
#09(798) 2026 ИЗВЕСТИЯ ВЫСШИХ УЧЕБНЫХ ЗАВЕДЕНИЙ. МАШИНОСТРОЕНИЕ 3 

Механика 
 
УДК 621.833.51  

Кинетостатика зубчато-рычажного  
циклового механизма  
с некруглыми зубчатыми колесами* 

А.В. Новицкий, А.А. Приходько 
Кубанский государственный технологический университет 

Kinetostatics of a gear-lever cyclic mechanism  
with non-circular gears 

A.V. Novitskii, A.A. Prikhodko 
Kuban State Technological University 

 
Механизмы циклового действия широко представлены в машинах-автоматах, робо-
тотехнических системах, поршневых машинах и других устройствах, используемых в 
различных отраслях промышленности. При разработке машин подобного типа особое 
внимание уделяется уменьшению колебаний скорости начального звена, обусловлен-
ных переменной полезной нагрузкой и особенностями кинематики циклового меха-
низма. Рассмотрен метод снижения неравномерности вращения звена приведения, 
заключающийся в синтезе и внедрении в схему механизма передачи некруглыми зуб-
чатыми колесами между двигателем и начальным звеном. Выполнен силовой анализ 
зубчато-рычажного кривошипно-ползунного механизма поршневого компрессора. 
Исследовано напряженно-деформированное состояние некруглых зубчатых колес. 
Проведена верификация конечно-элементной модели путем сравнения реакций, по-
лученных с помощью силового анализа и методом конечных элементов. 
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Cyclic mechanisms are widely used in automatic machines, robotic devices, piston ma-
chines, and other devices used in various industries. When developing machines of this 
type, special attention is paid to reducing the speed fluctuations of the initial link caused by 
variable loading and the kinematic features of the cyclic mechanism. This article investigates 
a method for reducing the drive link rotation irregularity, which involves installing a trans-
mission using non-circular gears between the motor and the initial link of the actuator. 
A force analysis of the gear-lever crank-slider mechanism of a piston compressor is con-
ducted. The stress-strain state of the non-circular gears is investigated, and the finite ele-
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ment model is verified by comparing the reactions in kinematic pairs obtained using force 
analysis and the finite element method. 
EDN: BYRNDO, https://elibrary/byrndo 
Keywords: cyclic mechanism, rotation irregularity, non-circular gears, force analysis, stress-
strain state 

Цикловые машины, предназначенные для точ-
ного высокоэффективного воспроизведения 
повторяющихся операций, нашли широкое 
применение при выполнении задач во многих 
секторах экономики [1–3]. Наибольшее распро-
странение получили рычажные механизмы, 
схема которых лежит в основе двигателей внут-
реннего сгорания, машин Стирлинга и Карно, 
поршневых компрессоров (ПК) и насосов, 
станков-качалок для добычи нефти, машин-
автоматов и робототехнических систем, меха-
нических прессов, а также различных устройств 
и машин, используемых в энергетике, машино-
строении, пищевой, строительной и других от-
раслях промышленности [2–5]. 

Рассматриваемые рычажные механизмы, в 
основном кривошипно-ползунные и шарнирные 
четырехзвенники, представляют собой механи-
ческую систему с одной степенью свободы. При 
исследовании динамики и дальнейшем констру-
ировании таких машин внимание исследователя 
сфокусировано на анализе неравномерности уг-
ловой скорости кривошипа с целью снижения 
вибрационных и динамических нагрузок на 
электродвигатель и опоры. Уменьшение колеба-
ний является актуальной задачей повышения 
качества продукции машиностроения [2, 3, 6]. 

Корректный расчет и добавление маховика в 
конструкцию является известным способом 
снижения флуктуаций угловой скорости [7–9], 
однако это приводит к значительному увеличе-
нию массогабаритных показателей машины. Вы-
сокой эффективностью обладают методы актив-
ной балансировки цикловых машин, заключаю-
щиеся во включении в кинематическую схему 
рычажных механизмов или некруглых зубчатых 
колес (ЗК) [10–14]. Последний способ имеет 
преимущества перед другими вследствие мень-
шего количества звеньев и более широких воз-
можностей балансировки крутящего момента 
[10]. 

Пару некруглых ЗК устанавливают между 
валом двигателя и начальным звеном механиз-
ма (кривошипом), что позволяет перераспреде-
лять крутящий момент между рабочим и холо-
стым ходом машины. Ранее [15] в качестве 

примера проведен динамический синтез цент-
роид некруглых ЗК (рис. 1) для включения в 
схему кривошипно-ползунного механизма воз-
душного ПК. 

Структурная схема такого устройства 
(рис. 2) состоит из кривошипа с закрепленным 
ведомым ЗК 1, шатуна 2, ползуна 3, некруглого 
ведущего ЗК 4, вращательных кинематических 
пар A, B, C, F, поступательной кинематической 
пары D и высшей кинематической пары (зубча-
того зацепления) E. 

 
Рис. 1. Схема центроид пары некруглых ЗК 

 
Рис. 2. Структурная схема зубчато-рычажного 

кривошипно-ползунного механизма ПК 
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Исследование динамики ПК при частоте 
вращения вала двигателя 900 мин–1 показало 
(рис. 3), что коэффициент неравномерности 
уменьшился в 2,3 раза, а момент инерции махо-
вика, требуемый для снижения неравномерно-
сти к допускаемым значениям, — в 2,4 раза. 

Силовой анализ, являющийся важным эта-
пом проектирования механизмов и машин, 
позволяет определить реакции в кинематиче-
ских парах и уравновешивающий момент, а ко-
нечно-элементное моделирование — прочность 
синтезируемых некруглых ЗК [16]. 

Цель работы — исследование кинетостатики 
зубчато-рычажного кривошипно-ползунного 
механизма, и анализ напряженно-деформиро-
ванного состояния некруглых ЗК. 

 
Кинетостатика кривошипно-ползунного ме-
ханизма ПК с некруглыми ЗК. Анализируе-
мый ПК имеет следующие параметры: длина 
кривошипа l1 = 6 мм; длина шатуна l2 = 71,5 мм; 
масса кривошипа m1 = 479 г; масса шатуна  
m2 = 96 г; момент инерции кривошипа 

4 2
1 8,64 10 кг м ;I     момент инерции шатуна 

4 2
2 1,65 10 кг м ;I     диаметр поршня — 64 мм. 

Инерционные параметры ведущего и ведомого 
некруглых ЗК примерно одинаковы: масса m = 
= 150 г; момент инерции 4 20, 47 10 кг м .I     

Исследование проведено при частоте вра-
щения вала двигателя 900 мин–1 и давлении 
нагнетания 9 атм (~900 кПа), которое является 
наиболее распространенным для ПК данного 
типоразмера и мощности. 

В предлагаемом механизме (см. рис. 2) необ-
ходимо составить по три уравнения равновесия 
для каждого звена (всего 12 уравнений). Число 
неизвестных реакций также равно двенадцати: 
одна реакция в кинематической паре E, две со-
ставляющие реакции в кинематических парах 
A, B, C, D, F, а также уравновешивающий мо-
мент Mb. Силовой анализ начнем проводить с 
третьего звена, так как к нему приложена ак-
тивная нагрузка (сила сопротивления Fr). При-
ложим силы, действующие на звено, и реакции 
опор, как показано на рис. 4, а. 

Согласно принципу Даламбера, к третьему 
звену должны быть приложены силы инерции. 
Однако, поскольку шатун и поршень ПК (пол-
зун) выполнены в виде одной детали, для раз-
работанной модели принимаем массу m3 = 0, а 
значит, силы тяжести и инерции равны нулю. 
На третье звено действуют сила сопротивле-
ния ,rF  реакции 32

xR  и 32
yR  в кинематической 

паре C, а также реакция 30R  и плечо ее прило-
жения a в кинематической паре D. 

Условие равновесия третьего звена запишем 
как систему из трех уравнений — сумм проек-
ций сил на оси x, y и суммы моментов относи-
тельно точки С: 
 30320; 0;x

ixF R R     (1) 

 320; 0;y
iy rF R F     (2) 

 30( ) 0; 0.C iM F R a    (3) 

 
Рис. 3. Зависимости угловой скорости  

звена приведения 1 без применения (1)  
и с применением (2) некруглых ЗК  

от угла поворота кривошипа 1  
 

 
Рис. 4. Схемы к расчету ползуна (а) и шатуна (б) 
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Из уравнений (1)–(3) можно найти только 
реакцию 32 .yR  Остальные неизвестные значе-
ния определим в ходе дальнейшего силового 
анализа и решения уравнений для других зве-
ньев. 

Кинетостатическое равновесие второго зве-
на показано на рис. 4, б. На шатун действуют 
реакции 21

xR  и 21
yR  в шарнире В, сила тяже-

сти 2 ,G  силы инерции 2 ,x
inF  2

y
inF , направления 

которых противоположны соответствующим 
ускорениям 2

x
Ca  и 2

y
Ca , момент сил инер-

ции 2 ,inM  противоположно направленный уг-
ловому ускорению 2 ,  а также реакции 23

xR  и 
23
yR  в шарнире С, противоположные реакциям, 

определенным для третьего звена. 
Условие равновесия второго звена запишем 

как систему из трех уравнений — сумм проек-
ций сил на оси x, y и суммы моментов относи-
тельно точки В: 
 21 23 20; 0;x x x

ix inF R R F      (4) 

 221 23 20; 0;y y y
iy inF R R F G       (5) 

 2 2 2 2 2 2 223 23 2

2 2 2 2 22

( ) 0;
cos sin cos

sin sin 0,

B i

yx x
in Cin

y
C Cin

M F
M R l R l F l

F l G l



      

    


 (6) 

где 2  — угол поворота шатуна; 2Cl  — расстоя-
ние от точки B до центра масс шатуна С2. 

Из уравнений (6), (4) и (5) последовательно 
определяем 23 ,xR  21

xR  и 21.yR  Зная, что 
32 23 ,x x R R  из выражения (1) получаем 30R  и 

из формулы (3) находим плечо a = 0, т. е. реак-
ция 30R  приложена в центре ползуна. Графиче-

ские зависимости найденных с помощью урав-
нений (1)–(6) реакций 32

yR , 12
xR , 30 ,R  32

xR  и 12
yR  

от угла поворота кривошипа 1  приведены на 
рис. 5. 

Кинетостатическое равновесие первого 
звена показано на рис. 6, а. На кривошип с 
жестко закрепленным ведомым ЗК действуют 
реакции 10

xR  и 10
yR  в шарнире А, момент сил 

инерции 1inM , противоположно направлен-
ный угловому ускорению 1,  сила тяжести 1,G  
реакции 12

xR  и 12
yR  в шарнире В, противопо-

ложные реакциям, определенным для второго 
звена, а также реакция 14R  в кинематической 
паре Е, направленная под углом  к каса-
тельной. 

Условие равновесия первого звена запишем 
как систему из трех уравнений — сумм проек-
ций сил на оси x, y и суммы моментов относи-
тельно точки А: 
  1410 120; cos 0;x x

ixF R R R        (7) 

  14 110 120; sin 0;y y
iyF R R R G        (8) 

 
 

2 1 1 1 112 12

14 2

( ) 0;
cos sin

sin 0,

A i

yx
in

M F
M R l R l

R



    
    


 (9) 

где 1  — угол поворота кривошипа;   — угол 
наклона касательной к оси x; 2  — радиус ве-
домого ЗК. 

Из уравнений (9), (7), (8) последовательно 
определяем реакции 14 ,R  10

xR  и 10 .yR  
Кинетостатическое равновесие четвертого 

звена показано на рис. 6, б. На ведущее ЗК дей-
ствуют сила тяжести 4 ,G  уравновешивающий 
момент ,bM  реакции 40

xR  и 40
yR  в шарнире F, а 

также реакция 41R  в кинематической паре E, 
противоположная реакции, определенной для 
первого звена. 

Условие равновесия четвертого звена запи-
шем как систему из трех уравнений — сумм 

 
Рис. 5. Зависимости реакций 32

yR  ( ), 12
xR  ( ), 

30R  ( ), 32
xR  ( ) и 12

yR  ( )  
от угла поворота кривошипа 1  

 
Рис. 6. Схемы к расчету кривошипа  
с ведомым ЗК (а) и ведущим ЗК (б) 
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проекций сил на оси x, y и суммы моментов от-
носительно точки F: 
  41400; cos 0;x

ixF R R       (10) 

  41 4400; sin 0;y
iyF R R G        (11) 

  41 1( ) 0; sin 0,F i bM F M R        (12) 

где 1  — радиус ведущего ЗК. 
Из уравнений (10), (11), (12) последователь-

но определяем 40 ,xR  40
yR  и .bM  

Графические зависимости найденных с по-
мощью выражений (7)–(12) реакций 10

yR , 14R , 
40
xR , 40

yR , 10
xR  и уравновешивающего момента 

bM  от угла поворота кривошипа 1  приведены 
на рис. 7. 

Как видно из рис. 5 и 7, наибольшее значе-
ние нагрузок возникает во вращательных ки-
нематических парах за счет составляющей ре-
акции на ось y, достигающей максимального 
значения ~3000 Н при φ1 = 320°. 

Полученные результаты позволяют рассчи-
тать и выбрать подшипники по критериям ста-
тической и динамической грузоподъемности 
при проектировании стенда кривошипно-
ползунного механизма ПК с некруглыми ЗК. 
Безмасляный ПК, параметры которого взяты в 
основу математической модели, спроектирован 
производителем, и по ней может быть выпол-
нен проверочный расчет. Например, в кинема-
тической паре B использован подшипник со 
статической грузоподъемностью 6800 Н и ди-
намической грузоподъемностью 13 300 Н, что 
позволяет сделать вывод о его достаточном за-
пасе прочности. 

Анализ напряженно-деформированного со-
стояния некруглых ЗК. Силовой анализ зубча-
то-рычажного механизма показал, что макси-
мальные значения реакций в кинематических 
парах возникают при угле поворота кривошипа 
1 = 320°, поэтому исследование математиче-
ской модели некруглых ЗК проведем в данном 
положении. 

Конечно-элементная сетка построена с ша-
гом 0,2 мм, а для более высокой точности рас-
чета в области вращательных кинематических 
пар и в зоне контакта зубьев размер сетки 
уменьшен до 0,1 мм. Из силового анализа из-
вестны граничные условия модели: сила тяже-
сти ведомого ЗК с кривошипом — 6,17 Н; сила 
тяжести ведущего ЗК — 1,471 Н; сила во враща-
тельной кинематической паре на ведомом ЗК — 
2607,9 Н; момент сопротивления на ведомом 
ЗК — 10,693 Нм. Математическая модель пере-
дачи некруглыми ЗК показана на рис. 8. 

В результате построения и исследования ма-
тематической модели передачи с заданными па-
раметрами сетки и граничными условиями мо-
дели получена карта распределения напряжений 
в исследуемой паре некруглых ЗК (рис. 9). 

Анализ рис. 9 показывает, что наибольшее 
напряжение сосредоточено у ножки зуба и до-
стигает 156 МПа. Верификация конечно-эле-

 
Рис. 7. Зависимости реакций 10

yR  ( ), 14R  ( ),  
40
xR  ( ), 40

yR  ( ), 10
xR  ( )  

и уравновешивающего момента bM  ( )  
от угла поворота кривошипа 1  

 

 
Рис. 8. Граничные условия модели  

и конечно-элементная сетка 
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ментной модели проведена путем сравнения ре-
акций, полученных с помощью силового анализа 
и метода конечных элементов (см. таблицу). 

Анализ данных, приведенных в таблице, по-
казывает адекватность построенной конечно-

элементной модели результатам кинетостати-
ческого анализа. Резкое изменение радиуса 
кривизны ведомого ЗК и, соответственно, 
большие отклонения угла наклона касательной 
от 90°, могут привести к большим погрешно-
стям реакций R14 и R40. Полученные значения 
максимальных нагрузок и анализ распределе-
ния напряжений позволяют выбрать материа-
лы для изготовления некруглых ЗК. 

Выводы 
1. Предложен перспективный метод сниже-

ния неравномерности вращения звена приве-
дения цикловой машины, заключающийся в 
динамическом синтезе некруглых ЗК, встраива-
емых в схему исполнительного механизма. Пе-
ременное передаточное отношение зубчатой 
пары позволяет перераспределять движущий 
момент между рабочим и холостым ходом ма-
шины. Моделирование с помощью предложен-
ного метода воздушного ПК при частоте вра-
щения вала двигателя 900 мин–1 показало сни-
жение неравномерности вращения в 2,3 раза, 
что позволило уменьшить момент инерции ма-
ховика в 2,4 раза. 

2. Проведен силовой анализ полученного 
зубчато-рычажного механизма с некруглыми 
ЗК, определены и построены функции реакций 
в его кинематических парах и уравновешиваю-
щий момент. По результатам расчета установ-
лено, что значения реакций во вращательных 
кинематических парах лежат в допустимых 
пределах. 

3. Выполненный методом конечных элемен-
тов анализ напряженно-деформированного со-
стояния некруглых ЗК выявил концентрацию 
нагрузки у основания зуба, которая достигает 
156 МПа, что не превышает допустимых 
напряжений при статическом нагружении. 
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