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Загальні відомості про завдання 

Розділи «Опір матеріалів» та «Теорія механізмів та машин» є 
складовими частинами дисципліни «Технічна механіка», яка є теоретичною 
базою фахової підготовки вчителя освітньої галузі «Технології», зокрема, для 
спеціальностей «Технологічна освіта» та «Професійне навчання». 

Основними завданнями вивчення курсу є: 
– набуття майбутнім вчителем знань, умінь та навичок, необхідних 

для засвоєння спеціальних технічних дисциплін, що дають йому 
можливість  на достатньому методичному рівні проводити заняття з 
освітньої галузі «Технології» та керувати роботою технічних 
гуртків; 

– розширення знань з опору матеріалів та теорії механізмів та машин 
дає можливість збагачувати заняття політехнічним змістом, що 
значно підвищує зацікавленість учнів до предмету; 

– розвиток творчого мислення майбутніх фахівців технологічної 
освіти та професійного навчання.  

Результатами вивчення курсу є розуміння студентами таких понять: 
– напружений стан деталей машин та елементів споруд; 
– міцність та жорсткість елементів конструкцій та деталей машин; 
– епюри згинальних моментів та поперечних сил; 
– структурний та кінематичний аналіз важільних механізмів. 
Після опанування курсу студент повинен уміти: 
– виконувати розрахунки на  міцність та жорсткість елементів 

конструкцій та деталей машин; 
– будувати епюри поперечних сил та згинальних моментів; 
– перевіряти умови міцності та жорсткості підібраних перерізів 

елементів; 
– проводити структурний аналіз важільних механізмів; 
– визначати кінематичні характеристики точок та ланок механізму за 

планами швидкостей та прискорень. 
Специфікою вивчення предмету на заочному відділенні є виконання 

залікових домашніх контрольних робіт та захист їх на занятті в аудиторії. 
Для цього навчальним планом передбачена значна кількість годин 
самостійної та індивідуальної роботи. 

Запропонований збірник містить сім завдань залікових контрольних та 
розрахунково-графічних робіт з 30 варіантами та відповідними прикладами 
їх розв’язування та оформлення, а також перелік рекомендованої основної та 
додаткової літератури. 

Збірник охоплює весь матеріал п’ятого семестру вивчення курсу денної 
та заочної форм навчання та відповідає програмі для технічних 
спеціальностей педагогічних університетів. 
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Завдання № 1. Розтяг і стиск 
 

Визначити напруження в тросі (стержні) АС, якщо площа його 
поперечного перерізу дорівнює ААС. Визначити з умови міцності діаметр 
троса (стержня) ВС, якщо допустиме напруження становить   , вага 
вантажу – G, а кути –  і  .  

Кути, 
град 

 
Схема 

№ 
варіанта

   

ААС, 
см2 

G, 
кН

  , 
МПа

1 45 60 10 50 180 

6 60 30 7 40 160 
11 30 45 5 30 140 
16 45 30 6 25 120 
21 60 60 3 10 100 

 
26 45 45 4 20 150 

2 60 90 5 40 180 

7 45 120 10 60 160 
12 30 135 4 30 140 
17 45 150 8 50 120 
22 30 90 6 20 100 

 
27 60 120 7 70 150 

3 45 60 20 10 12 

8 30 45 50 20 10 
13 60 30 25 5 8 
18 45 45 100 30 6 
23 30 60 60 40 14 

 
28 60 45 80 60 9 

4 30 – 10 15 160 

9 45 – 15 30 140 
14 60 – 20 40 120 
19 30 – 8 20 100 
24 45 – 25 50 80 
29 60 – 30 70 180 
5 30 90 10 40 180 

10 45 60 15 30 160 
15 60 60 20 50 140 
20 45 45 5 10 120 
25 30 75 10 20 100 

 
30 60 45 25 70 80 
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Приклад виконання завдання № 1.  

Розтяг і стиск 
 

 
Рис. 1.1 

Визначити напруження в стержні 
АС, якщо площа його поперечного 
перерізу дорівнює 25 см2. Визначити з 
умови міцності діаметр троса ВС, якщо 
допустиме напруження становить 170 
МПа, вага вантажу – 60 кН, а кути  і   – 
відповідно 450 і 750 (рис. 1.1). 

 
Р і ш е н н я 

Стержень АС працює на стиск, а трос ВС – на розтяг. Визначимо 
зусилля в стержні NAC та в тросі NBC одним з трьох способів. 

Рис. 1.2 

1. Аналітичний метод. Збіжну плоску 
систему сил розташовуємо в 
координатній системі XOY (рис. 1.2). 
Умовою рівноваги цієї системи сил є 
вирішення системи рівнянь: 
 

0 iX ;                   (1)
0 iY ,                    (2)

де iX  і iY  – суми проекцій всіх сил 
відповідно на осі X і Y: 

0sinsin BCAC   NNX i ;       (1)
0coscos BCAC  GNNYi  .(2)

З першого рівняння 



sin

sin
ACBC NN  , а з другого – 





cos
sinAC




tg

G
N , де )(1800   ; 0000 60)7545(180  . 





0

0

0AC

60cos
75

60sin

60

tg

N 81,96 кН; 
0

0

BC
75sin

60sin
96,81N 73,48 кН. 

2. Графоаналітичний метод. Ескізно будуємо силовий трикутник, 
сторонами якого є вектори, що відповідають вазі вантажу G  та зусиллям 

ACN і BCN  (рис. 1.3). 
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За теоремою синусів 
 sinsinsin

BCAC NNG
 , звідки 




sin

sin
AC GN  ;  




sin

sin
BC GN  ; 

0

0

AC
45sin

75sin
60N 81,96 кН; 

0

0

BC
45sin

60sin
60N 73,48 кН. 

 

 
Рис. 1.3 

 
 

Рис. 1.4 
 
3. Графічний метод. Будуємо в масштабі (наприклад, в 1 см –10 кН) 

силовий трикутник (рис. 1.4): спочатку вектор, що відповідає відомій вазі 
вантажу G , а потім через початок і кінець цього вектора проводимо прямі, 
паралельні відповідно лініям дії зусиль ACN і BCN . Вимірявши довжини 
отриманих векторів, за масштабом визначаємо невідомі зусилля: ACN = 82 
кН, BCN = 73 кН. 

Напруження в стержні АС визначаємо за відомою формулою: 

AC

AC

А

N
 ; 8,32

1025

1096,81
4

3





 



  МПа. 

За умовою міцності   
ВС

ВС

А

N
, де 

4

2
BC

ВС
d

А


 , визначаємо діаметр 

троса ВС  
ВС

BC 2
N

d  ; 0235,0
17014,3

1048,73
2

3

BC 






d м.  

Приймаємо трос 24BC d мм. Перевіримо умову міцності 

4,162
024,014,3

1048,7344
2

3

2
BC

ВС

ВС

ВС 







d

N

А

N


 МПа <  = 170 МПа. 

Оскільки умова міцності виконується, остаточно приймаємо трос 
діаметром 24 мм. 
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Завдання № 2. Згинання (двоопорна балка) 
На дерев’яну балку діють рівномірно розподільне навантаження q  та 

зосереджена сила F . Побудувати епюри Q і М, підібрати круглий та 
прямокутний ( )2bh   перерізи балки та вибрати оптимальний з них, якщо 
допустиме напруження   . 

Розміри, м  
Схема 

№ 
варіанта a b c 

q , 
кН/м 

F , 
кН 

  , 
МПа

1 2 3 2 10 20 6 
6 3 2 2 20 10 7 

11 3 3 3 20 20 8 
16 2 2 3 10 10 9 
21 4 2 4 20 40 10 

 26 2 4 2 10 30 11 

2 2 3 4 10 20 6 
7 2 2 2 20 10 7 

12 3 2 2 20 20 8 
17 2 4 2 10 10 9 
22 3 3 2 20 30 10 

 27 3 4 3 10 30 11 

3 4 2 – 10 20 6 

8 6 3 – 10 30 7 
13 2 3 – 20 20 8 
18 3 3 – 30 20 9 
23 3 4 – 20 10 10 
28 3 2 – 20 30 11 

4 2 4 2 10 20 6 
9 2 5 3 10 30 7 

14 2 4 1 20 10 8 
19 1 3 2 20 20 9 
24 1 4 3 20 30 10 
29 1 6 1 10 40 11 

5 2 2 – 20 10 6 
10 4 2 – 10 10 7 
15 5 3 – 10 30 8 
20 2 4 – 20 20 9 

25 6 4 – 10 20 10 

 30 3 1 – 20 40 11 



9 
 

Приклад виконання завдання № 2. 
 Згинання (двоопорна балка) 

 

 
Рис. 2.1 

На дерев’яну балку діють рівномірно 
розподільне навантаження 20q кН/м та 
зосереджена сила 30F кН (рис. 2.1). 
Побудувати епюри Q і М, підібрати круглий 
та прямокутний ( )2bh   перерізи балки та 
вибрати оптимальний з них, якщо розміри 
балки 1a м, 3b м, 2c м, а допустиме 
напруження складає   = 12 МПа. 

 
Р і ш е н н я 

Рис. 2.2 
 

Визначаємо опорні 
реакції з наступних рівнянь: 

0 АМ ; 
053F14  BRq , звідки  

F);34(2,0  qRB  
кН; 34)303204(2,0 BR  

0 ВМ ; 
02445  FqRA , 

звідки  F);216(2,0  qRA  
кН. 67)3022016(2,0 AR  

Виконаємо перевірку 
правильності значень опорних 
реакцій з умови (рис. 2.2): 

0 iY ; 
 FqRR BA 4

0304203476  . 
Для побудови епюр Q і 

М розкладаємо балку на три 
ділянки СА, АD та ВD і 
складаємо функціональні 
залежності для кожної з них. 

Ділянка СА має межі 
10 1  Z (м). Тоді 

11)Q( ZqZ  . Знак „–”, 
оскільки розподільне 
навантаження намагається 
обертати балку проти руху 
годинникової стрілки. 
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2
)(

2
1

1
qZ

ZM  . Знак „–”, оскільки момент згинає балку так, що верхня 

частина поперечного перерізу балки розтягнута, а нижня – стиснута. 
При 01 Z   0QC   і  0CM . 

11 Z м 20120QA  кН; 10
2

120 2




AM кН·м. 

Аналогічно, для ділянки АD:  41 2  Z (м). 

ARZqZ  22 )Q( ; )1(
2

)( 2

2
2

2  ZR
qZ

ZM A . 

При  12 Z м 5676120QA  кН; 

   10)11(76
2

120 2




AM кН·м. 

При  42 Z м 476420QA  кН; 

   68)14(76
2

420 2




AM кН·м. 

Оскільки 
dZ

dM
Q  , максимальне значення моменту визначаємо з умови 

0)Q( 2 Z . Тоді 
q

R
ZZ A 02 ; 8,3

20
76

0 Z м  

і 4,68)18,3(76
2

8,320
)(

2

0max 


 ZMM  кН·м. 

Для ділянки ВD :  20 3  Z (м). 

34)Q( 3  ВRZ кН;  33 )М( ZRZ В ; 
при 03 Z  0BM ; 23 Z м 68234 DM  кН·м. 
Будуємо в масштабі епюри Q (в 1 см – 20 кН) і М (в 1 см – 20 кН·м). 
Перерізи балки добираємо з умови міцності при згинанні: 

  
XW

M max
max , 

де maxM – максимальний за модулем момент, який діє на балку;  
 XW – осьовий момент опору, який для круглого перерізу складає 

32

3

1

d
WX

 , звідки  
3 max32


M

d  і 387,0
1214,3
104,6832

3

3








d м. 

Попередньо приймаємо 39d см. Тоді площа круглого поперечного 

перерізу 
4

2

1
d

A


  і 6,1194
4

3914,3 2

1 


A см2. 

Аналогічно, для прямокутного ( )2bh   перерізу 

3
2

3

2

62
b

bh
WX   і  

3 max5,1


M

b  ; 204,0
12

104,685,1
3

3







b м. 
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Приймаємо 21b см. Тоді 42h см і площа прямокутного перерізу 
складає bhA 2 ; 88242212 A см2. 

Порівнюючи 1A  і 2A , маємо 354,1
882

6,1194

2

1 
A

A
. Це означає, що з двох 

перерізів оптимальним є прямокутний, який за площею менший від круглого 
на 35,4 %. 

Виконаємо перевірку міцності для обох перерізів: 

– для круглого  


 
3
maxmax

max
32

1

1 d

M

W

M

X

; 

75,11
39,014,3

104,6832
3

3

max1








 МПа <   12 МПа; 

– прямокутного   
2

maxmax
max

6

2

2 bh

M

W

M

X

; 

08,11
42,021.0

104,686
2

3

max2








  МПа <   12 МПа. 

Оскільки в обох випадках умова міцності виконується, остаточно 
приймаємо дерев’яну балку прямокутного перерізу з розмірами сторін  21х42 
см. 
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Завдання № 3. Згинання (консольна балка) 
 

На дерев’яну балку діють рівномірно розподільне навантаження q  та 
зосереджена сила F . Побудувати епюри Q і М та підібрати квадратний 
переріз балки, якщо допустиме напруження   . 

Розміри, м  
Схема 

№ 
варіанта a b 

q , 
кН/м 

F , 
кН 

  , 
МПа

1 2 1 20 10 6 
6 2 2 10 20 7 

11 1 2 10 30 8 
16 4 1 10 10 9 
21 3 2 20 20 10 
26 1 3 20 30 11 

2 1 2 20 20 6 
7 2 4 10 10 7 

12 2 1 20 10 8 
17 4 2 10 20 9 
22 2 3 10 30 10 

 27 1 3 20 30 11 

3 1 2 10 10 6 

8 2 2 10 20 7 
13 2 1 20 20 8 
18 3 2 20 10 9 
23 2 4 10 30 10 

 28 1 3 20 30 11 

4 2 1 10 10 6 
9 2 2 10 20 7 

14 1 2 20 10 8 
19 2 3 20 20 9 
24 3 2 10 30 10 

 29 1 3 20 30 11 

5 1 1 10 20 6 
10 2 2 10 10 7 
15 2 1 20 30 8 
20 1 2 20 20 9 

25 4 2 20 10 10 

 30 3 1 10 30 11 
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Приклад виконання завдання № 3. 
 Згинання (консольна балка) 

 

Рис. 3.1 

На дерев’яну балку діють рівномірно 
розподільне навантаження 10q кН/м та 
зосереджена сила 20F кН (рис. 3.1). 
Побудувати епюри Q і М та підібрати 
квадратний переріз балки, якщо 1a м, 

3b м, а допустиме напруження складає 
  = 12 МПа. 

 
 

Р і ш е н н я 

 
Рис. 3.2 

Для консольної балки 
опорні реакції можна не 
визначати, якщо розрахунки та 
побудову епюр Q і М 
проводити з вільного кінця 
балки, яку розкладаємо на три 
ділянки AB, BC і CD (рис. 3.2). 

Ділянка AB має межі 
10 1  Z (м). Тоді 

11)Q( ZqZ  . Знак „–”, 
оскільки розподільне 
навантаження намагається 
обертати балку проти руху 
годинникової стрілки. 

2
)(

2
1

1
qZ

ZM  . Знак „–”, 

оскільки момент згинає балку 
так, що верхня частина 
поперечного перерізу балки 
розтягнута, а нижня – 
стиснута. 
При 01 Z   0QА  і 0АM . 

11 Z м 10110QВ  кН;

 5
2
110 2




ВM кН·м. 

Аналогічно, для ділянки ВС: 
 41 2  Z (м). 

FZqZ  22 )Q( ; )1(
2

)( 2

2
2

2  ZF
qZ

ZM . 
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При  12 Z м 1020110QB  кН; 

   5)11(20
2

110 2




BM кН·м. 

При  42 Z м 2020410QС  кН; 

   20)14(20
2
410 2




СM кН·м. 

Оскільки 
dZ

dM
Q  , екстремальне значення моменту визначаємо з умови 

0)Q( 2 Z . Тоді 
q

F
ZZ  02 ; 2

10
20

0 Z м  

і 0)12(20
2

210
)(

2

0 


 ZMM ЕКС . 

Для ділянки CD :  54 3  Z (м). 
20201044)Q( 3  FqZ кН;

 )1()2(4)М( 333  ZFZqZ ; 
при 43 Z м 20)14(20)24(104 СM кН·м; 

53 Z м 40)15(20)25(104 DM  кН·м. 
Будуємо в масштабі епюри Q (в 1 см – 10 кН) і М (в 1 см – 10 кН·м). 
Квадратний переріз балки добираємо з умови міцності при згинанні: 

  
XW

M max
max , 

де maxM – максимальний за модулем момент, який діє на балку;  
 XW – осьовий момент опору, який для квадратного перерізу 

складає 
6

3a
WX  , де a – сторона квадрата,  

звідки  
3 max6


M

a  і 271,0
12

10406
3

3







a м. 

Попередньо приймаємо 28a см. Виконаємо перевірку міцності для 
даного перерізу: 

  
3
maxmax

max
6

a

M

W

M

X

; 

93,10
28,0

10406
3

3

max 





 МПа <   12 МПа. 

Оскільки умова міцності виконується, остаточно приймаємо дерев’яну 
балку квадратного перерізу із стороною 28 см. 
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Завдання № 4. Кручення 
Визначити діаметр d  суцільного вала з умов міцності та жорсткості, 

якщо на нього діють крутні моменти 1М , 2М , 3М  та 4М . Для матеріалу вала 
допустиме напруження   , допустимий відносний кут закручування   , а 

модуль зсуву 4108 G МПа. 
Крутні моменти, кН·м  

Схема 
№ 
варі-
анта 

1М  2М 3М М4 

  , 
МПа 

  , 
град/м 

1 0,6 1,1 2,8 1,1 40 0,1 
6 1,6 0,4 3,5 1,5 40 0,15 

11 1,0 0,7 4,2 2,5 40 0,2 
16 1,4 1,0 4,8 2,4 40 0,25 
21 0,8 2,9 5,6 1,9 40 0,3 

 
 

26 1,3 2,7 5,3 1,3 40 0,4 

2 2,2 1,4 2,8 3,0 50 0,1 
7 3,1 2,1 1,8 0,8 50 0,15 

12 1,2 3,4 0,5 2,7 50 0,2 
17 0,7 1,7 0,8 1,8 50 0,25 
22 1,5 0,4 2,3 1,2 50 0,3 

 
 

 
 27 2,7 0,8 3,8 1,9 50 0,4 

3 0,5 2,4 3,4 1,5 60 0,1 

8 0,6 0,9 2,2 1,9 60 0,15 
13 1,6 1,1 1,3 1,8 60 0,2 
18 1,8 0,5 0,7 2,0 60 0,25 
23 2,1 2,8 3,2 2,5 60 0,3 

 
 

 

28 1,4 2,3 4,2 3,3 60 0,4 

4 0,4 2,6 1,2 1,8 70 0,1 
9 3,1 0,7 2,0 1,8 70 0,15 

14 1,4 2,4 0,7 3,1 70 0,2 
19 2,7 0,8 1,1 2,4 70 0,25 
24 1,2 1,9 0,3 2,8 70 0,3 

 
 

 

29 0,9 3,4 2,7 1,6 70 0,4 

5 1,1 4,1 1,2 1,8 80 0,1 
10 3,2 5,8 0,4 2,2 80 0,15 
15 0,8 3,9 0,4 2,7 80 0,2 
20 3,7 6,2 2,0 0,5 80 0,25 

25 1,3 2,9 0,9 0,7 80 0,3 

 
 

 
 
 30 0,7 4,6 2,3 1,6 80 0,4 
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Приклад виконання завдання № 4. 

 Кручення 
 

Визначити діаметр d  суцільного вала з умов міцності та жорсткості, 
якщо на нього діють крутні моменти 2,11 М  кН·м, 8,42 М  кН·м, 3,13 М  
кН·м та 3,24 М  кН·м (рис. 4). Для матеріалу вала допустиме напруження 
  90 МПа, допустимий відносний кут закручування   35,0 град/м, а 

модуль зсуву 4108 G МПа. 
 

 
 

Рис.4 

Р і ш е н н я 
За умовою міцності  

  
Р

КР

W

M
max , 

де 
16

3

М
Р

d
W


  – полярний момент 

опору, звідки  
3

2
2


КР

М

M
d  ; 

0588,0
9014,3
106,32

23

3








Мd м. 

За умовою міцності  
приймаємо вал діаметром 60 мм. 

За умовою жорсткості  

  
Р

КР

І

M

G
, 

де 
32

4

Ж
Р

d
І


  – полярний момент інерції, звідки  

4

G

2
2


КР

Ж

M
d  ;  

   у формулу підставляємо не в град/м, а в рад/м, тобто  
  35,0  град/м = 180/35,0   рад/м. 

0931,0
35,010814,3

180106,32
24

42

3








Жd м. 

За умовою жорсткості приймаємо вал діаметром 95 мм. 
Таким чином, враховуючи умови міцності та жорсткості, остаточно 

приймаємо вал діаметром 95 мм. 
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Завдання № 5. Згинання з крученням 
 

Суцільний стальний вал круглого поперечного перерізу навантажений 
в небезпечному перерізі згинальним ЗГМ  і крутним КРМ  моментами. 
Визначити діаметр вала з умови міцності за третьою та четвертою теоріями 
міцності, якщо допустиме напруження   . 

№ варіанта ЗГМ ,кН·м КРМ ,кН·м   , МПа 

1 5 6 60 
2 7 6 70 
3 9 6 80 

4 11 6 90 
5 13 6 100 
6 7 8 60 
7 9 8 70 
8 11 8 80 
9 13 8 90 

10 5 8 100 

11 9 10 60 
12 11 10 70 
13 13 10 80 
14 5 10 90 
15 7 10 100 
16 11 12 60 
17 13 12 70 
18 5 12 80 

19 7 12 90 
20 9 12 100 
21 13 14 60 
22 5 14 70 
23 7 14 80 
24 9 14 90 
25 11 14 100 
26 6 7 60 

27 8 7 70 
28 10 7 80 
29 5 7 90 
30 9 7 100 
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Приклад виконання завдання № 5.  
Згинання з крученням 

 
Суцільний стальний вал круглого поперечного перерізу навантажений 

в небезпечному перерізі згинальним 12ЗГМ  кН·м і крутним 15КРМ  кН·м 
моментами. Визначити діаметр вала з умови міцності за третьою та 
четвертою теоріями міцності, якщо допустиме напруження складає 110 МПа. 

 
Р і ш е н н я 

За умовою міцності    
W

M ЗВ
ЗВ , 

де ЗВ  – зведене напруження; ЗВM  – зведений момент, який включає в себе 

згинальний ЗГМ і крутний КРМ  моменти; 
32

3d
W

  – осьовий момент опору, 

звідки       
3

4
2


ЗВM

d  . 

За третьою теорією міцності 
22

КРЗГІІІЗВ ММM  ; 

а за четвертою – 22

V
75,0 КРЗГІЗВ ММM  . 

21,191512 22 
ІІІЗВM  кН·м. 

68,171575,012 22

V


ІЗВM  кН·м. 

Таким чином, 

1212,0
11014,3

1021,194
23

3








ІІІd  м; 

1179,0
11014,3

1021,194
23

3

V 






Іd  м. 

Остаточно приймаємо за третьою теорією міцності вал діаметром 
125ІІІd  мм, а за четвертою – діаметром 120V Іd  мм. 
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Завдання № 6. Структурний аналіз механізмів 
Визначити ступінь рухомості механізму та провести його структурний 

аналіз із записом структурної формули механізму. 
№ варіанта і схема № варіанта і схема 

1 
13 
25 

 

7 
19

 
2 
14 
26 

 

8 
20
 

 
3 
15 
27 

 

9 
21

4 
16 
28 

 

10
22

 
5 
17 
29 

 

11
23

 
6 
18 
30 

12
24
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Приклад виконання завдання № 6.  
Структурний аналіз механізмів 

 

Рис. 6.1 

Визначити 
ступінь рухомості 
механізму (рис. 6.1) 
та провести його 
структурний аналіз із 
записом структурної 
формули механізму. 

 
Р і ш е н н я 

Будь-який механізм складається з початкового механізму та 
приєднаних до нього структурних груп Ассура. Ступінь рухомості механізму 
визначаємо за формулою 

4523 ppnW  , 
де n – число рухомих ланок; 5p  – число кінематичних (обертальних або 

поступальних) пар 5-го класу; 4p – число кінематичних пар 4-го класу. 
Пронумеруємо ланки механізму і вкажемо кінематичні пари, які їх 

з’єднують. 

 
Рис. 6.2 

 
Механізм має 13 рухомих ланок і одну (14-ту) нерухому, яка 

називається стійкою. В точках А, В, С і Д маємо по дві кінематичні пари 5-го 
класу, які з’єднують в 

точці  А – ланки 1-10, 1-2;   точці  В – ланки 2-3, 3-4; 
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точці  С – ланки 6-7, 7-8;   точці  Д – ланки 8-9, 9-14. 
Всі вищенаведені кінематичні пари, крім останньої, є обертальними. 

Пара 9-14 є поступальною. Таким чином, 13n ; 195 p ; 04 p , оскільки 
відсутні кінематичні пари 4-го класу. 

1192133 W . 
Розкладемо механізм на початковий механізм і структурні групи 

Ассура. 
Початковий механізм складається з ведучої ланки та стійки і може 

мати наступні вигляди: 

 

 

Рис.6.3 

Ці початкові механізми є механізмами І класу і 1 порядку. 
Структурні групи Ассура складаються з ланок, які з’єднуються 

внутрішніми та зовнішніми кінематичними парами. Клас групи Ассура вище 
другого визначається числом внутрішніх кінематичних пар, які утворюють 
так званий початковий контур, а порядок – числом зовнішніх кінематичних 
пар або числом їх елементів, якими група приєднується до інших груп або 
ланок механізму (наприклад, до ведучої ланки або стійки). 

Визначивши початковий механізм, розкладання на структурні групи 
починаємо з найбільш віддаленої від початкового механізму групи (в нашому 
випадку це група 8-9). В жодній із структурних груп стійка не позначається. 
Стійка вказується лише в початковому механізмі. Будь-яка ланка входить до 
складу тільки однієї структурної групи (рис. 6.4). 

 
Початковий механізм Структурні групи Ассура 

 

 

І кл.; 1 пор. 3 кл.; 3 пор. 2 кл.; 2 пор. 
 

 
 

 4 кл.; 2 пор. 2 кл.; 2 пор. 
Рис.6.4 
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Складемо структурну формулу даного механізму. Вона має такий 
вигляд: 

 
3 (10; 11; 12; 13) 

І (1;14) 
  2 (2; 3) 4 (4; 5; 6; 7) 2 (8;9). 
 
 
Клас механізму визначається найвищим класом групи Ассура, яка 

входить в його склад. Порядок механізму, як правило, не визначається. 
Таким чином, даний механізм є механізмом 4-го класу.  
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Завдання № 7. Кінематичний аналіз механізмів  
Побудувати плани швидкостей та прискорень і визначити швидкість та 

прискорення точки К (центра ваги ланки СD), якщо відомі положення 
механізму, розміри його ланок, кутова швидкість 1  (швидкість Av  і 
прискорення Aa ) ведучої ланки. 

Розміри, мм  
Положення механізму 

№ 
варіанта

,1
с-1 

,Av
м/с

,Aa
м/с2

,0
град ABl  BCl  CDl ADl

1 10 – – 0 
6 -10 – – 30

11 20 – – 60
16 -20 – – 90
21 30 – – 120
26 -30 – – 135

 
 
 

70 

 
 
 

210 

 
 
 

130

 
 
 

90 

2 – 2 5 30
7 – 1 4 45

12 – 2 3 60
17 – 3 2 90
22 – 1 1 120
27 – 2 2 135

 
 
 

50 

 
 
 

50 

 
 
 

150

 
 
 

– 

3 10 – – 30
8 -10 – – 45

13 20 – – 60
18 -20 – – 90
23 30 – – 120

 
28 -30 – – 135

 
 
 

70 

 
 
 

150 

 
 
 

100

 
 
 

90 

4 10 – – 30
9 -10 – – 60

14 20 – – 90
19 -20 – – 120
24 30 – – 150
29 -30 – – 45

 
 
 

45 

 
 
 

45 

 
 
 

160

 
 
 

– 

5 – 1 4 30
10 – 2 3 45
15 – 3 2 60
20 – 4 1 75
25 – 5 0 90

 30 – 1 1 120

 
 
 

60 

 
 
 

60 

 
 
 

80 

 
 
 

– 

 



24 
 

Приклад виконання завдання № 7.  
Кінематичний аналіз механізмів  

 
Побудувати плани швидкостей та 

прискорень і визначити швидкість та 
прискорення точки К (центра ваги ланки 
СD), якщо відомі положення механізму (рис. 
7.1), кут 045 , розміри 60ABl мм; 

90BCl  мм; 70CDl  мм; 50ADl  мм; 
кутова швидкість ведучої ланки 301  с-1. 

Рис. 7.1  
Р і ш е н н я 

 
Будуємо план положення механізму, визначивши масштаб довжин. 
60АВl мм 06,0 м. Приймемо для зручності побудови довжину відрізка, що 

відповідає ланці АВ, на плані 30 мм. Тоді  

мм

м

AB

lAB
l 002,0

30

06,0
 . 

Оскільки 01  , то справжній напрямок обертання ланки АВ 
протилежний тому, що зображений на початковій схемі (рис. 7.1). Саме цей 
справжній напрямок показуємо на плані положення механізму (рис. 7.2). 
Прономеруємо ланки механізму (рухомі – 1, 2, 3, а стійку – 4). 

Для побудови плану швидкостей визначаємо швидкість точки В: 

ABB lv  1 ; 8,106,030 Bv м/с. 

Виберемо масштаб швидкостей:   мм

cм

pb

vB
v

/
02,0

90

8.1
 , 

де   90pb мм – відрізок, що відповідає швидкості точки В 
(приймається довільно, але так, щоб значення масштабу закінчувалося на 1, 2 
або 5); p – полюс плану швидкостей (місце розташування всіх нерухомих 
точок, наприклад, точок А і D). 

На плані швидкостей відкладаємо вектор, що відповідає Bv


, причому 

Bv

┴АВ і має напрямок 1  (рис. 7.2). 

Швидкість точки С визначаємо графічно із системи векторних рівнянь: 

BCBC vvv


 ; 

DCDC vvv


 , 
де BCv


 і DCv


 – відповідно швидкості точки С відносно точок В і D, 

причому BCv


┴ВС, DCv


┴CD, а 0Dv


 (швидкість нерухомої точки). 
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План положення механізму 







 

мм

м
l 002,0  

План швидкостей 







 

мм

cм
v

/
02,0  

 
8,1Bv м/с; 
81,0Кv м/с; 
89,122   с-1; 
14,233   с-1 

План прискорень 











мм

cм
a

2/
5,0  

 
54Ba  м/с2; 

75,20Ka  м/с2; 
9,882  с-2; 

2503   с-2 

Рис. 7.2 
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На плані швидкостей через точку b проводимо пряму, 
перпендикулярну ВС, а через полюс p – перпендикулярну CD. На перетині 
цих прямих знаходиться точка С, а відрізок  pс  відповідає Cv  (рис. 7.2). 
Оскільки центр ваги ланки CD знаходиться посередині відрізка CD, половина 
відрізка  pс  відповідає Кv :    pсpk 5,0 .   81pс мм. Отже, швидкість 
точки К     vvК pсpkv   5,0 ; 81,002,0815,0 Кv м/с. 

Побудову плану прискорень починаємо з визначення прискорення 
точки В:  


B

n
BB aaa


 , 

де AB
n
B la 2

1 і ABB la 1
  – відповідно нормальна (доцентрова) і  

тангенціальна (дотична) складові прискорення, причому АВan
B  , тобто 

направлена до центра обертання (до точки А), а 
Ba ┴АВ. 

Для встановленого режиму обертання кривошипа АВ приймаємо 

сonst1 . Оскільки 
dt

d 1 , то 01  і 0
Ba . Отже, 

5406,0302  n
BB aa м/с2. 

Масштаб прискорень   мм

cм

b

aB
a

2/
5,0

108
54




 , 

де   108b мм – відрізок,що відповідає прискоренню точки В,  – 
полюс плану прискорень, тобто місце розташування всіх нерухомих точок, 
наприклад, точок А і D. 

Прискорення точки С визначаємо графічно із системи векторних 
рівнянь: 


BС

n
BСBBСBС aaaaaa


 ; 


DС

n
DСDDСDC aaaaaa


 , 

де 
BС

n
BСBС aaa


 і 

DС
n
DСDС aaa


 – відповідно прискорення точки С 

відносно точок В і D, причому 0Da , оскільки точка D є нерухомою; 

BСa


┴ВС; 
DСa


┴СD, а нормальні складові прискорень n
BСa


║ ВС та n
DСa


║ СD і 
направлені до центра обертання (рис. 7.2): 

BC
n
ВС la  2

2 ; CD
n
DС la  2

3 . 
Кутові швидкості обертання 2-ої та 3-ої ланок визначаємо із рівнянь 

BC

v

BC

BC

l

bc

l

v  


)(
2 ; 89,12

09,0
02,058

2 


 с-1; де 58)( bc мм; 

CD

v

CD

C

l

pc

l

v  


)(
3 ; 14,23

07,0
02,081

3 


 с-1; де 58)( pc мм. 

Таким чином,  
95,1409,089,12 2 n

ВСa м/с2; 49,3707,014,23 2 n
DСa  м/с2. 
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Цим нормальним складовим прискорень відповідають наступні 
відрізки на плані прискорень: 

a

n
BCa

bn


)( 1 ; 9,29
5,0
95,14

)( 1 bn мм; 

a

n
DCa

n


 )( 2 ; 0,75
5,0

49.37
)( 1 n мм. 

На плані прискорень через точку b  проводимо пряму, паралельну ланці 
ВС і на цій прямій відкладаємо вектор )( 1nb


 в напрямку BC


, а через точку 1n  

– пряму, перпендикулярну ВС. З полюса   відкладаємо вектор )( 2n
 , 

паралельний ланці CD в напрямку DC


, а через точку 2n  – пряму, 
перпендикулярну CD. На перетині цих двох перпендикулярів знаходиться 
точка с , а посередині відрізка с  – точкаk  (рис. 7.2). Прискорення точки К 
дорівнює 

    aaК сka   5,0 ; де   83с мм; 
 75,205,0835,0 Кa м/с2. 

Кутові прискорення обертання 2-ої та 3-ої ланок визначаємо за 
відповідними тангенціальними складовими  прискорень 

BСa


і 
DСa


: 

BC

a

BC

BС

l

cn

l

a 
 


)( 1

2 ; 9,88
09,0

5,016
2 


 с-2; де 16)( 1 cn мм; 

CD

a

CD

DС

l

cn

l

a 
 


)( 2

3


; 250

07,0
5,035

3 


 с-2; де 35)( 2 cn мм. 

Напрямки кутових прискорень ланок визначаємо за напрямками 
відповідних тангенціальних складових прискорень (рис. 7.2). Таким чином, 
2-га ланка обертається з прискоренням, а 3-тя – з уповільненням. 
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