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ВСТУП 

 

Згідно типової і робочої програм на вивчення дисципліни «Теорія 

механізмів і машин» відводиться 120 годин, що складає 4 кредити ЄКТС. 

Аудиторних годин: 26 годин лекцій і 28 годин лабораторних-практичних 

занять, індивідуальних завдань. Лабораторні-практичні заняття включа-

ють як експериментальну так і теоретичну складові. Виконання індивідуа-

льних завдань є завершальним етапом вивчення дисципліни і виконується 

згідно робочої програми і по своєму змісту охоплює основні розділи курсу 

і є однією з важливих форм його вивчення і засвоєння. Для студентів тех-

нічних вузів завдання з ТММ є першою самостійною роботою, що сприяє 

розвитку навиків проектування і усестороннього дослідження механізмів і 

машин. Студент вперше зіштовхуються з потребою використання теоре-

тичних знань для вирішення практичних задач. 

В даному посібнику включено 10 завдань на дослідження різних 

схем механізмів, в кожному з них є по 6 варіантів даних.  

 

В будь-якому варіанті завдання студенту необхідно виконати: 

1. Структурне і кінематичне дослідження плоского шарнірно-

важільного механізму. 

2. Силове (кінетостатичне) дослідження механізму. 

3. Визначення моменту інерції маховика машини і розрахунок його 

розмірів. 

4. Дослідження кінематики зубчастого планетарного механізму з ро-

зрахунком основних розмірів. Побудовою евольвентних профілів заданої 

пари зубчастих коліс зовнішнього зачеплення. 

 

При виконанні завдань необхідно дотримуватись приведених вимог. 

 

Графічна частина кожного з вказаних розділів виконується олівцем 

(можна кольоровими) на листах формату А4 (А3) з дотриманням загаль-

них правил виконання креслень і умовних позначень в схемах. Схеми ме-

ханізмів і діаграми виконуються суцільними одинарними лініями товщи-

ною не менше 0,5 мм. Необхідні допоміжні побудови зберігаються. На 

графіках по осях координат вказуються літерні позначення і розмірності 

масштабів. Характерні точки на графіках обводяться колами діаметром 

1,5…2 мм. 

У зв’язку з тим, що в теорії механізмів і машин розміри довжин ланок 

вимірюються в метрах, а на кресленні приводяться в міліметрах; відрізки, 
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що зображають на планах  вектори швидкостей, прискорень, значення сил 

і т.п. також приводяться в міліметрах. Тому масштаби мають розмірності: 

            масштаб довжин  -  







мм

м
l

; 

           масштаб швидкостей  -  







мс

м
v

; 

           масштаб прискорень  - 

;
2 






ммс

м
а

 

           масштаб сил - 


р








мм

Н

. 

При виборі масштабів μм і μа рекомендується поступати так, щоб моду-

лі векторів швидкостей і прискорень ведучої ланки механізму були не 

меншими 50 мм. Над кожною графічною побудовою робиться напис, що 

вказує її назву. Написи виконуються нормальним шрифтом – по стандарту 

“Основні написи”. 

Розрахунково-пояснювальна частина виконується авторучкою чи наби-

рається комп’ютерним способом на окремих аркушах формату А4 (розмі-

ри 210 х 297 мм). Зворотна сторона аркуша не заповнюється. Аркуші ну-

меруються і разом з завданням і графічною частиною зшиваються в зага-

льну папку з титульним листом. На аркушах записки залишаються поля 

шириною 25…35 мм. 

На першій сторінці тексту в масштабі приводиться схема заданого ме-

ханізму і вихідні дані (варіанту завдання), необхідні для його побудови і 

дослідження. Потім приводяться  короткий опис роботи механізму, усіх 

графічних побудов, виконуються математичні розрахунки, включаючи 

обчислення масштабів. Пояснення окремих побудов супроводжуються 

схемами. Необхідні для розрахунків рівняння і формули спочатку запису-

ються в літерній формі, а потім виконується підстановка даних і відповід-

ні розрахунки. Результати розрахунків і графічних побудов зводяться в 

таблиці. При цьому обов’язково  вказується розмірність величин.  

При виконанні завдань використовується Міжнародна система одиниць 

(СІ) де за основні прийняті наступні одиниці виміру: довжина l – метр (м); 

маса m – кілограм (кг); час t – секунда (с). В якості одиниці сили P прийн-

ято Ньютон (Н), що представляє собою силу, яка придає тілу з постійною 

масою в 1 кг прискорення в 1 м/с2.  

 



 7 

 

1. СТРУКТУРНИЙ  АНАЛІЗ  МЕХАНІЗМУ 

Практичне заняття № 1.   
 

Під час структурного аналізу треба з’ясувати наступні питання: 

Визначити ступінь рухомості механізму (для плоских механізмів за 

формулою П.Л. Чебишева). 

1. Розкласти механізм на первинний механізм (ведуча ланка, поєднана із 

стійкою) і структурні групи ланок (групи Л.В. Ассура). 

2. Записати формулу будови механізму. 

3. Визначити клас механізму. 

 

ПРИКЛАД  1.1 
 

Виконати структурний аналіз механізму (рис.1.1). 

 

Рис. 1.1. Кінематична схема механізму. 

Розв’язування 

Визначимо ступінь рухомості механізму за структурною формулою 

Чебишева П.Л. 

W = 3n-2p5  -p4,                                           (1.1) 
 

де   W -  ступінь рухомості механізму; 

n  – кількість рухомих ланок; 

p5  –   кількість кінематичних пар  п’ятого класу; 

p4 – кількість кінематичних пар четвертого класу. 
 

В нашому випадку     n =5,  p5 =7,  p4 =0. 

Тоді маємо  

W = 35-27-0=1. 

Д

O

A

0



B

E

C









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Отже, при одній ведучій ланці механізм має визначеність руху, тобто 

положення і рух всіх ланок механізму визначається однозначно.  

Розкладемо заданий механізм на механізм першого класу (первинний 

механізм) і структурні групи Л.В. Ассура (рис.1.2). Кривошип 1 і стійка 0 

створюють механізм першого класу (0,1). До механізму першого класу 

послідовно приєднуються дві групи Ассура: (2,3) – другого класу та (4,5) 

– другого класу.  Отже, якщо найбільш складна група Ассура має другий 

клас, то цей механізм відноситься до механізмів другого класу. 

  

Д

B







C

E


O

0



I(0,1) II(2,3) II(4,5)
 

Рис. 1.2.  Первинний механізм і структурні групи Л.В. Ассура. 

 

Порядок кінематичного аналізу цього механізму визначається форму-

лою його будови. 

І (0,1)  ІІ(2,3) ІІ(4,5). 

 

ПРИКЛАД  1.2 
 

Виконати структурний аналіз механіз-

му (рис.1.3). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

                                                           Рис. 1.3.  Кінематична схема  

                                                                                  механізму. 

C

0
B





O

A








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Розв’язування 

Визначимо ступінь рухомості механізму. 
 

W = 3n-2p5  -p4,                                           (1.2) 
 

де   n = 5 – кількість рухомих ланок (1,2,3,4,5); 

p5=7 – кількість кінематичних пар п’ятого класу  ( 0-1, 1-2, 2-3, 3-0,   

3-4, 4-5, 5-0); 

p4=0 – кількість кінематичних пар четвертого класу. 
 

Тоді  

W = 3  5 – 2  7 = 1 
ї 

Ведучою є ланка 1 (кривошип). До механізму першого класу (0,1) 

послідовно приєднуємо дві групи Ассура другого класу: (2,3) та (4,5). Роз-

клад механізму на ці структурні групи приведений на рис.1.4. 

 









B

O




I(0,1) II(2,3) II(4,5)
 

Рис. 1.4. Структурні групи механізму. 

Отже, механізм (рис.1.3) відноситься до другого класу.  

Формула будови механізму має вигляд 

І (0,1)  ІІ(2,3) ІІ(4,5). 

 

 

ПРИКЛАД  1.3 
 

Визначити ступінь рухомості механізму (рис.1.5), що складається з па-

ри зубчастих коліс 1 і 2, важеля 3 і повзуна 4. 
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Розв’язування 

Визначаємо ступінь рухомості механізму за структурною формулою 

Чебишева П.Л. 

W = 3n-2p5  -p4,                                            (1.3) 

де   n = 4 – кількість рухомих ланок (1,2,3,4); 

p5=5 – кількість кінематичних  пар п’ятого  класу  (0-1, 0-2, 2-3, 3-4, 

4-0); 

p4=1 – кількість кінематичних пар четвертого класу (1-2). 

 

 

Рис. 1.5. Кінематична схема механізму. 

 

Тоді                                          W = 34-25-1=1 

 

Пояснення до кінематичної пари С (рис. 1.6). 

 

Рис. 1.6. Кінематична пара четвертого класу. 

 

На рис. 1.6 показана кінематична пара четвертого класу, утворена зу-

бчастими колесами 1 та 2. Рух зуба шестерні 1 відносно зуба колеса 2 і 

навпаки зводиться до обертання навколо точки С і ковзання вздовж пря-

мої   х-х. 

BO O

0 0
C

A









 

 



x

x
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2. КІНЕМАТИЧНИЙ  АНАЛІЗ  МЕХАНІЗМУ 

  
 

Кінематичний аналіз механізму виконується з метою: 

1. Побудови планів положень механізму (визначення положень ланок, 

переміщення і траєкторій певних точок). 

2. Визначення швидкостей певних точок механізму і кутових швидкостей 

ланок (при графічному розв’язанні  через побудову планів швидкостей). 

3. Визначення прискорень певних точок механізму і кутових прискорень 

ланок (при графічному розв’язанні  через побудову планів прискорень). 

 

Практичне заняття № 2.  2.1.  ПОБУДОВА  ПЛАНІВ  

ПОЛОЖЕНЬ  МЕХАНІЗМУ 

ПРИКЛАД  2.1 
 

Побудувати положення ланок механізму (рис.2.1). 

Геометричні параметри механізму: 

DСABОА   = 0,1 м;  ВD = 0,12м;  ОК  = 0,04 м; 

  DК = 0,02м;  СЕ = 0,28 м. 

  

 Розв’язування 
Вибираємо масштабний коефіцієнт довжин:  

OA
OA

   






мм

м
   

Тут ОА – довжина відрізка в міліметрах, що зображає на кресленні роз-

мір ОA в метрах.  

Візьмемо ОА=50мм, тоді 

002,0
50

1,0
 м/мм  

Цей масштабний коефіцієнт  відповідає креслярським стандартам.  

Знаходимо довжини решти відрізків: 
 

50 ОАDCАВ мм; 

60
002,0

12,0







BDВD мм;   

20
002,0

04,0







ОКОК мм; 
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10
002,0

02,0







DКDК мм; 

140
002,0

28,0







СEСE  мм.  

 

Побудову починаємо з нерухомих елементів. Зобразимо на кресленні  

точки  О  і D  (осі обертання ланок 1 і 3) та проведемо траєкторію х-х точ-

ки Е повзуна 5. Радіусом ОА з центра О проводимо коло, що буде траєк-

торією точки А. На цьому колі на однакових відстанях одне від одного 

зображаємо положення точки А (1,2,3,..). З’єднавши їх відрізками прямих 

з точкою О, отримаємо відповідні положення кривошипа. За початок від-

рахунку приймемо точку А0, якій відповідає крайнє праве положення пов-

зуна. Це положення знаходиться з умови, що відрізки СD і CE  лежать на 

одній прямій. Нумерацію решти положень ведемо в напрямку обертання 

кривошипа. 

Оскільки цей механізм відноситься до другого класу, то положення 

ланок в кожній групі Ассура визначається методом засічок. Всі необхідні 

побудови виконаємо спочатку для одного положення кривошипа, напри-

клад ОА3. В групі (2,3) визначимо положення точки В3. Для цього з центра 

А3 проведемо дугу радіусом АВ ,а з центра D проведемо дугу радіусом DВ.  

 В точці перетину дуг буде точка В3 . З’єднаємо точку  В3 з А3 і точку 

В3 з D відрізками прямих. Таким чином отримаємо положення ланок АВ і 

ВD. Тоді на ланці ВD відкладаємо відрізок DC і отримуємо положення 

точки С3. В групі (4,5) визначимо положення точки Е3. Для цього з центра 

С3 проведемо дугу радіусом СЕ до перетину її з напрямною  х-х.  В точці 

перетину буде точка Е3. З’єднаємо точки С3 і Е3 відрізком прямої і таким 

чином отримаємо положення ланки СЕ. Інші положення будуються анало-

гічним способом. 

На рис. 2.1 показані три положення механізму (0,3,10). 

 

 

 

 

ПРИКЛАД  2.2 
 

Побудувати план положення ланок кулісного механізму (рис.2.2).   

Геометричні параметри механізму: 

225,0ОА м;  ВС = 0,95м;  ОВ  = 0,6м;  у  =0,5м. 
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Розв’язування 

Вибираємо масштабний коефіцієнт довжин:  

  

 

Рис. 2.2. Побудова планів положень ланок кулісного механізму. 

 

 

x

y

x




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3
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







мм

м

OA
OA

   

Тут ОА – довжина відрізка в міліметрах, що зображає на кресленні 

розмір ОA в метрах.   Візьмемо ОА=45мм, тоді 

005,0
45

225,0
 м/мм  

Знаходимо довжини решти відрізків. 

 

190
005,0

95,0







CВC мм;   

120
005,0

6,0







ОBОB мм; 

100
005,0

5,0







y

y мм.                                                                                  

 

Побудову починаємо з нерухомих елементів. Зображуємо на кресленні 

точки О і B (осі обертання ланок 1 і 3) та проводимо напрямну х-х  ланки 

5. Радіусом ОА з центра О проводимо коло, що буде траєкторією точки А. 

На цьому колі на однакових відстанях одне від одного зображаємо поло-

ження точки А (1,2,3,..). З’єднавши їх відрізками прямих з точкою О, 

отримаємо відповідні положення кривошипа. За початок відрахунку 

приймемо точку А0, якій відповідає крайнє праве положення ланки 5. Це 

положення знаходиться з умови, що куліса 3 в цьому положенні дотична 

до кола, проведеного радіусом ОА. Нумерацію решти положень ведемо в 

напрямку обертання кривошипа. 

Оскільки цей механізм відноситься до другого класу (див. приклад 1.2), 

то положення ланок в кожній групі Ассура визначається методом засічок. 

Всі необхідні побудови виконаємо спочатку для одного положення кри-

вошипа, наприклад ОА3. В групі (2,3) визначаємо положення точки С3. 

Для цього з центра В проводимо дугу радіусом ВС. З’єднуємо точки А3 і В 

відрізком прямої і продовжуємо цей відрізок до перетину в точці С3 з ду-

гою, проведеною радіусом ВС. В групі (4,5) знаходимо положення повзу-

на 5. Для цього з центра С3 проводимо вертикальний відрізок до перетину 

з напрямною х-х.  Інші положення будуються аналогічно. 

На рис.2.2 показані три положення механізму (0,3,9). 
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Практичне заняття №. 3.  2.2. ПОБУДОВА  ПЛАНУ  

ШВИДКОСТЕЙ 

ПРИКЛАД  2.3  
 

Побудувати план швидкостей механізму, що відповідає положенню 

кривошипа ОА3 (рис.2.1). 

Визначити величину і напрям швидкостей певних точок механізму, а 

також кутових швидкостей ланок. 

Геометричні параметри механізму взяті з прикладу 2.1.  

Точки S2,, S3 , S4 розміщені на серединах відповідних ланок,  

n1 = 115 об/хв,  1=const. 

 

Розв’язування 

Зобразимо механізм в заданому положенні (рис.2.3). 

Для механізму першого класу визначимо швидкість точки А: 

2,11,0
30

11514,3

30
1

1 





 OAOAA

n
V  м/с. 

Цю швидкість зображаємо на плані швидкостей (рис.2.4)  в масштабі 

V  відрізком ра. Приймаємо ра = 60 мм. Тоді масштабний коефіцієнт 

плану швидкостей  

мм

см

pa

VA
V 02,0

60

2,1
  . 

Вектор  pa  перпендикулярний до кривошипа і спрямований в бік його 

обертання. 

 В групі Ассура (2,3) визначимо швидкість шарніра В, який з’єднує лан-

ки 2 і 3. Запишемо два векторних рівняння. 









,BDDB

BAAB

VVV

VVV
                                         (2.1) 

де  BDVBAV BDBA  , . 

Розв’язуємо їх графічно. Для цього через точку “а” проведемо пряму 

перпендикулярно до АВ, а через точку ”р” (оскільки VD=0) проведемо 

пряму перпендикулярно до BD. На перетині цих перпендикулярів відміча-

ємо точку “в”. Вектор pв зображає абсолютну швидкість точки В. З тео-

реми подібності знаходимо положення точки “с” на плані швидкостей. 
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DC

рc

DB

pв
 .                                     

(2.2) 

5060

59 pc
 ,   

звідки                                       49
60

5059



рc мм. 

 

В відповідності з умовою прикладу розташуємо точку “S2” в середині 

відрізка “ав”, а точку “S3” – в середині відрізка “рв”. З’єднуємо точки “S2” 

і “S3”  з полюсом “р”. План швидкостей  для групи (2,3) побудовано. 
 

В групі Ассура (4,5) визначаємо швидкість точки Е, яка з’єднує ланки 

4 і 5. 

Запишемо векторне рівняння для визначення швидкості точки Е: 

ECCE VVV  ,                                          (2.3) 

де ||, EEC VECV  х-х. 

При графічному розв’язанні рівняння досить через точку “с” плану 

швидкостей провести пряму перпендикулярно до СЕ, а через полюс “р”- 

пряму, паралельно х-х. Точку перетину цих прямих позначимо буквою 

“е”. 

Точку “S4” розташовуємо на середині відрізка се. З’єднуємо  точку  

“S4” з  полюсом  плану  швидкостей. Отримаємо відрізок р S4, який зобра-

жає вектор швидкості точки S4. 

План швидкостей побудовано.  

Використовуючи цей план, знаходимо величини швидкостей 

18,102,059  VB pвV м/с, 

 98,002,049  VС pсV  м/с, 

   90,002,04522
 VS psV м/с, 

     59,002,05,2933
 VS psV м/с, 

54,102,077  VBA aвV м/с, 

60,002,030  VE pеV м/с, 

 76,002,03844
 VS psV м/с, 

62,002,031  VЕС сеV м/с. 
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Знаходимо кутові швидкості ланок 2,3,4. 

 

4,15
1,0

54,1
2 

AB

BAV


  рад/с, 

8,9
12,0

18,1
3 

BD

BV


  рад/с, 

2,2
28,0

62,0
4 

CE

ECV


  рад/с. 

Визначимо напрям 2 . Для цього переносимо вектор ab  швидкості 

BAV в точку В і розглянемо рух точки В відносно точки А. Знаходимо, що 

2 направлена в цьому положенні за годинниковою стрілкою. Переносимо 

вектор BV в точку в і бачимо, що 3  також направлена за годинниковою 

стрілкою. Таким же чином перенесемо вектор ECV в точку Е і знайдемо 

напрям 4 (за годинниковою стрілкою).  

 

ПРИКЛАД  2.4  
 

Побудувати план швидкостей механізму, що відповідає положенню 

кривошипа ОА3 (Рис.2.2). Визначити величини і напрям швидкостей всіх 

вказаних на механізмі точок і кутових швидкостей ланок. 

Геометричні параметри механізму такі ж як і в прикладі 2.2.  

Точка “S3” розташована на середині ланки ВС.  

n1 = 48 об/хв,  1=const. 

Розв’язування 

Зобразимо механізм в заданому положенні (рис.2.5). 

Для механізму першого класу визначимо швидкість центру шарніра  

А1: 

13,1225,0
30

4814,3

30
1

11



 OAOAA

n
V 


 м/с. 

Зобразимо цю  швидкість відрізком  ра1 (рис.2.6).  
 

Приймаємо ра1=113 мм.   Тоді масштабний коефіцієнт  плану швид-

костей  

мм

см

pa

VA
V 01,0

113

13,1

1

1    
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Рис. 2.6  План швидкостей 

Рис. 2.5  План механізму 
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Вектор  1pa  спрямовуємо перпендикулярно до кривошипа в бік йо-

го обертання. 

В групі Ассура (2,3) визначаємо швидкість  
3AV   точки куліси А3, яка 

в даний момент збігається з центром шарніра А. 

Запишемо векторні рівняння. 

,

33

1313











BABA

AAAA

VVV

VVV
                                   (2.4) 

де 
13AAV - швидкість ковзання  точки А3 куліси відносно центру А1 шарні-

ра. 
13AAV || BC. 

BAV
3

 - швидкість точки в обертальному русі ланки 3 навколо точки В.  

BCV BA 
3

. 

Розв’язуємо систему  графічно. Через точку “а1” проводимо пряму, 

паралельну до АВ, а через полюс ”р” проводимо пряму перпендикулярно 

до АВ. На перетині цих прямих помітимо точку “а3”. Вектор 3pa зобра-

жає абсолютну швидкість точки А3 куліси. Положення точок “S3” і  “С3”   

на відрізку ра3 або його продовження визначаємо з теореми подібності. 

3

33

BS

рs

AB

pa
 ,                                             (2.5) 

95162

108 3ps
 , 

Звідки                     64
162

95108
3 


рs мм. 

BC

рc

AB

pa 33  ,                                             (2.6) 

190162

108 3pc
 ,   

Звідки                     128
162

190108
3 


рc мм. 

В групі Ассура (4,5) визначимо швидкості точок ланки 4. Повзун 4 

рухається поступально. Отже швидкості всіх його точок дорівнюють шви-
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дкості 
3CV центру шарніра С. Повзун 5 також рухається поступально. То-

му для повзуна 5 досить визначити швидкість однієї точки. Визначимо 

швидкість точки С5, що збігається в даний момент з центром шарніра С3. 

Точка С5виконує переносний рух разом з шарніром С3 з швидкістю  
3CV і 

рухається відносно цього шарніра по вертикальній напрямній з швидкістю 

35CCV . Тоді 

3535 CCCC VVV                                         (2.7) 

Розглядаючи  рух повзуна  5   по відношенню  до  напрямної х-х, за-

пишемо друге векторне рівняння 

0505 CCCC VVV                                          (2.8) 

де 0
0
CV , тому що напрямна нерухома, 

05CCV ||  х-х. 

Розв’язуємо ці рівняння графічно. З точки “с3 “ проводимо вертикаль-

ну, а з полюса “р”- горизонтальну  пряму. На перетині отримуємо точку 

“с5 “. Відрізки с3с5 і рс5 зображують швидкості  
35 CCV і  

5CV  відповідно. 

З плану швидкостей отримуємо: 

08,101,010833
 VA paV м/с, 

33,001,0333113
 VAA aaV  м/с, 

64,001,06433
 VS psV  м/с, 

28,101,012833
 VC pcV м/с, 

14,001,0145335
 VCC ccV  м/с, 

26,101,012655
 VC pcV  м/с. 

Величина кутової швидкості куліси 3 дорівнює 

3,1
005,0162

08,133

3 






 AB

VV A

AB

A
рад/с 

Напрям 3  покаже вектор 3pa . Прикладемо цей  вектор в точці А3 і 

розглянемо рух точки А3  відносно точки В. Ланка 3 в даному положенні 

обертається проти ходу годинникової стрілки. 
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Практичне заняття № 4. 2.3. ПОБУДОВА  ПЛАНУ  

ПРИСКОРЕНЬ 

ПРИКЛАД  2.5  
 

Побудувати план прискорень механізму, зображеного на рис. 2.3. 

Визначити величини і напрям прискорень певних точок механізму і куто-

вих прискорень  ланок. 

Розв’язування 

Зобразимо механізм в заданому положенні (рис.2.7,а). 

Визначаємо прискорення aА точки А, яка виконує рівномірний рух 

по колу радіуса  ОА. 

4,141,0
30

11514,3

30

22
12

1 






 









 OAOAA

n
a  м/с2 

 

Це прискорення зображується  відрізком a = 72 мм (рис.2.7,б).  

Тоді масштабний коефіцієнт прискорень 

мм

см

a

aA
a

2

2,0
72

4,14



  

Оскільки точка А має тільки нормальне прискорення (1=0), то вектор 

a спрямовуємо по ланці ОА від точки А до точки О.  

 

В групі Ассура (2.3) визначаємо прискорення точки В. Запишемо два 

векторних рівняння 














.

,

BD
n
BDDB

BA
n
BAAB

aaaa

aaaa
                                     (2.9) 

  

Прискорення aD = 0, тому що точка D нерухома. 
 

Величини нормальних прискорень обчислюються за формулами: 

7,23
1,0

54,1 22


AB

BAn
BA

V
a


м/с2 

6,11
12,0

18,1 22


BD

Bn
BD

V
a


 м/с2
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В прийнятому масштабі ці прискорення зобразимо відрізками  an2    і   

n3. Величини цих відрізків дорівнюють 

5,118
2,0

7,23
2 




a

n
BAa

an мм, 

58
2,0

6,11
3 




a

n
BDa

n мм. 

Розв’язуємо систему векторних рівнянь (5.13) графічно. З точки “а” 

відкладаємо відрізок аn2, який зображає вектор 
n
BAa . Відрізок аn2 прово-

димо паралельно до ланки АВ в напрямі від точки В до точки А. Через то-

чку  “n2 “ проводимо перпендикулярно до  АВ пряму, по якій буде спрямо-

ваний вектор 

BAa . Відповідно другому рівнянню (2.9) з полюса “”(aD=0) 

паралельно ВD в напрямі від B до D відкладаємо  відрізок   n3. Через точ-

ку “n3“ перпендикулярно до BD проводимо пряму, по якій буде спрямова-

ний вектор 

BDa , до перетину в точці “в” з прямою, по якій спрямований 

вектор 

BDa . Відрізок в зображає вектор прискорення точки В - Ba . Від-

різки “n2в” і “n3в” – тангенціальні прискорення 

BAa і 


BDa . З’єднавши 

прямою точки “а“ і “в“, отримаємо відрізок “ав”, що зображає вектор 

BAa . 

З теореми подібності точку “s2” на плані прискорень розташовуємо 

на середині відрізка “aв”. Відрізок “s2” зображає вектор 
2Sa - приско-

рення точки s2. Точку “s3“ на плані прискорень розташовуємо на середині 

відрізка “в”. Відрізок “s3”зображає вектор  
3Sa  - прискорення точки s3. 

Положення точки “с” визначаємо на плані прискорень з теореми подібно-

сті 

;
DC

c

DB

в 



                                       (2.10) 

60

5072
;

5060

72 



 c

c
мм. 

Вектор c  зображає прискорення точки “С” – аC.  

В групі (4,5) в першу чергу визначаємо прискорення точки Е повзуна 

5. З векторного рівняння  
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 ЕC
n
ЕCCE aaaa


.                                    (2.11) 

Величину нормального прискорення  
n
ЕCa  визначимо за формулою 

37,1
28,0

62,0 22


СЕ

ЕСn
EC

V
a


м/с2. 

В прийнятому масштабі це прискорення зобразимо відрізком сn4. Ве-

личину його визначимо з формули  

785,6
2,0

37,1
4 




a

n
ЕСa

сn мм. 

Розв’язуємо векторне рівняння (2.11) графічно. З точки “с” плану 

прискорень відкладаємо відрізок  сn4  паралельно СЕ в напрямі від точки Е 

до точки С. Через точку “n4”проводимо перпендикулярно до СЕ пряму в 

напрямі вектора 

ЕCa до перетину в точці “е” з прямою, паралельною на-

прямній х-х, що проводиться через полюс “”. Відрізок “е “ зображає 

прискорення точки Е - Ea . Точку “s4”  розташовуємо на середині відрізка 

“се” і з’єднуємо її з полюсом  “”. План прискорень побудовано. З плану 

прискорень визначаємо величини прискорень.  

4,142,072  aв вa м/с2,  

0,122,060  aс сa  м/с2, 

6,72,03822
 as sa  м/с2, 

2,72,03633
 as sa м/с2, 

4,112,05744
 as sa м/с2, 

8,112,059  aE ea  м/с2, 

6,722,0382 
aBA вna  м/с2, 

8,242,0124  aBA aвa  м/с2, 

8,82,0443 
aBD вna м/с2, 

6,22,0134 
aEC ena  м/с2, 

2,32,016  aEC cea  м/с2. 

Величини кутових прискорень 2, 3, 4 знаходимо з формул 
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0,76
1,0

6,7
2 



AB

ВAa


рад/с2, 

3,73
12,0

8,8
3 



BD

ВDa


рад/с2, 

 

4,11
28,0

2,3
4 



EC

ECa


рад/с2. 

Умовно перенесемо вектор 

BAa в точку В і розглянемо рух точки В 

навколо точки А. Виходячи  з цього,  знаходимо, що 2 спрямовано проти 

ходу годинникової стрілки. Вектор 

BDa , перенесений в точку В, показує, 

що кутове прискорення 3 направлено проти ходу годинникової стрілки. 

Перенесемо вектор 

ECa   в точку Е і знайдемо напрям 4  (по годинниковій 

стрілці).  

 

 

ПРИКЛАД  2.6  
 

Побудувати  план прискорень механізму, що зображений на рис. 2.5. 

Визначити величини і напрями прискорень певних точок механізму  і ку-

тових прискорень ланок. 

 

Розв’язування 
 

Зобразимо механізм і заданому положенні (рис.2.8,а). 

Для механізму першого класу визначимо прискорення центру шар-

ніра А 

7,5225,0
30

48

30

22
1

1








 









 ОАA

n
a  м/с2. 

Це   прискорення   зображаємо  відрізком    а1 (рис.2.8,б). 

Приймаємо  а1 = 114мм. 

 

Тоді масштабний коефіцієнт прискорень буде дорівнювати 

мм

см

a

aA

a

2

1

05,0
114

7,5
1 


  
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Рис.2.8  Побудова плану прискорень кулісного механізму 
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З полюса  плану прискорень проводимо відрізок а1 паралельний до 

АО в напрямі від точки А до центру О. 

В групі Ассура (2,3) визначимо прискорення  
3Aa   точки  А3 куліси 3. 

Розглядаючи рух точки А3 по відношенню до центра шарніра А1, а після 

цього по відношенню до центру обертання В куліси, запишемо  два векто-

рні рівняння. 












 .
333

131313

BA
n

BABA

к
AA

r
AAAA

aaaa

aaaa
                                (2.12) 

 

Тут прискорення 
1Aa вже знайдено, 0Ba . 

Величина прискорення Коріоліса 
к

AAa
13

визначається за формулою 

86,033,03,122
1313 3  AA

к
AA Va м/с2. 

Для визначення напрямку 
к

AAa
13

потрібно вектор 
13AAV повернути на 

90 в напрямі 3. 

В прийнятому масштабі прискорення Коріоліса зобразиться відріз-

ком а1к, величина якого дорівнює: 

17
05,0

86,0
13

1 



а

к
ААа

кa мм. 

Величину нормального прискорення 
n

BAа
3

визначаємо за формулою 

44,1
005,0162

08,108,1 222

3

3








 AB

V
a

AB

An
BA м/с2. 

Це прискорення зобразимо відрізком 

29
05,0

44,1
3

3 



a

n
BAa

n мм. 

Розв’язуємо систему векторних рівнянь графічно. З точки “а1” відк-

ладемо відрізок “а1к” і через точку “к” проведемо пряму, паралельну до 

АВ. Тоді з полюсу  “” паралельно АВ в напрямку від точки А до точки В 

відкладемо відрізок n3. Через точку “n3“ проведемо пряму перпендику-
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лярно до АВ. На перетині прямих отримаємо точку “а3”. Вектор 3a  зо-

бражає абсолютне прискорення точки А3 куліси.  3a =33мм. 

На відрізку 3a і на його продовженні з теореми подібності визнача-

ємо положення точок “s3” і “c3”. 

3

33

BS

s

BA

a 



 .                                                   (2.13) 

19
162

9533
;

95162

33
3

3 





 s
s

мм. 

BC

c

BA

a 33 



.                                                     (2.14) 

39
162

19033
;

190162

33
3

3 


 c
c




мм. 

 

В групі Ассура (4,5) визначимо прискорення точки С5 повзуна 5. Розг-

лядаючи рух повзуна 5 по відношенню до центру шарніра С3, а тоді по 

відношенню до напрямної х-х, запишемо два векторних рівняння 

 












.
050505

353535

r
CC

к
ССCC

r
CC

к
ССCC

aaaa

aaaa
                                 (2.15) 

 

В системі векторних рівнянь 
3Ca вже визначено; 

к
ССa

35
=0, тому, що 

напрямна повзуна 4 не обертається (4 = 5=0); 
r

ССa
35

спрямовано по вер-

тикалі. Напрямна х-х повзуна нерухома, отже 0
0
Ca ,  0

05
к

ССa , а 

r
ССa

05
спрямовано паралельно до х-х. 

Розв’язуємо систему векторних рівнянь графічно. Через  точку “с3” 

плану прискорень проводимо вертикальну, а через полюс “х” – горизон-

тальну прямі. На перетині отримаємо точку “с5” –кінець вектора абсолют-

ного прискорення повзуна 5. З плану  прискорень знаходимо 

 

65,105,03333
 aA aa м/с2, 
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95,005,01933
 aS sa м/с2, 

95,105,03933
 aC ca м/с2, 

           00,105,02055
 aC ca  м/с2 

 

Величина кутового прискорення 3 куліси  

86,0
005,0162

05,01433
3

3 












 AB

ana
a

AB

BA
рад/с2 

Напрям 3 визначається напрямом вектора  


BAa
3

, якщо його уявно 

перенести в точку А3  куліси (3 спрямовано проти ходу годинникової 

стрілки). 

 

 

3. КІНЕТОСТАТИЧНИЙ АНАЛІЗ МЕХАНІЗМУ 

 

Практичне заняття № 5.  3.1. ВИЗНАЧЕННЯ  СИЛ  ІНЕРЦІЇ  І  

МОМЕНТІВ  СИЛ  ІНЕРЦІЇ 

 

ПРИКЛАД  3.1 
 

Визначити сили інерції і моменти сил інерції ланок. 

Задаються: геометричні параметри механізму (див. приклад 2.1; план 

прискорень на рис. 2.7),  m2=15 кг,  m3=20 кг,  m4=85 кг,  m5=450 кг,  I1= 

I3=1,0 кгм2,  I2= 0,40кгм2,  I4=32 кгм2,  Рс=1400 Н. 

 

Розв’язування 
 

Зобразимо механізм в заданому положенні (рис.3.1) 

Сили інерції ланок прикладені в центрах мас ланок і спрямовані проти-

лежно прискоренням центрів мас ланок .  

Обчислимо модулі сил інерції (величини прискорень центрів мас взяті з 

прикладу 2.5). 

1146,715
222  S

i amF Н, 

1442,720
333  S

i amF Н, 
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9694,1185
444  S

i amF Н, 

53108,1145055  E
i amF Н 

Моменти сил інерції спрямовані протилежно кутовим прискоренням. 

Обчислимо величини моментів сил інерції (величини кутових прискорень 

взяті з прикладу 2.5). 

0111  IM i
, тому що 1=const. 

4,30764,0222  IMi
Нм, 

3,733,730,1333  IMi
Нм, 

8,364324,11444  IMi
Нм. 

Моменти сил інерції зобразимо парами сил, модулі яких рівні, а сили 

перпендикулярні до відповідних ланок.  

304
1,0

4,302
2 

AB

iM
T


Н, 

610
12,0

3,733
3 

DB

iM
T


Н, 

1303
28,0

8,3644
4 

CE

iM
T


Н. 

Схема механізму з прикладеними силами інерції і моментами сил 

інерції приведена на рис.3.1. 

 

ПРИКЛАД 3.2 
 

Визначити сили інерції і моменти сил інерції для кулісного механізму. 

Задані: геометричні параметри механізму (див. приклад 2.2; план 

прискорень на рис. 2.8).   m2=20 кг, m3=40 кг, m4=15 кг,  m5=50 кг, Is1= 1 

кгм2,   Is3= 2 кгм2,  Рс=500Н. 

 

Розв’язування 
 

Сили інерції  спрямовані протилежно векторам прискорень центрів мас, 

а модулі їх дорівнюють: 

1147,520122  A
i amF Н, 

3895,040
333  S

i amF Н, 
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Рис. 3.2  Сили інерції і моменти сил інерції 
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2995,115
444  S

i amF Н, 

500,150555  S
i amF Н. 

Момент сил інерції, прикладений до куліси 3, направлений  протиле-

жно кутовому прискоренню куліси. Величина його дорівнює 

72,186,02333  IMi
Нм. 

Цей момент зобразимо парою сил, модулі яких обчислюються за фор-

мулою  

8,1
95,0

72,13
3 

BC

iM
T


Н. 

Схема механізму з прикладеними силами інерції і моментом сил інер-

ції показана на рис.3.2. 

 

 

 

3.2.  ПОБУДОВА  ПЛАНУ  СИЛ  ДЛЯ  СТРУКТУРНОЇ  ГРУПИ 

АССУРА  ДРУГОГО  КЛАСУ   І   ВИЗНАЧЕННЯ  РЕАКЦІЙ  В 

КІНЕМАТИЧНИХ  ПАРАХ 

 

ПРИКЛАД  3.3 
 

Визначити реакції в кінематичних парах і побудувати плани сил для 

структурних груп Ассура другого класу. 

Схему механізму і вихідні дані взяти з прикладу 3.1. 

 

Розв’язування 
Розчленуємо механізм на структурні групи Ассура і механізм І класу - 

(0,1), (2,3), (4,5).  Розрахунок починаємо з останньої групи (4,5). Прикла-

даємо всі діючі сили, тобто сили ваги, сили інерції і моменти  сил інерції 

(рис.3.3). 

Розруйнуємо шарнір С і напрямну повзуна Е.  Щоб не порушити рівно-

ваги  групи (4,5),  прикладемо  сили реакцій з боку відкинутих ланок. В 

шарнірі  С  силу   43R    зобразимо   нормальною   nR43    і   тангенціальною 


43R   складовими.  В    поступальній   парі  прикладаємо  реакцію 50R  пер-

пендикулярно напрямній. 

 Складаємо векторне рівняння (3.1) рівноваги групи.  
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050055444343   RPFGFGRR iin
                 (3.1) 

Складову 

43R  визначимо з рівняння рівноваги моментів всіх сил, що 

діють на ланку 4 відносно точки Е . 

.0;0)( 2414443   hFhGCETCERFm i
KE        

 

З креслення маємо: СE=140мм,   h1=68мм,   h2=12мм.  

Тоді  









140

129696881,985140130324144
43

CE

hFhGCET
R

i

1625

Н 

По векторному рівнянню (3.1) побудуємо силовий багатокутник в ма-

сштабі Р=80 Н/мм. Тоді сили визначаються на кресленні відрізками: 

3,20
80

162543 





P

R
aв мм;             4,66

80

53105 



P

iF
de мм; 

4,10
80

81,9854 






P

G
вс мм;          2,55

80

81,94505 






P

G
ef мм; 

1,12
80

9694 



P

iF
сd мм;                  5,17

80

1400





P

CP
fк мм. 

 

Побудова силового багатокутника. 

Проводимо пряму, паралельну ланці СЕ. З  точки “а”, що лежить на 

цій прямій, під прямим кутом відкладаємо відрізок “ав”. Відрізок “ав” зо-

бражує в масштабі реакцію 
43R . З точки “в” відкладемо силу 4G - відрізок 

“вс”. З точки “с”- силу 
iF4 - відрізок “сd”. Тоді послідовно відкладаємо 

силу 
iF5 - відрізок “de”, силу 5G - відрізок “fе” і  силу 0P - відрізок “fк”.  

Знаючи напрям реакції 50R , з точки “к” проводимо пряму, паралельну  

50R  до перетину в точці “ ” з прямою, паралельною СЕ. Відрізок “ a ” 

зображає в масштабі реакцію 
nR43, “ в ”- реакцію 43R ,  “ к ”- реакцію 

50R , а відрізок “ d ”- реакцію ланки 4 на ланку 5 - 45R . 

З плану сил групи (4.5) знаходимо .,,, 45504343 RRRRn
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5520698043  aR P
n  Н, 

5760728043  вR P  Н,                                

2400308050  кR P Н,                           

4480568045  dR P  Н. 

Для визначення реакцій в точках А і D зруйнуємо шарніри A і D. Роз-

глянемо рівновагу групи (2.3). Прикладемо реакції з боку відкинутих ла-

нок. В шарнірі А сили nR21 і 
21R , а в шарнірі D сили nR30 і 

30R . Крім цього, 

в точці C прикладемо силу 34R , що по величині дорівнює знайденій реак-

ції 43R , але протилежно спрямована. Також прикладемо сили інерції, сили 

ваги і моменти сил інерції. Складемо рівняння рівноваги:   

021212234333030   niin RRFGRFGRR .         (3.2) 

Складову 
21R  знайдемо з рівняння моментів всіх сил, що діють на 

ланку 2 відносно точки В.  

                              0)( КB Fm , 

04232221  hFhGABTABR i
. 

З креслення: AВ=50мм,   h3=25мм,  h4=24мм. 






AB

hFhGABT
R

i
42322

30  

432
50

241142581,91550304



 Н. 

Складову  
30R   знайдемо з рівняння моментів всіх сил, що діють на 

ланку 3 відносно точки В. 

 0)( КB Fm ,     01345363330  hRhFhGBDTBDR i
.          

З креслення: ВD=60мм,   h5=19мм,  h6=19мм,    h7=4мм. 

 






BD

hRhFhGBDT
R

i
13453633

30  

5,242
60

45760191441981,92060610



 Н. 
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По векторному рівнянню (3.2) сил, що діють на групу (2,3), побудуємо 

силовий багатокутник в масштабі Р=50 Н/мм. При цьому масштабі сили 

визначаються на рисунку відрізками: 

5
50

24230 



P

R
aв  мм;                            115

50

576034 



P

R
de  

мм; 

4
50

81,9203 






P

G
вс  мм;                    2

50

1142 



P

iF
fк  мм;                 

3
50

1443 



P

iF
cd  мм;                              9

50

43221 





P

R
к  мм; 

3
50

81,9152 






P

G
ef  мм.

 
Для побудови плану сил групи (2,3) проводимо пряму, паралельну до 

ланки ВD. З точки “а”, що лежить на цій прямій, послідовно відкладаємо 

відрізки, які в прийнятому масштабі зображають сили, прикладені до ла-

нок групи. Спочатку відкладаємо відрізок “ав”, перпендикулярно до ланки 

ВD. Тоді послідовно відрізки “вс”, “сd”,”de“, щo відповідають силам 

.,, 3433 RFG i
 З  точки “к “ відкладаємо відрізок “ к ”, що зображає 


21R  і 

через точку “  ”проводимо пряму, паралельну ланці АВ до перетину в то-

чці  “m“ з прямою, що паралельна до ланки ВD. План сил групи (2,3) по-

будовано. 

З плану сил групи (2,3) знаходимо 2321213030 ,,,, RRRRR nn
. 

3800507630  P
n maR  Н; 

3850507730  PmвR  Н; 

2900505821  P
n mR   Н; 

2950505921  PкmR Н; 

2900505823  PmR  Н. 

 

В результаті кінетостатичного аналізу груп (4,5) і (2,3) визначені реа-

кції в кінематичних парах Е, D,A і B. 
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Практичне заняття № 6. 3.3. ВИЗНАЧЕННЯ  

ЗРІВНОВАЖУЮЧОЇ  СИЛИ  ТА  РЕАКЦІЇ    В ПІДШИПНИКУ  

МЕХАНІЗМУ  ПЕРШОГО  КЛАСУ  ЗА  ДОПОМОГОЮ  ПЛАНУ  

СИЛ 

 

ПРИКЛАД  3.4 

Враховуючи дані  прикладу 3.3, за допомогою плану сил визначити 

зрівноважуючу силу і реакцію в підшипнику механізму першого класу. 

Зрівноважуюча сила повинна бути прикладена в точці А кривошипу і 

спрямована перпендикулярно до нього. 

 

Розв’язування 
 

При визначенні потрібних величин використаємо результати поперед-

нього прикладу. В прикладі 3.3. визначена сила 21R , з якою кривошип 1  

діє на ланку 2. Отже відома і сила 12R , з якою ланка 2 діє на кривошип 1.  

Визначимо зрівноважуючи силу pP3 , вважаючи, що вона прикладена в 

точці  А  кривошипа і перпендикулярна до нього. Складемо рівняння рів-

новаги моментів всіх діючих сил на кривошип відносно точки О. 

 

0123  hROAP p                                      (3.3) 

 

З креслення (рис.3.4) маємо: OA =50 мм, h =41,5 мм. 

Тоді 

2449
50

5,41295012
3 







OA

hR
P p Н 

 

Зруйнуємо шарнір О і прикладемо реакцію 10R . Розглядаючи рівновагу 

кривошипа, складемо рівняння 

 

.012310  RRR p                                          (3.4) 

 

Побудуємо силовий багатокутник (план сил), з якого знайдемо величи-

ну і напрям сили 01R . Масштаб плану сил р=50Н/мм. 

 З плану сил маємо 

1600503210  pacR Н 
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3.4.    ВИЗНАЧЕННЯ   ЗРІВНОВАЖУЮЧОЇ  СИЛИ  ЗА 

ДОПОМОГОЮ  ВАЖЕЛЯ  ЖУКОВСЬКОГО 

 

В випадку, коли нема необхідності знаходити реакції в кінематичних 

парах, а потрібно визначити PP3 , користуються теоремою  Жуковського. 

Теорема формулюється таким чином: “Якщо всі сили, що діють на рухомі 

ланки механізму, в тому числі сили інерції  і зрівноважуючу, прикласти в 

відповідних точках до повернутого на 90 плану швидкостей, то сума 

моментів всіх сил відносно полюса плану швидкостей буде дорівнювати 

нулю”. 

 

ПРИКЛАД 3.5  

Для механізму, зображеного на рис.3.1, визначити величину 
*
PP3 , при-

кладену в точці А кривошипа, методом Жуковського. 
 

Розв’язування 

В масштабі 
ìì

ì/ñ
01,0V будуємо  повернутий на 90 план швид-

костей (рис.3.5) і  в  відповідних точках прикладаємо всі зовнішні  сили: 

сили інерції, моменти сил  інерції і *
3PP . Моменти сил  інерції заміняємо 

парами сил. Складемо рівняння рівноваги моментів відносно полюса пла-

ну швидкостей. 

;)F(m КP 0  

 445521262
*
3 hTpeFhFhGhTpaP ii
P  

.012310494243383  hTpвThThFhGhGhF ii
 

 

З креслення:     h1=4мм,  h2=32мм,  h3 = 38мм,   h4 = 16мм,  h5= 29мм,  

h6 =78мм,  h7 =76мм,  h8 =37мм,  h9 =63мм,  h10 =9мм,  

ра =120мм,  ре=60мм,  рв =118 мм. 

 





pa

hТpвThThFhGhG i
123104942433  





pa

hFhTpePpeFhFhGhT
P

i
C

ii

P
83445521262*

3
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



120

381963714412130360140060531029114414778304





120

763041186107913036396932834
 

2517
120

221073523301



 Н. 

Похибка в визначенні зрівноважуючої сили складає: 

%,7,2%100
2518

24492518
%100

3

3
*

3 





P

PP

P

PP
 тобто менш, ніж 5, 

що допускається.  

 

    

4. ДИНАМІЧНИЙ  СИНТЕЗ  ВАЖІЛЬНОГО  МЕХАНІЗМУ  ЗА 

КОЕФІЦІЄНТОМ  НЕРІВНОМІРНОСТІ  РУХУ 

 

Практичне заняття № 7.   4.1.  ВИЗНАЧЕННЯ  ЗВЕДЕНОЇ  

СИЛИ  І  ЗВЕДЕНОГО  МОМЕНТУ СИЛ  ОПОРУ  І  ВАГИ 

 

 

ПРИКЛАД   4.1. 

Визначити зведену силу і зведений момент сил ваги в сили  корисного 

опору для механізму, зображеного на рис.2.1. 

Задані: VA=1,2м/с, m2=15кг, m3=20кг, m4=85кг, m5=450кг, Р0=1400Н. 

 

Розв’язування 
 

Для заданого положення механізму (рис.4.1) будуємо план швидкостей 

в масштабі .
ìì

ì/ñ
01,0V  Прикладаємо в точках S2, S3, S4, S5 сили ваги 

5432 ,,, GGGG . В точці “е” прикладаємо силу опору CP , а в точці “а” зве-

дену силу BP3 , перпендикулярно до кривошипу і спрямовану назустріч 

руху кривошипа. Повертаємо всі сили навколо точок їх прикладення на 

90 по ходу годинникової стрілки. На кресленні (рис.4.2) вимірюємо відрі-

зки ре, ра, h1, h2, h3. Складаємо рівняння моментів сил, прикладених до 

плану швидкостей відносно полюса. 
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З креслення: ра=120мм, ре=60мм, h1=6мм, h2=29мм, h3=34мм.  

;)F(m КP 0         03324120
*  hGhGhGpePpaPЗB . 








120

681,9156014003324120

pa

hGhGhGpeP
PÇB  

7,949
120

4,113969

120

3481,9202981,985



Н. 

Зведений момент сил опору дорівнює 

97,941,07,949  ÎÀÇÂÇÂ ÐÌ  Нм. 

Величини РЗВ і МЗВ для решти положень механізму визначаються 

аналогічно. На рис. 4.3 подано графік залежності зведеного моменту  МЗВ 

від кута повороту ОА кривошипа. Для зручності додатні значення МЗВ 

відкладені вверх від осі абсцис. Графік МЗВ= МЗВ(ОА) побудовано в масш-

табі м і  . 

1ЗЗ

МЗВ
м


 ,                                          (4.3) 

де МЗВ – зведений момент, Нм, 

З-З1- відрізок, що зображає цей момент, мм. 

 

0,1
97,94

97,94
м Нм/мм. 

 

0523,0
120

2

120

2








 рад/мм.                  (4.4) 

Тут  0-12 – відрізок, рівний 120 мм, що зображає кут повороту кривошипу 

за один цикл. 

 

4.2.  ПОБУДОВА  ДІАГРАМИ  РОБІТ  СИЛ  ОПОРУ  І  ВАГИ  

ТА РУШІЙНОЇ  СИЛИ 

 

ПРИКЛАД  4.2. 

При побудові діаграм використати графік  МЗВ= МЗВ(ОА)  прикладу 

4.1. 

 

Розв’язування 

Побудова діаграми робіт сил опору і ваги А0= А0(ОА),  діючих  на  

механізм,  виконується  графічним інтегруванням кривої  МЗВ= МЗВ(ОА). 
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0 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12

Рис. 4.4. Діаграма робіт сил рушійних та сил опору.
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Рис. 4.3. Залежність М     від кута повороту кривошипа.
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 Площа графіка МЗВ ділиться вертикальними прямими на ділянки 0-1,1-

2,2-3,...,11-12 (рис.4.3). З середини кожної ділянки проводимо перпенди-

куляри до перетину з кривою МЗВ. Отримані точки перетину проектуємо 

на вісь МЗВ. З полюса Р, взятого на відстані Н=45 мм зліва від осі коорди-

нат, проводимо в спроектовані точки промені 11,...,2,1  PPP .Тоді в сис-

темі координат А-ОА, починаючи від 0, на кожній ділянці послідовно 

проводимо відрізки, паралельні відповідним променям (рис.4.4). Отрима-

ємо ломану лінію, яка є системою хорд інтегральної   кривої. Ця інтегра-

льна крива буде діаграмою А0=А0(ОА).  З’єднавши плавною кривою вер-

шини ломаної лінії, отримаємо діаграму робіт сил опору і сил ваги. Масш-

таб цього графіка визначається за формулою 

35,2450523,01   HмA Дж/мм.             (4.5) 

При усталеному режимі роботи механізму робота рушійних сил за 

один оберт кривошипа дорівнює роботі сил опору. За цією умовою діаг-

рама  АР=АР(ОА) робіт рушійних сил є похилою прямою, що з’єднує поча-

ток координат з кінцевою точкою відрізка 12-12 (рис.4.4). 

Діаграму МР=МР(ОА) отримаємо графічним диференціюванням діаг-

рами АР=АР(ОА). Для цього з полюса “р” діаграми зведених моментів сил 

опору і сил ваги проводимо промінь, паралельний прямій АР(ОА) до пере-

тину з віссю координат МЗВ. Тоді з точки перетину проводимо пряму, па-

ралельну осі абсцис. Це і буде діаграма  МР=МР(ОА). 

 

 

   

4.3.  ПОБУДОВА   ДІАГРАМИ   ПРИРОЩЕННЯ   

КІНЕТИЧНОЇ  ЕНЕРГІЇ  МЕХАНІЗМУ 

 

ПРИКЛАД  4.3. 

Побудувати діаграму прирощення кінетичної енергії механізму  

 OATT  , використовуючи діаграму робіт прикладу 4.2. 

 

Розв’язування 

Зображаємо систему координат )( OAT  , спрямувавши додатні зна-

чення  вісі Т  вертикально вверх, в вісь ОА  зліва направо (рис.4.5). З то-

чок 0,1,2,3,...,12, відповідаючи 12 положенням кривошипа за період одно-

го циклу, відкладаємо алгебраїчну різницю ординат   АР –А0    в  масштабі   

Т.  Масштаб  вибирається  з умови, щоб  Тmax 60…70 мм. 
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 Масштаб   беремо таким же, як в прикладі 4.2. 

175,1
2

35,2


к
A

T


 Дж/мм.                      (4.6) 

Отримані точки з’єднуємо плавною кривою, яка є графіком  

 OATT  . 

 

 

Практичне заняття № 8.  4.4. ВИЗНАЧЕННЯ   ЗВЕДЕНОГО  

МОМЕНТУ  ІНЕРЦІЇ  МЕХАНІЗМУ  ТА  ПОБУДОВА  ДІАГРАМИ   

IЗВ= IЗВ(ОА) 

             

ПРИКЛАД  4.4. 

Визначити зведений момент інерції механізму, зображеного на рис.2.1 і 

побудувати діаграму IЗВ= IЗВ(ОА). 

Задані:  1=12рад/с,  2=15,4рад/с,  3=9,8рад/с, 4=2,2рад/с, VS2=0,90м/c, 

VS3=0,50м/c, VS4=0,76м/c, VЕ=0,60м/c, I1=I3=1,0кгм2, 

I2= 0,4кгм2, I4=32кгм2, m2=15кг, m3=20кг, m4=85кг, 

m5=450кг. 

 

Розв’язування 
 

Розрахунок IЗВ виконаємо для одного положення механізму, визначено-

го положенням кривошипу ОА3. 
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Для решти положень механізму розрахунок виконується аналогічно. 

Однак, треба врахувати, що при робочому ході механізму (при русі жоло-

ба зліва направо) необхідно врахувати масу транспортуємого матеріалу. 

 

Проводимо осі IЗВ і ОА, спрямувавши вісь IЗВ горизонтально  зліва  

направо,  а вісь ОА вертикально вниз (рис.4.6). Кут повороту кривошипа  

 

 

Рис. 4.6. Діаграма зведених моментів інерції. 

 

ОА за один цикл зобразимо відрізком, рівним 120мм. Поділимо його 

на 12 рівних частин, що відповідають 12 рівновідстоячим положенням 

кривошипа. Отримаємо точки 0,1,2,3,...,12. З цих точок проведемо перпе-

ндикуляри до осі 0 і на них відкладемо відрізки в масштабі I, що зобра-

жають величини моментів інерції в 12 положеннях кривошипа. 
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Отримані точки з’єднуємо плавною кривою. Це і є діаграма зведе-

ного моменту інерції механізму  IЗВ= IЗВ(ОА). 

 

4.5.  ПОБУДОВА   ДІАГРАМИ   “ЕНЕРГІЯ - МАСА” 

ПРИКЛАД  4.5. 

Побудувати діаграму “енергія – маса” Віттенбауера і визначити момент 

інерції маховика при коефіцієнті нерівномірності  =0,15. При побудові 

використати результати розрахунків і побудов прикладів 4.3 і 4.4. 

 

Розв’язування 
 

Діаграма (рис.4.7) будується на базі діаграм )( OATT  і 

IЗВ= IЗВ(ОА)  шляхом виключення з них параметра ОА. Приймаємо  

масштаби   побудов  Т =2,35 Дж/мм,  I=0,1кг м2/мм. Отримані точки 

з’єднаємо плавною кривою. Ця крива називається діаграмою “Енергія-

маса” або діаграмою Віттенбауера. Використовуючи цю діаграму, можна 

визначити потрібний момент інерції маховика. По заданому значенню   

=0,15 нерівномірності руху і 12
30

115

30
1

. 









n

ср рад/с – середній ку-

товій швидкості кривошипа .ср визначимо minmax,  tgtg  з наступних 

рівнянь: 

 

    5234,315,0112
35,22

1,0
1

2
22

max 









 ср

T

Itg .   (4.9) 

    6042,215,0112
35,22

1,0
1

2
22

min 









 ср

T

Itg .   (4.10) 

 

Знаючи тангенси кутів maxtg  і mintg , побудуємо відповідні кути 

74max і 69min . Перенесемо ці кути паралельно до моменту доти-

ку їх з кривою  ÇÂIT . Ці дотичні відітнуть на осі ординат Т відрізок 

ав=117 мм. 

 По величині відрізка ав можна визначити момент інерції маховика з 

врахуванням зведенного до ланки зведення моменту інерції механізму. 

 

73,12
15,012

35,2117
22










 





ср

Т
м

aв
I кгм2.                 (4.11) 
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73,1100,173,121  III мм кгм2.                 (4.12) 

Деколи (при великих значеннях кутів maxtg  і mintg ) дотичні не 

перетинають вісь Т в рамках аркуша. Однак вони перетинають вісь абс-

цис в точках “с” і “d”. Тоді, вимірюючи відрізки 0с і 0d , відрізок “ав” мо-

жна обчислити таким чином: 

maxmin  tgc0tgd0aв  .                          (4.13) 

ммtgtgaв 11632148745,96957  . 

 

 

5. КІНЕМАТИЧНИЙ  СИНТЕЗ  ПЕРЕДАВАЛЬНОГО  

МЕХАНІЗМУ.  ОСОБЛИВОСТІ  ПРОЕКТУВАННЯ  МЕХАНІЗМІВ  

З  НЕРУХОМИМИ  І  РУХОМИМИ  ВІСЯМИ  КОЛІС.  

ЕВОЛЬВЕНТНЕ  ЗАЧЕПЛЕННЯ 

 

Практичне заняття № 9.  5.1.  ВИЗНАЧЕННЯ  

ПЕРЕДАТОЧНОГО  ВІДНОШЕННЯ СКЛАДНОГО ЗУБЧАСТОГО 

МЕХАНІЗМУ 

 

ПРИКЛАД  5.1. 

Визначити передаточне відношення приводу хитного конвеєра, радіуси 

ділильних кіл коліс зубчастого механізму та спроектувати планетарний 

редуктор. 

Задані: nдв = 1380об/хв,  nк = 115об/хв,  схема передавального механізму, 

m1=4мм, m=10мм, z4=12, z5=30. 

Розв’язування 
Загальне передаточне відношення дорівнює добутку передаточних 

відношень окремих ступіней передачі, що складають привод (рис.5.1). 

45115 UUU Н  .                                   (5.1) 

Тут  15U - передаточне відношення приводу, 

НU1 - передаточне відношення планетарної передачі, 

45U - передаточне відношення рядової передачі. 

.5,2
12

30
;12

115

1380

4

5
4515 

z

z
U

n

n
U

к

дв  

Передаточне відношення планетарного редуктора знайдемо за фор-

мулою                                     
   Н
Н UU 13
3

1 1 ,                                                (5.2) 
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де  НU13 - передаточне відношення редуктора при зупиненому водилі 

 

1

3

2

3

1

2
13

z

z

z

z

z

z
U Н  . 

Тоді                                            01
1

33
1 

z

z
U Н  

З іншого боку               8,4
5,2

12

45

153
1 

U

U
U Н ; 

 
    8,38,411 3

113  Н
Н UU                                  (5.3) 

Отримали   045115  UUU Н . Отже вал двигуна і вал кривошипа обер-

таються в протилежні боки. 

Визначимо число зубів коліс планетарного редуктора, прийнявши 

z1=20. 

З умови забезпечення заданого передаточного відношення визначимо z3 

 

1

3

1

3
13 8,3;

z

z

z

z
U Н  . 

Звідси                                       z3 = 3,8  z1=3,8 20=76                                 

(5.4) 

З умови співвісності визначимо число зубів сателіта z2. 

28
2

2076

2
13

2 






zz

z                            (5.5) 

З умови сусідства визначимо кількість сателітів 

65,4

2820

228
arcsin

2
arcsin

21

2















zz

z
к                   (5.6) 

Таким чином можлива кількість сателітів:1,2,3,4. 

Перевіримо умову складання 

N
к

zz


 31 ,  де N - довільне ціле число             (5.7) 

Умова виконується при к=1,2,3,4. Вибираємо максимальну кількість 

сателітів к=4. 

Радіуси ділильних кіл зубчастих коліс 

40
2

204

2
11

1 



zm

r мм; 
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56
2

284

2
21

2 



zm

r мм; 

152
2

764

2
31

3 



zm

r мм; 

60
2

1210

2
4

4 



mz

r мм; 

150
2

3010

2
5

5 



mz

r мм. 

 

 

 

5.2.  РОЗРАХУНОК  ГЕОМЕТРИЧНИХ  ПАРАМЕТРІВ  

ПРЯМОЗУБИХ   ЗУБЧАСТИХ  КОЛІС 

 

ПРИКЛАД  5.2. 

Розрахувати геометричні параметри зубчастих коліс 4 і 5 при z4=12, 

z5=30, m=10мм.  

Параметри зубонарізної рейки:        .20,25,0,0,1 *  cx  

 

Розв’язування 
 

Коефіцієнт зміщення вихідного контуру 

294,0
17

1217

17

17 4 






z

x  

Приймаємо рівнозміщене зачеплення. Тоді 

294,0,294,0 54  xx  

Крок зачеплення по ділильному колу 

4,311014,3  mp  мм. 

Радіуси ділильних кіл 

60
2

1210

2
4

4 



mz

r мм; 

150
2

3010

2
5

5 



mz

r мм. 

Радіуси основних кіл 

38,5620cos60cos44
 rrв мм; 

95,14020cos150cos55
 rrв мм. 
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Товщина зуба по ділильному колу 

84,172010294,02
2

4,31
2

2
44  tgtgmx

P
S  мм; 

56,132010294,02
2

4,31
2

2
55  tgtgmx

P
S  мм. 

 

Радіуси кіл западин 

44,50)294,025,01(1060)( 4
*

44
 xcxmrrf мм; 

56,134)294,025,01(10150)( 5
*

55
 xcxmrrf мм. 

 

Міжосьова відстань 

   
210

2

301210

2
54 







zzm
aw мм. 

 

Початкові кола для коліс рівнозміщеного зачеплення співпадають з 

ділильними колами, а кут зачеплення wa дорівнює куту зубонарізної рейки 

6044
 rrw мм; 

 15055
 rrw мм. 

 

Глибина заходу зубів 

20110223  xmh мм. 

 

Висота зуба 

5,221025,020*
3  mchh мм. 

 

Висота головки зуба 

10mha мм. 

 

Висота ніжки зуба 

5,121025,125,1  mhf мм. 

 

Радіуси кіл вершин 

94,725,2244,50
44

 hrr fa мм; 

 06,1575,2256,134
55

 hrr fa мм. 
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Рис. 5.2. Побудова лінії зачеплення. 
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Практичне заняття № 10.  5.3. ПРОЕКТУВАННЯ  

ЕВОЛЬВЕНТНОГО  ЗАЧЕПЛЕННЯ 

 

ПРИКЛАД 5.3. 

Побудувати евольвентне зачеплення коліс 4 і 5, з параметрами, визна-

ченими в прикладі 5.2. 

Розв’язування 
 

Приймаємо масштаб побудов 001,0 м/мм. 

Проводимо лінію центрів (рис.5.2), на якій відкладаємо міжосьову відс-

тань wa . Відмічаємо точки О4 в О5 – осі обертання коліс 4 і 5. З цих цент-

рів проводимо кола радіусами 
54545454

,,,,,, ffaaввww rrrrrrrr . Через точку 

дотику  Р початкових кіл, перпендикулярно до лінії центрів, проводимо 

пряму. Далі проводимо пряму, дотичну до основних кіл коліс 4 і 5, яка 

повинна пройти через полюс Р. Пряма торкається кіл в точках М і N. При 

правильній графічній побудові кут, створений цими двома прямими, по-

винен дорівнювати куту зачеплення .20wa  MN –теоретична лінія заче-

плення. Точки А і В перетину теоретичної лінії зачеплення з колами вер-

шин обмежують активну частину лінії зачеплення. Активна частина лінії 

зачеплення використовується для визначення коефіцієнта перекриття. Ко-

ефіцієнт перекриття показує скільки пар зубів одночасно знаходяться  в 

зачепленні: 




cosm
АВ

п


 ,    при 

ìì

ì
001,0    ABAB   

Тоді  

46,1
20cos1014,3

43

cos








m
ÀÂ

ï


                   (5.8) 

 

Коефіцієнт перекриття можна обчислити за теоретичною формулою 

 










cos

sin2222

5544

m

àrrrr wwâaâa

T  

 

47,1
20cos1014,3

20sin21095,14006,15738,5694,72 2222





        (5.9) 
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Далі будуємо евольвенти двох зубчастих коліс, що дотинаються в по-

люсі Р. Для побудови евольвентного профілю зуба п’ятого колеса відрізок 

теоретичної лінії зачеплення МР (рис.5.3) ділимо на рівні частини (в на-

шому випадку на 4). Ці відрізки відкладаємо на основному колі п’ятого 

колеса вправо і вліво від точки М. Отримаємо точки 1,2,3,4,5,6,7. Через ці 

точки, крім 1, проводимо дотичні до основного кола. На дотичній, що 

проведена через точку 2, відкладаємо 1/4 відрізка МР. Отримаємо точку 

2. На дотичній, що проведена через точку 3, відкладаємо два відрізка, рі-

вних 1/4 МР. Отримаємо точку 3. Виконавши аналогічні побудови на ко-

жній з дотичних, отримаємо ряд точок. Крива, проведена через ці точки, є 

евольвентним профілем правої частини зуба п’ятого колеса. Таким же са-

мим способом будується евольвентний профіль четвертого колеса, для 

чого  використовується відрізок NP. 

Профіль ніжки зуба, що лежить нижче основного кола окреслюється 

по радіальній прямій, що з’єднує початок евольвенти з центром колеса. Ця 

радіальна ділянка зуба сполучується з поверхнею западини кривою радіу-

сом  =0,3m. Відклавши на початковому колі хорду, що дорівнює 1/4 ша-

гу, знайдемо положення осі симетрії зуба. По законам симетрії побудуємо 

його профіль з іншої сторони. 

На кожному з коліс побудуємо профілі трьох зубів – першого, побудо-

ваного на точках, і двох інших, побудованих  за   допомогою  шаблонів   

або  лекал  за  законами симетрії. 

Ділянки профілів зубів, які в процесі передачі обертання контактують 

одна з іншою,  називаються  робочими  ділянками профілів зубів. Для  ви-

значення  цих ділянок E1F1, E2F2  досить виконати такі побудови. З центра 

О4 провести дугу BF1,а з центра О5 дугу AF2. Робочими ділянками (на рис. 

5.3 вони виділені товстими лініями) є частини евольвент E1F1, E2F2. 

За час зачеплення однієї пари зубів, початкові кола обернуться на 

деякі кути. Дуги, що стягують ці кути, називаються дугами зачеплення. 

Дуги зачеплення С1D1  і  C2 D2 будуються за допомогою нормалей до про-

філів, що проводяться в крайніх точках робочих ділянок профілів. Для 

цього через точку E1 проводимо дотичну до основного кола четвертого 

колеса. Ця дотична перетне початкове коло четвертого колеса в точці D1.  

Через  точку  F1  проводимо  дотичну  до цього ж  основного кола до пере-

тину в точці С1 з початковим колом колеса 4. Дуга С1D1 – дуга зачеплення 

колеса 4. Дуга C2 D2 будується аналогічно. Для її побудови використову-

ються точки E2 і F2 робочої дільниці профілю зуба п’ятого колеса. При 

правильній побудові 2211 DCDC  . 
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Рис. 5.3. Побудова евольвентного зачеплення

E1F1,E2F2 - робочі ділянки зубів

C1D1,C2D2 - дуги зачеплення
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6. КІНЕМАТИЧНИЙ СИНТЕЗ КУЛАЧКОВОГО МЕХАНІЗМУ 

 

Практичне заняття № 11.  6.1. ПОБУДОВА ГРАФІКІВ РУХУ 

ШТОВХАЧА 

 

ПРИКЛАД  6.1. 

 

Побудувати графіки руху штовхача, рухається поступально, та обчис-

лити масштаби графіків за наступними даними: 

- Закон зміни аналогу прискорення штовхача  
 2

2

2

2

d

Sd

d

Sd
  ви-

значається  графічно (рис. 6.1а). 

- Фазові кути  45,600 BBn  . 

- Хід штовхача дорівнює hmax=25мм. 

- Обертання кулачків здійснюється за годинниковою стрілкою. 

 

Розв’язування 

По осі абсцис системи координат 



2

2

d

Sd
в довільному масштабі     

відкладаємо кути     60,45,60 0 BBn .   

Графік  
 2

2

2

2

d

Sd

d

Sd
 будуємо в відповідності з заданим законом 

зміни цієї функції (рис. 6.1а). 

Методом графічного інтегрування діаграми  
 2

2

2

2

d

Sd

d

Sd
 отримує-

мо діаграму  
 d

dS

d

dS
  (рис. 6.1б). Методом графічного інтегрування 

)(/ dds  отримуємо діаграму переміщень штовхача S=S() (рис. 6.1в).  

Спосіб інтегрування викладено в прикладі 4.2. Інтегрування виконуємо 

в довільному масштабі. 
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Рис.6.1. Побудова графіків руху штовхача. 
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Тому отримана на діаграмі S=S() максимальна ордината не відпо-

відає заданому ходу штовхача hmax=25мм. Визначимо масштаби діаграм. 

 

Масштаб осі абсцис діаграми руху штовхача: 

01745,0
165

165180/

130











p
рад/мм,         (6.1) 

де  1656045600 BBnp , 

0-13 – відрізок, рівний 165 мм, що зображає робочий хід кулачка. 

 

Масштаб осі ординат діаграми переміщень S() 

3104717,0
53

25

66





h
S м/мм.                 (6.2) 

 

Масштаб осі ординат діаграми   
d

dS
 

3

1

1008,1
01745,025

4717,0 












H
S

d

ds м/мм.        (6.3) 

Масштаб осі ординат діаграми   
 2

2

d

Sd
 

3

2

10126,4
01745,015

08,1

2

2








H

d

ds

d

sd









 м/мм.         (6.4) 

 

Тут Н1=25 мм, Н2=15 мм (рис.4.1б, 4.1в) – полюсні відстані, вибрані 

при першому і другому інтегруванні. 

 

При визначенні дійсних переміщень штовхача для кожного поло-

ження кулачка треба дійсний хід штовхача hmax поділити пропорційно від-

повідним ординатам діаграми переміщень. Для цього   з початку коорди-

нат діаграми S=S() під довільним кутом проводимо пряму лінію. На ній 

відкладаємо відрізок, що дорівнює hmax=25 мм. Цей відрізок способом па-

ралельних прямих ділимо пропорційно ординатам S=S(). Відрізки 0-1, 0-

2, 0-3 (див. рис. 4.1в) є дійсними переміщеннями для кожного положення 

кулачка. Розмітку для положень 713 не виконуємо, оскільки n =0. 
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6.2.  ВИЗНАЧЕННЯ  МІНІМАЛЬНОГО  РАДІУСА  

ЦЕНТРОВОГО ПРОФІЛЮ  КУЛАЧКА 

 

ПРИКЛАД  6.2. 

Визначити мінімальний радіус кулачка із штовхачем, що рухається пос-

тупально, за наступними даними:  

- Діаграми руху штовхача дані на рис. 6.2а,б,в.  

- Фазові кути дорівнюють  45,600 BBn  . 

- Хід штовхача дорівнює hmax=25мм. 

- Кут передачі руху min=60. 

- Кулачок обертається за годинниковою стрілкою. 

 

Розв’язування 
 

Проводимо вісь у1- у1 (рис.6.2г). Відкладемо на осі у1- у1 відрізок С0-VI, 

що дорівнює величині ходу hmax штовхача в масштабі 
310893,0  м/мм (рис.6.2г). Ділимо його на частини С0I, C0II, C0III…, 

що дорівнюють ординатам 1-1, 2-2, 3-3…, оскільки S  . На кож-

ному перпендикулярі до осі  у1- у1, що  проведений через точки  I, II, 

III,…,XII, відкладаємо  відрізок  z,  який в і-тому положенні дорівнює 

tg

y
z i

i  ,                                               (6.5) 

де    уi – ордината   діаграми   
 d

dS

d

dS
   в  і-тому  положенні;  

Htg                                                 (6.6) 

Відрізок z  визначаємо графічно. Для цього через точку перетину 

осей  у1- у1  і  О- діаграми  
d

dS
 проводимо похилу пряму МN під ку-

том 1Harctg   . 

 19349,0100349,01Harctg                   (6.7) 

Через кінцеві точки 1,2,3,...,12 проводимо прямі, паралельні до осі 

О-  до зустрічі з прямою МN. Тоді з цих точок проводимо прямі,  парале-

льні  до  осі  у1- у1.  Відсічені  відрізки  I-1,  II-2, III-3,…,XII-12 дорівню-

ють відрізкам z в точках відмітки положень штовхача. Точки 1,2,3,...,12 

відрізків z з’єднуємо плавною кривою. 
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Ця крива є графіком функції  
 d

dS

d

dS
 . Під кутом min=60 до 

осі відрізків проводимо прямі АВ і СD, дотичні до кривої графіка 

 
 d

dS

d

dS
 . Область, обмежена кутом ВО1D, буде областю можливих 

центрів обертання кулачка. За центр обертання кулачка приймаємо точку 

О1. Величина мінімального радіуса кулачка 

47893,053010  COr мм.                           (6.8) 

 

Практичне заняття № 12. ВИЗНАЧЕННЯ РАДІУСУ КУЛАЧКА 

ПРИКЛАД  6.3. 

Визначити мінімальний радіус кулачка із штовхачем, що обертається, 

за такими даними: 

- Діаграми руху кулачка дані на рис. 6.3а,б,в. 

- Фазові кути   10,600 BBn  . 

- Кут качання (коромисла) штовхача, що обертається 20max . 

- Довжина  коромисла О1 С дорівнює 120 мм. 

- Мінімальний кут передачі руху min=60. 

- Кулачок обертається за годинниковою стрілкою. 

 

Розв’язування 
З довільної точки О1 проводимо дугу радіусом, що дорівнює довжині 

коромисла  в масштабі 002,0 м/мм (рис.6.3г). На цій фазі відмічаємо 

точку С0 – початкове положення центра ролика коромисла. 

Від початкового положення коромисла О1С0 відкладаємо кут качан-

ня 
20max . Шлях центра ролика  С0С6 розмітимо в відповідності з діаг-

рамою переміщень  t  . Для цього на продовженні прямої О1С0 відк-

ладаємо відрізок О1D=100мм (якщо дозволяє масштаб, відрізок О1D краще 

взяти побільше). Для цього відрізка в точці  D поставимо перпендикуляр. 

Відмітимо точку К6 перетину перпендикуляра з продовженням прямої 

О1С6. На DК6  відкладаємо  відрізки  DК1,  DК2, ...,  DК12,  що відповідають 

тангенсам кутів качання коромисла, і визначаються за діаграмою 

 t  . 

ii tgDODÊ  1 ,                                     (6.9) 
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де   
iii   , 

i - ордината діаграми   t   і-того положення, мм, 

i
 - кутовий масштаб переміщення , град/мм. 

27

20

66
max 





i
град/мм. 

Промені О1К1, О1К2, О1К3, ..., О1К12 є миттєвими положеннями ко-

ромисла при його переміщенні в відповідності з заданим законом руху. 

Точки перетину цих променів з дугою С0С6 визначають положення центра 

ролика. На променях О1К1, О1К2, ..., О1К12 від точки перетину їх з дугою 

С0С6 відкладаємо відрізки zi, що зображують відповідні значення величин 

d

ds
 в масштабі  . Довжини відрізків z визначаємо графічно методом 

пропорційного поділу. З цією метою визначаємо найбільший відрізок zmax 

28
002,0

12,0
0246,019)33(max 











d

dz мм.       (6.10) 

Отриманий відрізок відкладаємо на стороні довільного кута  

max3 zpz  . На другій стороні кута відкладаємо ординати діаграми  

 








d

d

d

d
 . 

.33,22,11 10,311,9,4,212,8,5,1  pypypy  

Через кінцеві точки відрізків 11,9,4,212,8,5,1 , pypy проводимо прямі, 

паралельні прямій, що з’єднує точки відрізка zmax і максимальну ординату 

ymax. Отримані відрізки 11,9,4,212,8,5,1 , pzpz є шуканими відрізками z. 

Напрям обертання кулачка приймаємо протилежним напряму обер-

тання коромисла при його віддаленні. Тому відрізки  відкладаємо на про-

міжних положеннях вправо від дуги min=60 при віддаленні коромисла і 

вліво – при поверненні його. З’єднавши послідовно кінцеві точки відрізків  

z1, z2, z3, ...    плавною кривою, отримаємо геометричне місце кінців відріз-

ків z. Через крайні точки відрізків проведемо прямі під мінімальним кутом 

передачі min=60 до даних відрізків. Областю центрів обертання кулачка 

буде заштрихована дільниця. Розташуємо центр обертання кулачка в вер-

шині О2 заштрихованої дільниці. Довжина мінімального радіуса кулачка 

буде дорівнювати відрізку О2 С0. 

080,0002,040020  COr м =80 мм.                (6.11) 
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Відстань між центрами обертання кулачка і коромисла 

156,0002,07821  OOL м =156 мм.             (6.12) 

 

 

6.3.  ПОБУДОВА  ПРАКТИЧНОГО  ПРОФІЛЮ КУЛАЧКА 

 

ПРИКЛАД  6.4. 
 

Побудувати профіль кулачка з штовхачем, що рухається поступально 

(рис.6.5). 

Дано: діаграми руху штовхача (рис.6.2а,б,в), фазові кути  

 40,600 BBn  . 

Хід штовхача hmax=25 мм. 

Мінімальний радіус кулачка r0 = 47мм. 

Обертання кулачка спрямоване за годинниковою стрі-

лкою. 

 

Розв’язування 
 

З центра О1 проводимо пряму О1К1 – вісь руху штовхача. З цього ж 

центра описуємо коло радіусом r0 в масштабі 001,0 м/мм. Від точки 

перетину С0 кола з віссю О1К1 відкладаємо величину підйому штовхача 

/60 hC  =25 мм. Розмітку траєкторії  С06  центра  ролика виконуємо в 

відповідності до  

графіка S=S(). Для цього зліва від осі ОS (рис.6.2) під довільним 

кутом проводимо пряму ОQ і на ній відкладаємо відрізок 06=25 мм. Кін-

цеву точку 6 цього відрізка з’єднуємо з кінцевою точкою VI проекції най-

більшої ординати 6-6. Через кінцеві точки  I, II, III, IV, V проекцій орди-

нат діаграми S=S() проводимо прямі, паралельні до 6-VI. Отримані відрі-

зки 0-1,1-2,... переносимо на траєкторію С0К1 (рис.6.5) центра ролика. Далі 

від осі О1К1 в бік, протилежний  обертанню  кулачка, проводимо  дугу 6-

13 радіусом О16 і відкладаємо кути ,40,60  BBn   0=60. 

Кожну з дуг 6-6 і 7-13, відповідних центральних кутів п і 0 ділимо 

на 6 рівних частин в відповідності з розміткою осі абсцис діаграми 

S=S(). Точки поділу 1, 2, 3, ..., 13 з’єднуємо з центром О1. 

Дугами кіл, описаних з центрів О1, знесемо точки розмітки шляху 

штовхача на промені О11, О1 2, О13, ..., О113. Отримаємо точки 1, 2, ..., 

13. З’єднуючи послідовно ці точки, отримаємо центровий профіль кулачка 
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на фазі підйому і опускання штовхача. Частини профілю кулачка, що від-

повідають верхньому і нижньому вистою, будуть обмежені дугами кіл,  
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повідають верхньому і нижньому вистою, будуть обмежені дугами 

кіл, описаними з центра О1 радіусами 61
О  і  оСО1  відповідно. 

Радіус ролика вибирається з двох умов: 

r=0,4r0=0,447=19мм, 

r=0,8min, 

де min=30мм  - радіус кривини центрового профілю на дільниці найбіль-

шої кривини (рис.6.5). 

r = 0,830=24мм. 

Приймаємо r =19мм. 

Практичний профіль будуємо як обвідна кіл, проведених з центрів, 

розташованих на центровому профілі радіусом, рівним радіусу r ролика.  

 

 

ПРИКЛАД  6.5. 
 

Побудувати  профіль  кулачка  із  штовхачем, що обертається (рис. 6.7). 

Дано: діаграми руху коромисла (рис. 6.3а,б,в),фазові кути  

 10,600 BBn  . 

Кут качання коромисла 20max . 

Довжина  коромисла О1 С рівна 120 мм. 

Мінімальний радіус кулачка r0=80 мм  (рис.6.3г). 

Відстань  між  центрами  обертання  кулачка  і  коромисла  L=156мм. 

Кулачок обертається за годинниковою стрілкою. 

 

Розв’язування 
 

Будуємо трикутник  О2О1С0  з сторони L,  ,r0 в масштабі  =0,002м/мм. 

Радіусом, рівним О1С0 проводимо дугу С0С6, стягуючи кут С0С1 

С6=max=20. Цю дугу ділимо на частини, пропорційні ординатам діаграми 

=() (рис.6.3). В бік, протилежний обертанню кулачка, від О1О2 відкла-

даємо кути ,10,60  BBn   0=60  і проводимо дугу радіусом О2О1. 

Дуги, стягуючі кути п і  0, ділимо на частини, відповідні поділу осі абс-

цис діаграми =(t). З отриманих точок 1, 2, 3, ..., 13 радіусом, рівним 

довжині О1С робимо засічки  1, 2, 3, ..., 13 на відповідних дугах, про-

ведених з центра О2 через точки поділу С0С6. З’єднавши плавною кривою 

точки С0, 1, 2, 3, ..., 13, отримаємо центровий профіль кулачка. Профі-

лем кулачка на ділянці 6-7 і С0-13 будуть дуги кіл, описаних радіусами 

О26 і О2С0, відповідно. 
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Практичний профіль накреслюється як обвідна сімейства дуг радіуса, 

що дорівнює радіусу ролика. Дуги проводимо з центрів С0, 1, 2, 3, ..., 

13, розташованих на центровому профілю кулачка. 

Для забезпечення заданого  закону руху коромисла радіус r ролика по-

винен бути меншим мінімального радіуса min кривини центрового профі-

лю кулачка. Радіус кривини ділянки центрового профілю кулачка визна-

чаємо наближено таким чином. З середньої точки Е ділянки найбільшої 

кривини описуємо коло довільного радіуса. Відмічаємо точки перетину 

цього кола з профілем кулачка. З цих точок описуємо нові кола тим же 

радіусом. Через точки взаємного перетину описаних кіл проводимо прямі 

до перетину їх в точці N. Цю точку приймаємо за центр кривини даної   

дільниці.   Якщо   з   точки   N   провести   коло радіусом NЕ, то воно впи-

шеться в дільницю, радіус якого треба було визначити. 

  minmin =280,002=0,056м=56мм. 

Приймаємо радіус ролика  r =15мм.   
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ІНДИВІДУАЛЬНІ ЗАВДАННЯ 

 

Нижче приводиться серія індивідуальних завдань:  10 схем – 60 варі-

антів. У кожному завданні приводиться схема головного механізму, діаг-

рама сил корисних опорів і схема зубчастої планетарної передачі. Голов-

ний механізм є шестиланковим. 

Для завдань використані кінематичні схеми реальних машин різних 

галузей промисловості з певним наголосом на транспортні механізми. Та-

кі машини у своєму комплексі містять шарнірно важільні і зубчасті меха-

нізми різних видів, які не є дуже складними для тих, хто вивчає теорію 

механізмів та машин. Тому включення в деяких завданнях в машину пла-

нетарного зубчастого механізму хоч і виглядає дещо штучним, але воно є 

принципово можливим. 

При відсутності необхідних параметрів автор проекту по вказівці ке-

рівника повинен задатись ними  додатково. 

 

Умовні позначення 

 

У пропонованих завданнях прийняті такі умовні позначення: 

a, b, c, d… – координати опор стійки, розміри діаграми сил опору; 

lOA , lAB …  – дійсні розміри ланок, відповідно ОА  і  АВ; 

φ, α, β …    – кути повороту (коливання); 

SDm , SEm .. – максимальний хід (переміщення) вихідної ланки; 

        n1 i  nДВ – частоти обертання відповідно кривошипа 1 і ротора двигуна; 

Gi – вага і-тої ланки; 

mi – маса і-тої ланки; 

Si – положення центра мас і-тої ланки; 

JSi– момент інерції і-тої ланки відносно її цетра мас; 

FKO , MKO  – відповідно сила та момент сил корисного опору; 

δ – коефіцієнт нерівномірності ходу машини;  

m – модуль зачеплення зубчастої передачі; 

№ полож. – положення механізму, для яких необхідно побудувати 

плани  прискорень і виконати силовий розрахунок. 

 

 

 

Номер завдання вибирається по останній цифрі номера залікової книжки 

 

Номер завдання вибирається по останній цифрі номера залікової книжки 
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Завдання 1. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ КОЛИВАЛЬНОГО

КОНВЕЄРА 
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До завдання 1 

Основні дані для дослідження механізму коливального конвеєра 
№

п
/п

 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0.800 0.850 0.900 0.950 1.100 1.050 

2. b   0.100 0.110 0.120 0.125 0 0.130 

3. lОА 0.200 0.225 0.250 0.300 0.180 0.280 

4. lAB 0.950 0.900 1.000 1.000 1.200 1.320 

5. lBC 0.500 0.500 0.525 0.550 0.580 0.650 

6. lBD 0.950 1.000 1.050 1.000 1.200 1.280 

7. G1 

Н 

180 160 100 200 150 140 

8. G2 300 400 500 500 600 500 

9. G3 300 250 200 200 240 320 

10. G4 500 450 420 600 550 500 

11. G5 600 550 700 800 750 700 

12. Js1 

кг  м2 

0,140 0,185 0,085 0,130 0,160 0,175 

13. Js2 = Js4 0,355 0,450 0,230 0,600 0,550 0,700 

15. Js3 0,250 0,340 0,300 0,320 0,250 0,290 

16. F1 
кН 

1,4 1,8 1,6 2,0 1,5 2,5 

17. F2 0,8 0,9 0,8 0,9 0,6 1,0 

18. n1 об/хв 80 90 100 80 120 90 

19.  - 1 /12 1 / 20 1 /25 1 / 20 1 / 16 1 / 18 

20. Z1 15 18 15 18 18 15 

21. Z2 42 28 36 30 42 44 

22. Z3 99 74 87 78 102 103 

23. m мм 5 8 5 8 6 8 

24. nДВ об/хв 1500 950 1000 1500 1000 950 

25. № полож - 1, 6 2, 7 3, 8 4, 10 5, 11 6, 11 

       lOS1 = 0.4lOA;   lAS2 = 0.5lAB;   lCS3 = 0.4lBC;   lBS4 = 0.5lBD 
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Завдання 2. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ ПРЕСА

ДЛЯ ВИГОТОВЛЕННЯ БУДІВЕЛЬНИХ БЛОКІВ

F 

S 

SD 

FK
.O

. 

Діаграма сили корисного опору 

Схема планетарного редуктора 

nдв 

Z1 

Z2 

Z3 

Z4 

Н 

n1 

3 

4 

5 

2 

1 

S4 

S3 

S2 

S1 

a
 

А 

ω1 

b 

FК.О. D 

O 

С 

В 

a
 

Схема механізму 



80 

До завдання 2 

Основні дані для дослідження механізму преса 

№

п/п 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0,15 0,20 0,18 0,16 0,16 0,15 

2. b 0,37 0,35 0,40 0,40 0,42 0,38 

3. lOA 0,10 0,12 0,14 0,16 0,18 0,14 

4. lAD 0,52 0,54 0,56 0,54 0,52 0,56 

5. lBD 0,18 0,20 0,18 0,22 0,20 0,18 

6. lВС 0,36 0,38 0,40 0,35 0,37 0,40 

7. GOA 

Н 

80 90 100 80 90 100 

8. GAD 110 120 110 140 160 120 

9. GBC 55 55 60 90 60 70 

10. GBD 190 200 210 180 220 200 

11. GD 76 74 80 60 90 75 

12. JS1 

кг∙м2 

0.02 0.04 0.02 0.04 0.02 0.04 

13. JS2 0.06 0.06 0.05 0.08 0.08 0.05 

14. JS3 =JS4 0.02 0.02 0.04 0.08 0.06 0.08 

15. JS5 0.06 0.06 0.04 0.06 0.04 0.06 

16. FKO max кН 0.2 0.4 0.6 0.4 0.2 0.6 

17. n1 об/хв 40 36 60 45 66 48 

18. δ - 1 / 12 1 / 12 1 / 8 1 / 10 1 / 12 1 / 8 

19. Z1 17 15 15 17 15 15 

20. Z2 37 33 36 35 30 36 

21. Z3 36 24 27 24 27 33 

22. Z4 90 72 78 76 72 84 

23. m мм 4 4 5 5 4 4 

24. № полож - 4, 10 2, 7 5, 11 3,8 1, 6 6,11 

       lOS1 = 0.4lOA;   lAS2 = 0.5lAD;   lBS3 = 0.4lBD;   lBS4 = 0.5lBC 
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Завдання 3. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ СІННОГО ПРЕСА  
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До завдання 3 

Основні дані для дослідження механізму сінного преса 

№

п/п 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0.595 0.550 0.595 0.560 0.595 0.595 

2. b1 0.153 0.150 0.158 0.153 0.158 0.153 

3. b2 0.544 0.540 0.544 0.544 0.540 0.544 

4. lOA 0.170 0.170 0.170 0.170 0.174 0.170 

5. lAB 0.782 0.780 0.782 0.780 0.782 0.780 

6. lВС 0.544 0.540 0.550 0.540 0.550 0.540 

7. lCD 0.408 0.416 0.410 0.400 0.410 0.400 

8. lDE 0.493 0.490 0.493 0.490 0.490 0.490 

9. lEF 0.077 0.080 0.077 0.074 0.080 0.080 

10. 

Погонна

вага

ланок 

Н/м 150 160 150 170 160 170 

11. JS1 

кг∙м2 

0,130 0,140 0,160 0,110 0,180 0,130 

12. JS2 0,620 0,880 0,560 0,640 0,720 0,450 

13. JS3  0,320 0,355 0,450 0,230 0,290 0,420 

14. JS4 0,550 0,560 0,630 0,740 0,600 0,580 

15. FKO max кН 0.8 1.2 1.9 2.4 2.2 1.8 

16. n1 об/хв 32 36 40 45 42 30 

17. δ - 1 / 16 1 / 12 1 / 20 1 / 10 1 / 12 1 / 18 

18. Z1 18 15 18 18 15 15 

19. Z2 28 36 30 42 44 42 

20. Z3 74 87 78 102 103 99 

21. m мм 6 4 5 5 4 4 

22. № полож - 4, 10 2, 7 5, 11 3,8 1, 6 6,11 

Напрямок обертання ланки ОА – проти φ1 

Центри мас ланок знаходяться на серединах їх довжин 
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Завдання 4. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ ПОПЕРЕЧНО-

СТРУГАЛЬНОГО ВЕРСТАТА 

0,1Smax 0,1Smax 

Smax 

FК.О. 
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a
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Діаграма сили корисного опору 

Н 

nД
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n1 

Z1 

Z2 

Z3 

Схема планетарного редуктора 

Z4 

Z5 

Схема механізму 

S2 

S4 

B 

5 

6 

3 

1 

2 

A 

C 

D 

a
 

b
 

FКО 

O 
n1 
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До завдання 4 

Основні дані для дослідження механізму поперечно-стругального

верстата 

№

п/п 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0,19 0,25 0,25 0,30 0,22 0,16 

2. b 0,17 0,18 0,26 0,24 0,22 0,20 

3. lOA 0,082 0,113 0,065 0,100 0,078 0,049 

4. lВС 0,376 0,450 0,520 0,560 0,450 0,370 

6. lCD 0,125 0,150 0,170 0,180 0,150 0,125 

7. lBS3 0,188 0,225 0,260 0,280 0,225 0,185 

8. lCS4 0,060 0,070 0,080 0,090 0,075 0,060 

9. m2 

кг 

25 35 40 40 25 30 

10. m3 4,0 4,5 5,0 3,5 2,0 2,0 

11. m4 4 4 4 4 4 3 

12. m5 170 190 200 220 180 150 

13. JS2 

кг∙м2 

0,29 0,38 0,61 0,48 0,42 0,34 

14. JS3  0,02 0,02 0,02 0,02 0,01 0,01 

15. JS4 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01 

16. FKO max кН 12 14 13 11 14 12 

17. nДВ 
об/хв 

950 980 950 980 980 980 

18. n1 80 90 75 70 85 80 

19. δ - 1 / 16 1 / 12 1 / 20 1 / 10 1 / 12 1 / 18 

20. Z1 24 30 18 19 17 24 

21. Z2 36 45 27 29 25 36 

22. Z3 96 120 72 77 67 96 

23. Z4 9 11 8 9 9 9 

24. m мм 4 4 5 5 4 4 

25. № полож - 4, 10 2, 7 5, 11 3,8 1, 6 6,11 
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Завдання 5. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ  

                     ДОВБАЛЬНОГО ВЕРСТАТА 

0,05Smax 0,05Smax 

Smax 

FК.О. 

S 
Fm

a
x 

Діаграма сили корисного опору 

Н 

nД

В 

n1 

Z1 

Z2 

Z3 
Схема планетарного редуктора 

Z4 

Z5 

S1 

S4 

S3 

S2 

B 

a 

b
 

P
К

.О
. 

D 

O 

A 

C 

φ 

Схема механізму 
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До завдання 5 

Основні дані для дослідження механізму довбального верстата 

№

п/п 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0,98 1,00 1,00 1,06 1,08 1,10 

2. b 1,12 1,20 1,10 1,18 1,22 1,24 

3. lOA 0,48 0,44 0,52 0,46 0,54 0,50 

4. lАВ 1,10 1,00 0,98 1,12 1,16 1,14 

5. lВС 1,12 1,16 1,14 1,10 1,10 1,00 

6. lВD 1,60 1,50 1,58 1,54 1,62 1,60 

7. lОS1 0,20 0,20 0,24 0,22 0,26 0,24 

8. lBS2 0,50 0,48 0,48 0,54 0,56 0,56 

9. lBS3 0,80 0,75 0,78 0,80 0,80 0,80 

10. lCS4 0,56 0,52 0,56 0,55 0,52 0,48 

11. m1 

кг 

10 12 16 10 18 16 

12. m2 28 22 20 26 26 22 

13. m3 26 26 22 24 24 26 

14. m4 40 36 38 38 42 40 

15. m5 60 52 47 48 60 54 

16. JS2 

кг∙м2 

0,29 0,38 0,61 0,48 0,42 0,34 

17. JS3  0,02 0,02 0,02 0,02 0,01 0,01 

18. JS4 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01 0,01 

19. FKO max кН 3,5 4,0 4,5 5,0 5,5 6,0 

20. nДВ 
об/хв 

950 980 950 980 980 980 

21. n1 80 90 75 70 85 80 

22. δ - 1 / 40 1 / 50 1 / 80 1 / 60 1 / 55 1 / 90 

23. Z1 19 17 24 24 18 30 

24. Z2 29 25 36 36 27 45 

25. Z3 77 67 96 96 72 120 

26. Z4 9 9 9 9 8 11 

27. m мм 6 4 5 6 5 4 

28. № полож - 5, 11 2, 7 1, 6 4, 10 6,11 3,8 
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Завдання 6. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ 

    ПЛУНЖЕРНОГО НАСОСА  

Всмоктування 

Нагнітання 

Smax 

FК.О. 

S 

Fm
a

x 

Діаграма сили корисного опору Z22 

Z3 

Схема планетарного редуктора 

Н 

nД
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Z1 

Z2 
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S2 

S4 
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a
 

b
 

D 

O 
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Схема механізму 

1 

n1 
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До завдання 6 

Основні дані для дослідження механізму плунжерного насоса 
№

п
/п

 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0,255 0,255 0,255 0,255 0,255 0,255 

2. b   0,360 0,355 0,345 0,350 0,365 0,340 

3. lОА 0,050 0,054 0,046 0,056 0,063 0,060 

4. lAB 0,266 0,270 0,246 0,262 0,252 0,250 

5. lBC = lBD 0,185 0,170 0,180 0,190 0,200 0,185 

6. lАS2 0,5 lAB 

7. lBS4 0.5 lCB 

8. m2 

кг 

20 21 25 17 19 22 

9. m4 16 17 15 18 17 20 

12. m5 50 55 55 45 45 50 

13. J1 

кг  м2 

0,10 0,12 0,09 0,12 0,11 0,14 

14. Js2  0,16 0,15 0,18 0,12 0,14 0,18 

15. Js4 0,07 0,09 0,06 0,08 0,09 0,08 

16. FК.О.max кН 4,9 3,5 4,0 3,6 4,2 4,7 

17. nДВ 
об/хв 

950 950 950 950 950 950 

18. n1 80 90 100 110 120 130 

19.  - 1 / 30 1 / 20 1 / 25 1 / 20 1 / 40 1 / 38 

20. Z1 23 18 18 23 20 21 

21. Z2 52 48 48 52 61 50 

22. Z22 21 21 21 21 31 22 

23. Z3 96 87 87 96 112 93 

24. Z4 12 11 12 11 13 12 

25. m мм 5 6 5 4 6 4 

26. № полож - 5, 11 2, 7 4,10 1, 6 3, 8 6, 11 
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Завдання 7. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ 

          НАСОСА ТИПУ НДМ-4

A 

S2 

S4 

FК
О

 

b 
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6 

n1 
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4 

S3 

S1 
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B C 
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Схема механізму 

Е 

Схема планетарного редуктора 

nДВ 

Z1 

Z2 

Z3 

Z4 

Н 

n1 

Z5 

Z6 

Всмоктування 

Нагнітання 

Smax 

FК.О. 

S 

Fm
a

x 

Діаграма сили корисного опору 
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До завдання 7 

Основні дані для дослідження механізму насоса типу НДМ-4 

№

п/п 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0,26 0,40 0,65 0,35 0,52 0,62 

2. b 0,34 0,57 0,85 0,45 0,68 0,79 

3. с 0,47 0,78 0,80 0,63 0,84 0,60 

4. lOA 0,06 0,10 0,15 0,08 0,12 0,14 

5. lАВ 0,38 0,63 0,95 0,51 0,76 0,89 

6. lВС 0,34 0,44 0,66 0,35 0,53 0,62 

7. lСD 0,11 0,31 0,46 0,20 0,37 0,43 

8. lDE 0,32 0,54 0,80 0,43 0,64 0,75 

9. m1 

кг 

4,0 4,5 5,0 5,5 6,0 6,5 

10. m2 5,0 8,0 9,0 6,0 8,0 9,0 

11. m3 6,5 11,0 12,0 7,0 10,0 8,0 

12. m4 4,0 6,5 7,0 5,0 7,0 6,5 

13. m5 10 16 17 11 16 17 

14. JS1 

кг∙м2 

0,02 0,03 0,05 0,02 0,03 0,04 

15. JS2 0,08 0,10 0,12 0,08 0,11 0,15 

16. JS3  0,19 0,22 0,35 0,20 0,34 0,36 

17. JS4 0,05 0,09 0,10 0,11 0,09 0,12 

18. FKO max Н 500 550 650 700 750 650 

19. nДВ об/хв 950 950 950 950 950 950 

20. δ - 0,05 0,15 0,10 0,06 0,07 0,15 

21. Z1 14 15 14 13 15 16 

22. Z2 24 30 28 26 25 28 

23. Z3 30 27 24 27 24 25 

24. Z4 21 30 36 33 30 35 

25. Z5 15 33 18 24 18 18 

26. Z6 66 90 78 84 72 78 

27. m мм 4 4 5 5 5 4 

28. № полож - 5, 11 2, 7 1, 6 4, 10 6,11 3,8 

Центри мас ланок знаходяться на серединах їх довжин 

Зачеплення побудувати для пари зубчастих коліс Z1 і Z2 
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Завдання 8. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ

ДОВБАЛЬНОГО ВЕРСТАТА  
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До завдання 8 

Основні дані для дослідження механізму довбального верстата 

№

п/п 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0,135 0,130 0,160 0,140 0,130 0,125 

2. b 0,090 0,100 0,100 0,100 0,095 0,095 

3. с 0,380 0,380 0,430 0,400 0,360 0,380 

4. lOA 0,075 0,055 0,065 0,062 0,058 0,050 

5. lВС 0,240 0,230 0,220 0,235 0,240 0,225 

6. lСD 0,132 0,128 0,150 0,130 0,140 0,125 

7. lCS3 0.080 0.080 0.075 0.080 0.075 0.075 

8. lCS4 0.066 0.064 0.075 0.065 0.070 0.062 

9. АВС град 130 120 130 140 120 140 

10. m2 

кг 

4 5 4 6 5 4 

11. m3 30 40 35 40 35 30 

12. m4 4 6 5 5 4 5 

13. m5 100 80 120 100 150 160 

14. JS2 

кг∙м2 

0,002 0,001 0,003 0,001 0,001 0,002 

15. JS3  0,030 0,035 0,025 0,030 0,0,35 0,025 

16. JS4 0,003 0,004 0,002 0,003 0,004 0,002 

17. FKO max кН 10,5 20,5 10,8 12,0 18,0 16,0 

18. n1 
об/хв 

140 120 130 150 120 140 

19. nДВ 1470 1450 1450 1470 1450 1450 

20. δ - 0,05 0,15 0,10 0,06 0,07 0,15 

21. Z1 24 17 28 24 18 20 

22. Z2 36 25 35 30 27 25 

23. Z3 96 67 98 84 72 70 

24. Z4 12 10 8 10 12 10 

25. m мм 4 4 5 4 5 4 

26. № полож - 5, 11 2, 7 1, 6 4, 10 6,11 3,8 
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Завдання 9. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ

ПОРШНЕВОГО КОМПРЕСОРА 

B 
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S4 
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Z5 
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0,2 S 

SD 

0.4 
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Р, МПа 

Лінія атмосферного тиску 

Індикаторна діаграма тиску в циліндрі 
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До завдання 9 

Основні дані для дослідження механізму поршневого компресора 
№

п
/п

 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0,012 0,015 0,020 0,025 0,020 0,025 

2. lОА Визначається методом засічок 

3. lCD Визначається методом засічок 

4. lBC  0.08 0.09 0.10 0.11 0.12 0.14 

5. lBS3 0.5 lBC 

6. lCS4 0.5 lCD 

7. m1 

кг 

3.0 3.0 3.5 3.5 4.5 4.0 

8. m2 0.5 0.6 0.5 0.6 0.5 0.6 

9. m3 6.5 7.0 7.5 8.0 7.5 6.0 

10. m4 5.2 5.8 6.2 6.0 5.6 5.4 

11. m5 4.2 4.5 4.4 4.4 4.8 4.0 

12. Js3  
кг  м2 

0.05 0.04 0.06 0.03 0.06 0.04 

13. Js4 0.08 0.07 0.09 0.09 0.08 0.07 

14. nДВ об/хв 3000 2800 2850 3000 2800 2850 

15.  - 0.01 0.01 0.02 0.02 0.01 0.01 

16. Z1 18 23 18 18 23 18 

17. Z2 48 52 48 48 52 48 

18. Z22 21 21 21 21 21 21 

19. Z3 87 96 87 87 96 87 

20. Z4 12 12 11 12 11 11 

21. m мм 2 2 2 4 2 4 

22. № полож - 5, 11 6, 11 3, 8 1, 6 2, 7 4, 10 

Координати для побудови індикаторної діаграми 

SD/S 0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1,0 

P
/P

m
ax

 

вліво 1,0 0,3 -0,05 

вправо 1,0 1,0 1,0 0,55 0,38 0,27 0,18 0,1 0,05 0 -0,05 
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Завдання 10. ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЗМУ ПОДАЧІ
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1 Діаграма сил корисного опору 
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До завдання 10 

Основні дані для дослідження механізму подачі 

№
п

/п
 

Позначен

ня 

Одини

ці

виміру 

В а р і а н т и  

1 2 3 4 5 6 

1. a 

м 

0,244 0,240 0,200 0,220 0,240 0,260 

2. b   0,120 0,100 0,180 0,150 0,160 0,170 

3. lОА 0,036 0,028 0,021 0,025 0,028 0,034 

4. lAB 0,126 0,144 0,136 0,234 0,142 0,204 

5. lBC 0,196 0,146 0,146 0,176 0,160 0,180 

6. m1 

кг 

2,0 3,0 1,5 2,5 4,0 4,5 

7. m2 5,0 6,0 7,0 8,0 9,0 10,0 

8. m3 8,0 10,0 12,0 12,5 10,5 8,5 

9. m5 14,0 16,0 18,0 20,0 22,0 24,0 

10. Js1 

кг  м2 

0,36 0,40 0,48 0,28 0,32 0,26 

11. Js2  0,48 0,50 0,56 0,60 0,70 0,80 

12. Js3 0,90 0,95 1,00 1,10 1,20 1,10 

13. F1 
кН 

2,5 2,0 1,5 1,8 1,4 1,6 

14. F2 1,0 0,9 0,6 0,9 0,7 0,8 

15. n1 об/хв 80 90 100 80 120 90 

16.  - 1 /15 1 / 20 1 /25 1 / 20 1 / 25 1 / 18 

17. Z1 17 15 15 17 15 15 

18. Z2 35 36 30 37 36 33 

19. Z3 24 33 27 36 27 24 

20. Z4 76 84 72 90 78 72 

21. m мм 5 4 5 4 2 4 

22. nДВ об/хв 1500 950 1000 1500 1000 950 

23. № полож - 1, 6 2, 7 3, 8 4, 10 5, 11 6, 11 

       lOS1 = 0.4lOA;   lAS2 = 0.5lAB;   lВS3 = lBC. 
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