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1 Структурный анализ рычажного механизма 

1.1 Цель, задачи и методы исследования 

Структурным анализом принято называть метод исследования си-

стемы, который начинается с общего обзора ее и затем детализируется, при-

обретая иерархическую структуру со все большим числом уровней.  

Методы структурного анализа позволяют преодолеть сложность боль-

ших систем путем расчленения их на части. 

1.2 Схема механизма 

Заданная схема механизма представлена на рисунке 1.1. 

 
Рисунок 1.1 – Схема механизма 

1.3 Классификация кинематических пар механизма 

В таблице 1.1 представлена классификация кинематических пар задан-

ного механизма. 

 
Таблица 1.1 – Классификация кинематических пар 

№ п/п Номер звеньев, 
образующих пару 

Условное 
обозначение Название Подвиж-

ность 
Высшая 
/низшая 

1 4-1 𝐴 Вращательная 1 Н 

2 1-2 𝐵 Вращательная 1 Н 

3 2-3 𝐶 Вращательная 1 Н 
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4 4-3 𝐷 Вращательная 1 Н 

Исследуемый механизм состоит только из одноподвижных кинемати-

ческих пар, поэтому 𝑝1 = 4 - число одноподвижных кинематических пар в 

механизме, 𝑝 = 4 - общее число кинематических пар в механизме. 

1.4 Классификация звеньев механизма 

 Классификация звеньев механизма представлена в таблице 1.2. 

Механизм имеет три (𝑛 = 3) подвижных звеньев. 

 Таблица 1.2 – Классификация звеньев 
Номер звена Название Движение 

1 Кривошип Вращательное 

2 Шатун Плоское 

3 Коромысло Качательное 

4 Стойка Отсутствует 

1.5 Определяем подвижность механизма 

Формула для определения подвижности механизма: 

𝑊 = 3𝑛 − 2𝑝1 − 𝑝2,   

где 𝑊 – подвижность механизма;  

n – число подвижных звеньев механизма; 

𝑝𝑖  – число кинематических пар 𝑖-той подвижности. 

Подставив данные, полученные выше (𝑛 = 3, 𝑝 = 𝑝1 = 4), найдем по-

движность этого сложного механизма: 

𝑊 = 3 ∙ 3 − 2 ∙ 4 = 1.  

1.6 Проводим классификацию структурных групп 

Классификация структурных групп представлена в таблице 1.3 и на ри-

сунке 1.2. 
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Рисунок 1.2 – Структурные группы механизма 

Таблица 1.3 - Классификация структурных групп 
№ п/п Номер звеньев, образующих группу Класс, порядок, вид 

1 0-1 Механизм I класса 

2 2-3 II класс 2 порядок 1 вид 

1.7 Определяем класс сложного механизма 

Механизм относится ко II классу.  
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2 Кинематический анализ механизма 

Задача кинематического анализа механизмов заключается в определе-

нии таких кинематических параметров, как положение звеньев механизма в 

различные моменты времени, траектории движения отдельных точек, скоро-

стей и ускорений характерных точек механизма, а также угловых скоростей и 

ускорений звеньев механизма. 

Исходные данные для кинематического анализа представлены в табли-

це 2.1. 

Таблица 2.1 – Исходные данные для кинематического анализа 
Длина звеньев механизма, м Угловая скорость 

входного звена, рад/с 
Расчётное  

положение, град 
𝐴𝐵 𝐵𝐶 𝐶𝐷 𝐴𝐷 𝜔1 𝜑 

0,05 0,16 0,14 0,12 10 30 

2.1 Метрический синтез механизма 

План положений механизма – это графическое изображение взаимного 

расположения звеньев механизма за рассматриваемый промежуток времени, 

выполненное в определенном масштабном коэффициенте. 

Построение плана положения начинают с изображения элементов 

стойки, т.е. шарнирно-неподвижных опор и направляющих. Далее последо-

вательно изображают ведущие звенья в заданных положениях и структурные 

группы звеньев. Положение подвижных характерных точек определяются с 

помощью метода засечек. 

Для построения кинематической схемы плоского рычажного механиз-

ма выберем масштабный коэффициент длин 𝜇𝑙. 

Масштабный коэффициент длин: 

𝜇𝑙 =
𝑙𝐴𝐵

|𝐴𝐵|
=

0,05

50
= 0,002 м мм⁄ , 

где 𝑙𝐴𝐵 – действительная длина кривошипа, м; 

|𝐴𝐵| – произвольно выбранная длина кривошипа на чертеже, мм. 
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Далее переводим длины оставшихся звеньев в мм через масштабный 

коэффициент длин, используя формулу: 

|𝑙𝑖| =
𝑙𝑖

𝜇𝑙
, 

где 𝑖 −обозначение звена, для которого вычисляется длина на кинематиче-

ской схеме. 

Результаты заносим в таблицу 2.2. 

Таблица 2.2 – Приведённые размеры механизма, мм 
|𝐴𝐵| |𝐵𝐶| |𝐶𝐷| |𝐴𝐷| |𝐵𝑆2| |𝐶𝐸| |𝐷𝑆3| 

50,0 160,0 140,0 120,0 80,0 80,0 70,0 

По полученным значениям в выбранном масштабном коэффициенте 

строим план положений механизма. 

2.2 Определение скоростей точек механизма методом планов 

Определим скорость всех обозначенных точек механизма с помощью 

плана скоростей. 

Скорость точки 𝐵:  

𝑉𝐵 = 𝜔1 ∙ 𝑙𝐴𝐵 = 10 ∙ 0,05 = 0,5м с⁄ . 

Выбираем масштаб скоростей: 

𝜇𝑉 =
𝑉𝐵

𝑝𝑉𝑏
=

0,5

100
= 0,005 м (с ∙ мм)⁄ . 

Вектор скорости точки 𝐵 кривошипа представляет собой геометриче-

скую сумму вектора скорости точки 𝐴 и скорости относительного враща-

тельного движения точки 𝐵 вокруг точки 𝐴: 

𝑉⃗ 𝐵 = 𝑉⃗ 𝐴 + 𝑉⃗ 𝐵𝐴. 

Скорость точки 𝑉⃗ 𝐴 равна нулю. Скорость 𝑉⃗ 𝐵𝐴 перпендикулярна звену 

𝐴𝐵 и напрвлена в сторону вращения этого звена. Откладываем отрезок 𝑝𝑉𝑏 =

100 мм. 
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Скорость точки 𝐶: 

{
𝑉⃗ 𝐶 = 𝑉⃗ 𝐵 + 𝑉⃗ 𝐶𝐵

𝑉⃗ 𝐶 = 𝑉⃗ 𝐷 + 𝑉⃗ 𝐶𝐷

. (2.1) 

Скорость 𝑉⃗ 𝐵 нам известна, вектор скорости 𝑉⃗ 𝐶𝐵 направлен перпендику-

лярно звену 𝐵𝐸. Скорость 𝑉⃗ 𝐷 равна нулю, вектор скорости 𝑉⃗ 𝐶𝐷 направлен 

перпендикулярно звену 𝐶𝐷. Поэтому в уравнении (2.1) 2 неизвестных, для 

которых мы знаем направление. Решаем его графически. Из точки 𝑏 плана 

скоростей проводим прямую перпендикулярно звену 𝐵𝐸. Из полюса 𝑝𝑉 про-

водим прямую перпендикулярно звену 𝐶𝐷. Точка пересечения этих прямых 

даст искомую точку 𝑐. 

Скорости точек 𝐸, 𝑆2 и 𝑆3 найдём по теореме подобия: 
|𝑏𝑒|

|𝑏𝑐|
=

𝑙𝐵𝐸

𝑙𝐵𝐶
; 

|𝑏𝑒| =
𝑙𝐵𝐸

𝑙𝐵𝐶
∙ |𝑏𝑐| = 1,5 ∙ 135,9 = 203,9 мм. 

Отмечаем точку 𝑒 на продолжении отрезка 𝑏𝑐 плана скоростей на рас-

стоянии |𝑏𝑒| от точки 𝑏 и соединяем с полюсом 𝑝𝑉. 
|𝑏𝑠2|

|𝑏𝑐|
=

𝑙𝐵𝑆2

𝑙𝐵𝐶
; 

|𝑏𝑠2| =
𝑙𝐵𝑆2

𝑙𝐵𝐶
∙ |𝑏𝑐| = 0,5 ∙ 135,9 = 68,0 мм. 

Отмечаем точку 𝑠2 на отрезке 𝑏𝑐 плана скоростей на расстоянии |𝑏𝑠2| 

от точки 𝑏 и соединяем с полюсом 𝑝𝑉. 
|𝑝𝑉𝑠3|

|𝑝𝑉𝑑|
=

𝑙𝐶𝑆3

𝑙𝐶𝐷
; 

|𝑝𝑉𝑠3| =
𝑙𝐶𝑆3

𝑙𝐶𝐷
∙ |𝑝𝑉𝑑| = 0,5 ∙ 44,5 = 22,3 мм. 

Отмечаем точку 𝑠3 на отрезке 𝑝𝑉𝑐 плана скоростей на расстоянии 

|𝑝𝑉𝑠3| от полюса 𝑝𝑉. 

Замерив длины полученных отрезков, умножаем их на масштабный ко-

эффициент. Получаем значения скоростей точек механизма. Результаты из-

мерений и расчётов представлены в таблице 2.3. 
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Зная линейные скорости определим угловые: 

𝜔2 =
𝑉𝐶𝐵

𝑙𝐵𝐶
=

0,680

0,16
= 4,25 с−1 (по часовой стрелке); 

𝜔3 =
𝑉𝐶

𝑙𝐶𝐷
=

0,223

0,14
= 1,59 с−1 (по часовой стрелке). 

Для определения направления угловой скорости звена, необходимо на 

плане скоростей взять вектор относительной скорости звена и мысленно пе-

ренести его в ведомую точку звена на плане положений (точку стоящую пер-

вой в индексе), а вторую точку, стоящую в индексе условно остановить. 

Направление вращения звена при этом будет характеризовать направление 

угловой скорости звена. 

Таблица 2.3 – Результаты измерений и расчётов скоростей 

Наимено-
вание 

скорости 

Обозначе-
ние на 

чертеже 

Размер 
на 

черте-
же, мм 

Вели-
чина 

скоро-
сти, 
м с⁄  

Наимено-
вание 

ускорения 

Обозначе-
ние на 

чертеже 

Размер 
на 

черте-
же, мм 

Вели-
чина 

скоро-
сти, 
м с⁄  

𝑉𝐵 𝑝𝑉𝑏 100,0 0,500 𝑉𝐸 𝑝𝑉𝑒 108,7 0,544 

𝑉𝐶𝐵 𝑏𝑐 135,9 0,680 𝑉𝑆2
 𝑝𝑉𝑠2 37,1 0,186 

𝑉𝐶 𝑝𝑉𝑐 44,5 0,223 𝑉𝑆3
 𝑝𝑉𝑠3 22,3 0,111 

2.3 Определение ускорений точек механизма методом планов 

Порядок построения плана ускорений аналогичен плану скоростей. То 

есть, построив план ускорений ведущего звена, строим последовательно план 

ускорений для всех структурных групп Ассура, входящих в состав механиз-

ма. 

Ускорение точки 𝐵:  

𝑎𝐵 = 𝑎𝐵𝐴
𝑛 = (𝜔1)

2 ∙ 𝑙𝐴𝐵 = (10)2 ∙ 0,05 = 5 м с2⁄ . 

Выбираем масштаб ускорений: 

𝜇𝑎 =
𝑎𝐵

𝑝𝑎𝑏
=

5

75
= 0,067 м (с2 ∙ мм)⁄ . 
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Вектор ускорения точки 𝐵 кривошипа представляет собой геометриче-

скую сумму вектора ускорения точки 𝐴 и ускорения относительного враща-

тельного движения точки 𝐵 вокруг точки 𝐴: 

𝑎 𝐵 = 𝑎 𝐴 + 𝑎 𝐵𝐴 = 𝑎 𝐴 + 𝑎 𝐵𝐴
𝑛 + 𝑎 𝐵𝐴

𝜏 = 𝑎 𝐵𝐴
𝑛 . 

Ускорения 𝑎 𝐴 (стойка неподвижна) и 𝑎 𝐵𝐴
𝜏  (кривошип движется с посто-

янной угловой скоростью) равны нулю. Ускорение 𝑎 𝐵𝐴
𝑛  параллельно звену 

𝐴𝐵 и направлено к центру вращения этого звена. Откладываем отрезок 𝑝𝑎𝑏 =

75 мм. 

Ускорение точки 𝐶: 

{
𝑎 𝐶 = 𝑎 𝐵 + 𝑎 𝐶𝐵 = 𝑎 𝐵 + 𝑎 𝐶𝐵

𝑛 + 𝑎 𝐶𝐵
𝜏

𝑎 𝐶 = 𝑎 𝐷 + 𝑎 𝐶𝐷 = 𝑎 𝐷 + 𝑎 𝐶𝐷
𝑛 + 𝑎 𝐶𝐷

𝜏  . (2.2) 

Величина нормальных ускорений: 

𝑎𝐶𝐵
𝑛 = 𝑙𝐵𝐶 ∙ (𝜔2)

2 = 0,16 ∙ (4,25)2 = 2,89 м с2⁄ ; 

𝑏𝑛2 =
𝑎𝐶𝐵

𝑛

𝜇𝑎
=

2,89

0,067
= 43,3 мм; 

𝑎𝐶𝐷
𝑛 = 𝑙𝐶𝑑 ∙ (𝜔3)

2 = 0,14 ∙ (1,59)2 = 0,35 м с2⁄ ; 

𝑝𝑎𝑛3 =
𝑎𝐶𝐷

𝑛

𝜇𝑎
=

0,35

0,067
= 5,3 мм. 

Ускорение 𝑎 𝐵 нам известно, вектор ускорения 𝑎 𝐶𝐵
𝑛  параллелен звену 𝐵𝐶 

и направлен от точки 𝐶 к точке 𝐵, вектор ускорения 𝑎 𝐶𝐵
𝜏  направлен перпен-

дикулярно этому же звену. Ускорение 𝑎 𝐷 равно нулю, вектор ускорения 𝑎 𝐶𝐷
𝑛  

параллелен звену 𝐶𝐷 и направлен от точки 𝐶 к точке 𝐷, вектор ускорения 𝑎 𝐶𝐷
𝜏  

направлен перпендикулярно этому же звену. Поэтому в уравнении (2.2) 2 не-

известных, для которых мы знаем направление. Решаем его графически. Из 

точки 𝑏 откладываем отрезок 𝑏𝑛2, изображающий на плане ускорение 𝑎 𝐶𝐵
𝑛 . 

Из его конца проводим прямую параллельно звену 𝐵𝐶. Из полюса 𝑝𝑎 плана 

ускорений откладываем отрезок 𝑝𝑎𝑛3, изображающий на плане ускорение 

𝑎 𝐶𝐷
𝑛 . Из его конца проводим прямую перпендикулярно звену 𝐶𝐷. Точка пере-

сечения этих прямых даст искомую точку 𝑐. 

Ускорения точек 𝐸, 𝑆2 и 𝑆3 найдём по теореме подобия: 
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|𝑏𝑒| =
𝑙𝐵𝐸

𝑙𝐵𝐶
∙ |𝑏𝑐| = 1,5 ∙ 177,7 = 266,5 мм. 

Отмечаем точку 𝑒 на продолжении отрезка 𝑏𝑐 плана ускорений на рас-

стоянии |𝑏𝑒| от точки 𝑏 и соединяем с полюсом 𝑝𝑎. 

|𝑏𝑠2| =
𝑙𝐵𝑆2

𝑙𝐵𝐶
∙ |𝑏𝑐| = 0,5 ∙ 177,7 = 88,8 мм. 

Отмечаем точку 𝑠2 на отрезке 𝑏𝑐 плана ускорений на расстоянии |𝑏𝑠2| 

от точки 𝑏 и соединяем с полюсом 𝑝𝑎. 

|𝑝𝑎𝑠3| =
𝑙𝐶𝑆3

𝑙𝐶𝐷
∙ |𝑝𝑎𝑑| = 0,5 ∙ 222,1 = 111,1 мм. 

Отмечаем точку 𝑠3 на отрезке 𝑝𝑎𝑐 плана ускорений на расстоянии 

|𝑝𝑎𝑠3| от полюса 𝑝𝑎. 

Замерив длины полученных отрезков, умножаем их на масштабный ко-

эффициент. Получаем значения скоростей точек механизма. Результаты из-

мерений и расчётов представлены в таблице 2.4. 

Таблица 2.4 – Результаты измерений и расчётов ускорений 

Наимено-
вание 

ускорения 

Обозна-
чение на 
чертеже 

Размер 
на 

чер-
теже, 
мм 

Величи-
на 

ускоре-
ния, 
м с2⁄  

Наимено-
вание 

ускорения 

Обозна-
чение на 
чертеже 

Размер 
на 

чер-
теже, 
мм 

Величи-
на 

ускоре-
ния, 
м с2⁄  

𝑎𝐵 𝑝𝑎𝑏 75,0 5,00 𝑎𝐶 𝑝𝑎𝑐 222,1 14,81 

𝑎𝐶𝐵
𝑛  𝑏𝑛2 43,3 2,89 𝑎𝐸 𝑝𝑎𝑒 307,9 20,53 

𝑎𝐶𝐵
𝜏  𝑛2𝑐 172,3 11,49 𝑎𝑆2

 𝑝𝑎𝑠2 139,9 9,33 

𝑎𝐶𝐷
𝑛  𝑝𝑎𝑛3 5,3 0,35 𝑎𝑆3

 𝑝𝑎𝑠3 111,1 7,40 

𝑎𝐶𝐷
𝜏  𝑛3𝑐 222,0 14,80 - - - - 

Зная линейные ускорения определим угловые: 

𝜀2 =
𝑎𝐶𝐵

𝜏

𝑙𝐵𝐶
=

11,49

0,16
= 71,79 с−2 (против часовой стрелки); 

𝜀3 =
𝑎𝐶𝐷

𝜏

𝑙𝐶𝐷
=

14,80

0,14
= 105,71 с−2 (против часовой стрелки). 

Для того, чтобы найти направление углового ускорения звена, необхо-

димо на плане ускорений взять вектор тангенциального ускорения звена и 

мысленно перенести его на план положений в первую точку, стоящую в ин-
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дексе. Вторую точку мысленно остановить. Направление вращения звена при 

этом будет характеризовать направление углового ускорения. 
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3 Силовой расчёт механизма 

Целью силового расчета является определение реакций в кинематиче-

ских парах и уравновешивающей силы или уравновешивающего момента, 

приложенных к кривошипу. 

При силовом расчете связанной системы, какой является механизм, 

применяют принцип Даламбера совместно с принципом освобождаемости от 

связей. 

Согласно принципу Даламбера, механизм может рассматриваться как 

находящееся в равновесии система, если по всем внешним силам, действую-

щем на него, добавить силу инерции и момент сил инерции. 

Уравнения равновесия, записанные с учетом сил инерции, называют 

уравнениями кинетостатики. 

Согласно принципу освобождаемости можно отбросить отдельные свя-

зи и прикладывать к системе соответствующие этим связям реакции, что поз-

воляет расчленять механизм на статически определимые группы звеньев, ка-

кими являются группы Асура. 

Исходные данные для кинематического анализа представлены в табли-

це 3.1. 

Таблица 3.1 – Исходные данные для кинематического анализа 
Массы звеньев, кг Моменты инерции звеньев, 

кг·м2 
Сила полезного со-

противления, Н 
𝑚2 𝑚3 𝐽2 𝐽3 𝐹пс 

10 5 2 1 1000 

3.1 Определение силовых факторов 

При силовом анализе механизмов предполагаем, что давление в кине-

матических парах распределяется по прилегающим поверхностям, и расчёт 

ведём без учёта сил трения. Направление равнодействующей давлений в ки-

нематической паре принимается по общей нормали с соприкасающимися по-

верхностями. Следовательно, результирующая давлений по цилиндрической 
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поверхности вращающей пары проходит через центр шарнира. Величина и 

направление этой реакции неизвестны, так как они зависят от величины и 

направления заданных сил, действующих на звенья кинематической пары. В 

поступательной паре результирующая реакция направлена перпендикулярно 

к направляющим, но величина и точка её приложения неизвестны. Таким об-

разом, низшие кинематические пары (𝑃5) имеют по два неизвестных пара-

метра. В высшей паре (𝑃4) реакция приложена в точке соприкосновения 

профилей звеньев и направлена по общей нормали к ним, то есть для высшей 

кинематической пары неизвестным является только один параметр – величи-

на реакции. 

Силы инерции для звеньев механизма определяем по формуле: 

𝐹𝑖 = 𝑚𝑖 ∙ 𝑎𝑆𝑖. 

Момент пары сил инерции определяется по формуле: 

𝑀𝑢𝑖
= −𝐽𝑠𝑖

∙ 𝜀𝑖, 

где 𝐽𝑆𝑖
− осевой момент инерции i-го звена относительно оси, проходящей 

через его центр масс (кг ∙ м2); 

𝜀𝑖 − угловое ускорение i-го звена (с−2). 

Результаты расчётов сводим в таблицу 3.1. 

Таблица 3.1 – Силовые параметры механизма 

Параметр 
Номер звена 

2 3 

Масса звеньев 𝑚, кг 10 5 

Вес звеньев 𝐺, Н 98,10 49,05 

Величина вектора ускорения 𝑎𝑆, м с2⁄   9,33 7,40 

Величина силы инерции 𝐹𝑈, Н 93,27 37,02 

Величина углового ускорения 𝜀, рад с2⁄   71,79 105,71 

Момент инерции звена 𝐽, кг ∙ м2 2 1 

Инерционный момент 𝑀𝑈, Н ∙ м 143,58 105,71 
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3.2 Силовой анализ группы Ассура 2-3 

Вычерчиваем группу звеньев 2-3 в масштабе. Связь этих звеньев со 

звеном 1 и стойкой заменяем силами 𝑅12 и 𝑅43 соответственно. Прикладыва-

ем к группе все внешние силы: сила 𝐺2 в точке 𝑆2; сила 𝐹пс в точке 𝐸; сила 𝐺3 

в точке 𝑆3. Прежде чем составлять уравнение статики, необходимо, на осно-

вании принципа Даламбера, уравновесить систему с помощью сил инерции. 

Уравнение равновесия моментов:  

∑𝑀𝐶 (2) = 0: 𝑅12
𝜏 ∙ |𝐵𝐶| + 𝐺2 ∙ |ℎ1| + 𝐹𝑈2

∙ |ℎ2| + 𝐹пс ∙ |𝐶𝐸| − 

−𝑀𝑈2
𝜇𝑙⁄ = 0. 

𝑅12
𝜏 =

−𝐺2∙|ℎ1|−𝐹𝑈2∙|ℎ2|−𝐹пс∙|𝐶𝐸|+𝑀𝑈2 𝜇𝑙⁄

|𝐵𝐶|
=  

=
−98,1∙58,5−93,27∙58,9−1000∙80+143,58 0,001⁄

160
= 327,19 Н. 

∑𝑀𝐶 (3) = 0: 𝑅43
𝜏 ∙ |𝐶𝐷| + 𝐺3 ∙ |ℎ3| + 𝐹𝑈3

∙ |ℎ4| − 𝑀𝑈3
𝜇𝑙⁄ = 0. 

𝑅43
𝜏 =

−𝐺3∙|ℎ3|−𝐹𝑈3∙|ℎ4|+𝑀𝑈3 𝜇𝑙⁄

|𝐶𝐷|
=

−49,05∙20,2−37,02∙70,0+105,71 0,001⁄

140
=  

= 729,52 Н. 

Уравнение равновесия сил для звена 3: 

𝑅⃗ 23 + 𝐹 𝑈3
+ 𝐺 3 + 𝐹 пс + 𝑅⃗ 43 = 0. 

Для построения плана сил выбираем масштаб: 𝜇𝑃 = 5Н мм⁄ . 

Рассчитаем размеры сил на плане:  

|𝐺2| = 𝐺2 𝜇𝑃⁄ = 98,1 5⁄ = 19,6 мм; 

|𝐹𝑈2
| = 𝐹𝑈2

𝜇𝑃⁄ = 93,27 5⁄ = 18,7 мм; 

|𝐺3| = 𝐺3 𝜇𝑃⁄ = 49,05 5⁄ = 9,8 мм; 

|𝐹𝑈3
| = 𝐹𝑈3

𝜇𝑃⁄ = 37,02 5⁄ = 7,4 мм; 

|𝐹пс| = 𝐹пс 𝜇𝑃⁄ = 1000 5⁄ = 200 мм; 

|𝑅12
𝜏 | = 𝑅12

𝜏 𝜇𝑃⁄ = 327,19 5⁄ = 65,4 мм; 

|𝑅43
𝜏 | = 𝑅43

𝜏 𝜇𝑃⁄ = 729,52 5⁄ = 145,9 мм. 
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Строим замкнутый многоугольник сил согласно векторному уравне-

нию.  

Получаем: 

𝑅43 = |𝑅43| ∙ 𝜇𝑃 = 160,0 ∙ 5 = 800 Н; 

𝑅23 = 𝑅32 = |𝑅23| ∙ 𝜇𝑃 = 166,0 ∙ 5 = 830 Н; 

𝑅12 = |𝑅12| ∙ 𝜇𝑃 = 142,7 ∙ 5 = 713,5 Н. 

3.3 Силовой расчёт ведущего звена 

Ведущее звено не является статически определимым, так как для него 

3 ∙ 𝑛 ≠ 2 ∙ 𝑝5. Для достижения равновесия к кривошипу необходимо прило-

жить дополнительную силу и момент сил. Эту силу условно называют урав-

новешивающей. Физический смысл этой силы заключается в том, что она 

приложена к кривошипу со стороны двигателя и является по сути дела дви-

жущей силой для рабочих машин. Для машин – двигателей эта сила будет 

являться силой сопротивления. 

Определим величину уравновешивающей силы: 

∑𝑀𝐴(1) = 0: 𝑅21 ∙ |ℎ1| ∙ 𝜇𝑙 − 𝑀УР = 0; 

𝑀УР = 𝑅21 ∙ |ℎ1| ∙ 𝜇𝑙 = 713,5 ∙ 32,3 ∙ 0,001 = 23,05 Н ∙ м. 

Величину опорной реакции 𝑅01 определяем из уравнения статики: 

∑𝐹 = 0 ; 𝑅⃗ 21 + 𝑅⃗ 41 = 0; 𝑅⃗ 41 = −𝑅⃗ 21; 𝑅41 = 𝑅21 = 713,5 Н. 

3.4 Определение уравновешивающей силы методом Н.Е. 

Жуковского 

Решение задач силового анализа можно обеспечить простым методом, 

воспользовавшись теоремой И. Е. Жуковского. Использование данной тео-

ремы для выполнения силового анализа плоских рычажных механизмов поз-

воляет определить уравновешивающую силу и уравновешивающий момент. 

Вычерчиваем в принятом масштабе план скоростей механизма, повер-

нутый на 900. В соответствующих точках плана скоростей прикладываем за-

данную внешнюю нагрузку и инерционные силы звеньев.  
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Моменты сил инерции, приложенные к шатуну и камню кулисы, а так-

же момент полезного сопротивления заменяем парами сил и прикладываем к 

рычагу Н.Е. Жуковского: 

Составляем уравнения равновесия рычага Н.Е. Жуковского. 

∑𝑀 = (−𝐺2 ∙ |ℎ1| − 𝐹𝑈2
∙ |ℎ2| + 𝐺3 ∙ |ℎ3| + 𝐹𝑈3

∙ |ℎ4| − 𝐹пс ∙ |ℎ5|) ∙ 𝜇𝑉 +

+𝑀𝑈2 ∙ 𝜔2 + 𝑀𝑈3 ∙ 𝜔3 − 𝑀ур
ж ∙ 𝜔1 = 0;  

𝑀ур
ж = [(−𝐺2 ∙ |ℎ1| − 𝐹𝑈2

∙ |ℎ2| + 𝐺3 ∙ |ℎ3| + 𝐹𝑈3
∙ |ℎ4| − 𝐹пс ∙ |ℎ5|) ∙ 𝜇𝑉 +  

+𝑀𝑈2 ∙ 𝜔2 + 𝑀𝑈3 ∙ 𝜔3] 𝜔1⁄ = [−98,10 ∙ 73,8 − 93,27 ∙ 13,0 + 49,05 ×  

× 12,8 + 37,02 ∙ 44,5 − 1000 ∙ 212,8] ∙ 0,0025 + 143,58 ∙ 4,25 +  

+105,71 ∙ 1,59] 10⁄ = 23,03 Н ∙ м. 

Оцениваем расхождение между в нахождении уравновешивающей си-

лы двумя способами: 

∆=
|𝑀ур

ж −𝑀УР|

𝑀ур
ж ∙ 100% =

|23,03−23,05|

23,03
∙ 100% = 0,05%.
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Формат А1
Ф2.104-1а.

Ф2.104-1.

1

Кинематический и силовой

анализ рычажного

механизма

План положений

механизма

µl=0,001 м/мм

A
D

B0

B1
B2B3

B4

B5

B6

B7
B8

B9

B10

B11

B7'

S3

C0

C2 C1
C3

C4

C11

C5

C10

C6

C7

C9

C8

C7'

S2

E1
E2

E0

E3E4E5

E10

E11
E9

E8 E7 E6E7'

ω1

A D

S3

S2

Схема механизма

в расчётном положении

µl=0,001 м/мм

E

C

B

ω1

ε2

ω2 ε3

ω3

План скоростей

µV=0,005 м/(c·мм)

pV,a,d
s3

e

c

s2

b

План ускорений

µa=0,067 м/(c  
2·мм)

pa,a,d

n3

c

e

b

n2

s2

s3

D

S3

S2

E

C

B

Схема сил для

2 и 3 звеньев

µl=0,001 м/мм

MU3

ε3

G3

FU3

h3

h 4

h1

h 2

ε2

G2

FU2

MU2

Fпс

R  
τ
43R  

n
43

R  
τ
12

R  
n
12

Рычаг Жуковского

µV=0,0025 м/(c·мм)

План сил для

2 и 3 звеньев

µP=5 Н/мм

A

B

Схема сил для

ведущего звена

µl=0,001 м/мм

R41

Mур

h
1

R21

pV,a,d

s3

e

c

s2

b

Fпс

h 5

h1

h
2

G2

FU2

MU2

G3

FU3

h3

h 4

ω2

MU3

ω3

R  
n
43

R  
τ
43

R43

R23

FU3

G3

G2

Fпс

FU2

R  
τ
12

R  
n
12

R12

ω1

Mур


