas viens pa
otru bez slīdes. Tāpēc i> c

=ri(Oi =/'2(02 un pārnesuma attiecība

._©i
_

r2 sin Ct2 ■
12

o>2 T\ sin ai '

(19.6)

jo r2
=OC-sin a2, fi=OC-sinai.

Berzes ratu saspiešanas spēks
Q= jV2i sin cti un jaudas pār-
nešanai izlietojamais berzes

spēks

/7
max

=/A/
21
=

šinai

(19.7)

Redzam, ka koniskos berzes ra-

tos ir sasniegts ķīļveida rievas

efekts, saglabājot tīro velšanos.19-11. zīm.



323

Frikcijas bezpakāpju variators parādīts 7-4. zīmējumā.
Lai novērstu ātrumu starpības radīto slīdēšanu kontakta zonā, pār-
bīdāmā rata darba virsma izgatavota torveida. Sis variators nav

centroīdu mehānisms. Ķī|siksnas bezpakāpju variatora princips pa-

skaidrots 7-14. zīmējumā un 7-8. piemērā, bet 19-11. zīmējumā sniegta
toroidālā bezpakāpju variatora shēma. Abi tie nav centroīdu mehā-

nismi. Sastopamas arī citas frikcijas bezpakāpju variatoru konstruk-

cijas [54].

19-4. Maltas krusta mehānismi

Darba procesu mehanizācijā un automatizācijā bieži vajadzīga ro-

tācija ar pārtraukumiem. Nepārtrauktu rotāciju pārveidot rotācijā
ar pārtraukumiem var ar Maltas krusta mehānismu. Nosaukums ra-

dies no pārtraukti rotējošā locekļa līdzības ar viduslaikos Maltas

salā nodibinātā bruņinieka ordeņa krustveida nozīmi. Maltas krusti

izplatīti automātiskās virpās, iesaiņošanas un dozēšanas automātos,

dažos kinoaparātos — filmas pārvietošanai ar pārtraukumiem, kā arī

citās mašīnās un aparātos [99].
Kinemātiski Maltas krusta kustība atbilst rotējošās kulises me-

hānisma (5-19. zīm.) dzītā locekļa kustībai. Tā kā kulises akmeņa
nav, tad Maltas krusta mehānisms ir trīslocekļu mehānisms. Mehā-

nisma struktūra ir mainīga.
Visbiežāk sastopami homogēni Maltas krusti ar ārējo saskari

(19-12. zīm.). Par homogēniem sauc krustus, kuriem leņķi 8 starp
robiem ir vienādi. Kloķim / rotējot, tā pirksts ieiet krusta 2 robā un

krusts sāk rotēt. Kloķim pagriežoties par leņķi ct, krusts pagriežas
par leņķi B un pēc tam paliek mierā līdz nākamā kustības cikla sā-

kumam. Stāvēšanas laikā kloķis pagriežas par leņķi cto un krusta

stāvokli fiksē kloķim piestiprināts lokveida vairogs (4-13. zīm.).
Krusta robu skaits z parasti ir no 3 līdz 15. Kā redzams,

a4-ao=2jt, P^-f1- (19-8)

Lai saskares sākumā un beigās nebūtu lielu triecienu, pirksta
centra S trajektorijas tangentei jāsakrīt ar roba asi, t. i., leņķiem
O{S0{S0

2 un OļTO2 jābūt taisniem. Tādēļ a+6=n un

a=n—B=it— —, a0
=2n—a =Jt+ — • (19.9)

r z z

Darba laika koeficients

H£f- (i9.io)
Clo 2+ 2

kloķa vienmērīgās rotācijas gadījumā izsaka krusta kustības un

miera stāvokļa laiku attiecību.
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19-12. zīm.

Mehānisma galvenos izmērus saskaņā ar 19-12. zīmējumu aprē-
ķina šādi:

R=asm —, r=acos — =02S,

■ (19.11)
h>R+ r-a, dl<2(a-r), d2<2\a-r- —ļ.

Maltas krusta mehānisma bezdimensionāls parametrs ir

,R . n

A=— =sin— ■
a z

Kloķa un krusta stāvokļus saista vienādojums

,
_

R sincp
_

A, sincp
™

a— Rcosip I—Xcoscp '

no kura iegūstam stāvokļa funkciju

=arct gT • (19.12)y s
l-Xcoscp

v

Diferencējot šo izteiksmi pēc laika, aprēķinām krusta leņķisko
ātrumu

Mcosq)-X)
913)

I—2^cos(p+Xz

un leņķisko paātrinājumu

Mcoscp-A)
,

7i(l-X2) sincp
|4)

8-61
1-2*coscp+X

2 0)1
(l-2A.cos<p+A,

a
)

a ' (iy '



Parasti kloķis rotē vienmērīgi; tad ej=0. Tālāk aplūkojam tikai

šo gadījumu.
Krusta leņķiskais ātrums, acīm redzot, vislielākais tad, kad kloķa

un roba asis sakrīt. levietojot <p=o izteiksmē (19.13), iegūst, ka

Omax=COi , (19.15)

kur dajskaitlis ir Maltas krusta mehānisma maksimālā pārnesuma
attiecība.

Krusta leņķiskais paātrinājums kustības posma sakuma un bei-

gās nav nulle, jo, ievietojot cp
=±ct/2 izteiksmē (19.14), iegūst

eo=ū)l
2tgJL. (19.16)

Tātad, kaut gan pirksts tangenciāli ieiet robā un iziet no tā, šajos

acumirkļos paātrinājums un līdz ar to inerces spēki iegūst galīgu

izmaiņu. Sādu parādību sauc par mīksto triecienu.

Liekot ci=0 izteiksmē (19.14), diferencējot to pec laika un pie-
līdzinot nullei, aprēķina leņķus cp

=<p', kam atbilst krusta leņķiskā

paātrinājuma ekstrēmi. levietojot atrastos_<p_' izteiksme (19.14), at-

rod krusta leņķiskā paātrinājuma ekstremālas vērtības, ko nosacīti

apzīmē ar ema x-

Izteiksmes (19.12), (19.13) un (19.14) attēlotas grafiski 19-12. zī-

mējumā homogēnamMaltas krustam ar robu skaitu z=4. Dažādu ho-

mogēnu Maltas krusta mehānismu ģeometriskie un kinemātiskie pa-

rametri sakopoti 19-1. tabulā.

19-1. tabula

Kloķa pirksts uz krusta robu darbojas ar spēku P. Tādējādi krus-

tam pielikts moments M=Ps. Pieņemot uz krustu reducēto inerces

momentu 7
r
=const un berzi ignorējot,

M
/
re

=M-M
Q, M=Mq+I

t z, -P= —•

kur MQ
— uz krustu reducētais lietderīgās pretestības moments.

Spēka P plecs

s=ayi-2\ costf+ X 2. (19.17)
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z a P k
0>maT _8o_ 6m a x

3 G0° 120° 0,20

4 90° 90° 0,33

5 108° 72° 0,43

6 120° 60° 0,50

12 150° 30° 0,71

6,46

2,41

1,43

1,00

0,35

1,73

1,00

0,73

0,58

0,27

31,40

5,41

2,30

1,35

0,35

4°15'

11°28'

17°34'

22°54'

44°00'

27°41'

24°36'

21°59'

19°50'

12°28'
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19-13. zīm. 19-14. zīm.

Stiprības aprēķinam vajadzīgo P
max atrod, nosakot spēku P da-

žādos mehānisma stāvokļos.
Maltas krusta mehānisma kloķa piedzīšanai vajadzīga jauda

A=M,vidO),. (19.18)

Kloķa vidējais griezes moments aptuveni līdzinās uz kloķvārpstu
reducēto krusta griezes momentu aritmētiskajam vidējam. Ar liet-

derības koeficientu ievērojot berzes zudumus,

Afivid«—2M— 7 (19.19)
rtTļ (ūl

kur n — mehānisma stāvokļu skaits ciklā.

Asinhronā elektromotora izvēlei vajadzīga ne tikai jauda, bet arī

pārslodzes koeficients

Um jj' ™*
; (19.20)

Mi vid

kas parastiem elektromotoriem ar formulai (19.18) atbilstošo no-

minālo jaudu N nav lielāks par 2. Tāpēc mazam robu skaitam motora

nominālā jauda dažreiz būs jāņem lielāka.

Nehomogēna Maltas krusta piemērs a dots 19-13. zīmējumā. Tur

parādīts ari homogēns Maltas krusts b ar iekšējo saskari. Šādam

krustam leņķiskā paātrinājuma ekstrēmi ir lielāki nekā krustam ar

ārējo saskari. Krusti ar nepāru robu skaitu bieži darbojas, kloķim

regulāri vienu robu izlaižot.

Ja dzītajai vārpstai katrā nepārtrauktās kustības posmā jāpagrie-
žas par lielu vai mazu leņķi, tad uz krusta vārpstas nostiprina zob-

ratu, kas piedzen mehānisma dzīto vārpstu.
Lai sasniegtu izdevīgu krusta kustības likumu, dažreiz konstruē

krustu ar līkiem robiem vai arī piedzen kloķi nevienmērīgā rotācijā
ar neapaļu zobratu pārvadu. Taču biežāk minētā nolūkā pārvieto kloķa

pirksta centru S nevis pa aploci, bet pa citu līkni. To sasniedz ar



planetpārvada (pirksts izveidots satelītam), izciļņu mehānisma vai

stieņmehānisma palīdzību. Pēdējais variants parādīts 19-14. zīmē-

jumā. Klaņa AB punkta S trajektorijas tangentei t krusta kustības

sākuma un beigu momentā jāsakrīt ar roba asi.

20. NODAĻA

IZCIĻŅU MEHĀNISMU SINTĒZE

20-1. Izciļņu mehānismu sintezēs uzdevums

Izciļņu mehānismi pieder pie savstarpīgi aptverošo līkņu mehā-

nismiem. Tie ļoti izplatīti mašīnās un automātos, jo vēlamo kustību

realizēšanā tie paver plašas iespējas un neprasa lielu konstruktora

darbu. Izciļņu mehānismi programmē tehnoloģisko procesu, izpilda
vadības funkcijas, ieslēdz un izslēdz kustības pārvadus.

Izciļņu mehānismu projektēšanas galvenie etapi ir

1) mehānisma tipa izvēle,
2) dzītā locekļa (bīdītāja) kustības likuma izvēle un pamato-

jums,
3) locekļu galveno izmēru noteikšana,
4) dzenošā locekļa profila konstruēšana grafiski vai analītiski,
5) mehānisma elementu izmēru noteikšana, izdarot stiprības un

svārstību aprēķinus.
Izciļņu mehānisma tipu izvēlas atkarībā no sintēzes uzdevuma,

kas parasti satur datus par vēlamo bīdītāja kustības veidu (virze,
rotācija utt.) un kustības likumu, par dzenošā locekļa kustību un

dažus izmērus.

Šajā kursā aplūkojam plakanos izciļņu mehānismus, kuru gal-
venie tipi parādīti 4-10. zīmējumā; starp tiem ir arī telpisko izciļņu
mehānismu piemērs. Augstākā pāra slēgšana šeit paredzēta ar at-

speres spēku (atsperes nav parādītas), izņemot mehānismus f un g,

kuros ir ģeometriskā slēgšanās. Ģeometrisko slēgšanos parasti lieto
tad, kad turpgaitā un atpakaļgaitā bīdītājs veic darbu, pārvarēdams
lietderīgo pretestību. •

Ģeometrisko slēgšanos var panākt arī ar rievu, pa kuru pārvie-
tojas viens vai divi rullīši. Lai bīdītāja kustības virziena maiņas

20-1. zīm.
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momentos spēļu dēļ nebūtu ievērojamu
triecienu, vēlams lietot nevis vienu, bet di-

vus uz vienas ass novietotus rullīšus

(20-1. zīm. a). Tad katrs rullītis veļas pa

savu rievas pusi. Rievas puses ir divi ekvi-

distanti dzenošā locekļa profili; viens no

tiem slogots bīdītāja turpgaitā, otrs —

atpakaļgaitā.
Cits izplatīts ģeometriskās slēgšanas

veids parādīts 20-1. zīmējumā b. Seit bī-

dītājam ir divi uz dažādām asīm novietoti

rullīši, kas veļas katrs pa savu bīdītāja
turpgaitai vai atpakaļgaitai paredzēto pro-

filu. Sie profili vispār nav ekvidistanti.

Savelkot bīdītāja puses ar skrūvi s, no-
20-2. zīm.

vērš spēles un triecienus divzaru augstākā
pārī. Aplūkotā veida slēgšanu var izveidot ne tikai bīdītājam-svār-
stīklai, bet arī bīdītājam-slīdnim.

Dažreiz lieto mehānismus ar nekustīgu izcilni (20-1. zīm. c), kā

ari divkārtīgus (20-1. zīm. d) izciļņu mehānismus.

Atkarībā no bīdītāja profila veida izšķir 1) punktveida mehānis-

mus, kur šis profils ir aploce vai tās loks, un 2) profilētos mehā-

nismus, kur bīdītāja profils ir cita līkne. Kā zināms (19-2. §), vienu

no savstarpēji aptverošām līknēm (šajā gadījumā bīdītāja profilu)
var izvēlēties brīvi.

Visbiežāk par bīdītāja profilu izvēlas aploci, jo tad var lietot

rullīti, kas samazina berzes zudumus. Rodas punktveida izciļņu me-

hānisms, kura rullīša centrs apraksta izciļņa profilam ekvidistantu
līkni — centrprofilu. Analīzes un sintēzes uzdevumu risinājumos ir

izdevīgi īstena mehānisma vietā rīkoties ar iedomātu mehānismu,

kura bīdītāja smaile A slīd pa centrprofilu. Tādējādi, piemēram,
11-1. zīmējumā attēlotā mehānisma vietā iegūst 20-2. zīmējumā at-

tēloto mehānismu.

Izšķir četrus bīdītāja kustības posmus: attālināšanās, tālstāvē-

šana, tuvošanās, tuvstāvēšana. Minētajiem posmiem atbilst izciļņa
profila leņķi

ai+a2+a3+a4 =2n,

kas centrālā punktveida mehānismā (20-2. zīm.) sakrīt ar attiecīgiem
dzenošā locekļa griezes leņķiem

cpi+ cp2+<P3+<p4 =2n.

Atsevišķos gadījumos cc2 un tp2, kā arī cv un cp4 var būt nulle.

Sintēzes uzdevumā dzenošā locekļa kustības likumu cp=<p(o pa'
rasti uzdod formā tp

=cor, kur <o=const, bet bīdītāja kustības likuma

s =s(t) noteikšanu atstāj konstruktoram, ierobežojot to ar uzdotu

bīdītāja gājienu H un laikiem

ti+ t2+h+ ti=T,
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kas proporcionāli attiecīgi griezes leņķiem. Acīm redzot,

(o=-ļ-. (20.1)

Vārstu pacelšanas mehānismos uzstāda prasību, lai t. s. laika

šķēlums
t,

L= f sdt (20.2)
o

būtu pēc iespējas liels. Jo lielāks L, jo mazāka ir pretestība gāzes
vai šķidruma plūsmai caur vārstu (mazāka droselēšana).

20-2. Bīdītajā kustības likumi

Izciļņu mehānismi ļauj realizēt neierobežotu bīdītāja kustības
likumu dažādību. Konstuktoram no šī daudzuma jāizvēlas tāds kus-

tības likums, kas vislabāk atbilst maksimāli ražīgam ar doto mehā-

nismu veicamam darba procesam un minimālam enerģijas patēriņam
mehānisma darbināšanai; reizē jānodrošina mehānisma elementu

nepieciešamā stiprība un ilgizturība, kā arī — izciļņa vienkārša iz-

gatavošana.
Vienmērīgi rotējošas izciļņu ripas piedzīta slīdņa tipa bīdītāja

kinemātiskās diagrammas pilnam izciļņa apgriezienam parādītas
20-3. zīmējumā. levērojot teorētiskās mehānikas sakarības, ātruma

diagrammas abi laukumi ir vienādi. Paātrinājuma digrammā vienādi

ir abi attālināšanās posma' laukumi, kā arī abi tuvošanās posma lau-

kumi; katra attālināšanās posma laukuma attiecība pret tuvošanās

posma laukumu ir vienāda ar abu

posmu maksimālo ātrumu attiecību.

Viens no posmiem ir darba, otrs —

tukšgaitas posms vai arī abi ir darba

posmi. Darba procesa ražīguma cel-

šanai tukšgaitas posmu cenšas saīsi-

nāt, cik to ļauj saīsināšanas dēļ
radies paātrinājuma (inerces spēka)
pieaugums. Ļoti bieži katram bīdī-
tāja kustības posmam izvēlās si-

metrisku kustības likumu; tad ātruma

diagramma ir ortogonāli simetriska,
bet pārvietojuma un paātrinājuma
diagrammas slīpi simetriskas pret
ordinētu asij paralēlu taisni, kas

novilkta caur posma viduspunktu. Tā

kā izciļņa kustības likums ir cp
=cor,

tad abscisu asi var iedalīt gan laika,
gan izciļņu ripas griezes leņķa vie-

nībās. 20-3. zīm.
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Lai varētu spriest par dažādu bīdītāja kustības likumu noderī-

gumu sākumā minēto prasību izpildīšanai, aplūkosim četrus vienkār-

šākos simetriskos kustības likumus attālināšanās posmam. Reizē pa-
rādīsim kustības likumu analītisko un grafisko sintēzi.

Visvienkāršākais ir lineārais kustības likums (20-4.
zīm. a)

s=vt, (20.3)

kur bīdītāja ātrums

v=— =const, (20.4)
fl

bet kustības sākumā un beigās lēcienveidā mainās. Tādēļ paātrinā-
jums šajos momentos kļūst bezgalīgi liels, kaut ari pārējā kustības
laikā ir nulle. Deformāciju dēļ ne paātrinājums, ne tam proporcio-
nālais uz bīdītāju reducētais inerces spēks īstenībā navbezgalīgi, taču

rodas t. s. cietais trieciens. Tātad funkcijas v=v{t) lēciens (pārtrau-
kums) ir cietā trieciena pazīme.

Centrālā izciļņu mehānismā (20-2. zīm.) bīdītāja vienmērīgai kus-

tībai atbilstošais izciļņa profils ir Arhimēda spirāle, bet ekscentriskā

mehānismā (4-10. zīm. a) un mehānismā ar plakanu bīdītāju (4-10.
zīm. b) — evolvente. Šādas izciļņu ripas ar cietiem triecieniem pie-

ļaujamas tikai maziem bīdītāja ātrumiem (u<o,2 m/s).
Simetrisks paraboliskais kustības likums (20-4. zīm.b)

pirmajā attālināšanās posma pusē raksturojas ar vienādojumiem

at2 1
s=~, v=at, (20.5)

bet otrajā pusē — ar vienādojumiem

H at2
* /ori c\

S=B
"2 —ŠP

v=Vm™~ at> ( 20b'

kur, acīm redzot,

a= vmax
=2 ~ - (20.7)

Redzams, ka bīdītāja kustība ir vienmērīgi mainīga, s=s(t) līkne

sastāv no diviem parabolas lokiem un maksimālais bīdītāja ātrums

ir 2 reizes lielāks par vienmērīgās kustības ātrumu (20.4). Ātruma

diagrammā lēcienu nav; tātad nav arī cieto triecienu. Taču kustības

sākumā, vidū un beigās ir mīkstie triecieni, kas atbilst lēcieniem pa-

ātrinājumu diagrammā. Saskaņā ar formulu (5.35) šajos momentos

rāviens j=a ir bezgalīgi liels, bet inerces spēka lēciens ir galīgs.
Tātad funkcijas a=a(t) pārtraukums ir mīkstā trieciena pazīme.

Arī mīkstie triecieni ir nevēlami, jo, periodiski atkārtojoties, tie

rada vibrācijas, troksni un papildu dilšanu. Bīdītāja beztriecienu
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20-4. zīm.

kustības likuma iegūšanai izdevīgi vispirms konstruēt nepārtrauktu
paātrinājuma funkciju a=a{t). Analītisku beztrieciena kustības

likuma sintēzi parādīsim divos piemēros.
Pirmais piemērs ir sinusoidālais kustības likums

(20-4. zīm. c). Tā iegūšanai izvēlamies paātrinājuma funkciju

a =amax
sin 2n ~- (20.8)

Bīdītāja ātrums

0- / adt
= ( 1 - cos 2«-lj (20.9)

un pārvietojums

s= jodt=^t^ (20,o)

Izteiksmē (20.10) ievietojot s= H un r= f, un izteiksmē (20.9)
ievietojot t=tJ2, iegūstam

fl
max

— 7-5-, fmax —Z — •
h »i

Salīdzinājumā ar izteiksmēm (20.7) redzam, ka sinusoidālā kus-

tības likuma maksimālais paātrinājums ir 1,57 reizes lielāks par pa-

raboliskā likuma konstanto paātrinājumu, bet maksimālie ātrumi

abās kustībās ir vienādi. Izsakot šādus slēdzienus, iepriekš, šeit un

turpmāk pieņemam, ka bīdītāja gājiens H un attālināšanās ilgums
h salīdzināmās kustībās ir vienādi.

Bīdītāja pārvietojuma funkciju (20.10) attēlo sinusoīda, kas «uz-

klāta» ar pārtrauktu līniju zīmētai slīpai taisnei. Sinusoidālā kustībā
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nav ne cieto, ne mīksto triecienu, jo ātrums un paātrinājums mainās

nepārtraukti, un kustības sākumā un beigās to vērtības ir nulle.
Taču vārsta pacelšanai kustības sākums nav izdevīgs pārāk lielās

droselēšanas dēļ.
Lai iegūtu straujāku kustības sākumu, noderīgs trapecoidā-

lais kustības likums (20-4. zīm. d), kura iegūšanai paātrinā-
juma diagrammuveidojam no divām vienādsānu trapecēm, pieņemot
konkrētajā gadījumā t=?i/8. Funkcijas v =v(t) un s=s(f) kon-

struējam, integrējot izraudzīto paātrinājuma funkciju a =a(t) pa

intervāliem. Intervālā O^r^t

a =kt, V——lT-, s= —x-,
k= ,

2 b t

kur a
max pagaidām nav zināms. levietojot šeit t vietā t, atrodam

ātrumu V\ un pārvietojumu S\ intervāla beigās.
Otrajā intervālāx^f^3t

a =amax =&T=const, v=Vi+kx(t — x),

s= s
1 +yl(t-T) + T)

2,

bet intervāla beigās

f2= -ļ^t2. s2=^-kx3.
Trešajā intervālā

a =amax
—k(t— 3x),

v=v2+kx(t-3x) - -Ļ (t-3x) 2,

s=s2+v2(t-3x) + (t-3x) 2--Ļ (t-3x) 3.

Trešā intervāla vidū, kur t=Ax,

v=vmax
=3kx2

, Szz=

~2~
=6£t3.

Tagad iegūstam

,
_

128 H
_

16 H H
*-

3 /]3 , Cmax-
3 j£,

v
max -2j- ■

Redzam, ka maksimālais bīdītāja ātrums ir tāds pats kā parabo-
liskam un sinusoidālam kustības likumam; maksimālais paātrinā-
jums ir 1,33 reizes lielāks par paraboliskā kustības likuma konstanto

paātrinājumu, bet sastāda 85% no sinusoidālās kustības maksimālā

paātrinājuma.
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Dotas simetriskas trapecoidalas kustības rāviens /=& =const ir

nedaudz lielāks par sinusoidālās kustības maksimālo rāvienu

/max=4n2

-7-g- ,

kas iestājas kustības sākuma momentā. Tāpēc dotās trapecoidālās
kustības sākums ir tikai nedaudz straujāks par sinusoidālās kustī-
bas sākumu. Padarīt pirmo straujāku var, saīsinot sākuma inter-

vālu.

Saskaņā ar formulu (20.2) kopējais laika šķēlums

visās četrās aplūkotajās kustībās ir vienāds. To palielināt var tikai

ar nesimetrisku attālināšanās posma kustību (20-3. zīm.), kuras sā-

kuma rāviens pietiekami liels. Taču aplūkoto četru kustību sākumā

laika šķēlumi ir dažādi; piemēram, intervālam laika

šķēlumi 20-4. zīmējumā attēlotajiem kustības likumiem a, b, c, d

attiecas kā 6:1 : 0,3 : 0,35.
Bez aplūkotajiem četriem kustības likumiem literatūrā aprakstīti

daudzi citi kustības likumi [54, 130].
Funkcijas v=v(t) un s=s{t) var iegūt, arī grafiski integ-

rējot izraudzītās formas paātrinājuma diagrammu (integrēšanas
pola atstatums B

2) un pēc tam — iegūto ātruma diagrammu (pola
atstatums Bi). Pēc abu integrēšanu veikšanas atrod garuma mērogu

*
s
=4~ (20.11)

ļļ mm
v '

no iegūtās s=s(t) diagrammas. Formula (15.16) liecina, ka

k
s
=Bļkvk t

un k
v
=B2ka

k t. Tāpēc ātruma un paātrinājuma mērogi iz-

sakāmi šādi:

Bļkt mm B2k t
mm

lepriekšējais kustības likumu apskats attiecināms arī uz kustību

pārveidojumu rotācija-rotācija, tikai simboli s, v, a jāaizvieto ar

20-7. zīmējumam atbilstošiem simboliem ip, ip, ip. Līdzīgi var aplūkot
jautājumu par kustības likumiem, ja izcilnis kustas virzes kustībā.

20-3. Izciļņu mehānisma galvenie izmēri

Spēku pārnešanas apstākļus mehānismā raksturo spiediena leņ-
ķis ft, kas veidojas starp bīdītāja punkta A ātrumu v un bīdītājam
Šajā punktā pieliktās normālreakcijas Ni2 virzieniem (20-5. zīm.).
Jau 11-1. paragrāfā noskaidrots, ka spiediena leņķis izciļņu mehā-

nismā vispār mainās un ir atkarīgs no izciļņa pamataploces rādiusa
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r0 un no bīdītajā kustības likuma. So sakarību izsaka formula (11.5).
Jo lielāks ir maksimālais pieļaujamais spiediena leņķis t>max, jo ma-y

zāks var būt r0 un reizē mazāks būs projektējamā izciļņu mehānisma

gabarīts. Tāpēc jāprot izvēlēties ■f>
max

un noteikt tam atbilstošo r
O.

Parasti pieņem mehānismam ar bīdītāju-slīdni •f>max=30°, bet

mehānismam ar bīdītāju-svārstīklu ■frmax=45°. Maksimālā pieļaujamā
spiediena leņķa precīzākas vērtības nosaka, ievērojot berzes koeficien-

tus un profilu apstrādi, atkarībā no projektēšanas uzdevuma [54],

Centrālajam punktveida izciļņu mehānismam ar bīdītāju-slīdni

(20-2. zīm.) pamataploces rādiuss aprēķināms, balstoties uz formulu

(11.5):

r
°~ Jr* -sm, (20.13)

CO tgf}max

kur Sm — maksimālam ātrumam atbilstošais slīdņa pārvietojums.
Grafiska ro noteikšana šī tipa mehānismiem redzama 11-2. zīmē-

jumā. Parādīsim, ka līdzīgi var atrast minimālo pamataploces rā-

diusu arī nobīdītam (dezaksiālam, ekscentriskam) mehānismam.

Punktveida izciļņu mehānisma (20-5. zīm.) aizvietošanas mehā-
nisms ir kloķa-slīdņa mehānisms ar statni 3, slīdni 2, klani AC un

kloķi OC. Punkts C ir izciļņa centrprofila (arī īstenā profila) lie-

kumcentrs. Punkta C ātrumu uc =co•OC ortogonāli var attēlot ar
o

vektoru CO, tad v ir bīdītāja punkta A ortogonālais ātrums. Ja caur

tā galu a velk taisni, kas ar bīdītāja kustības virzienu veido spie-
diena leņķi f>, tad šī taisne iet caur izciļņa rotācijas centru 0. Tā

kā x : OC=v : v c, tad

(20.14)
co acp

20-5. zīm. 20-6. zīm.
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20-7. zīm. 20-8. zīm.

Ja vēlas, lai nevienā mehānisma stāvoklī spiediena leņķis nebūtu
lielāks par -Qrn

ax, tad izraudzītā garumu mērogā konstruē x=x(s)
diagrammu (20-6. zīm.) un ar ft

max noteiktā virzienā velk tai pie-
skari. Uz šīs pieskares izraudzītajam izciļņa rotācijas centram O

atbilst minimālais pieļaujamais pamataploces rādiuss r
0—

OA
0. Ne-

pārtrauktās līnijas x=x(s) līkne atbilst bīdītāja attālināšanās, bet

pārtrauktās līnijas — tuvošanās kustībai, ja izcilnis rotē norādītā
virzienā. Mainoties izciļņa rotācijas virzienam, līknes mainās vietām.

Tuvošanās līknei ir nozīme, ja augstākais pāris slēgts ģeomet-
riski un arī tuvošanās kustībā bīdītājam jāpārvar pretestība. Sajā
gadījumā izciļņa rotācijas centrs jāizvēlas dubultsvītrotā laukumā,
bet minimālā gabarīta mehānismam punktā Om; ja minimālā gaba-
rīta mehānismam jābūt centrālam, tad

— punktā 02, bet, ja ar dota

lieluma un virziena ekscentricitāti, tad — punktā 04. Turpretī, ja
augstākais pāris slēgts ar atsperi, tad izciļņa rotācijas centram jā-
atrodas vienkārtēji svītrotā laukumā, bet minimālā gabarīta centrā-

lajam mehānismam — punktā 0\ un nobīdītajam mehānismam —

punktā 03. Tātad spēka slēgšanās gadījumā ar pozitīvu ekscentrici-
tāti var samazināt mehānisma gabarītus.

Izci|ņa rotācijas centra noteikšanā nerodas liela kļūda, ja x =x(s)
diagrammas vietā konstruē tikai xmax un vajadzības gadījumā arī

*'max vektorus un caur to galiem r)max virzienā velk taisnes. Šī tuvi-

nātā metode sevišķi ērta ir punktveidīgiem mehānismiem ar bīdītāju-
svārstīklu (20-7. zīm.). Aizvietošanas mehānisms ir šarnīru četrstū-

ris OCAB un x: CO =vA: vc, no kurienes

x-;±(20.15)
co d(f

Atbilstošā grafiskā konstrukcija izciļņa rotācijas centra noteikšanai

Parādīta 20-8. zīmējumā.

Izciļņu mehānismam ar plakanu bidītāju (20-9. zīm.) spiediena
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20-9. zīm. 20-10. zīm.

leņķis vienmēr ir nulle. Tā ir vērtīga šo mehānismu īpašība. Mini-

mālo pamataploces rādiusu r
0

—
OA

0
šeit atrod no noteikuma, ka iz-

ciļņa profils nevienā vietā nedrīkst būt ieliekts. sim nolūkam derīga
Geronimusa metode [22].

Aizvietošanas mehānisms ir sinusa mehānisms ar kloķi OC, kur

C ir izciļņa profila liekumcentrs locekļu / un 2 saskarpunktā. Lo-

ceklis o ir fiktīvs. Paātrinājumu summēšanās likums punktam C

03=ā
c
02+āc 23

attēlojas ar trīsstūri, jo Koriolisa paātrinājums ir nulle bīdītāja vir-

zes kustības dēļ. Sajā izteiksmē ac
03

=co
2
•CO, bet ac

23
=a ir slīdņa

paātrinājums. Tā kā z: CO=ac
23: ac

03, tad

2=4=

7TT-
(2016>

co
2

d(f
2

Profils ir ieliekts, ja

0=z+y>o.

Sis noteikums var neizpildīties, ja z<o, jo vienmēr y>o. Šādos

apstākļos ir jābūt

\*i<U, —<1, (20.17)
11

y y

Tātad, ja uzzīmējam funkcijas z=z{s) līkni (20-10. zīm.) un tās

negatīvajā daļā novelkam pieskari, kas veido 45° leņķi ar slīdņa

kustības virzienu, tad minimālais pamataploces rādiuss ir r'0=O'An-

Ja punktā O' novietosim izciļņa rotācijas centru, tad vienā izciļņa

profila vietā profila liekumrādiuss būs nulle. Tādēļ izvēlamies mini-

mālo profila liekumrādiusu omm,
atliekam to uz leju no punkta 0'

un iegūstam īsteno rotācijas centru O un reizē arī minimālo pieļau-

jamo pamataploces rādiusu r0
=OA0.
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20-11. zīm.

Izciļņa īstenais profils p ir no centrprofila c punktiem ar rul-
līša rādiusu rr novilktu aploču aptverošā (20-11. zīm. a). Ja

rullīša rādiuss vienāds ar centrprofila minimālo liekumrādiusu, tad

īstenam profilam ir smaile (20-11. zīm. b), kas nav pieļaujama no

triecienu un kontaktspriegumu viedokļa. Ja rr>Qmi „,
tad izliekts

centrprofils rada īstenā profila paškrustošanos (20-11. zīm. c) un

izraudzītais kustības likums nav realizējams. Tādēļ rullīša rādiusa
izvēli ierobežo noteikums

r
r<Qmin. (20.18)

Vismazākie kontaktspriegumi ir tad, kad īstenā profila minimā-

lais rādiuss QP min=rr. Tā kā Qpmin=Qmin—r
r, tad vēlams izpildīt no-

teikumu

rr
=o,sQm, n. (20.19)

Bez tam rullīša rādiuss jāizvēlās tāds, lai rullītis veltos. Tas

notiks, ja izcilnis uz rullīti darbosies ar berzes spēku F, mazāku par

berzes spēka iespējamo maksimālo vērtību, t. i.,

F<fN, (20.20)

kur f — berzes koeficients starp rullīti un iz-

cilni, N — normālreakcija, ar kuru izcilnis dar-

bojas uz rullīti.

Velšanās nodrošināšanai vajadzīgo berzes

spēku F aprēķina no rullīša kinetostatikas vie-

nādojuma, kas saskaņā ar 20-12. zīmējumu ir

šāds:

Fr
I
-kN-Ql\rl (20.21)

kur /
— rullīša inerces moments, c — leņķis-

kais paātrinājums, f'\ — reducētais berzes koe-

ficients rullīša gultnī. Pieņemot, ka bīdītājs uz 20-12. zīm.
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rullīti darbojas ar spēku Q«jV, un ievietojot no vienādojuma (20.21)

aprēķināto F vienādojumā (20.20), iegūst rullīša velšanās notei-

kumu

fe+ f'ir' +A-</. (20.22)
rT rr

N

Lai rullītī varētu izveidot diametra 2r\ urbumu, ir jābūt

r
r >(l,6-f-2)r1, (20.23)

kur ri vērtību nosaka rullīša ass stiprības aprēķins.

Tādējādi, konstruējot rullīti, jāizpilda noteikumi (20.18), (20.22),

(20.23), ievērojot arī noteikumu (20.19), un jāpārbauda, vai sprie-

gumi nepārsniedz pieļaujamos.

20-4. Izciļņa profila konstruēšana

Kad izciļņa kustības likums kādā no formām s=s(cp), ip=ip(f).

ip=\p(x) vai s=s(x), kas attiecīgi atbilst 4-10. zīmējumā dotajiem
mehānismiem a un b, c, d, c, ir izraudzīts vai konstruēts, ir noteikts

izciļņa pamataploces rādiuss rO, rullīša rādiuss r
r, ekscentricitāte c

vai rotācijas centru attālums a un svārstīklas garums / ir noteikti,

tad var konstruēt izciļņa profilu.
Grafiski šo uzdevumu visērtāk risināt ar kustības apgriešanas

metodi, kas parādīta 5-31., 19-6., 19-7. zīmējumā. Ja pēdējā zīmējuma

punkts A
2 ir rullīša centrs, tad tā relatīvā trajektorija cxex ir centr-

profils. Kustības apgriešanas metode ir vienkārša un papildu pa-
skaidrojumus neprasa. Pārveidojumam virze-virze kustības likuma

s=s(x) grafiskais attēls reizē ir meklējamais izciļņa profils.
Jāatzīmē, ka grafiski iegūtā izciļņa profila precizitāte parasti

būs pietiekama tikai orientēšanās nolūkam, bet ne izciļņa darba ra-

sējuma izgatavošanai. Grafiski konstruēta izciļņa īstenais kustības

likums ievērojami atšķiras no izraudzītā nenovēršamo kļūdu

dēļ. Tāpēc grafiski konstruēti izciļņi lietojami tikai nelieliem ātru-

miem un mazam kustīgām masām.

Analītiskā izciļņa konstruēšanas metode arī balstās uz kus-

tības apgriešanas principu. Aplūkosim izciļņa punktu koordinātu ap-

rēķinu visbiežāk sastopamiem punktveida un profilētiem izciļņu
mehānismiem. Izciļņu centrprofils un īstenais profils polārkoordinā-
tēs izsakāms ar vienādojumiem

r =r(a), r
p
=r

p(a), (0

kur a — centrprofila vai īstenā profila rādiusvektoram atbilstošais

profila leņķis.

Parādīsim, kā aprēķināt vienādojumiem (1) atbilstošo punktu
koordinātes kustības pārveidojumam rotācija-virze, ja kustības likums

s=s((p) dots un punktveida mehānisma lielumi c, rO, rT
ir zināmi.



Piešķirot visam mehānismam (20.13.
zīm.) leņķisko ātrumu —co ap centru O,

rullīša centrs A apraksta nekustīgu centr-

profilu c. Leņķis ABA
0 ir vienāds ar grie-

zes leņķi (p un ir trīsstūra ABO ārējais
leņķis. Tāpēc cp=a+(Bo—B), un iegūstam
izteiksmi

a=

cp +B-80, (20.24)

kur B=arctg
6

B0
=arcsin4--

s+\r0
2
-e

2 r
o

Tāpat zīmējumā redzams, ka

r =i/e2+(s +yrj=e 2) 2
=

-J— .
sinß

(20.25)
20-13. zīm.

Pēc formulām (20.24) un (20.15) aprēķinām centrprofila koor-

dinātes kā dezaksiālam tā centrālam (c =0) izciļņu mehā-

nismam. Centrālprofila Dekarta koordinātes ir

x=rcosa, y— r sina. (20.26)

īstenais profils ir aploču saimes aptverošā. Tāpēc tā koordinātu

*p> fp aprēķinam jādiferencē aploču saimes vienādojums

(xP-x)
2
+(yP-y)

2
-r

2
=0 (2)

pēc saimes mainīgā parametra (par to varam pieņemt leņķi tp) un

jāpielīdzina nullei. legūto vienādojumu

(xp
-x)x'+ Op -y)y' =0

atrisinot kopā ar vienādojumu (2), iegūstam īstenā profila koordi-

nātes

<m27)

Augšējās zīmes attiecas uz vienu, bet apakšējās — uz otru aptverošo.

Saskaņā ar formulām (20.26) un (20.24)

,
dx dr I. . <*B \ '

x'=-

r
-=-

i—cosa-r 1 +-f- sin ci,

dcp dy \ d<p/
(20.28)

. dy dr . I, , dß\
«'=-/-=— sin a4-r l +-r-Kosa.

d<p d(f \ acp/

levietojot šīm izteiksmēm atbilstošās vērtības formulās (20.27),

339
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aprēķinam īstena profila punktu Dekarta koordinātes un pec tam,
ja vajadzīgs, arī polārkoordinātes

rp=W+i/p2. a= • (20.29)
x
p

Kustības pārveidojumam rotācija-rotācija (20-14. zīm.), ja dots

svārstīklas kustības likums ip =ip(<p) un lielumi rO, a, l, r
r, izciļņa pro-

filu aprēķinām šādi.

No trīsstūra OABx

r =1a2+P =2al cos(ib+ ip0). (20.30)

Šim rādiusvektoram atbilstošo centrprofila leņķi iegūstam, pielie-

tojot sinusa teorēmu trīsstūrim OABi:

ct=arcsin -^r sin(ib4-,vbo) +cp —aO, (20.31)

,
r0

2+a
2-/2

kur cto=arccos
~

2r0
a

Centrprofila Dekarta koordinātes ir

x =acos cp-/cos(ib-r-ip 0-cp), ļ
y
=asinq>+ /sin(ib+ ib0

— cp), )

un to atvasinājumi

X
'
= Ž=~a S 1" v+l (<fo ~ 1 )S1 + *0~9

j/'= =acoscp + +ipo-cp)-

20-14. zīm. 20-15. zīm.
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levietojot izteiksmēm (20.32) un (20.33) atbilstošās vērtības for-
mulās (20.27) iegūstam īstena profila Dekarta koordinātes, pēc tam

polarkoordinātes

r
v
="rV+V, a=arctg -Ķ- -ct0. (20.34)

Izciļņu mehānismam ar plakanu virzē kustīgu bīdītāju īstenā pro-
fila polarkoordinātes aprēķinām saskaņā ar 20-15. zīmējumu:

a=<p+arctg , (20.35)

r =y(r0+s) 2+x 2, (20.36)

kur pēc formulas (14.20) jeb (20.14)

_
v_ ds_
co dcp

Līdzīgi veicama izciļņu profilu sintēze kustību pārveidojumiem
virze-rotācija un virze-virze.

lepriekšējās formulas varam izmantot arī analīzes uzdevuma ana-

lītiskai risināšanai; tad nezināmie ir s un cp.

20-5. Atsperes aprēķins

Ja izciļņu mehānisma augstāko pāri slēdz ar atsperes spēku, tad

atspere jāņem tāda, lai bīdītāja profils vai rullītis attālināšanās

posma beigu daļā vai tuvošanās sākumdaļā neatrautos no izciļņa
profila. Atraušanās nebūs, ja atsperes spēks T kopā ar bīdītājam pie-
likto spēku Qun izciļņa normālreakciju Ri2 bīdītāja masai m uzspie-
dīs kustības likumā paredzēto paātrinājumu a. Saskaņā ar II Ņūtona
likumu

T+Q-Rl2 cosfr=ma. (20.37)

Atraušanās brīdī R ]2=0. Atsperes aprēķinā
parasti pieņem Q=0, prasot, lai atsperes
spēks ir lielāks par inerces spēka maksi-

mālo vērtību.

Aprēķinu visērtāk veikt grafiski (20-16.
zīm.). Uzzīmē inerces spēka J=—ma=

~J(s) līkni attālināšanās un tuvošanās

Posmiem un novelk atsperes spēkam

T=c(b+s) (20.38)

atbilstošo taisni kā pieskari šai līknei. At-

speres elastības konstante c=tg6. Inerces 20-16. zīm.
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speķa līkne 20-16. zīmējuma atbilst 20-3. zīmējumā dotajam bīdītāja
kustības likumam.

Ja spēks Q vērsts pretēji bīdītāja ātrumam un /=/(s) līkne tais-

nes (20.38) pieskaršanās daļā, bīdītājam tuvojoties, neiet zem attā-

lināšanās līknes, kā tas ir 20-16. zīmējumā, tad iegūtā atspere attā-

lināšanās posmam būs par spēcīgu, bet tuvošanās posmā notiks

bīdītāja atraušanās un tai sekojošs trieciens. Tā novēršanai atspere

jāņem tāda, lai bīstamajā vietā + Q.

Atsperi raksturo divi parametri — iepriekšējā deformācija b un

elastības Konstante c, no kuriem vienu var izvēlēties. Palielinot b,
iegūst mīkstāku atsperi, bet pieaug atsperes saspiešanai patērējamais
darbs, ko nosaka ar trapecveida laukumu zem taisnes (20.38). Taču

šis darbs nav zaudēts, jo tuvošanās posmā atsperes spēks darbojas
kā dzinējspēks. Analoģiski aprēķina atsperi svārstīklas tipa bīdī-

tājam.

20-6. Bīdītajā elastības ietekme

Bīdītāja elastības dēļ var rasties ievērojamas novirzes no izrau-

dzītā bīdītāja kustības likuma. Visvairāk tas attiecas uz gadījumiem,
kad izciļņu mehānismā ir mīkstie vai cietie triecieni, t. i., kad pa-

ātrinājuma vai ātruma diagrammās ir pārtraukumi. Lai vieglāk iz-

gatavotu izcilni, dažreiz sintezēto beztriecienu profilu aizvieto ar

profilu, kas sastādīts no aploces lokiem. Kaut arī loki saduras tan-

genciāli, taču sadurvietās (5-33. zīm.) rodas mīkstie triecieni. Perio-

diski atkārtojoties, triecieni ierosina svārstībās mehānisma masas un

izkropļo bīdītāja kustību. Līdzīga parādība norisinās, arī bīdītāja pa-
ātrinājumam pulsējot bez lēcieniem.

Izciļņu mehānisma dinamiski ekvivalentā shēma attēlota 20-17. zī-

mējumā. Bīdītāja augšgala kustības diferenciālvienādojumu sniedz

II Ņūtona likums:

my=c2(s-y)-P, (20.39)

kur m — uz bīdītāju reducētā masa, c 2 — bīdītāja
elastības konstante. Masai m pieliktais spēks P=

=Q+F+T, kur Q — uz bīdītāju reducētā lietderīgā

pretestība, F — reducētais berzes spēks, T=

=c(b +y) — atsperes spēks. Vienādojumu (20.39)
var pārrakstīt šādi:

■lJ+ £±£ly =

-Q +F+cb
- c>

s ■ (20.40)
m m

Integrējot šo vienādojumu, iegūst bīdītāja augš-

gala kustības likumu y=y(t), kas vispār atšķiras no

apakšgala kustības likuma s=s(t). Redzams, ka

atrisinājums y=y(t) atkarīgs ne tikai no s=s(t),20-17. zīm.
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m, c, c 2,bet ari no spēku Q un F maiņas likumiem. Mehānisma lo-

cekļi, izņemot bīdītāju, pieņemti kā nedeformējami.
Bez integrēšanas ar vienādojumu (20.40) var aprakstīt masas m

maksimālo paātrinājumu ymax un tad noteikt mehānisma dinamis-
kuma koeficientu

(20.41)

kas rāda, cik reižu pieaug mehānisma dinamiskā slodze (inerces
spēki), ja ievēro bīdītāja elastību. Dinamiskuma koeficients, kā jau
redzējām 16-1. paragrāfā, ir atkarīgs no tā, cik tuvu rezonansei dar-

bojas mehānisms, t. i., no triecienu cikliskās frekvences p attiecības

pret mehānisma pašsvārstību ciklisko frekvenci

k= (20-42)

Jo lielāks ir dinamiskuma koeficients, jo vairāk bīdītāja augšgala
kustiba y =y(t) atšķiras no apakšgala kustības s =s(t). Pēc pētī-
jumu rezultātiem [54], ja p<Ķ.k, tad yxl beztriecienu profiliem un

V«2 vai v«3 profiliem ar mīkstiem triecieniem, kuros momentāni

mainās tikai paātrinājuma vērtība vai vērtība un virziens. Turpretī
rezonanses tuvumā dinamiskuma koeficients visos gadījumos ievēro-

jami pieaug.

20-7. Izciļņu izgatavošana

Izciļņu izgatavošanas metodes var iedalīt četrās grupās: 1) aizzī-

mēšanas metode, 2) mazo dalījumu metode, 3) kopēšanas metode,.
4) kinemātiskā metode.

Aizzīmēšanas metode ir mazražīga un samērā neprecīza. Izciļņa
profilu izgatavo pēc zīmējuma, veicot sagataves apstrādi no rokas

vai ar mašīnām. Precizitātes palielināšanai dažreiz lieto lupu. Iz-

ciļņa profilu šim izgatavošanas veidam var konstruēt grafiski.

Lietojot mazo dalījumu metodi, izciļņa sagatavei pakāpeniski pie-
šķir nelielus lineāros un leņķiskos pārvietojumus attiecība pret grie-

zējinstrumentu, vadoties no darba rasējuma. Ja frezes vai slīpripas
diametrs vienāds ar rullīša diametru, tad minēto griezējinstrumentu
centru novada rasējumam atbilstošos centrprofila punktos. Dažreiz

griezējinstrumentu vada pa profila tangenti. Šādas apstrādes rezul-

tātā iegūtais profils sastāv no aploču lokiem vai taišņu nogriežņiem,
kas pieskaras izciļņa īstenajam profilam. Parasti vēl vajadzīga pēc-

apstrāde. Metode mazražīga, un izciļņa izgatavošanas darbs nogur-

dinošs. Abus trūkumus daļēji var novērst, lietojot metalapstrādāša-
nas mašīnas ar programmēto vadību. Apgādātas ar soļu elektrodzi-

nēju šīs mašīnas strādā pēc mazo dalījumu metodes.

Ražīga un precīza ir kopēšanas metode, ja lieto izgatavotu



344

etalonizcilni, gar kuru apstrādes procesā kustas tausts. Tausta kus-

tību kopē frēze vai slīpripa. Sādi var izgatavot vienlaikus vairākus

izciļņus. Dažreiz kopēšanu veic, vadot tausta centru pa rasējumu.
Kinemātiskā metode raksturīga ar to, ka sagatave un instruments

ir saistīti ar kinemātisko ķēdi, tādējādi panākot relatīvo kustību,
kāda ir izcilnim pret bīdītāju izciļņu mehānismā. Minētās kinemā-

tiskās ķēdes realizēšanai lieto dažādas papildierīces. Bez papild-
ierīcēm uz universālām frēzmašīnām var izgatavot profilus, kas sa-

stāv no aploču lokiem, Arhimēda spirālēm vai evolventēm. Citos

gadījumos nepieciešamas papildierīces [54]. Vajadzīgās precizitātes
sasniegšanai šo ierīču mehānisma locekļu skaits nedrīkst būt liels un

locekļiem jābūt pietiekami stingiem.

20-8. Izciļņu-ffikcijas mehānismi

Izciļņu-frikcijas mehānismi ir centroīdu mehānismi. Tos var no-

saukt arī par frikcijas mehānismiem ar mainīgu pārnesuma attie-

cību. Sie mehānismi sastopami poligrāfiskās un citās mašīnās, ierī-

cēs un aparātos [88, 120].

Izciļņu-frikcijas mehānisma piemērs parādīts 20-18. zīmējumā.
Augstākā pāra 12 elementiem ir rievojums izslīdēšanas samazinā-

šanai vai dzenošais rullītis pārklāts ar gumiju vai citu frikcijas ma-

teriālu. Tādējādi rodas pseidokinemātiska saite. Konstruēsim izciļņa
profilu, pieņemot, ka šī saite ir kinemātiska, t. i., ka slīdēšanas sa;
skarpunktā S nav.

Kustības novērošanas sākuma momentā punkti Sļ un S2 sakrīt un

cp =0, Tp =0. Citā laika momentā saskare notiek punktā S, kas ir re-

latīvās kustības 12 pols. Absolūtais pols 14 ir punktā O. Otrs abso-

lūtais pols 24 atrodas polu taisnes OS un punkta A ātrumam v=

=ty-AP perpendikulāras taisnes krustpunktā P.

Tāpēc u)R=ty-SP un

AP

v= jp-Ru =cR(.o. (20.43)

legūto vienādojumu var rakstīt arī šādi:

(20.44)
acp at

Sintēzes uzdevumā dots dzītā locekļa 3 kus-

tības likums s =s(cp), kā arī R un r
O. Tas dod

iespēju katram leņķim <p aprēķināt koeficientu

C"H (20451
20-18. zīm.
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Pielietojot Pitagora teorēmu trīsstūrim OAP, aprēķinam

SP= -r^[-#±y/?2
- (1 -c 2) (R 2

-y
2)], (20.46)

kur y=R +r0+ s ir zināms lielums. Tā kā

AP
AP=c-SP, p= , (20.47)

tad sintezējamā profila polārkoordinātes ir

r =yR2+y
2-2Ry cos 8,

IR \ (20-48>
a =ip4-arcsinl —sin 8ļ ,

kur leņķis \p aprēķināms pēc formulas

d
*' <20-49>

kas izriet no izteiksmes v=-ty-AP.
Praktiski svarīga izciļņu frikcijas mehānismu priekšrocība ir tā,

ka lielāku skaitu šo mehānismu var piedzīt no viena rotējoša ci-

lindra.

20-9. Izciļņu-zobratu mehānismi

Izciļņu-zobratu mehānismi parasti ir diferencialparvada un izciļņu
mehānisma apvienojums. Sādi var panākt dzītā locekļa nevienmērīgu
rotāciju, kā arī apstāšanos un īslaicīgu

reversu, t. i., pretēja virziena rotāciju.
Izciļņu-zobratu mehānismi sastopami
automātos, mašīnās un aparātos; tos

lieto arī ķēžu pārvados. Ja ķēdei ir liels

solis (gari locekļi), tad, dzenošai zvai-

gznītei rotējot vienmērīgi, ķēde un dzītā

zvaigznīte kustas nevienmērīgi. So trū-

kumu var novērst, piešķirot dzenošai

zvaigznītei nevienmērīgu rotāciju. No

dažādiem izciļņu-zobratu mehānismu

tipiem [45], aplūkosim tikai vienu.

Izciļņu-zobratu mehānisms ar nekus-

tīgu izcilni 4 parādīts 20-19. zīmējumā.
Mehānismu piedzen vadīkla /, kurai šar-

nīrā B pievienots sektorveida satelīts
2, kas reizē ir arī izciļņu mehānisma

svārstīkla. Satelīta kustību attiecībā

pret vadīklu nosaka izciļņa profils. Ja 20-19. zīm.
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tas ir aploce, tad {03=0)1, t. i., dzītā vārpsta 3 rotē kopā ar dzenošo

vārpstu / kā viens ciets ķermenis.
Pieņemam, ka mehānisma kustību novēro, sākot ar stāvokli

OBoAO. Kad loceklis / pagriežas par leņķi <p, tad mehānisms nonāk

stāvoklī OBA, loceklis 3 pagriežas par leņķi ip, zobrata 3 punktam
E noejot loku £o£=r3ib =r

3cp+r26. Tātad

tp =cp+—o=<p+ —c, (20.50)
f% z

3

kur z 2 un z3
— attiecīgie zobu skaiti. So izteiksmi var iegūt arī ar

Villisa formulu (7.6).
Konstruējamam izciļņa profilam jāapmierina sintēzes uzdevumā

dotais dzītās vārpstas rotācijas likums ip=ip(<p). Ja izmēri a, l, r O,
r% doti vai izraudzīti un, ievietojot ip=ip(cp) izteiksmē (20.50), at-

rasts relatīvās kustības likums 6=0(cp), tad šīs kustības realizēša-

nai vajadzīgā centrprofila polārkoordinātes katram leņķim cp aprē-
ķina šādi:

r =ya2+/2-2a/cos(0+eo), (20.51)

kur 80=arcsinļ-7-sin aoļ, a0
=arccos— ;

a=cp+ B-aO, (20.52)

" /

kur 6 =arcsin —sin(6 +80) •

Aprēķinātās centrprofila polārkoordinātes r, a var pārveidot De-

karta koordinātēs ar formulām (20.26) un pēc 20-4. paragrāfā ap-

rakstītās metodes iegūt īstenā profila koordinātes.

Dzītās vārpstas vēlamās kustības sasniegšanai ari izcilnim var

piešķirt rotāciju.

21. NODAĻA

ZOBRATU PĀRVADU SINTĒZE

21-1. Zobratu pārvadi un tiem uzstādāmās prasības

Vienkāršs zobratu pārvads (21-1. zīm.) ir trīslocekļu mehānisms

ar vienu augstāko pāri. Minēto pārvadu var uzlūkot par daudzkār-

tīgu izciļņu mehānismu,kurā izciļņi saskarē nonāk pakāpeniski viens

pēc otra. Sos izciļņus sauc par zobiem, zobu profilus — par flan-
kām, saskari —

par sazobi, saskarlīniju —

par sazobes līniju. Tādē-

jādi plakanie zobratu pārvadi ir savstarpēji aptverošo līkņu mehā-
nismi (19-2. §) un to flanku konstruēšanas pamatprincipi jau zi-

nāmi.
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Ar zobratu pārvadiem iepazināmies 4-2., 7-1. un 11-2. paragrāfā,
aplūkojot mehānismu klasifikācijas, kinemātisko analīzi un kineto-
statiku. Šaja nodaļa īsi aplūkosim visvairāk izplatīto zobratu pār-
vadu kinemātisko sintēzi. Dinamisko sintēzi, neelvoventu sazobes, ne-

apaļos zobratus, viļņu pārvadus un citus speciālus jautājumus ne-

aplūkosim, Jo zobratu pārvadu teorija ir svarīga mašīnu elementu

kursa sastāvdaļa un minētie jautājumi plaši atspoguļoti literatūrā
[2, 35, 45, 57, 89]. Pirmajos astoņos šīs nodaļas paragrāfos aplūko-
sim cilindriskos evolventu zobratus, bet pēdējos trijos — telpiskos
zobratu pārvadus.

Zobu flanku konstruēšana ir galvenais zobratu kinemātiskās sin-

tēzes uzdevums. Sim uzdevumam, kā noskaidrojām 19-2. paragrāfā,
ir bezgalīgi daudz atrisinājumu, jo brīvi var izvēlēties viena zoba
flanku vai sazobes līniju. Taču izvēles brīvību ierobežo daudzas

prakses diktētas prasības, kas jāizpilda zobratu pārvadiem kā ma-

šīnās, ierīcēs un aparātos ļoti izplatītiem mehānismiem.

Lai no nemitīgiem paātrinājumiem, dinamiskiem pa-

pildspēkiem, vibrācijām un trokšņa, parastiem zobratu pārvadiem uz-

stāda prasību, lai to pārnesuma attiecība

t=—=const. (21.1)
Cl>2

Tas nozīmē, ka saskaņā ar formulām (19.1) zobratu relatīvais
pols (5-14. un 19-5. zīm.) nedrīkst pārvietoties un relatīvās poloīdas
ir aploces. Šīs aploces zobratu teorijā bieži sauc par velšanās ap-

locēm, bet relatīvo polu — par velšanās punktu. No tikko teiktā iz-

riet t. s. galvenais sazobes kinemātikas likums: zobu flankām sa-

skarpunktā novilktai normālei arvien jāiet caur nekustīgu velšanās

punktu, kas dala attālumu starp zobratu centriem daļās, kas pretēji
proporcionālas zobratu leņķiskiem ātrumlem.

Galveno sazobes kinemātikas likumu var izpildīt neierobežots da-

žādas formas flanku daudzums, bet flankāmj jābūt savstarpēji atbil-

stošām. Izgatavošanas kļūdu un dilšanas rezultātā prasību (21.1)
iespējams izpildīt tikai aptuveni. Sakarā ar to izriet prasība, lai zob-

rati būtu precīzi izgatavojami ar vienkāršām metodēm.

Ne mazāk svarīgas ir ekspluatācijas prasības. Statnes un citu

locekļu neizbēgamo deformāciju un izmēru kļūdu dēļ nepieciešams,
lai zobrati būtu nejūtīgi pret nelielām rotācijas asu atstatuma mai-

nām. Vajadzīgs, lai nolietotā vai salūzušā zobrata vietā viegli va-

rētu izgatavot citu. Bieži ir nepieciešams, lai dotais zobrats varētu

pārmaiņus strādāt kopā ar citiem dažāda diametra zobratiem, ari

ar citu tādu pašu zobratu, t. i., lai zobrati veidotu komplektu.

Minētajām prasībām kā zobu flanku līkne labi atbilst aploces
eooluenre, ko jau savā laikā ieteica Eilers. Mašīnbūvniecībā tā šo-

dien ir gandrīz vienīgā zobratu flanku līkne.
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21-2. Zobratu galvenie izmēri

Normālos zobratos, kurus sauc arī par nullratiem, velšanās ap-
loce reizē ir arī dalījuma aploce, jo uz tās mērī zobrata dalījumu jeb
soli. Dalījums ir pa dalījuma aploces loku mērīts attālums starp
divu blakus zobu analoģiskiem punktiem. Kopā strādājošu zobratu

dalījumiem jābūt vienādiem.

Zobrata dalījuma aploces diametru d, zobu skaitu z un dalījumu
saista vienādojums

zt=nd. (21.2)

Attālums starp zobratu asīm

Ja zobratu dalījumu izvēlētos kā racionālu skaitli, tad a un d

būtu transcendenti skaitļi. Lai izvairītos no šīs neērtības, pieņemts
attiecībai

m=— (21.3)
n

dot racionālas, standartizētas, milimetros izteiktas vērtības un no-

saukt to par zobratu moduli. Tagad dalījuma aploces diametrs

d=mz (21.4)

un modulis

(21.5)

Tātad modulis ir milimetros

izteikts garums, kas n reižu ma-

zāks par dalījumu; modulis

rāda, cik milimetru no dalījuma
aploces diametra pienākas uz

vienu zobu. Dalījums t=nm ir

transcendents skaitlis.
Dažās zemēs (ASV, Anglijā)

moduļa vietā lieto t. s. diame-

trālo soli jeb picu (pitch). Pičs

ir zobu skaits, kas pienākas uz

vienu dalījuma aploces dia-

metra collu, t. i.,

_

Z

rfcoUās

_

dmm 1
_

25,4

dcoiiās m m21-1. zīm.



Tada ir sakarība starp picu un moduli.

Vienkārši svītroto zoba daļu (21.1. zīm.) sauc par zoba galvu,
bet dubultsvītroto — par kāju. Galvas, kājas un zoba augstumi stan-
dartizēti kā moduļa lineāras funkcijas:

h
a=m, /i/= 1,25 m, h =2,25 m. (21.6)

Galvas un kājas aploču diametri šādi:

d
a
=d+2ha, df=d-2h}. (21.7)

Pa dalījuma aploci mērītais zoba biezums un roba platums ir

aptuveni vienādi ar 0,5 t; starp nestrādājošām flankām paredzēta
spēle, kas standartizēta atkarība no moduļa un zobu apstrādes pre-
cizitātes.

21-1. piemērs. Kāda diametra tērauda ripa jānovirpo normāla zob-

rata izgatavošanai, kuram 2= 30 un m= 5 mm?

Atrisinājums. Saskaņā ar iepriekšējām formulām

d
a
=d+2h

a
=mz+2m=m(z+2) =160 mm.

Piezīme. Tātad normāliem zobratiem moduli var aprēķināt arī

pēc formulas

=

da
"

2+2

Zobrata biezumu noteic zobu stiprības aprēķins.

21-3. Evolventu sazobe

No diferenciālģeometrijas zināms: ja kāda līkne ir kādas citas

līknes liekuma centru ģeometriskā vieta, tad pirmo līkni sauc par

otrās evolūtu, bet otro — par pirmās evolventi. Zobratu teorijā se-

višķa nozīme ir aploces evolventei, ko parasti sauc vienkārši par

evolventi. Ja izstieptu diegu notin no aploces, tad katrs diega punkts

apraksta evolventi. Ja taisni veļ bez slīdes uz

aploces, tad katrs taisnes punkts apraksta evol-

venti. Visas vienas un tās pašas aploces b evol-

ventes ir ekvidistantas.

Evolventes (21-2. zīm.) liekuma rādiuss q
ir vienāds ar aploces loku A OC. Tāpēc

e =re, p=y72Tē2, e= —=tg a.

Leņķis B=6-ct=tga-a. Sādu funkciju sauc

par involūtu jeb evolventes funkciju un raksta

6 =inva. (1) 21-2. zīm.

349
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Evolventu ārējās sazobes veidošanās parādīta 21-3. zīmējumā.
Velšanās aplocēm polā P novelk kopīgu tangenti. Pieņemot, ka aug-
šējais rats ir dzenošais, caur polu velk taisni s, kas veido leņķi a

ar kopīgo tangenti. Taisni s izvēlas par sazobes IļniļiL un konstruē
tai atbilstošās flankas. Sādu konstrukcijas uzdevumu jau risinājām
19-8. zīmējumā. Leņķi a sauc par sazobes leņķi. Tā standartizētā vēr-

tība ir a=20°; senāk bija a=ls°.

Izraudzītajai sazobes līnijai (saskarlīnijai) atbilstošās flankas

konstruē šādi. No zobratu centriem novelk aploces b\ un b2, kas pie-
skaras sazobes līnijai punktos N x un N2. Sīs aploces sauc par pa-

mataplocēm; to rādiusi

r
b>

=rx cosa, r
bļ

=r2 cosa. (21.8)

Zobu flankas iegūst, veļot sazobes līniju gan uz vienas, gan uz otras

pamataploces. Velšanas laikā sazobes līnijas punkts P apraksta evol-

ventes E\Eļ un E2E2, kas ir konstruējamās flankas. Pierādīsim, ka

šīs flankas izpilda galveno sazobes kinemātikas likumu.

Uzzīmētā zobratu stāvoklī minētais likums ir izpildīts, jo sazobe

notiek polā. Lai pārbaudītu citu stāvokli, pagriež dzenošo ratu par

leņķi cpļ rotācijas virzienā. Tad punkts Ax nonāk punktā Nx, punkts
ax — punktā P, punkts qx — punktā S un dzenošā rata profilnor-
māle A\q{ sakrīt ar sazobes līniju s. Ja uz dzītā rata poloīdas atliek
loku Pa

2, vienādu ar loku Pax, un velk no a
2 pieskari pamataplocei

b2, tad iegūst dzītā rata pagrieziena leņķi cp 2. Pagriežoties par šo

leņķi punkts a2 nonāk polā P un dzītā rata flankas profilnormāle arī

sakrīt ar sazobes līniju s. Vēl tikai jāpārliecinās, vai abas flankas

tiešām saskaras punktā S. Tas, acīm redzot, notiks tad, kad no-

griežņi a\q\^=a2q2—
PS. Tā kā flankas ir evolventes, tad

axqx=AxN x^ņ{r bļ ,
a

2q 2
=A

2N2
=

<ņ2r bļ .

Jāpierāda, ka

t. i., ka, ratiem griežoties, sazobes līnijai piederošais sazobes punktsS
virzās pa sazobes līniju tā, it kā sazobes līnija kā diegs pārtītos no

dzinējrata pamataploces uz dzītā rata pamataploci.

levietojot formulā (21.9) izteiksmes (21.8), redzams, ka

=

cp2r2, t. i., loks Pai ir vienāds ar loku Pa2. Tātad evolventu flankas

apmierina galvenosazobes kinemātikas likumu.

Lai iegūtu zobus, novelk galvas un kājas aploces (21-4. zīm.)-
Galvas aploces krusto evolventes punktos cxex un e2, kas veido zobu

stūrus. Kājas aploces parasti ir mazākas par pamataplocēm, bet, ja

z>4o, tad — lielākas (a=2o°). Evolventu sākumpunktus Ex un h

uz pamataplocēm nosaka leņķi

Pi =62=inva.
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21-3. zīm. 21-4. zīm.

Zobu kājas flankas nedarbīgo daļu no punktiem k vēl turpina
kā evolventi līdz punkiem E, bet tālāk —

kā radiālu taisni, kaktu

pie kājas aploces noapaļojot ar rādiusu r o= (0,15 ...0,3) m. Ja zob-

ratus izgatavo pēc novelšanas metodes (21-6. §), tad darba rīks pats
izveido vajadzīgo roba formu.

Ja augšējais zobrats ir dzenošais rats, tad sazobe sākas punktā A,
kur dzītā rata galvas aploce krusto sazobes līniju Punktā A

dzītā rata zobu stūris e2
satiekas ar dzenošā rata kājas flankas

punktu kļ. Sazobe beidzas punktā B, kad dzenošā rata zobu stūris

ciei saskaras ar dzītā rata kājas flankas punktu k2. Sazobes līnijas
nogriezni AB sauc par sazobes ceļu jeb aktīvo sazobes līniju.

Viena zobu pāra sazobes laikā sazobes punkts nostaigā ceļu AB,
sadarbojoties flanku daļām k\P ar e

2P un Pe x ar Pk2. Tādējādi ne-

izmantotas paliek evolventu daļas Eļkļ un abu zobu kājās. Iz-

mantot visu kājas flankas evolventi un līdz ar to visu zoba evolventi
var tad, kad pretrata galvas aploce iet caur punktu N. Zobratu, ku-
ram izmantota visa zoba evolvente līdz pamataplocei, sauc par ro-

bežratu.

Ja veido pretrata zobu galvas vēl augstākas (punkts N paliek
galvas aploces iekšienē), tad paaugstinātās galvas stūris izgriež
robu zoba kājā punkta E rajonā, vājinādams zobu un samazinādams
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kājas darbīgās flankas garumu. So parā-
dību sauc par apakšgriezumu. Tātad sa-

zobes līnijas nogrieznis NļN2 ir maksimā-
lais sazobes ceļš, kas tiek izmantots tikai

tad, ja abi zobrati ir robežrati.
Ja zobratu rotācijas virzieni mainās,

bet augšējais rats paliek dzenošais rats,
tad darbā stājas zobu otras puses flankas

un sazobes līnija maina savu virzienu,
kļūdama par agrākās spoguļattēlu. Tas

pats notiek, ja mainās dzenošais rats, bet

rotācijas virzieni paliek iepriekšējie.

Apskatot 21-5. zīmējumu, redzams, ka

zobs sāk sazobi stāvoklī E
aA, bet iziet no

sazobes stāvoklī Ebß. Viena zobu pāra
sazobes laikā katrs dalījuma aploces

punkts noiet sazobes loku

c=ca cb =r2q>2
=r2

—

—.
62

21-5. zīm.

lepriekš minētā sazobes līnijas «pārtīšanas efekta» dēļ pamataplo-
ces loks E

a
Eb ir vienāds ar sazobes ceļu AB. Tādēļ, ievērojot for-

mulas (21.8), sazobes loks

(21.10)
cos Cl

Sazobes loka attiecību pret dalījumu '

e
=cAß_ „

t t • cos cc /

sauc par pārseguma koeficientu. Lai zobrati varētu darboties, vismaz

jābūt e=l, tad sazobē atrodas tikai viens zobu pāris; nākamais zobu

pāris sazobi sāk momentā, kad iepriekšējais iziet no sazobes. levē-

rojot dilšanu, izgatavošanas un montāžas kļūdas, nepieciešams, lai

e>l. Cilindriskiem zobratiem ar taisniem zobiem e=1,4...2. Ja

e=2, tad sazobē vienmēr atrodas divi zobu pāri.

Ja sazobes ceļa izteiksmē

AB=N{B +N 2
A-N

X
N

2

ievieto

V,B=y(0I fi) 2
-r

6i
2
,

N2B=y(02A)2
-r

b2
*,

NiN2=r\ sin a+r2sin tx =a sin a,
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tad iegūst pārseguma koeficienta izteiksmi

2
~r

h
2+yr

a

2
~r

h
2-asina '

c=
_!_£■ *■ h (21.12)

rcosa v

kas atbrīvo no sazobes ceļa grafiskās noteikšanas formulai (21.11).

Nobeidzot evolventu ārējās sazobes apskatu, izdarīsim dažus se-

cinājumus.
Jo lielāks ir sazobes leņķis a, jo 1) augstākus var iegūt zobus un

mazāku to skaitu, tāpēc ka mazākas kļūst pamataploces un mazākas

var ņemt kājas aploces; 2) garāka kļūst kājas flankas darbīgā daļa

Pk, līdz ar to mazāka ir kājas dilšana; 3) īsāks kļūst sazobes ceļš
AB, saskarpunkts S neaiziet tālu no relatīvā pola P, saskaņā ar for-
mulu (12.40) samazinās berzes jauda un siltuma rašanās.

Minētie trīs apstākļi ir a =20° priekšrocības salīdzinājumā ar

agrāk lietoto a=ls°. Taču AB samazināšanās saistīta ar pārseguma
samazināšanos, jo formulā (21.11) samazinās AB straujāk nekā

cosa. Palielinot zobu skaitu, pārsegums pieaug, jo formulā (21.11)
samazinās dalījums t.

Zināms (19-2. §), ka saskarlīnija nosaka kopā strādājošās sav-

starpēji aptverošās līknes. Tādēļ visi evolventu zobrati ar taisniem

zobiem veido komplektu, ja to moduļi ir vienādi.
Ja iedomājas, ka zobrata 2 diametrs (21.5. zīm.) neierobežoti aug,

tad punkts N2 aiziet bezgalībā, zobu flanku evolventes pārvēršas par

sazobes līnijai perpendikulārām taisnēm un zobrata 2 vietā rodas

evolventes zobstienis (21-6. zīm.).
Tā kā punkts N

2 ir bezgalībā, tad zobrata / galvas aploce ū\ to
nevar sasniegt un apakšgriezumi zobstieņa zobos nevar būt. Tātad,
jo lielāks ir kāds zobrats, jo mazāk tajā iespējami apakšgriezumi.

21-6. zīm. 21-7. zīm.
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Redzams ari, ka zobstienis savam pretratam var radīt vislielākos

apakšgriezumus, jo dotajam galvas augstumam atbilstošā taisne a2

atrodas tuvāk punktam Ni nekā aploce. Tātad, ja kāds zobrats var

strādāt kopā ar zobstieni, tad tas var strādāt kopā ar visiem dotā

moduļa evolventes zobratiem ar taisniem zobiem, nebīstoties no

apākšgriezumiem. Turpretī, ja zobstienis strādā kopā ar zobratu, tad
var gadīties, ka šis zobstienis apakšgriezumu dēļ nevar strādāt kopā
ar kādu mazāku dotāmoduļa zobratu.

Tā kā evolventes zobstieņa flankas ir taisnes, tad iespējams evol-

ventes zobratus precīzi izgatavot ar vienkāršu darba rīku (21-6. §),
Arī iekšējās sazobes evolventes zobratu flankas iegūst

'(21-7. zīm.), noveļot sazobes līniju pa pamataplocēm bļ un b% kuru

punktos E\ un E2
sākas evolventes. Uz ārieni evolventes turpinās ne-

ierobežoti un nav jāizpilda noteikums, ka sazobes ceļam AB jāatro-
das starp punktiem N\ un N2. Tādēļ no apākšgriezumiem lielā zob-

rata kājā nav jābīstas. Lai lielā zobrata galvas stūris e2 neiegrieztos
mazā zobrata kājā, lielā zobrata galvas aploce a

2
drīkst tuvoties

centram 02 tikai līdz punktam A/j. Ja a2 iet caur punktu Nu tad N\
sakrīt ar sazobes ceļa sākumpunktu A un mazais zobrats ir robež-

rats. Tādējādi daļu lielā zobrata galvas flankas evolventes nav

iespējams izmantot.

lekšējā sazobe sniedz kompaktu zobratu pārvada konstrukciju.

Izdevīgi ir flanku saskaršanās apstākļi, jo izliekta virsma saskaras

ar ieliektu virsmu, tādēļ mazāki ir kontaktspriegumi. Pārsegums iek-

šējai sazobei lielāks nekā ārējai. Taču iekšējās sazobes zobi ir grū-
tāk izgatavojami un abu ratu vārpstas dotajā konstrukcijā nevar

abās pusēs atbalstīt gultņos.

21-4. Flanku dilšanaun berze ārējā sazobe

Aplūkojam 21-8. zīmējumu, kur punktā S saskaras mazākā zob-

rata / un lielākā zobrata 2 flankas. Abas flankas slīd viena pa otru

ar relatīvo slīdes ātrumu (12-6. §)

v,= (Cūi±CŪ2)t>. (1)

Plusa zīme attiecas uz ārējo, bet mīnusa zīme
— uz iekšējo sazobi;

b — saskarpunktā 5 attālums no relatīvā pola P.

Dilšanas intensitāte zobrata 2 flankas punktā S ir proporcionāla
šī punkta īpatnējam slīdes ātrumam

c2= - (2)
v

2cos v

levērojot formulu (12.42) un 21-8. zīmējumu,

v2cosV=to
2
- 02S cos(90°—ct—B) =to - 0

2
S • sin(a+B) =

=CŪ2Q2, (3)
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21-8. zīm. 21-9. zīm.

kur q2
— evolventes liekumradiuss punktā S. levietojot izteiksmes

(1) un (3) formulā (2), iegūstam, ka

h h

c2=
— (t'l2+l), c,=

— (l±i 2 i). (21.13)
Q2 Qi

Pēdējā formula izsaka zobrata / flankas punkta S īpatnējo slīdes
ātrumu; šo formulu iegūstam analoģiski.

Dilšanas intensitāte ir proporcionāla arī dotā zobrata leņķiska-
jamjītrumam. Tāpēc dilšanas faktors zobratu 1 un 2 flanku punktiem
(attēlots 21-8. zīm. ar svītrojumu) izsakāms šādi:

Ai=Ci(Oi, A
2
=C20)2. (21.14)

11-2. paragrāfā aplūkota spēku noteikšana evolventes sazobē, ja
neievēro berzi starp zobu flankām. Tagad noskaidrosim, ar kādu

spēku Q zobrats 2 darbojas uz zobratu / flanku saskarpunktā S, ja
ievēro berzi (21-9. zīm.).

Konstruēļam ātrumu paralelogramu vi =ys +a 2
vai pilnīgākā rak-

stībā ys
l3

=vs
I2+ as

23 ortogonāliem ātrumiem punktos S labajā un

kreisajā pusē no zobratu relatīvā pola P. levērojam, ka dažādās
Pusēs polam relatīvās slīdes virzieni ir pretēji. Punktam S ejot caur
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polu, spēks Q maina virzienu par divkārtīgu berzes leņķi, t. i., par

leņķi 2®. Pēkšņā spēka virziena maiņa ir līdzvērtīga mīkstam trie-

cienam. Triecienu frekvence var būt liela, jo trieciens notiek katra

zobu pāra sazobes laika vidusdaļā. Tātad berzes dēļ sazobe ir vib-

rāciju ierosmes avots.

Tehniskos aprēķinos lieto aploces spēku

Mi

P=—, (21.15)
rt

ar kuru relatīvā polā zobrats 2 darbojas uz zobratu /, bet pēdējais

ar tikpat lielu pretēja virziena spēku uz zobratu 2. Noskaidrosim, kā

sazobes spēks Q saistīts ar šo tangenciālo spēku.
Abu minēto spēku enerģētiskās līdzvērtības dēļ to momentiem

pret punktu Oj jābūt vienādiem. Tādēļ Qq=Prx un

(4)

kur plecs o =O]S •cos(a+cp —6). Lietojot sinusa teorēmu trīsstūrim

OļPS, atrodam, ka OļS: cos a=ri : cos(a —8). levērojot abas pēdē-

jās sakarības, iegūstam meklēto izteiksmi

cos(a-e)
(21.16)

cos acos(a +cp—0)

Kreisajā pusē no relatīvā pola leņķi 0 un cp maina zīmes.

Punktam S ieejot polā, sazobes spēks sasniedz maksimālo vērtību

Q= — (21-17)
cos(a+ cp)

v

Ja šo spēku sadalām divos savstarpēji perpendikulāros komponentos,
iegūstam ar formulu (21.15) noteikto tangenciālo spēku P un centra

Oi virzienā vērstu spēku P
V

=Q sin(a +cp) jeb

/><, =/> tg(a+<p). (21.18)

Jaudas pārnešanā piedalās tikai spēks P. Taču zobratu vārpstas
un gultņus slogo gan P, gan PO.

21-5. Minimālais zobu skaits

Ja zobratu galvas aploces a.\ un a2
sniedzas līdz sazobes līnijas

maksimālā sazobes ceļa galapunktiem N2 un N\, tad viss nogrieznis
NiN2

ir izmantots kā sazobes ceļš, abu zobratu evolventu flankas

visā garumā ir darbīgas un abi zobrati ir robežrati (21-11. zīm.).

Zoba galvas augstumu mēdz izteikt kā moduļa lineāru funkciju:

ft.=xm, (21.19)
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kur x — zobu galvas augstuma koeficients, kas maksimālās vērtības
sasniedz robežratiem, tad

h
a.mai =*1 ™*

m> h
a

2
max

=*2 ">"m'

Parasti abu zobratu zobu galvu augstumi ir vienādi, t. i., v.\ =

=X2=x. Normāliem zobratiem x=l. Automobiļos, traktoros un citās

mašīnās lieto zobratus ar saīsinātu zobu galvu; šiem zobratiem

x=0,8.
Ja zobu galvu augstumi abiem zobratiem vienādi, tad tikai mazo

zobratu var izveidot kā robežratu. Lielākā zobrata galvas aploce a
2

tad sniedzas līdz punktam N
{ un mazajam zobratam visa flankas

evolvente ir darbīga. Vienādiem galvu augstumiem apakšgriezumi

vispirms iestājas mazajam ratam un jo ātrāk, jo mazāks ir mazais

rats; jo lielāks ir lielais rats, mazāks sazobes leņķis a un jo lie-

lāks ir galvu augstuma koeficients x. Apakšgriezumi samazina pār-
segumu un zoba stiprību. Ja apakšgriezumus zobrata apstrādes laikā

nav izveidojis darba rīks, tad zobrati nevar strādāt zobu ieķīlēšanās
dēļ. Zobs ar apakšgriezumiem attēlots 20-10. zīmējumā.

Zobratu pārvada pārnesuma skaitlis (7-1. §)

U =

Projektējot zobratu, pārvadu pār-
nesuma skaitlis ir dots vai izraudzīts

(parasti u=1...-7), bet moduli no-

saka stiprības aprēķins. Lai sasniegtu
vismazāko zobratu asu attālumu

o="2-(2l+Z2).

mazo zobratu cenšas projektēt ar mi-

nimālo zobu skaitu Z\ — zm\a> t. i., cen-

šas veidot mazo ratu kā robežratu.

21-10. zīm. 21-11. zīm.
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Noskaidrosim, kāds ir vismazākais iespējamais mazā zobrata
zobu skaits zmin, lai tajā vēl nebūtu apakšgriezumu.

No 21-11. zīmējumā dotā trīsstūra o\o2Mi izriet, ka

(02AM2
=(0102 )

2+(O,A/1)
2-2(0102 )(01yVl)cosa.

levietojot šeit

02Ni =r2-\-Y.m, o\o2 =r\+r
2, O\NX—r\ cos ct,

di m

r2
=vrl

=u---=-

2
- vz m-m,

iegūstam minimālā zobu skaita izteiksmi

I j ņiļ

zmin=

2k • (21.20)
ļ'«2 +(2«+l)sin2

a-«

Ja R
2-*oo, tad u-+oo un kur

z» ±-=%— (21.21)
mm

sin
2
a

ir tāda mazā zobrata minimālais zobu skaits, kas var strādāt kopā
ar zobstieni, tātad ar visiem dotā moduļa zobratiem, kuru zobu

skaits z
2>z~

n
:

levietojot formulā (21.12)

r
Qļ

=ri+x/n, r
a

=r2+xm, r
ftļ

=riCosa, r
bļ

=r
2 cosa,

mz\ mz
2

z
2 ,

a=r
l +r2, ri=-

7r
- , r2

=

,

—=«, t=nm,
Z Z Zļ

iegūstam pārseguma koeficienta izteiksmi

(21.22)

21-1. tabula

Zmln

1

1,23

1,85

6,32

oo

12

13

14

15

16

17

12

16

26

45

101

oo

1,42

1,47

1,54

1,61

1,68

1,75
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Apakšējas mīnusa zīmes attiecas uz evolventu iekšējo sazobi, kura

nav še aplūkota. Ja šajā formulā ievietojam zi =2mln, tad varam ap-

rēķināt minimālam zobu skaitam atbilstošo pārseguma koeficientu.
Ar formulām (21.20) un (21.22) normāliem ārējās sazobes zob-

ratiem (a=2o°, x=l) aprēķinātās vērtības dotas 21-1. tabulā.

Redzam, ka ārējās sazobes normāla zobrata minimālais zobu
skaits 2m

in=l2. Taču, ja vēlamies, lai mazais zobrats var strādāt

kopa ar visiem dota moduļa evolventu zobratiem ar taisniem zobiem,
tad ta minimālais zobu skaits Zmin

00 =17. Vēl mazākus zobu skaitus

var iegūt, lietojot koriģētos zobratus.

21-6. Zobratu izgatavošana

Zobratu izgatavošanas metodes var iedalīt divas grupas — ko-

pēšanas metodes un novelšanas metodes.

Kopēšanas metodes izplatītākais piemērs ir zobratu frē-
zēšana ar ripas frēzēm. Vispirms rūpīgi izgatavo roba rasējumu un

pēc ta — divus savstarpēji pieguļošus roba šablonus. Pēc iekšējā
šablona izgatavo fasongriezni ripas frēzes apstrādei, bet ārējo ša-

blonu izmanto izgatavojamās ripas frēzes profila kontrolei. Novirpo
ārējam šablonam atbilstošā profila frēzes ripu un izveido tai sek-

torveida izgriezumus. Šo ripu apstrādā ar fasongriezni uz aizmugu-
res virpām, kur, ripai griežoties grieznis tuvojas ripas asij un sek-

torveida izgriezuma atlec atpakaļ. Tā izgatavotās ripas frēzes vir-

sma satur sevī Arhimēda spirāles. Virsmas profils nemainās, ja frāzi
uzasina, noslīpējot izgriezuma plaknes, kas iet caur frēzes rotāci-

jas asi.

Lai nebūtu katram modulim un katram zobu skaitam vajadzīga
atsevišķa frēze, tad katru frēzi .lieto vairākiem šī moduļa zobu skai-

tiem, ta apzināti pieļaujot flanku kļūdas. Katra moduļa zobratu iz-

gatavošanai vajadzīgs.savs frēžu komplekts. Ir komplekti, kas sa-
stāv no 8, 15 vai 26 frezem. Jo vairāk komplektā frēžu, jo precīzāki
izgatavotie zobrati. Tādējādi dažādu moduļu un dažādu zobu skaitu

zobratu izgatavošanai nepieciešamo frēžu daudzums ir liels. Neno-
vēršamo flanku kļūdu dēļ pēc aprakstītās metodes izgatavotie zob-
rati nav piemēroti lielu jaudu pārnešanai.

Samērā reti lieto citu kopēšanas metodi
— zobu frēzēšanu ar

pirkstfrēzēm. Zobratu liešanai vajadzīgos modeļus ari izgatavo pēc
zobu profilu rasējuma, tātad ar kopēšanas metodi.

Novelšanas metodes zobratu izgatavošanai ir daudz ērtā-

kas un precīzākas. Darba rīks ir zobrata vai zobstieņa veidā. Ap-
strādes laika starp divām skaidas noņemšanas kustībām tiek reali-
zēta darba rīka un sagataves soļveida relatīvā kustība, kas atbilst
kustībai ekspluatācijas apstākļos. Tādējādi apstrādājamā zobrata
flankas iegūst kā darba rīka flanku aptverošās līknes, darba rīka un

apstrādājamā zobrata poloīdām veļoties vienai pa otru bez slīdes.
Darba rīku zobrata veidā sāka lietot 1899. gadā(Fellova metode).
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lekšējas sazobes liela zobrata izgatavošanai vel šodien nav citas
ērtākas metodes.

Vēlāk evolventu zobratu izgatavošanai sāka lietot darba rīku

zobstieņa veidā (Maaga metode). Šī metode ir sevišķi precīza, jo
evolventes zobstieņa flankas ir taisnes, tādēļ darba rīks ir viegli
izgatavojams un kontrolējams.

Zobstieņa vietā var lietot gliemežfrēzi ar trapecveida vītni un

vidējo kāpes leņķi Frēzi nostāda leņķī 8 pret apstrādājamā
zobrata asij perpendikulāro plakni. Šāda zobu frēzēšana pēc novel-

šanas metodes ir visai ražīga.
Rūdītu zobratu apstrāde ar slīpēšanu arī notiek pēc novelšanas

metodes.

Ar novelšanas metodēm iegūst visprecīzākos zobratus. Katra mo-

duļa zobratu izgatavošanai vajadzīgs tikai viens darba rīks. Zob-

stieņa gadījumā šis darba rīks ir ļoti vienkāršs. Darba rika zobu
galvas ir pagarinātas vajadzīgās radiālās spēles radīšanai. Šīs pa-

garinātās galvas izveido arī zobu kāju nedarbīgo daļu.
Sevišķa novelšanas metodes priekšrocība, ja lieto zobstieņveida

darba rīku, vēl ir tāda, ka var izgatavot t. s. koriģētos zobratus,

par kuriem būs runa nākamajā paragrāfā.

21-7. Koriģētie zobrati

Prasība konstruēt minimāla gabarīta kompaktus zobratu pār-
vadus rada nepieciešamību samazināt mazā rata zobu skaitu, lai lie-

lais rats neiznāktu pārāk liels. Taču, kā redzējām, normāla zobrata

zobu skaits nevar būt mazāks par 2
min

OC
= 17, jo zobratu izgatavo-

šanas standartrīks ir zobstienis.

Praksē pieļauj nelielus apakšgriezumus. Izrādās, ka pārsegums
jūtami nesamazinās, izgatavojot ar zobstieni, un zobu ieķīlēšanās vēl

nenotiek, izgatavojot zobratus pēc citas metodes, ja minimālā zobu

skaita vietā lieto robežzobskaitu

5

Zrob= -ģ-Zmln
00

,
(21.23)

kas normāliem zobratiem ir 14.

Ja vēlas iegūt zobratus ar mazāku zobu skaitu, tad jā-atsakās no

normāliem zobratiem un jālieto koriģētie zobrati. Koriģēšana, kā

vēlāk redzēsim, notiek arī citu apsvērumu dēļ.
Vienkāršākais koriģēšanas veids ir zobu galvu augstuma korek-

cijas. Agrāk minētajiem standartizētajiem zobratiem ar saīsinātām

zobu galvām xi=x2
=0,8 un pēc formulām (21.21) un (21.23) iznāk

Zmin°o= l4 un 2r
ob=l2. Sāds paņēmiens samazina ne tikai minimālo

zobu skaitu, bet reizē arī pārsegumu.
Lai novērstu minēto trūkumu, tad, samazinot zobu galvu aug-

stumu lielam ratam, dažreiz vienlaikus palielina to mazam ratam.

Tā, piemēram, lieto xi = 1,5, x2=0,7.
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Maksimālo pārsegumu ar normāliem zobratiem neatbilstošiem
galvu augstumiem var sasniegt, ja abus zobratus izveido kā robež-

ratus. Tad saskaņā ar formulu (21.11)

(21124)
rcosa /cosa 2n

legūtā formula derīga minimālāszobu skaitu summas aprēķinam,
prasot, lai robežratu pārvada pārsegums e>l. Šai prasībai atbilst

2it

(zi +z2) mm>—. (21.25)

levietojot šeit a =20°, atrodam, ka minimālā zobu skaitu summa ir

18; tai pēc formulas (21.24) atbilst pārseguma koeficients e=1,04.
Tas tad arī ir viss, ko varam sasniegt ar zobu galvu augstuma ko-
rekcijām.

Formula (21.25) parāda, ka sazobes leņķa palielināšana sama-

zina minimālo zobu skaitu summu. To iespējams sasniegt no X ra-

tiem sastādītos pārvados. Burts Ķ šeit apzīmē korekciju, t. i., zob-

stieņa pārbīdi. Burta Ķ vietā lieto ari burtu V, kas atbilst vācu vār-

dam Verschiebung.

Visvairāk izplatītais zobratu korekcijas paņēmiens ir Ķ ratu

izgatavošana, zobus apstrādājot pēc novelšanas metodes ar at-

bīdītu vai zobrata centram piebīdītu zobstieni. Zobstieņa pārbīdi vir-

zienā no apstrādājamā zobrata centra pieņem par pozitīvu, bet uz

centru
— par negatīvu. legūtos zobratus atbilstoši sauc par K+ ra-

tiem vai X- ratiem.

Zobratus, kas izgatavoti bez zobstieņa pārbīdes, sauc par null-

ratiem. Nullrati ir jau aplūkotie normālie zobrati, kuru zobu skaits
nevar būt mazāks par Zmin00 vai z

rob- No nullratiem sastādītus pār-
vadus sauc par nullpārvadiem, bet no X ratiem sastādītus —

par
Xpārvadiem. lespējami ari KO pārvadi, kuros pārbīdes kompensējas.
No tīriem nullpārvadiem tie atšķiras tikai ar īpatnējām zobu for-

mām. Ķ+ ratiem zobi ir platāki par robiem, bet X- ratiem — otrādi.

Izdarot pārbīdi, relatīvo kustību starp zobstieni un apstrādājamo
zobratu atstāj nemainītu. Tas nozīmē, ka zobrata dalījuma aploce
paliek vecajā vietā, jo relatīvās poloīdas nemainās, kaut arī darba

rīka zobstieņa viduslīnija vairs nepieskaras dalījuma aplocei. Tātad

dalījuma aploce ar diametru d—mz ir velšanās aploce zobrata iz-

gatavošanas stāvoklī. Turpretī darba stāvoklī velšanās aploces un

sazobes leņķis ir atkarīgi no zobratu asu attāluma. X pārvadu var

sastādīt no visdažādākajiem X ratiem, kas izgatavoti ar vienu un

to pašu zobstieni.

Ar pozitīvu pārbīdi (21-12. zīm.) novērš apakšgriezumus, atbīdot

zobstieņa galvas līniju a2 līdz punktam Nlt tādējādi ievirzot sazobes

ceļu AB nogriežņa N\M2
robežās un pārvēršot apstrādājamo zobratu

par robežratu. Pozitīvo pārbīdi var taisīt arī lielāku, kamēr zobi kļūst
smaili un pārsegums vēl irpietiekams.
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Negatīvu pārbīdi var lietot tikai tad, ja apstrādājamā zobrata

zobu skaits ir lielāks par 2rob- Izdarot negatīvu pārbīdi, zobstieņa

galvas līnija nedrīkst pāriet punktu pretējā gadījumā radīsies

apakšgriezumi.
Pārbīdi mēdz izteikt kā lineāru modu|a funkciju

b=xm, (21.26)

kur x — pārbīdes koeficients.

Līdz punktam Ni koriģēta zobrata zobu skaitu apzīmēsim ar

un meklēsim sakarību starp x un Saskaņā ar 21-12. zīmējumu
b=PM—FM—FP=y.m— NiP sin a=xm—r sin 2

a. levērojot formulas

(21.26) un (21.4),

sin 2
a

x=x-zk .

Sai izteiksmei ar formulas (21.21) palīdzību piešķiram veidu

V=x
2m.n--2k _ (2ļ

J

Zmin

Standartizētam zobstienim ar ot =20° un x =l, iegūstam

(21-28)

bet, ja pieļauj nelielus apakšgriezumus,

1- (21.29)

Pārbīdes maksimālo vērtību nosaka flanku krustošanās. Zobi kļūst
asi, kad atbilstoši formulai (21.29) pārbīdes koeficients x=0,529 un

21-13. zīm.21-12. zīm.
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X rata zobu skaits zk=8. Sevišķas nepieciešamības gadījumos pie-
ļauj jūtamus apakšgriezumus un iegūst

Zk=Zmln min
5.

Flanku krustošanās dēļ šādu zobu augstums ir samazināts un

pārsegums sasniedz minimālo robežu e=l.

X ratu izgatavošanas mērķis ne vienmēr ir zobu skaita sama-

zināšana. Ar X ratiem var sasniegt dažas vēlamas zobratu pārvada
īpašības. Šim nolūkam ērta ir bloķējošo kontūru me-

tode [47].
Bloķējošo kontūru diagrammu (21-13. zīm.) konstruē koordinātu

asīs, uz kurām atlikti abu kopā strādājošo X ratu pārbīdes koefi-

cienti X\ un x2. Katrs diagrammas punkts attēlo kādu X ratu pār-
vadu. Tā, piemēram, koordinātu sākums attēlo nullpārvadu. Caur

koordinātu sākumu novilktas taisnes a punkti satur ĶO pārvadus.
Šī taisne ar X\ asi veido —45° leņķi. Līnijas 1 un 2 norobežo pār-
vadus, kuriem zobrats 1 rada zobrata 2 zobu kājās apakšgriezumus.
Līnijām 3 un 4 līdzīga nozīme attiecībā uz apakšgriezumiem zob-

ratā /. Līnija 5 satur pārvadus, kuru pārseguma koeficients e=l.

Svītrotā laukuma punkti attēlo lietošanai nederīgus pārvadus.
Bloķējošo kontūru diagrammā iezīmētas līnijas X\ mm un £2 min,

kas norāda darba rīka zobstieņa izdarīto apakšgriezumu sākumus.

Var iezīmēt arī konstanta pārseguma, konstanta zobu platuma, mi-

nimālā īpatnējā slīdes ātruma un citas līnijas. Izmantojot šīs līni-

jas, var konstruēt Ķ pārvadus ar vēlamās lieces un dilšanas izturī-

bas zobiem, kas strādā pieļaujama pārseguma apstākļos. Lai iegūtu
Ķ pārvadu ar vēlamo zobratu asu attālumu a, diagrammā jānovelk
taisnei a paralēla taisne caur kādu punktu, kam atbilstošās pārbīdes
dod vēlamo a. Uz šīs taisnes izvēlas optimālos X\ un x2, kas reizē

apmierina arī citus noteikumus.

Koriģēto ārējās sazobes zobratu aprēķinu nosaka valsts standarts

TOCT 16532-70. Tur sniegti arī šim nolūkam lietojamie bloķējošie
kontūri.

21-8. Zobrati ar slīpiem zobiem

Līdz šim aplūkotie zobrati ar taisniem zobiem saskaras pa zob-

ratu asīm paralēlu taisni. Katrs zobs sazobē iestājas pēkšņi visā ga-

rumā un pēkšņi ari no sazobes iziet. Nelielā pārseguma dēļ sazobē

vienlaikus atrodas tikai viens vai divi zobu pāri. Tādēļ flanku kļūdas

stipri jūtamas un izpaužas vibrācijās un troksnī.

Minētā trūkuma novēršanai senāk lietoja pakāpju zobratus. Tos

iegūst, sastiprinot vienā blokā vairākus samērā plānus savstarpēji

pagrieztus taisno zobu zobratus. Tagad pakāpju zobratu vietā lieto

zobratus ar slīpiem zobiem, kurus var uzlūkot par pakāpju zobra-

tiem, kas sastādīti no bezgalīgi daudziem un bezgalīgi plāniem
taisno zobu zobratiem, kas viens pret otru pagriezti par bezgalīgi
mazu leņķi.



364

Slīpo zobu zobratu flanku kinemātiskā veidošana parādīta
21-14. zīmējumā a. Ja lentē, kas pārtinas no viena pamatcilindra
uz otru iezīmē zobratu asīm paralēlu taisni eof, tad tā veido taisna

zoba evolventu flankas. Ja tajā pašā lentē iezīmē slīpu taisni ef,
tad tā veido slīpa zoba flankas. Tātad katrā slīpo zobu zobrata asij

perpendikulārā šķēlumā s, ko sauksim par transversālšķēlumu, no-

tiek iepriekšējos paragrāfos aprakstītā evolventu sazobe. Zobu flankas

satur evolventes un zobrata asij neparalēlas taisnes, pa kurām sa-

skaras viens zobrats ar otru. Sīs acumirklīgās kontakttaisnes parā-
dītas 21-14. zīmējumā b.

Ja zobus šķeļ ar koaksiāliem cilindriem, tad iegūst skrūves līni-

jas. Tādēļ slīpo zobu zobratus dažreiz sauc par skrūvratiem ar pa-
ralēlām asīm. Taču no īsteniem skrūvratiem (21-11. §) tie ievērojami
atšķiras.

Skrūves līniju savērpes leņķis ir atkarīgs no šķeļošā cilindra rā-

diusa. Uz pamatcilindra b virsmas tas ir B&, bet uz dalījuma cilindra

(21-14. zīm. f) virsmas ir cits savērpes leņķis B. Abus savērpes leņ-
ķus saista sazobes leņķis a. Tiešām (21-4. zīm. c), eksistē proporcija
tg B:tg B&=2nr : 2nr b=r: r cos a, tādēļ

tgp=J§Jk. (21.30)& r
cos a

v

Noskaidrosim slīpo zobu zobratu pārsegumu. Pieņemsim, ka ma-

lējās dalījuma aploces punkts E jau nogājis sazobes loku c un aplū-
kojamais zobu pāris gala transversālšķēlumā jau iziet no sazobes

punktā £
0- Taču šī zobu pāra sazobe vēl turpinās citos transversāl-

šķēlumos un beidzas tikai punktā F, kad punkts E nogājis pa savu

dalījuma aploci papildu sazobes loku c'=Mgß. Tātad slīpo zobu
zobrata kopējais pārseguma koeficients

c=8a+e
p

+ (21.31)

ir transversālšķēlumā un slīpuma pārseguma koeficientu summa.

Taisno zobu zobratiem slīpuma pārseguma koeficients ep=0. Jo lie-

lāks savērpes leņķis un zobrata garums, jo lielāks ir ep. Slīpo zobu

zobratos vienlaikus sazobē var atrasties pat 10 zobu pāri. Tādēļ zob-

ratu gaita ir mīksta un klusa, tie piemēroti lielu jaudu pārnešanai.
Atšķirībā no taisno zobu zobratiem uz slīpo zobu zobratu darbo-

jas otrs zobrats ar aksiālspēku. Aksiālspēks jālīdzsvaro ar aksiāl-

gultni vai jālieto skujiņveida zobrati (21-14. zīm. d). Pēdējie ir

sevišķi piemēroti lielām un triecienveida slodzēm. Lai nodrošinātu
šo zobratu pašiestādīšanos, viena zobrata vārpstai jādod nelielas

aksiālas kustības iespēja. Zoba leņķa virsotnei jāļauj skriet pa
priekšu, jo tad gaita ir mīkstāka. Lai būtu ērtāka izgatavošana, daž-
reiz ierīko rata vidū zobu pārtraukumu.

Viena moduļa slīpo zobu zobrati komplektu neveido, jo zobrats

nevar strādāt kopā ar savu kopiju. Tas tādēļ, ka sazobē esošajiem
zobratiem ir pretēja virziena vītnes (21-14. zīm. c).
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21-14. zīm.

Slīpo zobu zobratus izgatavo ar novelšanas un kopēšanas meto-

dēm. Abos gadījumos zobratam pret darba rīku jāpiešķir papildu
relatīvā kustība, kuras taisno zobu apstrādē nav.

Ja slīpos zobus frēzē ar ripfrēzi, tad frēzes modulis un zobu

skaits jāņem atbilstoši normālšķēluma n datiem (21-14. zīm. f). Nor-

mālšķēluma dalījums un modulis saistīti ar attiecīgiem transversāl-

šķēlumā lielumiem, kā redzams, šādi:

f
n=rcos B, mn

=mcos B. (21.32)

Normālšķēluma zobu skaits ir tāda iedomāta zobrata zobu skaits,
kura dalījuma aploces rādiuss vienāds ar normālšķēluma elipses
liekumrādiusu Rn sazobes punktā 5. No diferenciālģeometrijas zi-

nāms, ka Rn
=a

2/b, kur a un b ir elipses pusasis. Mūsu gadī-
jumā a=r/cosß, b—r un /?„=r/cos2 8. Tātad frēzes izvēlei vajadzī-

gais normālgriezuma fiktīvais jeb ekvivalentais zobu skaits

_

2nßn 2nr z

Taisnu zobu normālos zobratos nevar sasniegt katru vēlamo zob-

ratu asu attālumu a moduļu normēšanas dēļ. Slīpu zobu nekoriģētos
zobratos tas iespējams, jo normēti ir tikai normālgriezuma moduļi,
bet a atkarīgs no transversālgriezuma moduļa, ko var izmainīt, mai-

not savērpes leņķi. No savērpes leņķa ir atkarīgs arī minimālais

zobu skaits, kas ir mazāks kā taisnu zobu zobratiem.

21-9. Novikova sazobe

Slīpo zobu zobratu pāseguma koeficients saskaņā ar formulu

(21.31) ir transversālšķēlumā un slīpuma pārseguma koeficientu

summa. Izvēloties pietiekamu zobrata garumu un zobu savērpes
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21-15. zīm.

leņķi, slīpuma pārsegumu var izveidot vairākkārt lielāku par trans-

versālšķēlumā pārsegumu. Tas ierosina domu atteikties no transver-

sālšķēlumā pārseguma un konstruēt zobratus, kuriem ir tikai slī-

puma pārsegums. Tad zobu flanku formu vairs nesaista galvenais
sazobes kinemātikas likums un flankas var izvēlēties daudz brīvāk,

vadoties no stiprības un ilgizturības apsvērumiem. Sādu jauna tipa
sazobi 1955. gadā ierosināja padomju zinātnieks Novikovs un pie-
rādīja tās pielietojamību zobratiem ar paralēlām asīm, kā arī zob-

ratiem, kuru asis krustojas vai šķērsojas. Novikova idejas realizāciju
dažus gadus vēlāk Rietumvācijā sāka izstrādāt Vildhābers.

Novikova zobratu teorija būtiski atšķiras no evolventu, cikloīdu

un citu zobratu teorijas. Novikova zobratu pārvads nav savstarpēji
aptverošo līkņu ne centroīdu mehānisms. Sazobes ceļš transversāl-

šķēlumā ir tuvs nullei. Pārsegums rodas no flanku saskarpunkta

pārvietošanās zobratu aksiālvirzienā zobu slīpuma dēļ. Novikova

zobrati ar taisniem zobiem nav iespējami.
Novikova zobratu teorijā saglabājas velšanās cilindru un moduļa

jēdzieni. Zobu flanku darbīgās daļas parasti veido no aploču lokiem

(20-15. zīm.). Izliektai virsmai saskaroties ar ieliektu, ievērojami sa-

mazinās Novikova sazobes trūkums — punktveida saskare. Saskar-

punkta vietā rodas saskares laukumiņš un kontaktspiedieni samazi-
nās. Tiesa, evolventu zobratiem ir līnijas saskare, bet zobratu asu

virziena kļūdu dēļ ne vienmēr tā pilnībā realizējas.
Novikova zobratus apstrādā pēc kopēšanas vai novelšanas me-

todes, bet katra kopā strādājošā zobrata izgatavošanai ir vajadzīgs
savs darba rīks.

21-10. Koniskie zobrati

Tehnisko uzdevumu
— pārnest rotāciju no vārpstas / uz vārpstu

2, kuras abas krustojas punktā O un starp kurām ir leņķis 6, izpildot
noteikumu

t =— =const,
(02

var atrisināt ar konisko zobratu pārvadu. Uzdevuma atrisināšanai
lietosim kustības apgriešanas metodi.
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Ja visam pārvadam piešķir leņķisko
ātrumu —0)2 ap vārpstu 2, tad vārpsta 2

kļūst nekustīga (21-16. zīm.), bet vārpsta /

piedalās reizē divās rotācijās: ap savu asi

ar leņķisko ātrumu 01 un ap vārpstu 2

ar leņķisko ātrumu — 0)2. Vārpstas / abso-

lūtā kustība minētajos apstākļos, kā zi-

nāms no kinemātikas, ir rotācija ap mo-

mentānu asi OP ar leņķisko ātrumu

0)=0)12=0)1 4- ( — Mž)-

īstenībā tā ir vārpstas / relatīvā kus-

tība pret vārpstu 2, kas nemainās no leņ-

ķiskā ātruma —0)2 piešķiršanas visam pār-
vadam. Tātad vārpstu 1 un 2 relatīvā kus-

tina ir L-iictīho un npklictīcrii nnnktn O iph

21-16. zīm.

sfēriskā kustība. Sfēriskās kustības aksoīdas vispār ir koniskas vir-

smas. Konkrētajā gadījumā tās ir apaji konusi ar virsotņu pusleņ-

ķiem 6! un 62, jo pārvada īstenajā kustība punkta P ātrums

/

Dp=<oiri
=

G)2r2

un

. coi r2 OP-sin 62
i= —

L=-
L

=-ptb—r~ =const.

0)2 rx OP-sin6i

Aksoīdas sauc par velšanās konusiem. Tie ir analoģiski iepriekš
aprakstītajiem velšanās cilindriem zobratu pārvados ar paralēlām
asīm. Zobu skaits ir proporcionāls velšanās konusu rādiusiem brīvi

izraudzītā velšanās punktā P, tādēļ konisko pārvadu pārnesuma at-

tiecība

(21.34)
o)2

zx sin 61 v '

Pievienojot šai izteiksmei vienādojumu

61 +62=6,

iespējams noteikt leņķus 61 un 62 pēc dotajiem i un 6.

Konisko zobratu zobu flanku kinemātiskā veidošana parādīta
21-17. zīmējumā a. Zobu darba virsmas iegūst, noveļot uz pamat-
konusiem plakni, kurā iezīmēta taisne PO. Katrs šīs taisnes punkts
apraksta sfērisko evolventi.

Sfēra nav izklājama plaknē. Tāpēc precīza konisko zobratu pro-

jektēšana sagādā grūtības. Parasti lieto tuvināto Tredgolda metodi:

sfērisko virsmu s—s aizvieto ar sfēras pieskarplakni p—p un sfē-

riskās evolventes — ar plakanajām. Velšanās konusiem pievieno
papildkonusus, kas 21-17. zīmējumā ir punktēti. Zobi šķeļ sfēras un
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21-17. zīm.

papildkonusu virsmas. Šķēlumu līknes maz atšķiras savā starpā.

Tāpēc zobus projektē šādi. Papildkonusus pārgriež pa veiduli un

izklāj pieskarplaknēp—p, iegūstot sektorveida zobratus (21-17. zīm.c)
ar velšanās aploču rādiusiem

/?,= -V- *2=-3r- (21-35)
COS 6i cos 82

legūto zobratu zobu skaiti (pieņemot, ka izgriezumu nav)

cos 61 cos 62

No stiprības apsvērumiem noteic moduli m un tad pieskarplaknē
p— p konstruē parasto evolventu sazobi.

legūtās zobu flankas var pārnest uz papildkonusiem, kurus iz-

veido arī praksē, un zobus izēvelēt pēc aizzīmējuma. Grieznim jā-
kustas pa taisnēm, kas iet caur punktu O, jo katra zoba virsma

ir neapaļš konuss ar virsotni punktā O. Protams, zobratu izgatavo-
šana pēc minētās kopēšanas metodes ir visai neprecīza. Parasti zo-

bus izēvelē pēc novelšanas metodes ar taisna profila griežņi, nekādu

aizzīmēšanu neizdarot.

Ja 81 vai 62 ir 90°, tad attiecīgais koniskais zobrats pārvēršas par

t. s. plānratu, kas atbilst zobstienim cilindrisko zobratu teorijā.
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Sazobes apstākļus nosaka pieskarplakne mērītie lielumi. Arī

apakšgriezumi atkarīgi no tiem. Tā kā

Z\ mln
=Zul min COS 6i, Z2 mln

=2:1.2l.2min COS 62,

tad iznāk, ka koniskiem zobratiem īstenais minimālais zobu skaits
ir mazāks un pārsegums lielāks nekā cilindriskiem zobratiem ar tais-

niem zobiem.

Pareiza konisko zobratu pārvada darbība iespējama tikai tad,
kad zobratu asis tiešām krustojas tajā pašā punktā O, kurā krus-

tojas zobu virsmās esošās taisnes. Tas jāievēro, montējot un regu-

lējot konisko zobratu pārvadu. Sazobes aksiālspēks jālīdzsvaro ar

atbalstgultņiem.
Beidzot jāatzīmē, ka koniskie zobrati ar taisniem zobiem nav

vienīgais iespējamais konisko zobratu veids. Pa pamatkonusiem no-

vēlamā plaknē (21-17. zīm. a) var iezīmēt ne tikai taisni OP, bet
citu līkni un iegūt lauztus vai spirālveida zobus. Šādus zobus un

arī taisnos zobus pēdējā laikā arvien vairāk izgatavo uz speciālām
zobu izgriešanas un slīpēšanas mašīnām ar konisku darba rīku [89],
līnijas kontakta vietā iegūstot lokalizētu laukumveida kontaktu. Tā

izgatavotie zobrati ir mazāk jutīgi pret statnes deformācijām un

montāžas kļūdām.

20-11. Hiperbolrati, skrūvrati, hipoīdrati

Pārnest rotāciju starp asīm / un 2, kas nekrustojas, nav paralē-
las, bet šķērsojas (21-18. zīm.), iespējams ar t. s. skrūves-velšanās

pārvadiem. Sie pārvadi atšķiras no iepriekš aplūkotajiem velšanās

pārvadiem ar to, ka bez slīdes zobrata radiālvirzienā ir slīde arī

zoba garenvirzienā.

Sintēzes uzdevums formulējams šādi: jākonstruē zobratu pār-
vads, kura vārpstas 1 un 2, starp kurām ir leņķis 6, rotē ar leņķis-
kiem ātrumiem

toi un «2 un ir izpildīts noteikums

j= — =const. (1)
(Ū2

Uzdevuma risinājumam atliek abus leņķisko ātrumu vektorus

punktos A un B, kur nogrieznis AB=a ir visīsākais attālums starp

vārpstām un tādēļ perpendikulārs abām vārpstām.

Lai noskaidrotu vārpstu relatīvo kustību, izmanto kustības ap-

griešanas metodi.

Piešķir visam pārvadam leņķisko ātrumu —©2 ap vārpstu 2. Tad

vārpsta 2 kļūst nekustīga, bet vārpsta 1 piedalās divās rotācijās:

ap savu asi ar leņķisko ātrumu «1 un ap vārpstu 2 ar leņķisko āt-

rumu —to 2. Vārpstas / kustība šādos apstākļos, kā zināms no kine-

mātikas [132], ir momentāna skrūves kustība ap asi, kas iet caur
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punktu C. Ap šo momentāno skrūves asi vārpsta 1 rote ar leņķisko
ātrumu

(0 =Col2=Coi+( — CO2) (2)

un slīd gar šo asi ar slīdes ātrumu

us=<ūi -AB • sin 6i =ct)2'/lB •sin 80. (21.37)

Leņķus 61 un 62 nosaka ar sinusa teorēmu

=
sin_B2 (21 38)

(02 sin 61

paralelograma (2) trīsstūrim, pievienojot vienādojumu

61 +62=8. (21.39)

Punktu C atrod no vienādojumiem [132]

AC+BC -°- (2140)

Momentānā skrūves ass ap vārpstām / un 2 apraksta divus vien-

telpas rotācijas hiperboloīdus, kas saskaras pa momentāno skrūves

asi. Sie hiperboloīdi ir kustības aksoīdas.

Aprakstītā kustība īstenībā ir vārpstu 7 un 2 relatīvā kustība,
kuras gaitā abi hiperboloīdi saskaras pa kopīgo veiduli, veļas viens

pa otru un slīd gar kopīgo veiduli ar ātrumu v». Ja šos hiperboloī-
dus apgādā ar zobiem, tad iegūst hiperbolratus (21-19. zīm.).

Hiperbolratus izgriež no hiperboloīdiem pēc iespējas tālāk no

vārpstu visīsākā attāluma AB, jo tur zobu garenslīdes ātrums v
s

ir

21-18. zīm. 21-19. zīm.
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relatīvi mazāks, arī spēki sazobē
ir mazāki un mazāka dilšana. Hi-

perbolratiem ir līnijas saskare.

Hiperbolratu projektēšana un

izgatavošana nav vienkārša. Tā-

pēc hiperbolratu vietā bieži lieto

skrūvratus, ko var uzskatīt par

hiperbolratu tuvinājumu. Skrūvra-
tus izgriež no hiperboloīdiemvārp-
stu vissīkākā attāluma vietā, t. i.,
hiperboloīdu centrālajā daļā, uji

hiperboloīdu virsmas aizvieto ar

cilindriskām. Tā iegūst 21-20. zī-

mējumā redzamo skrūvratu dalī-

juma cilindrus.
Lai iegūtu skrūvratu zobu līni-

jas, iedomājas, ka abiem cilin-

driem pieskaras plakne T, kurā

iezīmētai taisnei s ar cilindru vei-

21-20. zīm.

dulēm ir leņķi 8i un S2, kas atbilst vienādojumiem (21.38) un (21.39).
Cilindru rādiusus nosaka formulas (21.40), t. i.,

«ftķ. <21
'
41 >

Ja uztin plakni T pārmaiņus uz abiem dalījuma cilindriem, tad

taisne s veido skrūves līnijas ar savērpes leņķiem 61 un 82- Šīs skrū-

ves līnijas, kā redzams, atšķirībā no slīpo zobu zobratiem ir ar vie-
nāda virziena vītnēm, t. i., abiem ratiem ir labā (21-20. zīm.) vai

kreisa vītne. Skrūvratu zobu projektēšana aplūkota darbā [57].

Dalījuma cilindru aploču garumi

2jtri=ziri, 2jTr2=Z2f2, (3)

kur tļ un t2 ir dalījums jeb solis zobratu asīm perpendikulāros šķē-
lumos (transversālšķēlumos). Lai būtu iespējama sazobe, zobu nor-

mālšķēluma dalījumam t
n

abos zobratos jābūt vienādam. Saskaņā
ar 21-14. zīmējumu un formulām (21.32) normālšķēluma un trans-

versālšķēlumā dalījumus saista formula

f
n=riCOs6i=f2Cos62. (21.42)

tādēļ

ji
=

cos62 . (21.43)
tļ COS 61

No vienādojumiem (3) un (21.43) izriet, ka

£2 r
2
cos 62

Z\
~

T\ cos 61
'
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bet no pirmā vienādojuma (21.41), ka

sjn_62
_

r2 cos62

sin 61
—

T\ cos 81

Pielīdzinot izteiksmes (1), (21.38) un abas pēdējās, iegūst skrūv-

ratu pārnesuma attiecības izteiksmes dažādus variantus:

t-_ ttu
_

sin 6
2 _r2 cos 6

2 _z2
(2144)

co2 sin 61 T1 cos 61 Zļ

Redzam, ka skrūvratu pārnesuma attiecība nav vienāda ar dalī-

jumcilindru rādiusu attiecību. Sī īpašība piemīt visiem skrūves-vel-

šanās pārvadiem, arī nākamajā paragrāfā aplūkojamam gliemežpār-
vadam. Turpretī zobu skaita attiecība ir vienāda ar pārnesuma at-

iiecibu bez izņēmuma visos pārvados.
Skrūvratus izgatavo tāpat kā slīpo zobu zobratus. Tāpēc vienāda

normālgriezuma moduļa skrūvrati un slīpo zobu zobrati, ja vītņu vir-

zieni to ļauj, noderīgi rotācijas pārnešanai gan starp paralēlām
asīm, gan starp asīm, kas šķērsojas. Taču pirmajā gadījumā ir līni-

jas kontakts, bet otrajā — punktveida kontakts. Šī iemesla dēļ skrūv-

ratus lieto īslaicīgai darbībai un nelielu jaudu pārnešanai. Aksiāl-

spēks jālīdzsvaro ar atbalstgultņiem.
Pēdējā laikā skrūvratu un konisko zobratu vietā arvien biežāk

lieto hipoidratus [89]. Uz speciālām mašīnām izgriež zobus

konusiem, kas aizvieto hiperboloīdus zināmā attālumā no to centriem,
t. i., no vārpstu visīsākā attāluma AB. Arēji hipoīdrati atgādina ko-

niskos zobratus ar spirālveida zobiem. Taču zobi ir nesimetriski, un

zobratu asis nekrustojas. Hipoīdratiem ir punktveida saskare, bet sa-

karā ar izdevīgiem flanku saskaršanās apstākļiem rodas lokalizēts

laukumveida kontakts. Hipoīdratu gaita ir klusa, minimālais zobu

skaits mazāks nekā koniskiem zobratiem, konstrukcija kompakta. Var

pat abus zobratus vajadzības gadījumā abās pusēs atbalstīt gultņos.
Kaut gan ir zobu garenslīde, hipoīdratu lietderības koeficients ir

tikai nedaudz mazāks kā labiem koniskiem zobratiem.

21-12. Gliemežpārvads

Gliemežpārvadu, tāpat kā iepriekšējā paragrāfā aplūkotos zob-

ratus, lieto rotācijas pārnešanai starp divām vārpstām, kas šķērso-
jas. Pēc savas ģeometrijas gliemežpārvads vistuvāks skrūvratu

pārvadam, jo skrūvveida zobratu zobu vītņu līniju veidošanās uz dalī-

juma cilindriemabos pārvados notiek vienādi, t. i., atbilstoši 21-20. zī-

mējumam. Gliemežpārvadā dalījuma cilindra rādiuss f\ ir ievērojami
mazāks par r2, bet savērpes leņķis 61 ievērojami lielāks par 62- Ratu

/, kas atgādina skrūvi, sauc par gliemezi, bet ratu 2
— par gliemež-

ratu. Tādējādi gliemezi var uzlūkot par zobratu, kura zobu skaits zi

ir vienāds ar vītnes vijumu skaitu, t. i., ar vītņu galu skaitu, ko var

redzēt, skatoties uz gliemezi tā ass virzienā.
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Taču gliemežpārvads atšķiras no skrūvratu pārvada, pirmkārt, ar

to, ka punktveida saskares vietā gliemežpārvadā ir līnijas saskare.

Pēdējo panāk, frēzējot gliemežratu ar frēzi, kas atšķiras no paša
gliemeža tikai ar skaidas noņemšanai un zobu galvas spēles radī-

šanai vajadzīgajiem papildinājumiem. Otrkārt, gliemežpārvadu kon-

struējot, parasti nerēķinās ar gliemeža un gliemežrata relatīvās kus-

tības aksoīdām, tāpēc formulas (21.38), (21.40) un (21.41) šeit vis-

pār nav lietojamas un no pārnesuma attiecības izteiksmes (21.44) ir

jāizmet savērpuma leņķu sinusu attiecība.
Parasti gliemežpārvados leņķis starp ratu asīm 6=Bi4-62=90°.

Ja aprobežojamies ar šo gadījumu, tad formulu (21.44) gliemežpār-
vadam var rakstīt šādi:

t =w =i^=^2

-tg61= 2L. (21.45)
ci)2fi

6
Z|

Gliemezi bieži izveido kā skrūvi ar trapecveida vītnēm, kuru pro-

fili aksiālā šķēlumā ir taisnes, bet gliemeža asij perpendikulārā šķē-
lumā — Arhimēda spirāles. Sāda gliemežpārvadā galvenajā šķēlumā

(21-21. zīm.) veidojas evolventes zobstieņa un zobrata sazobe, bet

citos paralēlos šķēlumos evolventu sazobes nav. Tāpēc gliemežpārva-
dam nepiemīt evolventu cilindrisko zobratu labā īpašība, kas pieļauj
zobratu asu atstatumu maiņas.

Ja gliemezi izveido kā skrūvi, kuras vītņu profili ir taisnes plaknē,
kas pieskaras ap gliemeža asi aprakstītam cilindram, tad aksiālā

šķēlumā vītņu profili ir izliekti tāpat kā cilindrisko zobratu slīpo
zobu flankas, bet gliemeža asij perpendikulārā šķēlumā tie ir evol-

ventes.

Ja gliemezi virpo ar taisnšķautnainu griežņi, kura plakne perpen-
dikulāra vītnes līnijai uz dalījuma cilindra, tad iegūst t. s. konvo-
lūtas gliemezi. Pēdējā laikā ieviešas ari t. s. globoidālie gliemeži [10],
kuru saskare ar gliemežratu iespējama pilnīgāka un eļļošanas ap-

stākļi labāki.Tie piemēroti sevišķi lielu spēku pārnešanai. Globoidālā

21-21. zīm
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gliemeža vītņveida zobu izvirpošanas shēma parādīta 21-21. zīmē-

jumā.
Gliemežpārvadā vērtīga īpašība ir kompaktā konstrukcija, kas

Jauj nelielā tilpumā koncentrēt lielu pārnesuma skaitli. Gliemežpār-
vadiem «=10... 100 un vairāk, turpretim vienpakāpes zobratu pār-
vadā « = 1...10. Dažreiz izdevīga ir gliemežpārvadā pašbremzēša-
nās spēja. To izmantojot, var iztikt bez bremzes vai sprūdmehānisma,
kas neļautu gliemežpārvadam griezties pretējā virzienā gadījumos,
kad tas nedrīkst notikt.

Gliemeža vītņu skaits parasti Zi = 1
... 6, bet gliemežrata —

lie-

lāks par 17. Gliemeža un gliemežrata aksiālspēks jālīdzsvaro ar at-

balstgultņiem.
Parasti gliemezis ir dzinējs. Pašbremzēšanās gadījumā Zi= l ...2.

Ja Z\ ir ievērojami lielāks, tad pašbremzēšanās nebūs un gliemež-
pārvadu var piedzīt gliemežrats (piena separatoros).

Lielās zobu garenslīdes dēļ gliemežpārvadā lietderības koeficients

nav augsts (14-3. §). Pašbremzējošam gliemežpārvadam n.<0,5.
Berzes samazināšanai gliemežrata zobu vainagu izgatavo no bron-

zas vai no cita antifrikcijas materiāla.

21-13. Koaksialitātes, montāžas un kaimiņnoteikumi
zobratu pārvados ar nekustīgām un kustīgām asīm

Aplūkosim zobratu zobu skaita noteikšanu plakaniem zobratu

pārvadiem, kas sastādīti no nullratiem ar taisniem zobiem. Ja lieto

koriģētos vai slīpo zobu zobratus, tad minētais uzdevums ir vieglāk
atrisināms.

Projektējamā zobratu pārvada zobratu zobu skaita noteikšana ir

vienkārša tikai parastos virknes pārvados (7-2. zīm.). Tad pietiek
ievērot, ka neviena zobrata zobu skaits nedrīkst būt mazāks par

21-7. paragrāfā minēto zr ob un jāpanāk vajadzīgā pārnesuma attie-

cība, nepārsniedzot pieļaujamos mehānisma gabarītus. Lai dilšana

būtu vienmērīgāka, cenšas katru divu kopā strādājošo zobratu zobu

skaitu attiecību izvēlēties kā neapa|u skaitli, tad viens un tas pats
zobu pāris saskarsies tikai pēc ilgāka laika.

Atgriezeniskos pārvados ar nekustīgām (7-5. zīm.) vai kustīgām
(7-8., 7-9., 7-12. v. c. zīm.) asīm bez tam vēl jāievēro koaksiāli-

tātes noteikumi, kas izpaužas noteiktās vienkāršās sakarībās

starp dalījuma aploču rādiusiem un prasa, lai dažu zobratu asis at-

rastos uz vienas taisnes. Ja zobratu moduļi vienādi, tad saskaņā ar

formulu (21.4) tādas pašas sakarības pastāv arī starp zobratu zobu

skaitiem. Tā, piemēram, koaksialitātes noteikumi 7-5. zīmējumā attē-

lotajam pārvadam, kā redzams, ir šādi:

ri4-2r2=r3, r'3+r4=r'
44-r5.

Sos noteikumus var aizvietot ar līdzvērtīgām sakarībām

Zļ+ 2z2=z3,
+Zi) =m2(z\+ z5),

kur trti un m2 — attiecīgiem zobratu pāriem atbilstošie moduļi.
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Planetāros pārvados ar vairākiem satelī-

tiem bez koaksialitātes noteikumiem jāievēro
ari montāžas noteikums. Montāžas

noteikuma izpildīšana nodrošina vairāku vie-

nādos attālumos novietotu satelītu sazobi ar

centrāliem zobratiem, no kuriem viens var

būt saulesrats.

Noskaidrosim montāžas noteikumu, aplū-
kojot 21-22. zīmējumu un pieņemot, ka sate-

lītu skaits ir k. Tad leņķis

B
T', 21-22. zīm.

bet centrālo zobratu dalījuma aploču loku garumu summa starp di-
viem kaimiņu satelītiem

A4I +BfiI=e(r,+r 3) --ļ (z, +z3

kur t — zobratu solis. Tā pati summa izsakāma arī citādi:

AA i+BBX= (at+ci ) + (bt+c 2),

kur o un d
— veseli skaitļi, bet Ci + c2<2f. Pielīdzinot abas pēdējās

izteiksmes, iegūstam, ka

2l+z3=(a+0+ £±£-I*.
Tas nozīmē, ka iekavās ieslēgtā izteiksme ir vesels skaitlis n=a+

+b+ \ un montāžas noteikums izsakāms šādi:

z 't*2
=». (21.46)

X

7"ārad vairākus starp diviem centrāliem zobratiem ieslēgtus un

vienādos attālumos novietotus satelītus var iemontēt, ja abu centrālo

zobratu zobu skaitu summas dalījums ar satelītu skaitu ir vesels

skaitlis. Viena satelīta gadījumā montāžas noteikums arvien ir iz-

pildīts. Ja satelītu novietojums vadīklā ir regulējams, tad no mon-

tāžas noteikuma izpildīšanas var izvairīties.

Lai satelīti (21-22. zīm.) neskartu viens otru, ir jāizpilda kai-

miņnoteikums: satelītu centru attālumam jābūt lielākam par

divkāršu satelītu galvas aploces rādiusu, t. i.,

CC
I
>2ra

=d
a
=m(z2+2). (1)

Vienādsānu trīsstūrī OCC\

0 jt

CC)=2(r, + 7' 2)sin -y
= (z,+ z2)msin• (2)
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levietojot izteiksmi (2) nevienādība (1), iegūst kaimiņnoteikumu

si"x>tri;A=2
-
3 < 2M7>

Vairākus vienādos attālumos novietotus satelītus lieto, lai sama-

zinātu spiedienus zobu saskarvirsmās un lai satelītu inerces spēki
līdzsvarotos. Taču līdz ar to parādās tangenciālās atkārtotās saites,
kuru skaits mehānismā ar diviem kustīgiem centrāliem zobratiem,
vadīklu, statni un k satelītiem saskaņā ar formulu (2.8), ievērojot,
ka kustamība w =2, ir šāds:

ot
=2-3(ife+3) +2(k +3) +2k=k-l.

Tātad, ja satelītu skaits lielāks par 1, tad katrs «liekais» satelīts

rada vienu tangenciālu atkārtoto saiti. Katra atkārtotā saite prasa
ievērojamu mehānisma izgatavošanas precizitātes pieaugumu.

Atkārtoto saišu lietderīgai izmantošanai vajadzīgo precizitāti ir

grūti sasniegt. Tādēļ satelītu vienmērīga slogojuma panākšanai lieto

«peldošu» centrālo zobratu vai mehānismu pārveido, ierīkojot pa-

pildlocekļus, un tādējādi iegūst jaunu mehānismu, kas nodrošina sa-

telītu pašiestādīšanos. Abos gadījumos atkārtotās saites tiek no-

vērstas.

22. NODAĻA

PLAKANO STIEŅMEHĀNISMU SINTĒZE

22-1. Stieņmehanismu sintēzes uzdevumi un metodes

Sajā nodaļā iepazīsimies ar vienu no mehānismu teorijas sarež-

ģītākām problēmām — ar zemāko pāru plakano mehānismu (stieņ-

mehānismu) metrisko sintēzi. Metriskās sintēzes gaitā konstruktors

nosaka izraudzītās kinemātiskās shēmas izmērus tā, lai konstruēja-
mais mehānisms izpildītu sintēzes uzdevumā uzstādītās prasības.

Stieņmehānismiem mašīnbūvē ir sevišķa nozīme, jo to kinemā-

tiskie pāri —
šarnīri un slīdpāri — ir vienkārši izgatavojami un spēj

pārnest lielus spēkus, darbojas klusi. Pēc funkcionālās pazīmes
stieņmehānismus iedala virzitājmehānismos un pārnesummehānismos

(4-2. §). Virzītājmehānismi atveido trajektorijas un dzītā locekļa stā-

vokļus, bet pārnesummehānismi — kustības likumus. Doto trajekto-

riju, stāvokļu un kustības likumu atveidošana ir stieņmehānismu met-

riskās sintēzes uzdevumu galvenais saturs.

Stieņmehānismu metriskai sintēzei, ko turpmāk sauksim vienkārši

par sintēzi, veselu gadsimtu savus pētījumus veltījuši daudzi zināt-

nieki; viņu pētījumu rezultāti aprakstīti šādos darbos: [3, 14, 58, 104,

125, 127]. Sintēzes uzdevumu risināšanai izstrādātas ģeometriskās
metodes, kuras lietojot, sintēzes operācijas veic grafiski, balstoties
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uz kinemātisko ģeometriju [23], projektīvo ģeometriju, uz kustības

apgriešanas principu un citiem paņēmieniem. Ģeometrisko metožu

izveidošanā daudz darījuši Burmesters, Alts un citi vācu zinātnieki.

Analītisko metožu pamatlicējs ir krievu matemātiķis Čebiševs. Praksē

lieto arī ģeometriski analītiskās [104], kā ari empīriskās metodes. Pē-

dējām raksturīga ir mehānismu izmēru mēģinājumveida pielaiko-
šana, izmantojot speciālas ierīces, tabulas, līknes un nomogrammas

[139].

Ģeometriskas un analītiskas sintēzes metodes var iedalīt precīzās
un tuvinātās.

Mašīnu un aparātu būvniecības precizitātes prasību un skaitļoša-
nas tehnikas iespēju pieaugums arvien lielāku nozīmi piešķir analī-

tiskām metodēm. Arī ar tuvinātām analītiskām metodēm var iegūt

vajadzīgās precizitātes rezultātus. Analītiskās metodes lieto ne tikai

patstāvīgi, bet arī empīriskās vai ģeometriskās sintēzes rezultātu

precizēšanai. Sintēzes uzdevumu analītiskais formulējums ļauj spriest
par atrisināšanas iespējām.

Pēc dažos vārdos sniegtā sintēzes uzdevumu un metožu rakstu-

rojuma, aplūkosim šos jautājumus mazliet detalizētāk.

Stieņmehānismi nav spējīgi realizēt jebkura sintēzes uzdevuma

precīzu atrisinājumu. Taču daudzos gadījumos var iegūt prakses
vajadzībām atbilstošus tuvinātus atrisinājumus.

Daudzu sintēzes uzdevumu risinājuma vispārīgā shēma ir šāda.

Noskaidro, cik mehānisma konstanto parametru — garumu un

leņķu — ietekmē dotā sintēzes uzdevuma atrisinājumu. Sastāda vie-

nādojumu, kurā ietilpst visi konstantie parametri un arī mainīgie,
no mehānisma stāvokļa atkarīgie parametri. Piešķirot pēdējiem uz-

devumam atbilstošās skaitliskas vērtības, uzraksta tik vienādojumu,
cik ir konstanto parametru. Atrisinot šo vienādojumu sistēmu, aprē-
ķina konstantos parametrus un tādējādi atrisina sintēzes uzdevumu.

Teiktā piemērs ir virzītā j mehānismu sintēzē sastopa-
mais trajektoriju atveidošanas uzdevums. Pieņemam, ka

jākonstruē šarnīru četrstūris, kura klaņa punkts M apraksta doto tra-

jektoriju m. Sinī gadījumā (22-1. zīm.) nozīmīgi ir 9 parametri: x
O,

h, x
c, yc, a, b, r, c, c. Jāsastāda vienādojums, kurā bez šiem para-

metriem ieiet tikai punkta M koordinātes x, y. Piešķirot tām 9 pārus
dotai trajektorijai m atbilstošu vērtību, iegūst deviņu vienādojumu
sistēmu; to atrisinot, iespējams aprēķināt visus

9 parametrus. legūtā mehānisma klaņa punkts
M aprakstīs trajektoriju, kas iet caur deviņiem
iepriekš ar izraudzītiem koordinātu x, y pāriem
noteiktiem līknes m punktiem, bet pārējos me-

hānisma stāvokļos klaņa punkts M vispār ne-

sakritīs ar līkni m. Protams, var dažus kon-

stantos parametrus izvēlēties patvaļīgi un tādē-

jādi samazināt atrisināmās sistēmas vienādo-

jumu skaitu. Taču par tikpat daudz punktiem
samazināsies klaņa punkta Af līknes un dotās

līknes m mezglu skaits. 22-1. zīm.
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Aprakstītais risinājums nav

vienkāršs, bet iegūtais mehā-
nisms var būt praktiski nede-

rīgs, jo aprēķinātie izmēri ir ne-

pieņemami, ir pārāk lieli spie-
diena leņķi un dzenošais locek-

lis nav apgriežams (22-2. §).
Tādēļ parasti vēlamo trajekto-
riju cenšas iegūt vienkāršāk, lie-

tojot pat eksperimentālas meto-

des. Var, piemēram, izgatavot
eksperimentālu šarnīru četrstūri

ar maināmiem parametriem un,

pēdējos mainot, pielaikot kāda

klaņa punkta trajektoriju uzde-

vuma prasībām. Par šī uzde-

vuma atrisināšanas lielajām
iespējām liecina 5-1. zīmējumā
parādītā klaņa līkņu formu da-

22-2. zīm.

žādība. Pārsteidzoši ir tas, ka katru no šīm līknēm var iegūt ar trim

dažādiem šarnīru četrstūriem (22-3. §).
Vēl sarežģītākas trajektorijas sniedz 22-2. zīmējumā attēlotais

divkloķu šarnīru piecstūris, kura kloķi sajūgti ar zobratu pārvadu,
kas zīmējumā nav parādīts. Trajektorijas atkarīgas ne tikai no me-

hānisma stieņu garumiem, bet arī no abu kloķu pārnesuma attie-

cības i'h un sākuma fāzes Tp0- Dotajā gadījumā r'i4=3 un
0
= 100°.

Tādējādi, apvienojot stieņmehānismus ar zobratu mehānismiem, at-

veidojamo līkņu bagātību var ievērojami palielināt [39],
1878. gadā angļu zinātnieks Ķempe pierādīja, ka ar stieņmehā-

nismiem principiāli iespējams atveidot ikvienu algebrisku līkni. Taču

šī teorēma neko nesaka par mehānisma locekļu skaitu un sintēzes

metodi. Daudzlocekļu mehānismi nav praksē izdevīgi gan komplicē-
tības, gan kļūdu summēšanas dēļ (18-3. §).

1888. gadā vācu zinātnieks Burmesters izvirzīja un ģeometriski
atrisināja šarnīru četrstūra sintēzes uzdevumu par dotu klaņa stā-

vokļu atveidošanu. Daudzi darbi veltīti Burmestera teorijas
izteikšanai analītiskā formā [104, 128]. Sī uzdevuma atrisinājums ap-

lūkots 22-7. paragrāfā [85], neizmantojot Burmestera teoriju.
Virzītājmehānismu sintēze visumā ir komplicētāka nekā pārne-

summehānismu sintēze, sevišķi, ja par pārnesummehānismiem iz-

manto zobratu, izciļņu un citus mehānismus. Tādēļ interesi rada

iespēja virzītājmehānismu sintēzi reducēt uz pārnesummehānismu
sintēzi [82].

Projektējot pārnesummehānismus, izvirzās dotās fun-

kcijas atveidošanas uzdevums. Tā, piemēram, jākonstruē
šarnīru četrstūris (22-3. zīm.) dotās funkcijas ■ip =.F(cp) atveidošanai.

Daudzos gadījumos pietiek, ja dotā funkcija realizējas tikai dažos

mehānisma stāvokļos, t. i., ja leņķiem cpi, tp2,... atbilst leņķi \pi=

=/7(cpi), ip2=£(cp2) Tādējādi dotās funkcijas ip =/7 (cp) un mehān-
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22-3. zīm.

isma stāvokļa funkcijas ip =\p(<p) attēli krustojas dažos punktos.
Krustpunktu maksimālais skaits atkarīgs no mehānisma nemainīgo
parametru skaita.

Šajā uzdevumā nekustīgo šarnīru koordinātēm, kā redzams, nav

nozīmes un visiem ģeometriski līdzīgiem šarnīru četrstūriem stā-

vokļa funkcija ip =ip(<p) ir identiska. Tā kā locekļu absolūtajiem ga-
rumiem nav nozīmes, tad pieņem d=\ un uzdevuma atrisināšanai

paliek 5 nemainīgie parametri: a, b, r, a, B. Tas nozīmē, ka iespē-
jams sastādīt piecu vienādojumu sistēmu:

■»pi=ip(<Pi, a, b, r, a, B), t'=l, 2, 3, 4, 5, (1)

kur
—F(iļi), bet cp,- izraudzīti brīvi. Vienādojumu (1) formu no-

saka attiecīgā mehānisma stāvokļa funkcija. Gadījumam, kad a= 0

un B=0 šarnīru četrstūra atklātu stāvokļa funkciju izsaka formula

(6.30), bet apslēptu —
formula (6.31). Atrisinot sistēmu (1), atrod

nezināmos a, b, r, a, B. Aplūkoto sintēzes uzdevuma atrisinājumu
sauc par interpolāciju ar vienkāršiem mezgliem.

Vienkāršo mezglu vietā var lietot divkāršus un vairākkārtīgus
mezglus. 22-3. zīmējumā mezgli 2 un 3 ir divkārši. Sājos mezglos ne

tikai funkciju tļs=iļ:(cp) un ip
—F(<p) vērtības ir vienādas, bet arī šo

funkciju atvasinājumu ty'=i>'(<() un ip'=F'(<p) vērtības ir vienādas.

Atvasinājums

iW — —

. —tor

«cp cp

izsaka mehānisma momentāno pārnesuma attiecību starp locekļiem
CB un OA. Sarnīru četrstūra sintēzei vienādojumu sistēmas (1) vietā

tagad sastādām sistēmu

$<=$(<Pi> a, b, r, ci, B), i=l, 2, 3, ļ
ip\=ip'(<pi, a, b, r, a, B), t=2, 3, J

no kuras aprēķina piecus nezināmos mehānismaparametrus.

Interpolācijas metodi lietojot, netiek ierobežota stāvokļa funkcijas
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22-4. zīm. 22-5. zīm.

ip=ip(cp) novirze no dotās funkcijas \p
=F(tp) starp mezglu punktiem,

Tāpēc daudzos gadījumos mehānisma nemainīgos parametrus aprē-
ķina no noteikuma, ka dotajā intervālā cpo^cp=s;<cpm stāvokļa funkci-

jas vidējā kvadrātiskā novirze no dotās funkcijas vai šīs novirzes

absolūtā vērtība ir minimālā. Pirmo sintēzes metodi sauc par fun-

kciju kvadrātisko tuvināšanu, otro —

par funkciju vis-

labāko tuvināšanu (Cebiševa metode). Interpolācija un abas

tuvināšanas metodes aprakstītas darbā [3], bet interpolācija ar vien-

kāršiem mezgliem arī 22-5. un 22-6. paragrāfā.

Ja dzītais loceklis, kustoties vienā virzienā, veic darbu, bet pre-

tējā virzienā kustas tukšgaitā, tad darba gājiena un tukšgaitas laiku

attiecību

*= ķ (22.1)

sauc par mehānisma darba ražīguma koeficientu. Darba ražīguma
koeficients ir vienāds ar tukšgaitas un darba gaitas vidējo ātrumu

attiecību, jo šie vidējie ātrumi vd =s/td un v
t
=sļtt, kur s ir dzītā

locekļa gājiena garums.

Tā, piemēram, šarnīru četrstūrim (22-4. zīm.)

v
td Vt._<Pd 180° +a

m
*

U vd cp, 180°-a ' 1 '

no kurienes t. s. novirzes leņķis

a= lßo°Azl.
(22.3)

k+ 1

Mehānismu konstruēšana pēc dotā darba ražīguma koeficienta
aplūkota 22-4. paragrāfā.

lespējams konstruēt stieņmehānismus, kuru dzītais loceklis kus-
tas epizodiski, t. i., dzītā locekļa kustībā ir periodiskas ilgsto-
šas (nemomentanas) apstāšanās [26]. So pārnesummehānismu
sintēzes uzdevumu var risināt arī ar virzītājmehānismu sintēzes

metodēm. Tā, piemēram, šarnīru četrstūra klanī atrod tādu punktu
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At, kura trajektoriju pietiekami lielā gabalā pietiekami precīzi var

aizvietot ar aploces loku (22-5. zīm.). Kamēr punkts M kustas pa šo

loku, dzītais loceklis DE nekustas. Redzams, ka ar stieņmehānismiem
var panākt tikai tuvinātu apstāšanos.

Dažos gadījumos pārnesummehānismu sintēzes mērķis ir ne-

mainīga pārnesumskaitļa sasniegšana kādā cikla

daļā. Tā, piemēram, nepieciešams, lai šepinga mehānisma (3-9. zīm.)
darba gājienā slīdnis 5 kopā ar griežņi kustētos apmēram vien-
mērīgi.

Bez minētajiem sintēzes uzdevumiem sastopami vēl citi, kurus
risinot jārealizē dotās sakarības starp paātrinājumiem, spēkiem un

momentiem.

22-2. Grashofa teorēma

Noskaidrosim, kādiem jābūt šarnīru četrstūra locekļu garumiem,
lai šarnīru četrstūrim būtu kloķis, kas attiecībā pret blakuslocekli,
ar kuru tam ir šarnīrs, var izdarīt pilnu apgriezienu (4-2. §).

22-6. zīmējumā attēloti trīs no vienām un tām pašām malām sa-

stādīti šarnīru četrstūri. Katrā no tiem locekļa a pretloceklis ir cits

loceklis. Tie ir visi četrstūri, ko var sastādīt no dotajām malām.

Malu garumi apzīmēti tā, ka

a<b<c<d. (1)

Sarnīru četrstūrim / ir kloķis a attiecībā pret locekli d tikai tad,
kad

a+ + c. (22.4)

Tad a ir kloķis arī pret locekli b, bet locekļi b un d kloķi pret lo-

cekli a.

Ja noteikums (22.4) izpildīts, tad, kā viegli pārliecināties, tās

pašas īpašības attiecībā uz locekli a un tā blakuslocekļiem piemīt arī

šarnīru četrstūriem II un ///.

Tikko iegūtās atziņas var izteikt kā Grashofa teorēmu.

Visus šarnīru četrstūrus var iedalīt divās grupās. Pie pirmās
grupas pieder tie šarnīru četrstūri, kam īsākā un garākā locekļa

22-6. zīm.
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garumu summa ir mazāka par abu pārējo locekļu garumu summu

vai abas summas vienādas. Otrās grupas šarnīru četrstūriem pirmā

summa lielāka par otro.

Ja pirmās grupas šarnīru četrstūra īsākais loceklis ir statne, tad

veidojas divkloķu mehānisms; ja īsākā locekļa blakus loceklis ir

statne, tad īsākais loceklis ir kloķis, bet tam pretējais — svārstīkla

un, beidzot, ja īsākā locekļa pretloceklis ir statne, tad rodas divu
svārstīklu mehānisms.

Visi otras grupas šarnīru četrstūri ir divu svārstīklu mehānismi

un tiem kloķa nav.

22-3. Robertsa—Čebiševa teorēma

Pirms aplūkojam Robertsa—Cebiševa teorēmu, iepazīsimies ar

Silvestra pantogrāfu (22-7. zīm.). Pantogrāfam ir četri kustīgi lo-

cekļi, kas veido šarnīru paralelogramu CBMBļ-, divi no tiem izgata-
voti kā līdzīgi trīsstūri, t. i., AABM oc AMBXA\. Tāpēc BA:BM=

=BiM:BiA u Tā kā BM=BIC un 5,M=BC, tad BA : BXC =BC: 8,.4,
un BA: BC=B\C: BļAļ. Pedeja proporcija liecina, ka AC&4<v

AAļBļC, ja ievēro, ka leņķi v. abos trīsstūros vienādi. Silvestra

pantogrāfa transformācijas koeficients

BA
_

CBl _CA
CA A

tßi CA
X

un leņķis

S =x+ ip +A=B=const,

jo x =ji— u—Xun \p
=

jt—cp=jt — 2it+B+ v.= B—n+ļi.

Robertsa—Cebiševa teorēma apgalvo, ka vienu un to pašu klaņa
Ilkni vispār var iegūt ar trim dažādiem šarnīru četrstūriem.

Lai pierādītu teorēmu, aplūkojam (22-8. zīm.) šarnīru četrstūri

OABC, kura klaņa AB punkts M apraksta klaņa līkni m. Veidojam

22-8. zīm.22-7. zīm.
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šarnīru paralelogramu CBMBļ un trīsstūri MB{A
U līdzīgu trīsstū-

rim ABM. Redzam, ka kinemātiskā ķēde CBAMBļAļC ir Silvestra

pantogrāfs. Tāpēc punktu A un Aļ trajektorijas ir līdzīgas. Punkts A

kustas pa aploci: tātad arī punkts Aļ apraksta aploci. Pēdējās aplo-
ces centru D atrodam, atliekot leņķi p no taisnes CO un ievērojot,
ka CD: CO

—CAļ . CA. Tātad eksistē otrs šarnīru četrstūris CBļAļD,
kura klaņa BļAļ punkts M apraksta to pašu līkni m, ko šarnīru

četrstūra OABC klaņa AB punkts M. Ja vēl pievienojam diadas

0A
2
M un DB2M, veidojot paralelogramus OA2MA un DB2MAIy tad

leņķis A
2MB2 trīsstūru CAO un CAļD līdzības dēj nemainās un ir

vienāds ar p. Tādēļ locekļus A
2M un B2M var apvienot. Redzam, ka

arī trešā šarnīru četrstūra OA2B2D klaņa A
2B2 punkts M apraksta to

pašu līkni m.

Ja punkts M atrodas uz taisnes AB, tad abi ar Robertsa—Čebi-

ševa pārveidojumu iegūtie šarnīru četrstūri sakrīt. Sādā gadījumā
vienu un to pašu klaņa līkni iegūst tikai ar diviem mehānismiem.

Ja četrlocekļu mehānismā ir slīdpāris, arī tad tikai divi mehānismi

(dotais un pārveidotais) zīmē vienu un to pašu klaņa līkni, bet, ja
punkts M atrodas uz šarnīru centru taisnes, tad

—
tikai viens.

Robertsa—Čebiševa teorēma dod iespēju izvēlēties optimālo me-

hānismu dotās trajektorijas aprakstīšanai. Taču nav teikts, ka ar

Robertsa—Čebiševa pārveidojumu iegūtie mehānismi izpilda Gras-

hofa teorēmu, ja dotais mehānisms to izpilda.

22-4. Četrlocekļu mehānismu sintezē pec dotā

ražīguma koeficienta

Par ražīguma koeficientu, kā zināms, sauc ar formulu (22.1) iz-

teikto darba un tukšgaitas laiku attiecību mehānismos, kur dzītais

loceklis atrodas nevienmērīgā turpatpakaļ kustībā, bet dzenošais
loceklis rotē vienmērīgi. Pieņemts, ka darba gaitā dzītais loceklis

kustas ilgāk nekā tukšgaitā. Ja dots ražības koeficients k, tad pēc
formulas (22.3) aprēķināms novirzes leņķis ci, kas savukārt atka-

rīgs no mehānisma izmēriem (22-4. zīm.).

Svārstīgās kulises mehānismā

(22-9. zīm.) novirzes leņķis ir vienāds ar

svārstīklas vēzienu. Ja dots kloķa garums r

un ražīguma koeficients k, tad pēc formulas

(22.3) aprēķina a un pēc tam attālumu starp
nekustīgiem šarnīriem

OC= —— ■ (22.5)
. o

, sinT

Ar to svārstīgās kulises sintēze pēc dotā ra-

žīguma koeficienta ir veikta. 22-9. zīmējumā
attēlots mehānisms, kuram 6=1,61 un cx =42°. 22-9. zīm.
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22-10. zīm. 22-11. zīm.

Šarnīru četrstūra un kloķa-slīdņa mehānisma

sintēze pēc dotā ražīguma koeficienta, kas visvienkāršāk un ar

praksei pietiekamu precizitāti veicama grafiski, parādīta nākamajos
piemēros. Konstruēšanai jāatceras ģeometrijas teorēma, ka dotu no-

griezni B]B 2 vienā un tajā pašā leņķī a var redzēt no tiem caur B\

un B2 novilktas aploces punktiem, kas atrodas vienā pusē no no-

griežņa Biß2.

22-1. piemērs. Konstruēt šarnīru četrstūri, ja dots attālums starp

nekustīgiem šarnīriem OC=d, svārstīklas garums a un vēziens ip, kā

arī ražīguma koeficients k.

Atrisinājums. (22-10. zīm.). Konstruējam punktus C, B
h Bi.

Pēc formulas (22.3) aprēķinām a. Punktā B{ novelkam perpendikulu
nogrieznim Bļß2, bet punktā B2 konstruējam leņķi 90°—a. Ap iegūtā
diametra HB2 viduspunktu novelkam aploci un no punkta C aizcērtam

ar rādiusu d, tā iegūstot otru nekustīgo šarnīru 0. Tā kā OB2=

=b+r un OBi=b-r, tad OB2-OBi=EB2
=2r. Tātad r=£B 2/2,

b=A2
B

2.

22-2. piemērs. Konstruēt kloķa-slīdņa mehānismu, ja dots slīdņa

gājiens 5, ekscentricitāte c un ražīguma koeficients k.

Atrisinājums, kas gandrīz identisks iepriekšējā piemēra at-

risinājumam, parādīts 22-11. zīmējumā.
22-3. piemērs. Konstruēt kloķa-slīdņa mehānismu, ja dots slīdņa

gājiens S, parametrs K=r/b un ražīguma koeficients k.

Atrisinājums šajā gadījumā visērtāk veicams analītiski. Pēc

formulas (22.3) aprēķinām novirzes leņķi a. No vienādojumiem S2=

=(b+r)i +(b-r)2-2(b+r)(b-r)cosa, b=
~aprēķinām r un b, un

no vienādojumiem"

—. =.
„
, <?= (b+r)s\n p

sin a sin p

aprēķinām ekscentricitāti c.
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22-5. Kloķa-slīdņa pārnesummehānismu sintēze

Aplūkosim kloķa-slīdņa mehānisma sintēzi pēc dotajiem kloķa un

slīdņa stāvokļu pāriem. Sādu sintēzes uzdevumu, kā zināms (22-1. §),
sauc par dotās funkcijas atveidošanu, interpolējot ar vienkāršiem mez-

gliem. Tā iegūto mehānismu sauc par pārnesummehānismu atšķirībā
no virzītājmehānisma, kas atveido doto trajektoriju vai doto klaņa

stāvokļu virkni.

Ja doto kloķa un slīdņa stāvokļu pāru skaits nav lielāks par trīs,
tad aplūkojamo sintēzes uzdevumu vienkārši un uzskatāmi var at-

risināt grafiski, lietojot kustības apgriešanas metodi.

22-4. piemērs. Dots kloķa nekustīgais šarnīrs 0, ekscentricitāte c,

kloķa stāvokli at un a2, un tiem atbilstošie slīdņa šarnīru stāvok|i Bx

un 82.B2. Sintezēt grafiski mehānismu divu doto mehānisma stāvokļu

(22-12. zīm.) realizēšanai.

Atrisinājums. Kloķim pagriežoties par leņķi cp, slīdnim jā-

veic pārvietojums s. Ja piešķir visam mehānismam pretēja virziena

pagriezienu ap centru 0 par leņķi — <p, tad kloķis paliek nekustīgs
stāvoklī ai, bet slīdņa šarnīrs izdara pārvietojumu s un attiecībā pret

kloķi nonāk punktā B'
2. Kloķa šarnīrs Ax atrodas klaņa garuma attā-

lumā no punktiem B
x

un B'
2, tātad nogriežņa B\B'2 vidusperpendikula

un stara ax krustpunktā.
22-5. piemērs. Uzdevums līdzīgs iepriekšējam, tikai divu sintezē-

jamā mehānisma stāvokļu vietā doti trīs (22-13. zīm.).

Atrisinājums. Divreiz atkārtojot iepriekšējā piemērā lietoto

paņēmienu, kloķa-klaņa šarnīru iegūst punktā A\, kas vispār nav uz

stara a\.

Atverot iekavas 21-14. zīmējumam atbilstošas Pitagora teorēmas

izteiksmei

(x-r coscp) 24- (e4-rsincp)2
=6 2, (1)

iegūst vienādojumu

x2—2r(x cos q>—esincp) =b2—r2
— e

2

, (2)

kas satur visus mehānisma parametrus un tādēļ noderīgs aplūkojamā
sintēzes uzdevuma analītiskai atrisināšanai.

22-12. zīm. 22-13. zīm.
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Atveidojamā funkcija x=F(<f)

šajā gadījumā dota ar atsevišķiem

punktiem q>i, X{, kur t=1,2,... . Me-

hānisma nemainīgie parametri r, e,b

jānosaka tā, lai sintezētā mehānisma

stāvokļa funkcijas x =x(<p) līkne, ko

apslēptā veidā izsaka vienādojums

(2), ietu caur minētajiem punktiem.
Katrs punkts apraksta vienu sintēzes

ii7Hpviimā nrasītii nrnipktēiamn mp-

22-14. zīm.

hānisma stāvokli. Atrisināsim uzdevumu analītiski dažādam prasīto
stāvokļu skaitam [78].

Divi stāvokļi. Doti
cpi, X\\ <p2, x 2.Noteikt parametrus mehānismam,

kas var atveidot šos stāvokļus.
Uzraksta divu vienādojumu sistēmu

Xļ
2

—2r(Xļ coscpi
— csin cpi) —b2

—r
2

—e
2 \

x
2
2—2r (x2 cos cp2

— c sin (p 2) =b2
—r

2
— e

2, J

kas satur 3 nezināmos. Tāpēc viens no tiem jāizvēlas. Izslēdzot b no

vienādojumiem (3), iegūst ekscentricitāti

2r(x2costp2-XiCos<Pi) - (x2
2
-x{

2) .226>
2r(sin cp2—sin cpi)

un kloķa garumu

T=

x2
2
-x1

2

(22 7)
2[x2coscp2—xi cos opi

—e(sin ap 2—sin cpi)]

No vienādojuma (1)

6 =>(xi-rcostp1) 2+(e+rsin<pi) 2
. (22.8)

Pēdējās trīs formulas sniedz sintēzes uzdevuma analītisko atri-

sinājumu, ļaujot izraudzīties r vai c.

Trīs stāvokļi. Doti cpi, Xv kur i—l, 2, 3. Atrast c, r, b.

Uzraksta vienādojumu sistēmu

Xi
2 —2r (Xļ cos (pt- — e sin <p{ ) =b2

—r
2

— e
2;

i=l, 2, 3. (4)

Izslēdzot no pirmā un otrā un pirmā un trešā vienādojuma b

un no iegūtajiem diviem vienādojumiem r, iegūst ekscentricitāti

e_

(*32
—

Xi
2 ) (x2COStp2 —X\ COS Cpļ) — (X2

2
—

X\
2) (X$ COS 073 —X\ COSCPi)^

(x3
2
—xi

2) (sin<p2—sin cpi) — (x 2
2
—X\

2 ) (sin cp3
— sin cpi)

(22.9)

Pēc ekscentricitātes aprēķināšanas uzdevums reducējas uz divu

stāvokļu gadījumu, un atrisinājumu sniedz formulas (22.7) un (22.8).
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Četri stāvokļi. Vienādojums (2) satur tikai trīs nemainīgos me-

hānisma parametrus un tādēļ dod iespēju sintezējamam mehānis-

mam uzdot ne vairāk kā trīs stāvokļus. Taču, rīkojoties tāpat kā

22-3. zīmējumā, par nezināmo var izvēlēties leņķu rp atskaites sā-

kumu a=

cpi un sintēzes uzdevumu formulēt šādi: doti trīs kloķa
pagriezieni k it k 2, k3 un četri slīdņa stāvokļi X\, x 2, x 3, x 4,kas atbilst

leņķiem

,<PI, Cp2
=

<Pl +£l, <P3 =<Pl +&2, <P4
=

(Pl + (5)

Atrast r, b, c un sākuma leņķi <pi.

Uzdevuma atrisināšanai sastāda vienādojumu sistēmu

Xi
2—2r (Xļ cos cp,

— c sin cpi) =b 2
—r

2
— e

2;

i=l, 2, 3, 4. (6)

Izslēdz b no pirmā un otrā, pirmā un trešā un pirmā un ceturtā

vienādojuma. No iegūtajiem trīs tipa (22.7) vienādojumiem izslēdz r

un iegūst divus tipa (22.9) vienādojumus. No tiem izslēdz c un

iegūst vienādojumu

(sin cp2—sin cpi)[a4(x3 cos cp3—X\ cos cpi) — a3(Xļ coscp4
—

—Xj cos cpi)]+ (sin cp3—sin <pi)[a2(*4 cos<p4—X\ cos (pi) —

— ūi(x2cos cp2 —Xi cos qpi)]4- (sin cp4
— sin q>i)[a3(x2cosq)2

—

—X] COSCpi) —a2(A-3COStp 3—Xj coscp1 )]=0, (7)

kur a2=
x

2
2
—X\

2

,
a3=x3

2
— x\

2, a
4
=x

4
2
— X\

2.

levietojot pēdējā vienādojumā izteiksmes (5), iegūst vienādojumu

2
cpl +Btgcpi4-C=0, (8)

kur A=(l — cos kļ) niļ+ (l — cos k
2) m 2+ (\ — cos k3 )m 3,

B= (I — + (1 —cos k2)n2+ (1 — cos k 3)n3
—

—

rtiļ sinAļ—m 2 —"i3sin6
3,

C=—tii sin k\ —n2sin k2—n3 sink3;

mi=—aix3 smk2+a3XiS'mk3,

m2
=— a2Xļ sin k3+ a.iX2 sin ku

m3
=—a3

x
2

sin ki-{-a2x3 sin k2\

tīļ =a
4
x

3cos k 2
— a3Xļ cos k3+ (a3

— a 4)xv

n2=a2Xicos k3
— a

4
x

2
cos k\ + (a4

— a2)x\,

n 3=a3X2cos k\ — a2x 3cos k
2+ (a2

— a 3 )x x.

Risinot sintēzes uzdevumu, vispirms aprēķina

-B±jß2 -4AC

tg«Pi = 2Ā
(22.10)
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Atrastās cpi vērtības ievieto izteiksmēs (5), un tad leņķus q>j, <p2,
q>3

— pirmajos trīs sistēmas (6) vienādojumos. Tādējādi iegūst sis-

tēmu (4) un uzdevums reducējas uz trīs stāvokļu gadījumu.

Pieci stāvok|i. Vienādojums (2) satur piecus parametrus. Tāpēc
vislielākais uzdodamo stāvokļu skaits, sintezējot kloķa-slīdņa pārne-

summehānismu, ir pieci. Sintēzes uzdevumu formulējam šādi: doti

četri kloķa pagriezieni k\, k
2, k

3, k
t

un tiem atbilstošie slīdņa pārvie-

tojumi Si, s2, s3, s4; pieciem kloķa leņķiem

<Pl, <P2=(Pl+fel, <P3=qPl+ q>4=<Pl+ (fS=(fl+ki (9)

atbilst pieci slīdņa stāvokļi:

*!■ x2=Xļ+su x3=xi+s2, xi
=xl+s3, xs=xi+st. (10)

Jāatrod r, b, c, q>i, X\.

Uzdevuma atrisināšanai sastāda vienādojumu sistēmu

Xi
2 —2r(xi cos fi—e sin<p,) =b2

—r
2
— e

2,

i=l, 2, 3, 4, 5. (11)

Tāpat kā iepriekšējā gadījumā izslēdz b un iegūst četrus tipa

(22.7) vienādojumus. No tiem izslēdz r un iegūst trīs (22.9) tipa vie-

nādojumus. No pēdējiem izslēdz c un iegūst divus (7) tipa vienādo-

jumus; pirmais no tiem identisks (7), bet otrais atšķiras ar to, ka

q>4, xt un a4 vietās ir lielumi cps, xs, as =xs
2
—xx2. levietojot šajos di-

vos vienādojumos izteiksmes (9), iegūst vienādojumu (22.10) un

vienādojumu

(12)

kur A a, 80,B0, C0 atšķiras no A, B, C tikai ar to, ka xit sink3, cosh

vietās ir xs, sin£
4, cos£

4.

Izslēdzot q>i no vienādojumiem (22.10) un (12), iegūst vienādo-

jumu

y*-2y 2 (A2z+A0
2
u) + (A2z-A0

2
u) 2

=Q, (22.11)

kur y=A08-AB0, z=Bo2-4A O CO, v=82-AAC.B 2 -AAC.

levietojot vienādojumā (22.11) izteiksmes (10), iegūst sešpadsmi-
tās pakāpes algebrisku vienādojumu, kas satur tikai nezināmo X\. To

aprēķina un pēc izteiksmēm (10) atrod x2, x 3,x 4,*5. Pirmos četrus

lielumus ievieto pirmajos četros sistēmas (11) vienādojumos. Tādējādi

\ iegūst sistēmu (6) un uzdevums reducējas uz četru stāvokļu gadī-

jumu.

22-6. Šarnīru četrstūra pārnesummehānismu sintezē

Aplūkosim šarnīru četrstūra sintēzi pēc dotiem rotējošo locekļu

stāvokļu pāriem. Dzenošo locekli OA nosacīti sauksim par kloķi ne-

atkarīgi no tā, vai tas sintezētā mehānismā var izdarīt pilnu apgrie-
zienu vai nevar. Ja doto kloķa un svārstīklas pāru skaits nav lie-
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lāks par trīs, tad sintēzes uzdevumu vienkārši un uzskatāmi var

atrisināt grafiski, lietojot kustības apgriešanas metodi.

22-6. piemērs (22-15. zīm.). Doti nekustīgie šarnīri 0 un C, kloķa

stāvokļi ūļ un Oj un tiem atbilstošie svārstīklas stāvokļi bļ un bi,

kā arī kloķa garums OA. Sintezēt grafiski šarnīru četrstūri divu doto

mehānisma stāvokļu realizēšanai.

Atrisinājums. Kloķim pagriežoties par leņķi <p, svārstiklai

jāpagriežas par leņķi ip. Ja piešķir visam mehānismam pretēja vir-

ziena pagriezienu par leņķi —\p ap centru C, tad svārstīkla paliek

nekustīga stāvoklī bu statnei pagriežoties, kloķis pagriežas pret to

par leņķi q> un šarnīrs A nonāk punktā A'2. Sarnīram B jāatrodas

vienādos attālumos no punktiem un A'
2, jo punktus Aun B savieno

klanis. Tas nozīmē, ka šarnīru B var izvēlēties uz nogriežņa AiA'2

vidusperpendikula, piemēram, punktā B\.

22-7. piemērs (22-16. zīm.). Uzdevums līdzīgs iepriekšējam, tikai

divu sintezējamā mehānisma stāvokļu vietā doti trīs.

Atrisinājums. Divreiz atkārtojot iepriekšējā piemērā lietoto

paņēmienu, svārstīklas šarnīru iegūst punktā B\, kas vispār nesakrīt

ar staru ž>i.

Analītiskam atrisinājumam aplūkojamo sintēzes uzdevumu for-

mulējam šādi: konstruēt šarnīru četrstūri (22-17. zīm.) ar leņ-
ķiem <pi, \ķi doto mehānisma stāvokļu t=l, 2,... realizēšanai. Šī

sintēzes uzdevuma risināšanas metodika aplūkota 22-1. paragrāfā,
kur sakarā ar 22-3. zīmējumu noskaidrots, ka mehānisma locekļu
absolūtiem garumiem šajā uzdevumā nav nozīmes. Tāpēc izdevīgi
pieņemt d—l, tas nozīmē, ka sintēzes gaitā jāatrod parametri r, a,

b, par garuma vienību lietojot d.

levietojot formulā (6*31) statnes izmēru d=\, iegūst sintēzei de-

rīgu stāvokļa funkcijas izteiksmi

r cos cp +ar cos (cp —ip) —acosip=-ļ- (1 +r2+ a
2

— b2).

(22.12)
Atrisināsim uzdevumu dažādam prasīto stāvokļu skaitam.

22-15. zīm. 22-16. zīm.
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Divi stāvokļi. Doti q>i, iļV, cp2, i>2- Noteikt
parametrus mehānismam, kas var atveidot
šos stāvokļus.

Uzraksta divu vienādojumu sistēmu:

r cos q>i+ ar cos (cpi — tpi) —

-acosTp1
=-ļ-(l+r2+a

2-62),

r cos q>2 +ar cos ((p2
— ty2 ) —

-acos\b2=ļ- (l+r
2
+a

2-b2),

(1)

22-17. zīm.

kas satur 3 nezināmos r, a, b. Tāpēc viens no tiem jāizvēlas. Izslē-

dzot b no vienādojumiem (1), iegūst vienādojumu

rfi2+arc12-apl2
=0, (2)

kur /i2 =

cos<pi
—

cos<p2, -
Ci2=COS(<Pi—Xpi) - COS (<P2-\ļ)2),
Pl2=COSlpi—COSlp2-

No vienādojuma (2) atrod

r=
f

aP 12

,a =

r/'2 ■ (22.13)
fi2+aci 2 p\2~rcX2

Kad a un r noteikti, vienu no tiem izvēloties, tad, piemēram, no

pirmā vienādojuma (1) aprēķina

b=yi+r2+ a
2
-m, (22.14)

kur m=2[rcos<pi + arcos(q>i—ipi) —acosipi].
Trīs stāvokļi. Doti cp;, ipi, kur /= 1, 2, 3. Atrast r, a, b.

Sastāda vienādojumu sistēmu

rcos cpi +ar cos(cpi —ipi) — a cos ii\=-ķ- (1 +r
2
+a2—b

2
),

(3)

i=l, 2, 3.

Izslēdzot no pirmā un otrā un pirmā un trešā vienādojuma b,

iegūst vienādojumus

ii; \
—

Pl2
—

—/l2= Cl2,

I 1, . .

< 4)

~Pl3— —

/12
=C|2,
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no kuriem

ļ /712f12ļ ļPl2fl2ļ
a= (22.15)

Cl2/12 C12P12

kl3fl3| Kl3Pl3|

Seit f13, Cl3, Pl3 sastādīti pēc vienādojuma (2) simbolu parauga.

Klaņa garumu b sniedz izteiksme (22.14).
Četri stāvokļi. Vienādojumā (22.12) ieved ceturto nemainīgo pa-

rametru — kloķa sākuma leņķi <pi. Sintēzes uzdevumu formulē šādi:

doti trīs kloķa pagriezieni k
u

k
2, k

3 un četri svārstīklas stāvokļi \pi,

ip3, kas atbilst kloķa leņķiem

<Pl> <P2
=

<Pl +*l. (P3
=<Pl4-*2, <P4

=

<Pl + (5)

Atrast r, a, b, tpi.
Sastāda vienādojumu sistēmu

r coscpj-f-ar cos(<p, —ij)i) — acosibj= -—- (1 +r24-a
2

— b2),

(6)
£=1,2,3,4. %

Izslēdzot b, iegūst trīs tipa (4) vienādojumus. Izslēdz no tiem a

un iegūst divus vienādojumus, kas satur r. Izslēdzot r, iegūst vienā-

dojumu

f 1P13C13 , 1A3C131 IPI3/13
_ft 109 Uļ\

(12
. r

+Pl2
f \+C\2 f

-U. (22.1b)
IPUt-14 I/14C141 IPu/14

Ja šajā vienādojumā ievieto izteiksmes (5), tad tas satur tikai

vienu nezināmo cpi un tam var piešķirt šādu veidu:

£tg2<p,4-Ftg<p,4-G=0, (22.17)

kur £=di sin £14-o*2sin £24-o*3 sin £3,

F=d\(1 — cos kļ) 4-0*2(1 - cos k2) + d 3(l — cos k3) +

+Di sin k{+D2sin 62+£3 sin k3,
G =Dl{\-cosk x ) 4-D2(l-cos k2) -f-D3(l-cos k3)\

dl =^13513 , d2
=

P12512 , d
3=\$12P12 \,

Pl4S\i P14514 |Si3pl3l

n
P136131 n r, _\k\2Pi 2\.

U\ =
,
, U2

= , , L)
3

—

P14«14| P14«14| |«13/?13l

Si2 =sin ai—
sin a2, Si 3=sin ai — sin 03, Su=sin ai—sin a4;

£12=cos ai — cos a2, &i3 =cos ai — cos 03, £14= cos cti — cos a4;

ai =ipi, a2
=

2
—ki, a3=\ķ 3

—k 2, a4=ip4
—k3.

Aprēķina <pi pēc formulas

-F±iF2-4EG

tgq>i=
±V

2E
(22.18)
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un, izmantojot izteiksmes (5), atrod <p2, (p3, cp4. Ar vērtībām cpi, <p2l

<P3 un tpi, rp2, ip3 uzdevums reducējas uz trīs stāvokļu gadījumu. Tā-

pēc r un a aprēķina pēc formulām (22.15), bet b
— pēc formulas

(22.14).
Pieci stāvokļi aprēķināmi pēc 22-5. paragrāfa parauga.

22-7. Šarnīru četrstūra virzitajmehanismu sintezē

Virzītājmehānismu sintēzes svarīga problēma ir doto klaņa plak-
nes stāvokļu atveidošana. Tai pieder klasiskais uzdevums: konstruēt

šarnīru četrstūri, kura klaņa plakne, mehānismam kustoties, ieņem
pēc kārtas n dotus stāvokļus, kas atrodas galīgā attālumā cits no

cita. Aplūkosim šī uzdevuma risinājumu [78, 85].
Katru klaņa plaknes stāvokli i uzdosim ar kustīgās koordinātu

sistēmas uz sākumpunkta M koordinātēm un ar leņķi <p starp ne-

kustīgo x asi un kustīgo v asi (22-18. zīm.). Tātad doti Xm
{, yM0 <Pi.

kur i= 1, 2,..., n; jāatrod šarnīru četrstūra parametri.
Uzdevums būs atrisināts, ja klaņa plaknē būs atrasti punkti A

un B, kuru katra visi n stāvokļi atrodas uz savas aploces, un atrasti

arī šo aploču centri O un C. Punktu A un B absolūtās un relatīvās

koordinātes saista pazīstamās analītiskās ģeometrijas formulas:

Ka =Xm+Ua cos q>
—

Za sin cp,

yA=yM+ uA sincp+zA cos <p,

Xb=Xm+vbcos cp —2B sincp,

i/b =yu+ vB sin cp+zB cos qp.

levietojot šīs izteiksmes punktu A un B aprakstāmo aploču vie-

nādojumos

(xA-Xo) 2+(yA-yo)
2
=r2

, ļ
(xB

-x
c) 2+(yß -yc) 2

=a
2, J

iegūst divus vienādojumus (2), kas satur 10 nezināmus konstantus

parametrus

Ua, za, üb,u b, zb, xO, yo, xc, {/c, r, a. (3)

Katrs uzdotais klaņa plaknes stāvoklis ļauj uzrakstīt divus vie-

nādojumus (2). Tātad visu 10 nezināmo aprēķināšanai jāuzdod pieci
klaņa plaknes stāvokļi. Ja doto stāvokļu skaits n<s, tad ir

f=2(5-n) (4)

brīvo parametru, kuri jāizvēlas, vadoties no konstruktīviem apsvē-
rumiem.

Lielumi b un d nav patstāvīgi nezināmie; ja atrasti lielumi (3),
tad b un d var aprēķināt pēc distances formulas:

b2
=(uA -uB )

2
+(zA-zB ) 2, d2

={xo-xc)
2
+(y0-yc)

2. (5)
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22-19. zīm.22-18. zīm.

Aplūkosim šarnīru četrstūra konstruēšanu dažādam doto klaņa
plaknes stāvokļu skaitam.

Divi stāvokļi. Sajā gadījumā brīvo parametru skaits /= 6. Par

tiem izvēlamies kustīgo šarnīru A un B koordinātes, jo caur klaņa
plaknes ikviena punkta diviem stāvokļiem var novilkt aploci, un —

rotējošo locekļu pagrieziena leņķus 912 un ipi2. Tad saskaņā ar

22-19. zīmējumu

a,2=-ļ~( 18ū°-<Pi2)' Pi2=-ļ-(180o

-ap l2). (22.19)

Sos leņķus var izmantot uzdevuma grafiskai risināšanai.

Četrus nezināmos — nekustīgo šarnīru O un C koordinātes ap-

rēķina ar trešā punkta formulām (6.29), ievietojot tajās "o = -ļ-
-1 , tpio 1 1 . IPI2

20= «c—~-^ctgJļp,
Tā rīkojoties, iegūst, ka

xo
=

-s- Xa2+xAi +(yA 2 -JMi )ctg ,

i ■ (22.20)

yo= \ yA
I

+LfAl-(XAļ-XAl ;

*c- -s- xß: +x Bl + (y 8,-yBl ,

} (22.21)

yc~ -j- yB
2
+yß, -(xB2

-x Bl .

Locekļu garumus aprēķina pēc formulām (2) un (5).
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22-20. zīm.

Trīs stāvokļi. Ari šoreiz izraugās kustīgo šarnīru A un B koordi-

nātes, jo caur katriem punktu A un B trim stāvokļiem var novilkt

savu aploci. Tādējādi izmantots viss brīvo parametru skaits /=4.
Pārējie 6 parametri — nekustīgo šarnīru koordinātes un rotējošo
locekļu pagrieziena leņķi, jāaprēķina. Sajā nolūkā vienādojumiem
(22.20), (22.21) pievieno vienādojumus:

xo= -Ļ\xA 3 +XA
2
+ (yA3 -yA: ,

J i (22.22)

IJO= yA3 +yA2 ~(XAi ;

1 [ , ■
/ \ i lpl3

*c= -o- *b
3

+Xb2 + (yBs -ijn
2
)ctg ,

; ļ (22.23)

yc= -ļ- yB
3
+yB

2
-(x ßi -xB2 .

No izteiksmēm (22.20) un (22.22), (22.21) un (22.23) iegūst ne-

zināmo pagrieziena leņķu aprēķināšanai noderīgas izteiksmes:

cpi2
_

(x A,
-xAI ) (xa, -xaJ + [va 3

-yAMyA
:t
-yA,)

Cg 2 {xA,>-x Al) (tļA, -ļM, )-(xa,-x A,) (ļM, -y a) '

(22.24)

, ipļ2__ (xb3
~xBl ) (xb3 -x

B2 )+ (y b
3
-yb, )(y b,-ijb) _

Cg 2~ (x 81
-x

Bl ) (yB2 -yBl ) - (xBl -xBl ) (y Bi-yB2) '
(22.25)

Atrastos kotangensus ievieto formulās (22.20) (22.21) un aprē-

ķina nekustīgo šarnīru koordinātes. Pec tam aprēķina pagrieziena
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leņķus tpi3, ipi 3, izmantojot pa vienai no formulām (22.22) un (22.23).
Locekju garumus aprēķina pēc formulām (2) un (5).

Uzdevuma grafiskais atrisinājums redzams 22-20. zīmējumā.
Četri stāvokļi. Atšķirībā no iepriekšējiem gadījumiem kustīgos šar-

nīrus klaņa plaknē tagad nevar izvēlēties brīvi, jo klaņa plaknes
ikviena punkta četri stāvokļi vairs neatrodas uz vienas aploces. Lai

uzdevumu atrisinātu, jāatrod tādi klaņa plaknes punkti, kuru visi

četri stāvokļi atrodas uz vienas aploces vai taisnes. Sos punktus sauc

par aploces punktiem, un tikai tie noder par kustīgiem šarnīriem.

Vācu zinātnieks Burmesters parādīja 1888. gadā Leipcigā iznā-

kušajā grāmatā «Lehrbuch der Kinematik», ka aploces punktu klaņa
plaknē ir bezgalīgi daudz un tie visi atrodas uz t. s. aploces punktu
Uknes. Katram šīs līknes punktam atbilst attiecīgās aploces centrs.

Visi centri nekustīgā plaknē novietojas uz centru Uknes, kas ir ne-

kustīgo šarnīru ģeometriskā vieta.

Starp bezgalīgi daudzajiem aploces punktiem ir t. s. Bollapunkts,
kura visi četri stāvokļi atrodas uz vienas taisnes. Ja vienu kustīgo
šarnīru izvēlas Bolla punktā, tad šarnīru četrstūra vietā sintēzes

rezultātā iegūst četrlocekļu mehānismu ar vienu slīdpāri, t. i., kloķa-
slīdņa vai svārstīklas-slīdņa mehānismu.

Sintēzes uzdevumu saskaņā ar 22-18. zīmējumu formulējam šādi.

Doti xm , t/Mj» <Pt> kur t=l, 2, 3, 4. Noteikt aploces punktu un centru

līknes, kā arī Bolla punktu. Ja minētie objekti būs atrasti, tad no

bezgalīgi daudziem iespējamiem sintezējamā mehānisma variantiem

varēsim izraudzīties dotajai praktiskajai vajadzībai piemērotāko.

Meklējamo aploces punktu koordinātes nekustīgā plaknē turpmāk
apzīmēsim ar x, y, bet kustīgā ar v, z. Atbilstoši formulām (1)

x— x M+ v cos cp
— zsin cp, \

i (6)
y
=

yi* 4-«sincp 4-z cos cp. J

Atšķirībā no trešā punkta formulām (6.29) šeit v un z mērītas

nekustīgo koordinātu garuma vienībās.

Noskaidrosim, kā savā starpā jāsaistās aploces punkta A(x, y)
četru stāvokļu koordinātēm, lai tas tiešām būtu aploces punkts.

Aploces punkta četru stāvokļu koordinātēm ir jāapmierina vienā-

dojumu sistēma

(Xi-xc ) 2+(yi-yc)
2
=a

2, i=1,2,3,4, (7)

kur C — aploces punktam A atbilstošās aploces centrs un a — šīs

aploces rādiuss. Izslēdzot a, x c, yc no vienādojumiem (7), iegūstam
vienādojumu[85]:

1 xi yi xi2+yi
2

Ix 3y3 x3
2+l> =°- ( 22"26>

1 X< i/4 *4
2

4-J/4
2
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Sis vienādojums ļauj pārbaudīt, vai četri punkti atrodas uz vie-
nas aploces vai taisnes. Ceturtās kārtas determinantu (22.26) varam

pārveidot par trešās kārtas determinantu un iegūt vienādojumu

x]-xi ž/i-t/4 n—u

x2-Xi y2~yi r2-r4 =0, (8)

-*3-*4 yz~yi r3-rA

kur ri =Xi
2+ yi

2. īsāk vienādojumu (8) varam uzrakstīt šādi:

\*u yu ri4 |=o, 1,2,3. (9)

Meklēsim aploces punktu līknes vienādojumu kustīgo koordinātu
sistēmā. Atbilstoši formulām (6) aploces punktu absolūtās un rela-

tīvās koordinātes saistās šādi:

[i=l,2, 3, 4, (22.27)

kur li=x,M., r\i =yM-,Ki=cos<fi, 0,=sincp*. levietojot izteiksmes

(22.27) vienādojumā (8), iegūstam aploces punktu līknes vienādo-

jumu

a0-\-aiU +a2z+ anu
2+a\2uz +a22z

2+ aļ3 u(u
2+ z

2
) +

+ a23z(u2+z
2)=o. (22.28)

Šī vienādojuma koeficienti ir doto lielumu Ķit r)i, xv a% funkcijas,
kur ī=l, 2, 3, 4. Ja lieto apzīmējumus

lv =li —li, Tļi4=Tļi
—

Tļ4, X;4=Xi—X 4, Oi4 =Oi — C 4,

Qi4=Qi-Q4= (si 2
4-tļi

2 ) - (SU2
4-r|4

2),

P-i4
=M-i-p-4= (|iO-i-TļiXi) - (|4O-4 -Tļ4X4),

vi4=Vi-V4= (li>n +r\iOi) - (-14X44-11404),

tad aploces punktu vienādojuma koeficienti izsakāmi kā trešās kār-

tas determinantu lineāras funkcijas:

«0 = | luf]uQu 11

Ū X
= 21 gi4Tļi4Vi4 | - |Tļi4Xf 4Qi4 | + \lhOuQu |,

«2 = —2| Ķur\i4\lu ļ-f |Tļi4CTi4Qi4 | 4" | |t4Xt4Qi4 |,

«11= 2(ļ gi4CTi4Vj4 |-| Tļ l4Xi4Vi4 |) 4" |xuo' j4Qi4 |,

«12= 2(ļ |i4Xi4Vi4 |4" |Tļi4Cfi4Vi4 |— | |+| r\uHu\lu I) >
a

22=-2 ( |Ši4Xi4U.i4 |4- | Tļ l4Oi4 U.i4 |) 4-1 Xi4Oi4Qi4 |,

«13= 2 ļ Xi4 Oi4Vi4 |,

«23= -2\y.nOu\iu\. i= 1,2,3.



397

Aploces punktu līknes koordinātu atrašanai varam izraudzīties

koordinātes v, bet tām atbilstošās z koordinātes aprēķināt no vie-

nādojuma

az
3+ bz2 +cz+d=0, (22.29)

kur a=a2ļ,

b=a22+a x3u,

c=a2+a X2
u+a23u

2,

d=ūq+aiu+anu2+a x3u
3.

Tādējādi varam aprēķināt vēlamo daudzumu aploces punktu un

konstruēt klaņa plaknē līkni (22.28).
Nākamais jautājums — aploces punktiem A(u, z) atbilstošo

centru C(xc, yc) noteikšana. Sie centri atrodas uz centra līknes

nekustīgajā plaknē. Atradīsim funkcijas xc=xc(u,z), yc=yc(u,z).

Aploces punkta A (x, y) trīs stāvokju attālums no centra

C (xc, yc) nekustīgā plaknē ir vienāds, t. i.,

(Xi-x c) 2+ (yl-yc) 2=(x2-xc) 2+ (y2-yc) 2

, ļ
(x l -x c)

2+ (yl -yc) 2
= (x3-xc) 2+ (y3-yc) 2

.
/ ( }

No šiem vienādojumiem atrodam

I y\ xi
2+yx2 1 xx xl

2

+yx 2

1 y 2 x2
2
+y2

2 1 x 2 x
2
2
+y2

2

1 y3
2 1 x 3 x3

2
+y3

2

1 xi yx l xi u\

2 1 x 2 y2 2 1 x 2 y 2

1 x 3 y3 1 x 3 y 3

Sīs izteiksmes derīgas nekustīgo šarnīru koordinātu tiešam ap-
rēķinam iepriekš aplūkotajā trīs stāvokļu uzdevumā. Pazeminot de-

terminantukārtu tāpat kā vienādojumā (22.26), iegūstam

\y\% fļ3\ \Xļ 3 /"13ļ
_
I y23 r231 _At

_
I x23 r231 _Dy

c

2
Uis yiz\~ 2D 'yc

2
\xx 3 yl3\ 2D -

y 23\ \X23 1/231
(22.31)

levietojot šeit izteiksmes (22.27), iegūstam meklētās funkcijas
xc=xc(u,z), yc=yc(u,z). levietošanas rezultāts ir šads:

D
x =bo+bxii + b2z-r-buU

2+ b
X2uz +b22z

2; (11)

Tļi3 Qi 3 CTi3 Ql3 Tļl3 Vl3

bo= ,
b x

= +2
Tļ23 623 023 Q23 T)23 V23
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>"13 Ql3
„

T)l3 P-13
, -

CTi3 Vl3
02= -2 , Oli=2

|*23 023 M-23 0"23 V23

- / *13 Vl3 CTI3 U-13
\ Xl 3 HI3I .

b]2=2 I — I, 022= — z

\ *23 V23 023 U-23 / «23 U-23 I

Dy=Co+CļU + c2z+clļU2+Ci2UZ+c22Z
2; (12)

*Šl3 4313 «13 Ql3
_

<013 Vl3

Co= t , Ci-» +2
523 Q23 Q23 523 V23

°"13 Ql3
_

113 _Xl3Vl3

c2— 2
, , cv=2

CT23 Q23 523 H23 «23 V23

/ CTI3 Vl3 X] 3|Xl 3 \ „Cl 3 M-13
C]2 =—21 4- ļ, c22=2 ;

\ 0*23 V23 5<23 P-23 / 023 V23

+ diU+dtf+ +z
2
); (13)

,
Šl3 Tļ 13 \li3 Oi3 ļTļ 13 Xi3

«o=
t
, "i= L —

523 T)23 | 523 0*23 | T)23 *23

j
113 «13 , Tļi3 013 Xi3013

«2= ~i j dļ—
*523 "<23 T|23 0"23 X23 0*23

Tādējādi varam aprēķināt katram aploces punktam A(u, z) atbil-

stošo centru C(xc,yc) un konstruēt centru līkni nekustīgā plaknē.

Ja iepriekšējās formulās indeksa 3 vietā rakstām indeksu 4, tad

katram aploces punktam jāiegūst tas pats centrs. So apstākli varam

izmantot aprēķinu pareizības pārbaudei. Bez tam indeksu 4 izdevīgi
lietot jau sākumā, jo tad formulu (11), (12), (13) koeficientu aprē-
ķinam derīgas aploces punktu vienādojuma koeficientos agrāk lie-

totās skaitliskās vērtības.

Bolla punktam A(uß, zB)=B atbilstošais centrs atdodas bezga-
lībā. Tāpēc Bolla punkta koordinātes apmierina ne tikai vienādo-

jumu (22.28), bet arī vienādojumu

d0+d,u+ d2z+ d3{u2+z
2)=Q. (22.32)

Sis vienādojums izsaka aploci ar rādiusu

R= +df-ldodz (22.33)
IŪ3

un centru punktā O (uO, z0), kur

—- z°~-&>- , (22-34)

Izteiksmju (22.30) saucēju determinants D izsaka aploces punkta
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trīs stāvokļiem atbilstoša trīsstūra divkāršu laukumu. Tā kā Bolla

punkta trīs stāvokļi atrodas uz vienas taisnes, tad

l x\ y\

1 x2y2 =0. (14)

1 x3y3

Taču uz vienas taisnes atrodas ne tikai Bolla punkta, bet visu

aploces (22.32) punktu trīs stāvokļi. Tas nozīmē, ka triju stāvokļu
uzdevumā «Bolla punktu» ir bezgalīgi daudz un tie visi atrodas uz

vienas aploces.

Aploce (22.32) krustojas ar aploces punktu līkni (22.28) vairākos

punktos. Tāpēc ir lietderīgi caur Bolla punktu novilkt vēl vienu

aploci
d"o+d"

l
u-r-d"2z+d"3(u2+z2) =0 (22.35)

no četrām iespējamām. Sīs aploces vienādojuma koeficientus iegūst,

aizvietojot indeksus 3 ar indeksiem 4 vienādojuma (13) koeficientu

izteiksmēs. Aploces (22.32) un (22.35) krustojas divos punktos, no

kuriem viens ir Bolla punkts.
Izslēdzot «

24-22
no vienādojumiem (22.32) un (22.35), iegūstam

izteiksmi

z=m+pu, (22.36)
kur

dod3d\d3

d\d"3 d'\d"3
m

d 2d
3
' P

d 2d
3

d"2d"3 d"2
d"

3

levietojot izteiksmi (22.36) vienādojumā (22.32), iegūstam kvadrāt-

vienādojumu, kura saknes

S&žTgjM:, (22.37)

kur B
l =dx+pd2+2mpd3, B2={\+p

2
)d3,

B0=d0+ md
2+m 2d

3.
Ar formulām (22.36) un (22.37) aprēķinām abu aploču krust-

punktus «i, Z\ un u2, z2 un pārbaudām, kurš no tiem ir Bolla punkts.
Tā kā Bolla punkta četri stāvokļi atrodas uz vienas taisnes, tad

X\—X2
_

X\—X3 X\—Xļ /
jg-j

y\-y2 y\-y* yi-y*

levietojot šeit izteiksmes (22.27), iegūstam sakarību

Ķi2+ux\2
—zo\2 gi34-tWļ3— zcm3 _Zu+uxu—zcu / 22 38)

r\ ļ2+ voi2+ zxl2~~ T)i34-uai34-2}<i3 i)n +uou +zxu

ko apmierina tikai Bolla punkta koordinātes.
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22-21. zīm.

Redzams, ka Bolla punkta četri stāvokļi atrodas uz taisnes

x- (Ši+»BXi-zgi)
_

y- (t)i + m
bQi +ZbXi)

(22 39)

kuras virziena koeficients

tg8 =

I\*+ u*°*+ z***
■ (22.40)

lih+ tiBXik-ZBOik

šeit i un k jebkuri divi no indeksiem 1, 2, 3, 4.

Kombinējot šos indeksus pa trim vienādojuma (13) koeficientu

aprēķinā, iegūstam četras aploces (22.32), kas krustojas septiņos

punktos: Bolla punktā un sešos no kinemātikas pazīstamos pagrie-
ziena centros, kurus pieņemts saukt par poliem. Tā kā šo četru ap-

loču katra punkta trīs stāvokļi vispārīgi atrodas uz vienas taisnes,

tad, pēc analoģijas ar trīs bezgalīgi tuvu stāvokļu kinemātiku, sauk-

sim šīs aploces par infleksijas aplocēm.
Teiktais ilustrēts 22-21. zīmējumā. Kustīgā koordinātu sistēma

Muz, aploces punktu līkne, infleksijas aploces un Bolla punkts B

parādīti stāvoklī 3. Katrs tikai divu infleksijas aploču krustpunkts
ir pols, kam ir abu aploču vienādie indeksi. Ja šie divi indeksi nesa-

tur sistēmas Muz stāvokļa indeksu, tad to kā augšējo indeksu pie-
vieno pola apzīmējumam P, tādējādi rforādot, ka šis pols parādīts
dotajā sistēmas Muz stāvoklī, bet nekustīgajā koordinātu sistēmā

Oxy atrodas citā vietā. Poli, kuriem ir tikai apakšējie indeksi, abās

koordinātu sistēmās sakrīt. Poli ir aploces punktu līknes punkti.
Aploces punktu līknes vienādojuma (22.28) koeficienti nav atkarīgi
no nekustīgās koordinātu sistēmas Oxy Izvēles. Sajā sistēmā parā-
dīta Bolla taisne b.

Ja šarnīru četrstūra klani padarīsim par statni, bet statni
— par

klani, tad kustīgie šarnīri kļūs nekustīgi, bet nekustīgie — kustīgi.



Tādējādi secinām, ka apgrieztās kus-

tības aploces punktu līkne ir tiešās

kustības centru līkne.

Lai iegūtu centru līknes vienādo-

jumu, aplūkosim 22-22. zīmējumu.
Koordinātu sistēma Muz tagad kļu-
vusi nekustīga, bet sistēma Oxy kus-

tās, izdarot pagriezienu <p'= —

cp,
kur

tp ir tiešās kustības pagrieziena leņ-

ķis. Tādēļ x'=x, bet o'=—a. Kāda

punkta Q koordinātes kustīgā sistēmā

vairs nav v, z, bet x, y. Tā kā ( —v)
un v, ir punkta O koordinātes u

0
un

za sistēmā Muz, tad |'= —v un Tļ'=u..
Attāluma kvadrāts starp abiem koor-
dinātu sākumiem Q= ģ2+ iļ

2
=v2+ v,

2

saglabājas, tāpēc q'=q.
Teiktais nozīmē, ka, izdarot sub-

stitūcijas

22-22. zīm.

(16)

vienādojuma (22.28), tas pārvēršas par centra līknes vienādojumu

a'
0+ a'ix+a'2y +a'nx

2+a'l2xy+a'22y
2+a\3x (x2+

+y
2)+a'23y(x

2

+y
2 )=o. (22.41)

Ja substitūcijas (16) izdara vienādojumos (11), (12), (13), tad

formulu (22.31) vietā iegūst formulas

u==

-2Zy-
2=

2Ž7 ( 22-42)

centram C(x,y) atbilstošā aploces punkta A(u, z) aprēķināšanai,
bet četru infleksijas aploču vienādojuma (22.32) vietā iegūst četru

atgriezes aploču vienādojumu

d'o+d']x+d'2y +d'
3(x

2+y
2

) =0. (22.43)

Sīs aploces, kas katra vienāda ar sev atbilstošo infleksijas ap-

loci, nosauktas par atgriezes aplocēm, turpinot analoģiju ar trīs bez-

galīgi tuvu stāvokļu kinemātiku (5-1. §). Caur katras atgrie-
zes aploces katru punktu šai aplocei atbilstošos trīs stāvokļos iet

noteikta kustīgās plaknes taisne. Atgriezes aploces vispārīgi krus-

tojas septiņos punktos: atgriezes punktā G un sešos polos, kas visi

ir centru līknes punkti (22-23. zīm.). Četru atgriezes aploču tāpat kā

četru infleksijas aploču centri atrodas uz vienas aploces. Caur at-

griezes punktu G(xc, yG) visos četros stāvokļos iet kustīgai plaknei

401

:ieša us Jl

apgriezta kustība | x ļ y | - vļ u. | o ļ x ļ -oļ - ķ\ tļ
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22-23. zīm.

piederošā atgriezes taisne g, kuras virziena koeficients koordinātu

sistēmā Muz

t
\Hk-XGOih+yGxik

{22M)
-Vik+xG>iih+yGOik

iegūstams, izdarot formulā ("22.40) substitūciju (16).

Tagad redzams, ka dotos četrus kustīgās plaknes stāvokļus var

atveidot ne tikai ar šarnīru četrstūri un kloķa-slīdņa vai svārstīklas-

slīdņa mehānismiem, bet arī ar kloķa-svārstīgās kulises vai svār-

stīklas-svārstīgās kulises un ar slīdņa-svārstīgās kulises mehānis-

miem. Minēto četru tipu mehānismi attēloti 22-24. zīmējumā. At-

sevišķos gadījumos iespējami arī divslīdņu un divu svārstīgo kulišu

mehānismi.
Ja vienādojumu (22.28) un (22.41) pēdējie divi koeficienti ir

nulle, tad aploces punktu un centru līknes ir koniskie šķēlumi. Sīs

līknes var saskaldīties koniskos šķēlumos un atsevišķās taisnēs ari

tad, ja minētais noteikums nav izpildīts.

22-24. zīm.
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Poli ir centru līknes un aplo-
ces punktu līknes punkti, kas atro-

dami neatkarīgi no šo līkņu vie-

nādojumiem. Pola Pih koordinātes

nekustīgā plaknē (22-25. zīm.) ap-

rēķināmas pēc formulu (22-20) pa-

rauga:

Xih= -Ļlh+lh+

yih=-Y[r\i+Tr\h-

-(li-lk)a ih ],

(22.45) 22-25. zīm.

kur aift=tg6=ctg^=ctg^^.
Pola koordinātu izteiksmes kustīgā plaknē izriet no formulām

(22.45) un (22.27):

Uik— -ķ\ (&k —li) (Xi4-<Tia!;i) 4" (Tļh +Tļt) (Oj-KiOlih) J,

Zih=-M (Tļh-Tļi) (Xi+Oidik) - —li) {Oi-Kidik) }.

(22.46)

Polus var aprēķināt arī kā attiecīgo aploču krustpunktus pēc vie-

nādojumu (22.36) un (22.37) parauga.

Aplūkoto aploces punktu un centru līkņu aprēķina metodi ar

labiempanākumiem var lietot arī dažādu pārnesummehānismu
projektēšanai, kur četriem vedošā locekļa stāvokļiem atbilst

doti četri vedamā locekļa stāvokļi. Šādos gadījumos vispirms ar

kustības apgriešanas metodi, kas parādīta 22-12., 22-13., 22-15. un

22-16. zīmējumā, noskaidrojam vedošā locekļa četrus relatīvos stā-

vokļus attiecībā pret iedomāti nekustīgu vedamo locekli vai otrādi

un tādējādi reducējam pārnesummehānisma sintēzes uzdevumu uz

virzītājmehānisma sintēzes uzdevumu. Ar šo metodi iegūtie atrisinā-

jumi atšķiras no tieši iegūtiem atrisinājumiem, kuru piemēri aplūkoti
iepriekšējos divos paragrāfos, ar lielām optimizācijas iespējām, jo
četru stāvokļu pāru gadījumā iegūstam neierobežoti daudz atrisinā-

jumu.
Pielietosim aplūkoto teoriju konkrēta piemēra atrisināšanā.

22-8. piemērs. Saskaņā ar 22-26. zīmējumu doti četri plaknes stā-

vokļi:

Š,=0 |2
=5,6 "53=13,45 g4=22,25

ili=0 iļ2=6,4 n3
= 7,6 iļ4 = 2,95
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22-26. zīm.

Xi=0 x
2
=l x3= 0,5 x4=-0,5

CTi=l a2=0 a3
= -0,866 0-4= -0,866

Punkta M(Ķ, ņ) koordinātes dotas decimetros. Konstruēt četrlocek|u
mehānismu doto klaņa stāvokļa realizēšanai.

Atrisinājums. Aprēķinām aploces punktu vienādojuma (22.28)
koeficientu sastāvdaļas:

q,=0 q2=72,320 q3
= 238,663 q4

= 503,765

Hi=o p.2=-6,4 n3=-15,447 p.4 =-17,794

v,=0 v2
= 5,6 v

s
- 0,1434 v4 =-13,680

ko izmantojam 22-1. tabulā sakopoto diferenču aprēķinam.

22-1. tabula

Ar 22-1. tabulas skaitļiem aprēķinām aploces punktu līknes vie-

nādojuma koeficientus:

aa
= 1240,853 al2 =-109,315

a, =-790,203 a22 = 79,746

a2
= 662,845 a,3

= -17,152

aa= 223,039 a23= -0,602

Izvēlamies virkni v vērtību un ar kubisko vienādojumu (22.29)
atrodam tām atbilstošās z vērtības. Tā iegūto aploces punktu

X,4 I 0.4 U.4 V,4

1

2

3

-22,25

-16,65

-8,80

-2,95

3,45

4,65

0,5

1.5

1

1,866

0,866

0

-503,765

-431,445

-265,113

17,794

11,394

2,347

13,680

19,280

13,823
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Nr.

p.k.

u

dm

2

dm

Xc

dm dm
Punkta

nr.

0

-5,020

-2,924

140,523

13,846

13,265

9,052

-2,896

-5,193

-2,635

4

5

1,500

-7,348

-1,150

98,303

13,073

11,191

9,022

-0,315

-7,835

-2,686

3

2,000

-7,745

-1,057

84,350

12,711

10,559

9,006

0,110

-8,523

-2,714

6

4,000

-9,359

-3,154

31,031

10,961

0,789

8,814

0,572

-44,160

-3,020

7

-9,791 10,748

37,463

8,762

0,405

121,234

-3,096

2

4,200 -3,770

26,376

4,500

-10,959

-4,831

20,050

10,407

13,165

8,654

-0,018

13,282

-3,246

4,700

-12,360

-5,511

16,428

10,177

11,734

8,557

-0,407

7,605

-3,370

8

5,000

-15,824

-6,270

12,096

9,875

10,824

8,369

-1,003

4,690

-3,584

1

5,500

-25,038

-6,853

7,635

9,561

10,058

7,968

-1,656

3,295

-3,919 13

10 6,500

-49,774

-6,934

3,938

9,332

8,947

7,089

-2,117

2,564

-4,150

9

11 8,000

-90,881

-5,932

1,270

9,235

7,300

5,915

-2,303

1,723

-3,415 12

12 8,641

-108,829

-4,992

0.000

9,216

6,510

5,523

-2,339

1,052

-2,630

10

11
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22-27. zīm.

koordinātes sakopotas 22-2. tabulā, bet punkti attēloti 22-27. zīmējumā;

tur konstruēta svltrlīnijas aploces punktu līkne klaņa plaknes trešajam
stāvoklim.

Atrastajiem aploces punktiem atbilstošo centru koordinātes aprēķi-
nām pēc formulām (22.31), aizvietojot tajās indeksu 3 ar indeksu 4,

jo tad varam izmantot 22-1. tabulas pirmo divu rindu skait|us vienā-

dojumu (11), (12) un (13) koeficientu aprēķinam. Tā iegūti šādi koe-

ficienti:

6
0
= 3010,752 c0 =1211,964 d"0 =-125,880

6, =-576,956 cx = 137,512 d"= 17,950

6
2 = 729,922 c2 = 283,528 d"

2 = -34,042

6,i= 48,259 c„=-21,759 d"
3
= -2,366

6,2= -33,462 c,2= -6,272

6,3= 41,987 c22= 11,702

Aprēķinātās centru koordinātes x c, tjc atzīmētas 22-2. tabulā, bet

centri I* 2',
...

attēloti 22-27. zīmējumā, kur parādīta nepārtrauktas

līnijas centru līkne.

Centru līknes gaita rāda, ka līknes bezgalīgi tālais punkts atro-

das starp punktiem 6' un B. Tātad Bolla punktam jāatrodas starp

punktiem 6 un 8 uz aploces punktu līknes. Šaurākas Bolla punkta
atrašanās robežas sniedz 22-2. tabula: tam jāatrodas starp punktiem A

(4; -3,154) un A (4,2; -3,770).

Precīzai Bolla punkta noteikšanai aprēķināti vienādojuma (22.32)
koeficienti

do=-43,520, d{=7,400, d2
=- 14,992, rf

3=-1,366,

izmantojot lielumus i,3,n;3, x,3, oi3. Pēc formulām (22.37) un (22.36)

aprēķinātas aploču (22.32) un (22.35) krustpunktu koordinātes, no
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22-28. zīm.

kurām v=4,152 un z=-3,632 apmierina sakarību (22.38). Tātad

punkts B (4,152; -3,632) ir meklētais Bolla punkts.

Aploces (22.32) un (22.35) ar centriem 0x(2,709; -5,488) un

02(3,793; -7,194) un rādiusiem fl,=2,365 un tf2 =3,598 parādītas
22-27. zīmējumā.

Sīs aploces ir stāvokļu 124 un 123 infleksijas aploces. Aizvieto-

jot formulas (13) koeficientu izteiksmēs indeksus 13, 23 ar indeksiem

14, 34 un 24, 34 un ievietojot aprēķinātos koeficientus vienādojumā

(22.32), var iegūt pārējo divu — stāvokļiem 134 un 234 atbilstošo

infleksijas aploču vienādojumus.

Izmantojot, piemēram, 22-1. tabulas pirmās rindas skaitļus, atrod

pēc formulas (22.40) Bolla taisnes virziena koeficientu tgf6= — 0,2228.

Izdarot substitūcijas (16) formulas (13) koeficientu izteiksmēs

un izmantojot 22-1. tabulas pirmo divu, pēdējo divu un pirmās un

pēdējās rindu skaitļus, atrod atgriezes aploču vienādojuma (22.43)
koeficientus stāvokļiem 124, 234 un 134. Pēc formulu (22.36) un

(22.37) parauga aprēķina, piemēram, pirmās un otrās un pirmās un

trešās aploču četrus krustpunktus. Divi no tiem sakrīt. Sis dubult-

krustpunkts ir atgriezes punkts G(xa,yo). Mūsu gadījumā *c=

=9,122 dm un yo —
— 2,511 dm. Pēc šīs metodes var aprēķināt ari

Bolla punkta koordinātes, izmantojot trīs infleksijas aploces.

Ja vēlas atrast arī ceturto — stāvokļiem 123 atbilstošo atgriezes

aploci, tad no uzdevuma izejas datiem papildus jāveido 11,-3, v<s, Mn

un oi3 vienādojuma (22.43) koeficientu aprēķināšanai.

Beidzot, izmantojot 22-1. tabulas, piemēram, pirmās rindas skait-

ļus, pēc formulas (22.44) aprēķinam atgriezes taisnes g virziena koe-

ficientu kustīgā plaknē tga=0,0351.
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Sim uzdevumam atbilstošie lielumi attēloti 22-21. un 22-23. zīmē-

jumos.

Kad aploces punktu un centru līknes (Burmestera līknes), Bolla

un atgriezes punkti un taisnes uzkonstruēti, tad konstruktors var iz-

raudzīties neierobežotu daudzumu mehānismu doto klaņa stāvokļu
realizēšanai.

Daļa šo variantu attēloti 22-28. zīmējumā.

Pieci stāvokļi, kā noskaidrojām šī paragrāfa sākumā, ir maksi-

mālais klaņa stāvokļu skaits, ko var realizēt ar šarnīru četrstūri.

Četru stāvokļu gadījumā brīvo parametru skaits /=2, tāpēc var' brīvi
izraudzīties katra kustīgā šarnīrā novietojumu uz aploces punktu
līknes vai nekustīgā šarnīrā novietojumu uz centra līknes. Piecu stā-

vokļu gadījumā neierobežotas izvēles iespēju nav.

Ja doti pieci klaņa plaknes stāvokļi, tad iespējams konstruēt pie-
cas aploces punktu līknes stāvokļiem 1234, 1235, 1245, 1345 un 2345.

Katras divas no šīm līknēm krustojas punktos, kuru pieci stāvokļi
atrodas uz vienas aploces.

Taču starp šiem krustpunktiem vispār ir trīs tādi, kuru divi stā-

vokļi sakrīt. Tie ir poli. Ja, piemēram, aplūkojam aploces punktu
līknes 1234 un 1235, tad tās krustojas kustīgai plaknei piederošos
polos Pn, P\z un P23. kas kopīgi abām četru stāvokļu grupām. Tādē-

jādi divu aploces punktu līkņu katrs minētā tipa krustpunkts kustīgās
plaknes piecos stāvokļos ieņem tikai četrus stāvokļus uz vienas ap-

loces.

Katras divas aploces punktu līknes krustojas ne tikai polos, bet

vispār vēl arī t. s. Burmestera punktos, kuru skaits var būt četri,
divi vai neviens. Caur katru Burmestera punktu iet visas piecas ap-

loces punktu līknes un katra šī punkta pieci stāvokļi atrodas uz vie-

nas aploces.

Burmestera punktos var ierīkot kustīgos šarnīrus un tiem atbil-
stošo nekustīgo šarnīru koordinātes aprēķināt pēc formulām (22.31).

Divu un trīs klaņa plaknes stāvokļu realizēšanai sintezējamos
šarnīru četrstūrus dažreiz izdevīgi aprēķināt šādi.

Divi stāvok|i. Izvēlas katra nekustīgā šarnīrā koordinātes xc, f)c

un šim šarnīram atbilstošā kustīgā šarnīrā koordināti v vai z, bet

otru kustīgā šarnīrā koordināti aprēķina pēc formulas

z=
2(vl2 -,l2)»+( Q,r2M

2(p.i2-m,2 )

vai pēc formulas

u=
2(n12-ml2)z-(QU -2/?i2) , .224g)

2(vi 2 -u,2 ) ' 1

kur Pl2=XC|l2+ļ/cTll2,

m ]2=x c<y\2-ycXi2, (17)



Trīs stāvokļi. Izvēlas katra nekustīgā šarnīrā koordinātes xc, yc

un tam atbilstošā kustīgā šarnīrā koordinātes aprēķina pēc formulām

p.i2-m12 Ql2—2pi2

Hl3 — m
I3 Ql3—2pi3

u=

2
vi2Hl2 —mn '
V]3 —fjs M-J3—ml3 (2249)

ļv,2-t)i2 Ql2-2pi2

2_

|Vl3-Vi3 Ql3-2pi3

V«-«7|* Hl2-"tl2

V]3-t>lB 1113-^IS

Aprēķinu formulas iegūtas, izejot no sistēmai (7) analoģiskiem

vienādojumiemun rīkojoties līdzīgi četru stāvokļu gadījumā izdarīta-

jiem pārveidojumiem. Lielumu pl3, ml 3un Vi 3 izteiksmes iegūstamas,
apmainot izteiksmēs (17) indeksu 2 ar 3.

Grāmatas noslēgumā aplūkotā plakanu stieņmehānismu četru

stāvok|u analītiskā sintēzes metode ir vienkārša, vispārīga un ar

plašām optimizācijas iespējām. Nav jāapgūst Burmestera teorijas
izpratnei nepieciešamās papildzināšanas [23]. Metode derīga četru

un vairāklocekļu virzītājmehānismu un pārnesummehānismu sintē-

zei, ja doti vai noteikti jebkuru divu locekļu atveidojamie četri rela-

tīvie stāvokļi. Aprēķinu gaitā iegūtās Burmestera līknes, Bolla un

atgriezes punkti un taisnes ļauj uzdevuma atrisinājumam izvēlēties

optimālo izmēru un optimālās struktūras mehānismu.
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