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Механизмы циклового действия широко представлены в перемешивающих устройствах, машинах-автоматах, робототех-
нике, станках-качалках для добычи нефти, объёмных машинах и других устройствах, используемых в различных отраслях про-
мышленности. При разработке машин подобного типа особое внимание уделяется уменьшению колебаний скорости начального 
звена, обусловленных переменной полезной нагрузкой и особенностями кинематики циклового механизма. В работе предлага-
ется к исследованию перспективный метод снижения неравномерности вращения звена приведения, заключающийся в синтезе 
и включении в структурную схему механизма передачи некруглыми зубчатыми колёсами, которая устанавливается между дви-
гателем и начальным звеном и позволяет перераспределять крутящий момент между холостым и рабочим ходом машины. 
Исследования кинетостатики проводились на примере трёх вариантов некруглых зубчатых колёс для различных частот вра-
щения начального звена механизма: 900, 1200 и 1500 об/мин. С целью дальнейшего расчёта и проектирования цикловой машины 
проведён силовой анализ зубчато-рычажного кривошипно-ползунного механизма поршневого компрессора. Получены графики 
сил реакций в кинематических парах и уравновешивающего момента для трёх исследуемых вариантов. Показано, что значения 
реакций во вращательных кинематических парах лежат в допустимых пределах. С целью исследования прочности зубчатого 
зацепления проведён анализ напряжённо-деформированного состояния некруглых зубчатых колёс и верификация конечно-эле-
ментной модели путём сравнения реакций, полученных с помощью силового анализа и методом конечных элементов. Анализ 
полученных картин напряжений показал концентрацию нагрузки у основания зуба, которая достигает значений 140–160 МПа, 
что не превышает допустимых значений. 
 

Ключевые слова: цикловой механизм; неравномерность вращения; некруглые зубчатые колеса; силовой анализ; напря-
жённо-деформированное состояние. 
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Cyclic mechanisms are widely used in stirred tanks, automatic machines, robotics, oil pumping, positive displacement machines, and 
other devices used in various industries. When developing machines of this type, special attention is paid to reducing speed fluctuations 
of the input link caused by variable load and the kinematic features of the cyclic mechanism. This study proposes a promising method for 
reducing the unevenness of rotation of the drive link, which involves synthesizing and incorporating non-circular gears into the structural 
diagram of the mechanism. The gears are installed between the motor and the initial link and allow for the redistribution of torque between 
the machine's idle and power strokes. Kinetostatic studies have been conducted using three non-circular gear cases for various initial link 
rotational speeds: 900, 1200, and 1500 rpm. For further calculation and design of a cyclic machine, a force analysis of the gear-lever 
crank-slider mechanism of a piston compressor has been carried out. Graphs of reaction forces in kinematic pairs and the balancing 
moment have been obtained for the three studied cases. It was shown that the reaction values in rotational kinematic pairs lie within the 
permissible limits. To study the strength of the gear engagement, an analysis of the stress-strain state of non-circular gears has been 
peformed and the finite element model has been verified by comparing the reactions obtained using force analysis and the finite element 
method. Analysis of the obtained stress patterns reveales a load concentration at the tooth root, which reaches values of 140–160 MPa, 
which does not exceed the permissible values.  

 
Keywords: cyclic mechanism; rotation unevenness; non-circular gears; force analysis; stress-strain state. 

 

Введение и обзор литературы по теме исследова-

ния. Цикловые машины применяются с целью точного 

и высокоэффективного воспроизведения повторяющихся 

операций, широко используются во многих секторах 

экономики [1–3]. Наибольшее распространение полу-

чили рычажные механизмы, схема которых лежит в ос-

нове двигателей внутреннего сгорания, машин Стир-

линга и Карно, поршневых компрессоров и насосов, 



Системы Методы Технологии. А.В. Новицкий и др. Силовой анализ… 2026 № 2 (70) с. 24–30 

25 

станков-качалок для добычи нефти, машин-автоматов 

и робототехнических систем, механических прессов,  

а также множества различных устройств и машин, ис-

пользуемых в энергетике, машиностроении, пищевой, 

строительной и других отраслях промышленности [2–5]. 

Рассматриваемые рычажные механизмы, в основном 

кривошипно-ползунные и шарнирные четырёхзвенники, 

представляют собой механическую систему с одной сте-

пенью свободы. При исследовании динамики и дальней-

шем конструировании таких машин внимание исследо-

вателя сфокусировано на анализе неравномерности уг-

ловой скорости кривошипа, с целью снижения вибраци-

онных и динамических нагрузок на электродвигатель 

и опоры. Уменьшение колебаний является актуальной 

задачей повышения качества продукции машинострое-

ния [2, 3, 6]. 

Корректный расчёт и установка маховика является 

известным способом снижения флуктуаций угловой 

скорости [7–9], однако это приводит к значительному 

увеличению массогабаритных показателей машины. 

Высокой эффективностью обладают методы активной 

балансировки цикловых машин, заключающиеся во 

включении в кинематическую схему рычажных меха-

низмов или некруглых зубчатых колёс [10–14]. Послед-

ний способ является наиболее перспективным вслед-

ствие меньшего количества звеньев и широкими воз-

можностями балансировки крутящего момента. 

Пара некруглых зубчатых колёс устанавливается 

между валом двигателя и начальным звеном механизма 

(кривошипом), что позволяет перераспределять крутя-

щий момент между рабочим и холостым ходом машины. 

Ранее [15] в качестве примера проведён динамический 

синтез трёх вариантов центроид некруглых зубчатых колёс 

для различных частот вращения: 900, 1200 и 1500 об/мин 

(рис. 1). Структурная схема кривошипно-ползунного 

механизма поршневого воздушного компрессора с па-

рой некруглых зубчатых колёс для частоты вращения 

900 об/мин показана на рис. 2. 

Структурная схема состоит из кривошипа с закреп-

лённым ведомым зубчатым колесом 1, шатуна 2, пол-

зуна 3, ведущего некруглого зубчатого колеса 4; враща-

тельных кинематических пар A, B, C, F, поступательной 

кинематической пары D; высшей кинематической пары 

(зубчатого зацепления) E.
 

 
а) 

 

 
б)

 

 
в) 

 

Рис. 1. Центроиды некруглых зубчатых колёс: а – частота вращения 900 об/мин, б – частота вращения 1200 об/мин,  

в – частота вращения 1500 об/мин
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Рис. 2. Структурная схема зубчато-рычажного кривошипно-

ползунного механизма компрессора 

 

Исследование динамики поршневого компрессора 

при различных частотах вращения двигателя (рис. 3) по-

казало высокую эффективность такого метода, наиболь-

шее снижение наблюдалось при 1500 об/мин, при этом 

коэффициент неравномерности снизился в 2,9 раза. 
 

 
 

Рис. 3. Графики изменения угловой скорости звена приведе-

ния: 1 – 900 об/мин без установки некруглых зубчатых колёс; 

2 – 900 об/мин при установке первой пары некруглых колёс 

(вариант 1); 3 – 1200 об/мин без установки некруглых  

зубчатых колёс; 4 – 1200 об/мин при установке второй пары 

некруглых колёс (вариант 2); 5 – 1500 об/мин без установки 

некруглых зубчатых колёс;  6 – 1500 об/мин при установке тре-

тьей пары некруглых колёс (вариант 3) 

 

Целью настоящей работы является исследование ки-

нетостатики кривошипно-ползунного механизма с не-

круглыми зубчатыми колесами по схеме на рис. 2,  

а также анализ напряжённо-деформированного состоя-

ния зубчатых колёс. 

Силовой анализ кривошипно-ползунного меха-

низма компрессора с некруглыми зубчатыми колё-

сами. Анализируемый компрессор имеет следующие 

параметры: l1 = 6 мм, l2 = 71,5 мм, m1 = 479 г, m2 = 96 г, 
24

1 1064,8 мкгI = − , 24
2 1065,1 мкгI = − , диаметр 

поршня 64 мм. Инерционные параметры ведущего и ве-

домого некруглых зубчатых колёс примерно одина-

ковы: m = 150 г, 241047,0 мкгI = − . 

Исследование проводилось для трёх вариантов пары 

некруглых зубчатых колёс при различных частотах вра-

щения вала двигателя (900, 1200 и 1500 об/мин) и давле-

нии нагнетания 9 атм, которое является наиболее рас-

пространённым для компрессоров данного типоразмера 

и мощности. В предлагаемом механизме необходимо со-

ставить по 3 уравнения равновесия для каждого звена, 

всего 12 уравнений. Число неизвестных реакций также 

12: 1 реакция в кинематической паре E, 2 составляющие 

реакции в кинематических парах A, B, C, D, F, а также 

уравновешивающий момент Mb. Силовой анализ начнём 

проводить с третьего звена, так как к нему приложена 

активная нагрузка (сила сопротивления Fr). Приложим 

силы, действующие на звено, и реакции опор (рис. 4). 
 

 
Рис. 4. Расчётная схема звена 3 (ползун) 

 

Согласно принципу Даламбера, к звену 3 должны 

быть приложены силы инерции. Однако, поскольку ша-

тун и поршень компрессора (ползун) выполнены в виде 

одной детали, для разработанной модели примем m3 = 0, 

а значит силы тяжести и инерции для звена 3 также 

равны нулю. Таким образом, на звено действуют следу-

ющие силы (рис. 4): сила сопротивления rF


, составляю-

щие xR32


 и yR32


 реакции в кинематической паре C, 

а также реакция 30R


 и плечо её приложения a в кинема-

тической паре D. 

Условие равновесия звена 3: 
 

;0;0 3032 =+= RRF x
ix

                    

(1) 

 

;0;0 32 =+= r
y

iy FRF

                     

(2) 

 

.0;0 30 == aRMC

                      

(3) 
 

 

Из уравнений (1)–(3) можно найти только реакцию 
yR32


. Остальные неизвестные значения найдём в ходе 

дальнейшего силового анализа и решения уравнений 

для других звеньев. 

Кинетостатическое равновесие звена 2 показано на 

рис. 5. На шатун действуют следующие силы: силы и мо-

менты сил инерции x
inF 2


 и y

inF 2


, 

2inM


, направление ко-

торых противоположно соответствующим ускорениям; 

сила тяжести 
2G


; реакции xR23


 и yR23


 в шарнире С, про-

тивоположные реакциям, определённым для звена 3; ре-

акции xR21


 и yR21


 в шарнире В. 

 

 
 

Рис. 5. Расчётная схема звена 2 (шатун) 
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Условие равновесия звена 2: 
 

;0;0 22321 =++= x
in

xx
ix FRRF

            

(4) 

 

;0;0 222321 =−++= GFRRF y
in

yy
iy

         

(5) 

 

.0sinsin

cossin

cos

;0

22222

222222

2322232

=−

+−

+−

=
CC

y
inC

x
in

yx
in

B

lGl

FlFl

RlRM

M

   

(6) 

 

Реакция xR23


определялась из уравнения (6), реакция 

xR21


 определялась из уравнения (4), затем реакция yR21


 

определялась из уравнения (5). Далее, зная, что 
xx RR 2332


−= , определяем 

30R


 из уравнения (1) и находим 

из (3) плечо a = 0, то есть реакция 
30R


 приложена в цен-

тре ползуна. 

Кинетостатическое равновесие звена 1 показано на 

рис. 6. На кривошип с жёстко закреплённой ведомой ше-

стернёй действуют следующие силы и моменты: момент 

сил инерции 
1inM


; сила тяжести 

1G


; реакции xR12


 и yR12


 

в шарнире В, противоположные реакциям, определён-

ным для звена 2; реакция 14R


 в кинематической паре Е, 

направленная под углом α к касательной; реакции xR10


  

и y
R20


 в шарнире А. 

 

 
 

Рис. 6. Расчётная схема звена 1 (кривошип с ведомым  

колесом) 

 

Условие равновесия звена 1: 
 

;0)cos(;0 141210 =+++= RRRF xx
ix

      

(7) 

 

;0)sin(;0 1141210 =−+++= GRRRF yy
iy

    

(8) 

 

,0)sin(sin

cos
;0

2141

11211122

=+−

−−
=

R

lRlRM
M

yx
in

A

     

(9) 

 

где γ – угол наклона касательной к оси x, ρ2 – радиус ве-

домой шестерни. 

 

Уравнения решались в следующей последовательно-

сти: реакция 
14R


 определялась из уравнения (9), реакция 

xR10


 определялась из уравнения (7), затем yR10


 определя-

лось из уравнения (8). 

Рассмотрим равновесие звена 4 (рис. 7). На ведущее 

колесо действуют следующие силы: сила тяжести 
4G


; 

реакция 41R


 в кинематической паре E, противоположная 

реакции, определённой для звена 1; реакции xR40


  

и y
R40


 в шарнире F, уравновешивающий момент bM


. 

 

 

 

Рис. 7. Расчётная схема звена 4 (ведущее колесо) 

 

Условие равновесия звена 4: 
 

;0)cos(;0 4140 =++= RRF x
ix

           

(10) 

 

;0)sin(;0 44140 =−++= GRRF y
iy

       

(11) 

 

.0)sin(;0 141 =+−= RMM bF

        

(12) 

 

Реакция xR40


 определялась из уравнения (10), реак-

ция y
R40


 определялась из уравнения (11), уравновешива-

ющий момент 
bM


 определялся из уравнения (12). 

Графики найденных из (1)–(12) реакций и уравнове-

шивающий момент для трёх частот вращения входного 

звена показаны на рис. 8. 

Анализ графиков на рис. 8 показывает, что наиболь-

шее значение нагрузок возникает во вращательных ки-

нематических парах за счёт составляющей на ось y, зна-

чение которой достигает своего максимального значе-

ния при φ1 = 320° и составляет около 3000 Н. Получен-

ные результаты позволяют рассчитать и выбрать под-

шипники по критериям статической и динамической 

грузоподъёмности при проектировании стенда криво-

шипно-ползунного механизма компрессора с некруг-

лыми зубчатыми колёсами. Конструкция безмасляного 

поршневого компрессора, параметры которого взяты 

в основу математической модели, спроектирована про-

изводителем, и по ней может быть выполнен провероч-

ный расчёт. Например, в кинематической паре B исполь-

зуется подшипник со статической грузоподъёмностью 

6800 Н и динамической грузоподъёмностью 13 300 Н, 

что позволяет сделать вывод о его достаточном запасе 

прочности.
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а) 

 
б)

 
в) 

Рис. 8. Графики реакций в кинематических парах и уравновешивающий момент: а – частота вращения 900 об/мин, б – частота 

вращения 1200 об/мин, в – частота вращения 1500 об/мин

Анализ напряжённо-деформированного состоя-

ния некруглых зубчатых колес. Силовой анализ зуб-

чато-рычажного механизма показал, что максимальные 

значения реакций в кинематических парах возникают 

при угле поворота кривошипа в 320°, поэтому исследо-

вание математической модели некруглых зубчатых ко-

лёс проведём в данном положении. Конечно-элементная 

сетка строилась с шагом в 0,2 мм, а для более высокой 

точности расчёта в области вращательных кинематиче-

ских пар и в зоне контакта зубьев размер сетки уменьшен 

до 0,1 мм. Из силового анализа известны граничные усло-

вия модели, например, при частоте вращения 900 об/мин 

следующие: сила тяжести ведомого колеса с кривоши-

пом 6,17 Н, сила тяжести ведущего колеса 1,471 Н, сила 

во вращательной кинематической паре на ведомом ко-

лесе 2607,9 Н, момент сопротивления на ведомом колесе 

10,693 Нм. Математическая модель передачи показана 

на рис. 9. 

В результате построения и исследования математи-

ческой модели передачи с заданными параметрами 

сетки и граничными условиями модели получим карту 

распределения напряжений в исследуемых парах не-

круглых зубчатых колёс (рис. 10). 

 

 

 

 
 

Рис. 9. Граничные условия и конечно-элементная сетка
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а)  

б)

 
в) 

 

Рис. 10. Распределение эквивалентных напряжений по Мизесу для некруглых зубчатых колес: а – частота вращения 900 об/мин; 

б – частота вращения 1200 об/мин; в – частота вращения 1500 об/мин

Анализ полученной картины напряжений показы-

вает, что в данном положении наибольшая нагрузка 

возникает в зубчатом зацеплении и концентрируется 

у ножки зуба, достигая значений 140–160 МПа. С целью 

верификации полученных результатов сравнивались 

значения реакций в кинематических парах, полученных 

при силовом анализе и с помощью конечно-элементного 

моделирования (табл.).

Таблица. Верификация конечно-элементной модели 
 

Реакция 

Вариант 1 – частота вращения  

900 об/мин 

Вариант 2 – частота вращения  

1200 об/мин 

Вариант 3 – частота вращения 

1500 об/мин 

Расчётное 

значение 

Числен-

ное значе-

ние 

(МКЭ) 

Относи-

тельная 

погреш-

ность 

Расчётное 

значение 

Числен-

ное значе-

ние 

(МКЭ) 

Относи-

тельная 

погреш-

ность 

Расчётное 

значение 

Числен-

ное значе-

ние 

(МКЭ) 

Относи-

тельная 

погреш-

ность 

R14 784,4 Н 687,6 Н –12,3 % 550,3 Н 560,2 Н +1,8 % 501,3 Н 500,5 Н –0,2 % 

R10 3156 Н 3082 Н –2,3 % 3066 Н 3058 Н –0,3 % 3054 Н 3039 Н –0,5 % 

R40 783,6 Н 686,7 Н –12,4 % 548,4 Н 559,1 Н +1,9 % 500 Н 497,7 Н –0,5 % 

Mb 11,6 Нм 11,4 Нм –1,7 % 10,5 Н 10,4 Нм –0,9 % 10,5 Нм 10,5 Нм 0 % 

Анализ значений реакций показывает адекватность 

построенной конечно-элементной модели результатам 

силового анализа. Большие расхождения в реакциях R14 

и R40 в случае 1 объясняются резким изменением ради-

уса кривизны некруглого колеса и, соответственно, 

большим отклонением угла наклона касательной от 90°.  
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Заключение. Проведено кинетостатическое иссле-

дование зубчато-рычажного механизма с некруглыми 

колесами, которые предназначены для снижения нерав-

номерности вращения входного звена. Определены 

и построены функции реакций в кинематических парах 

механизма и уравновешивающий момент. Расчёты пока-

зали, что значения реакций во вращательных кинемати-

ческих парах лежат в допустимых пределах. 

Проведён анализ напряжённо-деформированного со-

стояния некруглых зубчатых колёс методом конечных 

элементов. Исследованы 3 варианта циклового меха-

низма для различных частот вращения начального звена 

при угле поворота кривошипа 320°, что соответствует 

максимальной нагрузке в зубчатом зацеплении. Анализ 

полученных картин напряжений показал концентрацию 

нагрузки у основания зуба, которая достигает значений 

140–160 МПа, что не превышает допустимых значений. 
  

Исследование выполнено за счёт гранта Российского науч-

ного фонда № 24-21-00498, https://rscf.ru/project/24-21-00498/. 
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