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КІНЕМАТИЧНИЙ СИНТЕЗ КРИВОШИПНО-ПОВЗУНКОВОГО 

МЕХАНІЗМУ ЗАХОПЛЮВАЛЬНОГО ПРИСТРОЮ ЗА 

ЕНЕРГЕТИЧНИМ ІНДЕКСОМ ПЕРЕДАЧІ РУХУ 

Мета. Основна мета роботи – виконати кінематичний синтез схем кривошипно-повзункового захоплю-

вального пристрою за критерієм сталості потужності приводу механізму з обмеженнями щодо припустимих 

кутів тиску в кінематичних парах. Методика. Досягнення поставленої мети здійснюється засобами теорії 

механізмів і машин за допомогою аналітичного методу трикутників Озолса кінематики пласких стрижньо-

вих механізмів та математичним моделюванням руху ланок. Результати. Десятиланковий стрижневий ме-

ханізм захоплювача побудований на основі спареного паралелограмного кривошипно-повзункового механі-

зму з ведучим повзуном. Для захоплювача, побудованого на основі стрижньової схеми, доцільно оптималь-

не проектування з використанням критеріїв передавання руху, або індексів передачі. Для забезпечення пос-

тійного зусилля затискання для об’єктів різної товщини бажано, щоб потужність приводу була сталою, 

а енергетичні витрати мінімальними. За критерій оптимізації взято відношення швидкості ведучої ланки 

механізму до проекції вектора швидкості точки веденої ланки на напрям вектора сили затискання (енергети-

чний трансмісійний індекс). Найменші енергетичні витрати мають місце, коли індекс близький до одиниці. 

Отримані аналітичні залежності для визначення швидкісних функцій центрального й дезаксіального криво-

шипно-повзункового механізму захоплювача, які зручні для аналізу й моделювання. На їх основі виконаний 

енергетичний синтез геометричних параметрів механізму захоплювального пристрою за критерієм наймен-

шого відхилення від одиниці енергетичного трансмісійного індексу. З’ясовано, що практичне використання 

захоплювача на основі центрального кривошипно-повзункового механізму за даним критерієм украй обме-

жене. Розширює можливості захоплювача використання в його схемі дезаксіального кривошипно-

повзункового механізму, а найкращі результати можуть бути отримані в схемі, де дезаксіал менший за кри-

вошип. Визначені конкретні значення відносних параметрів довжин ланок і діапазони повороту кривошипа 

центрального й дезаксіального кривошипно-повзункового механізму захоплювача, що найкраще відповіда-

ють критерію оптимізації й задовольняють обмеженням за кутами тиску. Наукова новизна. Уперше введе-

ний новий критерій передавання руху – енергетичний трансмісійний індекс. За цим критерієм проведений 

кінематичний синтез захоплювального пристрою, побудованого на основі спареного кривошипно-

повзункового механізму. Практична значимість. Запропоновані практичні рекомендації щодо відносних 

розмірів і розташування ланок механізму для центрального й дезаксіального кривошипно-повзункового ме-

ханізму захоплювача, які реалізують вимоги критерію оптимізації та обмеження щодо припустимих кутів 

тиску. 
Ключові слова: механічний захоплювач; передавання руху; енергетичний трансмісійний індекс; швидкі-

сна функція; кут тиску 

Вступ 

Захоплювальні пристрої (захоплюва-

чі)промислових роботів, які призначені для за-

хоплення й утримання об’єкта маніпулювання, 

–це окремі нескладні виконавчі механізми

з індивідуальним приводом. Кінематичні схеми 

механічних стрижньових захоплювачів із неве-

ликою кількістю рухомих ланок ма-

ють,переважно, один ступінь свободи і відпо-

відно один двигун приводу. Переважна біль-

шість таких механізмів є діадними з однорухо-

мими кінематичними з’єднаннями. 

Останнім часом опубліковано багато робіт із 

дослідження й проектування схем і конструкцій 

захоплювачів різного призначення, у тому чис-

лі й механічних стрижньових. Широко висвіт-
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лені результати розробок нових кінематичних 

схем захоплювачів, методики й результати кі-

нематичних і кінетостатичних розрахунків, 

проблеми компонування й конструювання вуз-

лів і деталей захоплювальних пристроїв[1, 3, 8, 

9, 11, 17, 18]. Проте залишаються поза увагою 

питання метричного синтезу схеми механізму, 

хоча визначення його оптимальних розмірів 

і положень ланок, встановлення залежностей 

між швидкостями й пришвидшеннями точок 

є початковою й важливою задачею проектува-

льника [5, 10]. 

Під час проектування схеми захоплюваль-

ного механізму важливо забезпечити, щоб 

швидкість затискних елементів у момент кон-

такту з об’єктом маніпулювання була сталою 

й мінімально можливою для уникнення дина-

мічних перенавантажень. З цієї ж причини ку-

тові швидкості й кутові пришвидшення вихід-

них ланок механізму також повинні бути міні-

мальні. Для захоплювачів, побудованих на ос-

нові стрижньових схем, доцільне оптимальне 

проектування з використанням критеріїв пере-

давання руху або індексів передачі[5, 12–

15,19,20]. Існує декілька критеріїв якості пере-

дачі руху, і останнім часом таких показників 

пропонується більше: на основі геометричної 

кінематики, відносних величин сил і реакцій у 

кінематичних парах, кутів тиску й передавання, 

погрішностей, чутливості до зміни розмірів ла-

нок механізму, коефіцієнта корисної дії, існу-

вання збірок механізму, швидкостей, пришви-

дшень та ривка окремих і вихідних ланок меха-

нізму. Між більшістю критеріїв існує безумов-

ний зв’язок. Великі кути передачі(малі кути 

тиску) практично гарантують невисокі швидко-

сті й пришвидшення і відсутність ривків, нечу-

тливість механізму до відхилення розмірів ла-

нок від номінальних, інших погрішностей. Що-

до енергетичних та силових критеріїв якості 

руху, то між ними також існує певний зв’язок. 

Отримати механізм, параметри якого задо-

вольняють усім критеріям передавання руху, 

неможливо. При проектуванні у першу чергу 

задовольняються вимоги необхідних (більш 

вагомих) критеріїв, і, по можливості, – вимоги 

інших критеріїв.  

У механізмах захоплювачів для забезпечен-

ня постійного зусилля затискання для об’єктів 

різної товщини бажано, щоб потужність приво-

ду була сталою, а енергетичні витрати мініма-

льними. За умови рівності потужностей рухо-

мих сил Рр і сил опору Ро (зневажаючи силами 

інерції рухомих мас механізму), маємо 

cos 0p вх o вихP V PV   , де α – кут між вектором

сили Рой вектором швидкості вихV  точки прик-

ладання цієї сили. За бажаного оP const  зусил-

ля Рр на вході механізму змінюються за зако-

ном зміни cosвих
p o

вх

V
P P

V
  й енергетичні ви-

трати тим менші, чим менше це відношення 

відрізняється від одиниці cos ~1вих
V

вх

V
U

V
  . 

Тобто бажано, щоб VU було не тільки постій-

ним, але ще й близьким до одиниці. Доцільно 

ввести енергетичний критерій якості переда-

вання руху: відхилення VU від одиниці назвемо 

енергетичним індексом передачі ру-

ху(енергетичний трансмісійний індекс). 

Як відомо, критерії передавання руху по-

винні бути суто геометричними [5, 19, 20], 

швидкісна передавальна функція від швидкос-

тей не залежить, а залежить від розташування 

та відносних розмірів ланок механізму. 

Кінематичний синтез за подібним критерієм 

передавання руху для інших механізмів стриж-

ньових захоплювачів виконаний у роботах[7, 8]. 

Мета 

Основна мета роботи – виконати геометри-

чний синтез схем кривошипно-повзункового 

захоплювального пристрою за критерієм стало-

сті потужності приводу. 

Методика 

Досягнення поставленої мети здійснюється 

засобами теорії механізмів і машин за допомо-

гою аналітичного методу трикутників Озолса 

кінематики пласких механізмів і математичним 

моделюванням руху ланок захоплювального 

пристрою. 

Результати 

Десятиланковий стрижньовий механізм за-

хоплювача побудований на основі спареного 

паралелограмного центрального кривошипно-
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повзункового механізму з ведучим повзуном. 

Ведучий повзун 1 (рис.1) впливає на шатуни 2 

і 6, що з’єднані коромислами 3 і 7 зі станиною 

0. На кінці шатунів шарнірно закріплені ланки

4 й 8, що містять затискні елементи захоплюва-

ча. Додані діади 4–5 і 8–9 утворюють паралело-

грам і забезпечують плоскопаралельний рух 

затискних елементів. 

У разі затискання об’єктів різної товщини 

орієнтація затискних елементів захоплювача 

залишається незмінною, однак його центр пе-

реміщується вздовж поздовжньої осі. Тому ви-

користання захоплювача, побудованого на цій 

схемі, для базування об’єкта обмежене. 

Структурний аналіз такого механізму захо-

плювача виконаний у роботі [6]. 

Рис.1. Кінематична схема й плани швидкостей  

і пришвидшень центрального  

кривошипно-повзункового механізму захоплювача 

Fig. 1. Kinematic scheme and plans for velocities 

and accelerations of the central crank-slider 

mechanism of the gripping device 

Аналітичні дослідження кінематики най-

простіших механізмів, до яких належить кри-

вошипно-повзунковий механізм, добре алгори-

тмізовані[2, 4, 16] і мають високу точність ре-

зультатів. У складі механізму захоплювача є 

тільки двоповідкові структурні групи, і меха-

нізм має станину, а в основі діадних механізмів 

лежить змінна форма діади, яка є змінним три-

кутником. Тому аналітичні кінематичні залеж-

ності, отримані на основі методу трикутників, 

нескладні. Аналітична кінематика кривошипно-

повзункового механізму добре описана у кла-

сичних підручниках із теорії механізмів, однак 

для визначення параметрів руху залежності мі-

стять, крім незалежного кута нахилу кривоши-

па φ,ще й кут між напрямом кривошипа й ша-

туна. Методом трикутників [4] отримана фор-

мула визначення швидкості в функції тільки 

параметра φ: 

2 2 2

cos
sin sin

sin

B
A B

V r
V V

l r


    

 
 (1) 

або 

2 2 2

cos
( ) (1 )sin

sin

A
AB

B

V r
U

V l r


     

 
, (2) 

Введемо відносний параметр розмірів ланок 

– σ = r/l, тоді залежність (2) прийме форму,

зручну для синтезу й моделювання: 

2 2

cos
( , ) (1 )sin

1 sin
ABU

 
     

  
. (3) 

Сформуємо індекс передачі руху (рис. 1): 

2 2

cos
( , ) (1 ) tan

1 sin
VU

 
     

  
. (4) 

Як бачимо,індекс залежить від двох параме-

трів, графік його раціональних і невід’ємних 

значень представлений на рис. 2, а. 

На рис. 2 просторова поверхня залежності 

(4) перетнута площиною UV= 1, де лінія пере-

тину задовольняє умові оптимізації. Як видно, 

функція перетину не має локальних екстрему-

мів і має лише одне рішення для кожного окре-

мого значення σ. Для розповсюджених значень 

σ на рис. 2, б побудовані залежності індексу 

передачі у можливому робочому діапазоні φ 

експлуатації захоплювача. Зон, де |UV|= 1, по 

дві симетричні, і всі вони нетривалі (рис. 2, в). 

За припущення симетричного відхилення Δ/2 

від |UV| = 1 стає можливим визначення діапазо-

ну зміни кута повороту кривошипа для взятого 

σ. Механізм можна експлуатувати у діапазоні 

0° <φ < 180°, і нижча межа цього діапазону φmin 

відповідає нижньому Δ/2, а значення швидкіс-

ної функції у цьому діапазоні будуть симетрич-

но змінюватися від (1 + Δ/2) до (1 – Δ/2). 
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а – а 

б – b

в – c

Рис.2. Перетин об’ємної фігури залежності 

( , )VU   центрального кривошипно-повзункового 

механізму площиною критерію оптимізації(а),  

графіки функції UV(φ,σ) для деяких розповсюджених 

значень σ(б), для робочої зони експлуатації (в) 

Fig. 2. Intersection of the volume figure of the

( , )VU    dependence of the central crank-slider 

mechanism by the plane of the optimization criterion 

(a), the graphic of the UV(φ, σ) functions for 

somecommon values of σ (b), for the working area of 

operation (c) 

Якщо прийняти припустиме відхилення 

10 % від критерію оптимізації |UV|= 1, тобто 

1±0,05, то реалізувати таку вимогу зможуть ме-

ханізми з різними параметрами σ (рис. 2, в), 

однак кут їх експлуатації φ не перевищує 2°, що 

є недостатнім, і практичне використання такого 

механізму за даним критерієм неможливе. 

Суттєво розширює можливості захоплювача 

використання у його схемі дезаксіального кри-

вошипно-повзункового механізму(рис. 3). 

Рис. 3. Кінематична схема й плани швидкостей 

і пришвидшень дезаксіального кривошипно-

повзункового механізму захоплювача 

Fig. 3. Kinematic scheme and plans for velocities and 

accelerations of the de-axial crank-slider mechanism of 

the gripping device 

Методом трикутників[4] отримана аналіти-

чна залежність визначення швидкості для тако-

го механізму: 

2 2

( sin )cos
sin

( sin )

A
B A

V e r
V V

l e r

   
   

   
, (5) 

2 2

( sin )cos
sin

( sin )
AB

e r
U

l e r

   
   

   
. 

Після введення безрозмірного параметра де-

заксіала γ=e/l та алгебраїчних перетворень 

отримаємо залежність для визначення трансмі-

сійного індексу: 
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2

2

sin
( , , ) tan .

1
(sin )

VU
  

      

   


 (6) 

Функція (6) залежить від трьох геометрич-

них параметрів механізму. Для механізму, 

в якому радіус кривошипа дорівнює дезаксіалу 

r=e або σ = γ, формула (6) спрощується до за-

лежності від двох параметрів: 

2

2

sin
( , ) tan .

1
(sin )

VU
  

     

   


 (7) 

Об’ємний графік цієї залежності представ-

лений на рис. 4, а. Для деяких значень σ, де фу-

нкції UV мають локальний мінімум поблизу 

критерію оптимізації, побудовані графіки на 

рис. 4, б. Як видно, що такі функції існують 

тільки в другому квадранті. Графік функції, що 

задовольняє умові десятивідсоткового відхи-

лення від критерію оптимізації, представлений 

на рис. 4, в. Останній побудований для єдиного 

можливого значення σ = 0,905, а діапазон кута 

експлуатації механізму лежить межах 

142° < φ < 170°. 

Додаткові обмеження синтезу здійснює до-

тримання припустимої величини кутів тиску, 

які в деяких положеннях механізму можуть ви-

ходити за межі дозволених. Кут тиску – гострий 

кут між вектором сили, прикладеної до веденої 

ланки, і вектором швидкості точки прикладання 

рушійної сили. Чим він менший, тим якість пе-

редачі руху вища. Значення кута тиску в посту-

пальній парі повзун – напрямна визначимо за 

залежністю (8), його допустиме значення прий-

нято [θ12] ≤ 30°[2]. 

Припустимий кут тиску в обертальній парі 

2–3 може бути прийнятий більшим [θ23] ≤ 45° 

[2]. 

З урахуванням обмежень за допустимим ку-

том тиску кут експлуатації механізму звужу-

ється до 12° (142° < φ < 154°), де нижню грани-

цю діапазону обмежує критерій оптимізації, 

а верхню – допустимий кут тиску в парі 0 – 1.  

У цьому діапазоні кут тиску в обертальній парі 

2 – 3 не перевищує допустимого. 

12( ) arcsin[ (1 sin )]      . (8) 

а – а 

б – b 

в –c 

Рис. 4. Перетин об’ємної фігури залежності UV(φ,σ) 

дезаксіального кривошипно-повзункового механіз-

му (r=e) площиною критерію оптимізації (а),  

деякі функції UV з локальним мінімумом поблизу 

критерію оптимізації (1–σ = 1,1; 2–σ = 0,905; 

3– σ = 0,67) і без локального мінімуму (4–σ = 0,5) 

(б), графіки UV  й кутів тиску для механізму з пара-

метром σ =γ =0,905 і визначення для нього кута  

експлуатації (1– UV, 2–θ12, 3– θ23) (в) 

Fig. 4. Intersection of the volume figure of the  

UV (φ, σ) dependence of de-axial crank-slider 

mechanism (r = e) by the plane of the optimization 

criterion (a), some UV functions with a local minimum 

near the opti–mization criterion  

(1 – σ = 1.1; 2 –σ = 0.905; 3 – σ = 0.67) and without the 

local minimum (4 – σ = 0.5) (b), UV graphs and pressure 

angles for the mechanism with the parameter  

σ = γ = 0.905 and determination of the angle for its 

operation (1 – UV, 2 – θ12, 3 – θ23) (c) 
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Найбільш широкі можливості проектування 

надає розрахунок геометричних параметрів ме-

ханізму за залежністю (6). Ця залежність є фун-

кцією трьох змінних,тому об’ємних поверхонь 

може бути побудовано багато. Одна з них пред-

ставлена на рис.5, а. Симетричне відхилення 

від UV = 1 може бути підібране комбінацією 

параметрів σ й γ. Пошук оптимального рішення 

для мінімальних габаритів механізму слід шу-

кати у схемі, де дезаксіал менший за радіус 

кривошипа. На рис. 5, б представлені графіки 

таких комбінацій із параметром e/r <1 для 

практичного діапазону існування механізму. 

Усі криві зміни UV мають локальний мінімум, 

який відповідає значенню UV =1,05, що дозво-

ляє знаходити тільки одне симетричне рішення 

для заданого Δ. 5 %симетричне відхилення за-

довольняє багато функцій, однак діапазон кута 

повороту кривошипа, що задовольняє такому 

відхиленню, становить не більше 35° і тільки 

у другому квадранті. 

а – а   б – b 

в – c   г – d 

Рис. 5. Перетин об’ємної фігури залежності UV (φ, σ, γ) дезаксіального кривошипно-повзункового 

механізму площиною критерію оптимізації (γ = 0,8) (а), графіки UV  у робочому діапазоні φ 

 експлуатації захоплювача з симетричним відхиленням від критерію оптимізації для деяких  

відносних параметрів механізму (1–σ = 2 і γ=0,7; 2–σ = 1,1 і γ=0,82; 3– σ = 0,908 і  

γ=0,902; 4– σ = 0,524 і γ=0,902) (б), кути тиску:в обертальній парі шатун – кривошип (4,5,6),  

у поступальній парі напрямна –повзун (7,8,9) (в), графіки UV й кутів тиску для механізму з параметром 

σ =1,1і γ=0,82 й визначення для нього кута експлуатації (1– UV, 2– θ12, 3– θ23) (г) 

Fig. 5. Cross section of the volume figure of the UV (φ, σ, γ) dependence of the de-axial crank-slider  

mechanism by the plane of the optimization criterion (γ = 0.8) (a), the UV graphs in the operating  

range φ of the gripping device operation with a symmetric deviation from the optimization criterion 

for some relative parameters of the mechanism (1 –σ = 2 and γ = 0.7; 2 –σ = 1.1 and γ = 0.82; 3 – σ = 0.908  

and γ = 0.902; 4 – σ = 0.524 and γ = 0.902) (b), angles of pressure: in the rotating pair connecting rod – crank 

(4, 5, 6), in thesliding pair a guide – a slider (7, 8, 9) (c), graphs of UV and pressure angles for the mechanism  

with the parameter σ = 1.1 and γ = 0.82 and the definition of operation angle for it (1 – UV, 2 – θ12, 3 – θ23)(d)
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Кут тиску в поступальній парі визначимо за 

залежністю: 

12( ) arcsin( sin )       , (9) 

а в парі шатун – кривошип – за залежністю: 

23 12( ) ( ) 90         . (10) 

Як видно з графіків, ці обмеження зменшу-

ють верхню межу й діапазон φ роботи механіз-

му. 

Механізм із параметрами σ = 0,908, 

γ=0,902 (рис. 5, г) відповідає граничному стану 

схеми, де e/r =1.Зміна цих параметрів викликає 

або збільшення відношення e/r, або збільшення 

відхилення від нижнього граничного значення 

критерію оптимізації 0,95. Діапазон кута екс-

плуатації такого механізму лежить 

у достатньо широких межах 142° <φ< 170°, од-

нак обмеження за кутом тиску у поступальній 

парі звужують цей діапазон до величини 142° 

<φ < 154°.Пошук рішення в області зростання σ й 

зменшення γ призводить до невиконання умови 

припустимого кута тиску у парі 2–3. 

Єдиний варіант схеми, що найкраще задово-

льняє умовам оптимізації, –це механізм із па-

раметрами σ = 1,1 й γ=0,82, діапазон кута екс-

плуатації якого лежить у межах 139° < φ < 165°. 

В усьому цьому діапазоні дотримується крите-

рій оптимізації та умова допустимого кута тис-

ку в обертальній парі. Зменшується кут експлу-

атації механізму до 24° (139° <φ < 163°) за ра-

хунок дотримання допустимого кута тиску 

в поступальній парі. 

Таким чином, механізм захоплювача, побу-

дований за схемою дезаксіального кривошип-

но-повзункового механізму, що забезпечує від-

хилення в діапазоні UV= 0,95…1,05, повинен 

мати наступні геометричні параметри: 

l = r/σ = 0,91r, e = (γ·r)/σ = 0,745r. У такому ме-

ханізмі в діапазоні кута повороту кривошипа 

139° < φ < 163° сила затискання об’єкта буде 

сталою й дорівнюватиме номінальній рушійній 

силі приводу в усьому діапазоні товщин дета-

лей, які затискають. 

Наприклад, якщо прийняти для максималь-

ної товщини затискуваного об’єкта Н=100мм 

компактний варіант схеми з e =Н/2, то розміри 

механізму будуть: r = 67мм, l = 60,98мм, 

e = 50 мм. У напрямку затискання об’єкта зати-

скні елементи перемістяться на величину 

2 (sin163 sin139 ) 0,728h r r     , а діапазон 

товщин об’єктів маніпулювання без заміни за-

тискних елементів складе 49…100 мм. 

Характер кривих (рис.4, б; 5, б) показує, що 

збільшення кута експлуатації механізму відбу-

вається за рахунок збільшення межі відхилення 

Δ від критеріального параметра й дозволяє 

знайти рішення симетричного відхилення від 

UV = 1 для широкого діапазону Δ, 

а п’ятивідсоткове обмеження відхилення може 

бути змінене до заданого. 

Наукова новизна та практична 

значимість 

Уведене поняття «енергетичний індекс пе-

редачі руху». 

Уперше проведений енергетичний синтез 

захоплювального пристрою, побудованого на 

основі спареного кривошипно-повзункового 

механізму,за критерієм рівності одиниці енер-

гетичного індексу передачі руху. Визначені оп-

тимальні відносні розміри ланок і їх розташу-

вання для кривошипно-повзункового механіз-

му, що задовольняють вимозі геометричного 

синтезу за енергетичним індексом передачі ру-

ху. 

Запропоновані практичні рекомендації щодо 

розмірів і розташування ланок механізму для 

центрального й дезаксіального кривошипно-

повзункового механізму захоплювача. 

Висновки 

У роботі виконаний енергетичний синтез 

геометричних параметрів кривошипно-

повзункового механізму захоплювального при-

строю за критерієм найменшого відхилення від 

одиниці швидкісної функції (енергетичний тра-

нсмісійний індекс). 

Визначені конкретні значення відносних па-

раметрів довжин ланок і діапазони повороту 

кривошипа центрального й дезаксіального кри-

вошипно-повзункового механізму захоплювача, 

що найкраще відповідають критерію оптиміза-

ції й задовольняють обмеженням за кутами ти-

ску. Найкращі результати синтезу отримані для 

схеми дезаксіального кривошипно-

повзункового механізму з позитивним дезаксі-

алом, меншим за довжину кривошипа. 
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КИНЕМАТИЧЕСКИЙ СИНТЕЗ КРИВОШИПНО-ПОЛЗУННОГО 

МЕХАНИЗМА ЗАХВАТЫВАЮЩЕГО УСТРОЙСТВА ПО 

ЭНЕРГЕТИЧЕСКОМУ ИНДЕКСУ ПЕРЕДАЧИ ДВИЖЕНИЯ 

Цель. Основная цельработы – провести кинематический синтез схемкривошипно-ползунного захваты-

вающего устройствапо критериюпостоянства мощности привода механизма с ограничениями по допусти-

мым углам давления в кинематических парах. Методика. Достижение поставленной цели осуществляется 

средствами теории механизмов и машин с помощью аналитического метода треугольников Озолса кинема-

тики плоских стержневых механизмов и математическим моделированием движения звеньев. Результаты. 

Десятизвенный стержневой механизм схвата построен на основе спаренного параллелограммного криво-

шипно-ползунного механизма с ведущим ползуном. Для схвата, который построен на основе стержневой 

схемы, целесообразно оптимальное проектирование с использованием критериев передачи движения, или 

индексов передачи. В качестве критерия оптимизации принято отношение скорости ведущего звена меха-

низма к проекции вектора скорости точки ведомого звена на направление вектора силы зажатия (энергети-

ческий трансмиссионный индекс). Наименьшие энергетические затраты могут быть достигнуты при усло-

вии, что это отношение будет близко к единице. Получены аналитические зависимости для определения 

скоростных функций центрального и дезаксиального кривошипно-ползунного механизма схвата, которые 

удобны для анализа и моделирования. На их основе выполнен энергетический синтез геометрических пара-

метров механизма захватывающего устройства по критерию наименьшего отклонения от единицы энергети-

ческого трансмиссионного индекса. Возможности схвата расширяются при использовании в его схеме дез-

аксиального кривошипно-ползунного механизма, а наилучшие результаты могут быть получены в схеме, где 

дезаксиал меньше, чем кривошип. Определены конкретные значения относительных параметров длин зве-

ньев и диапазоны поворота кривошипа центрального и дезаксиального кривошипно-ползунного механизма 

схвата, которые наилучшим образом отвечают критерию оптимизации и удовлетворяют ограничениям по 

углам давления. Научная новизна. Впервые введен новый критерий передачи движения – энергетический 

трансмиссионный индекс. По этому критерию проведен кинематический синтез захватывающего устрой-

ства, построенного на основе спаренного кривошипно-ползунного механизма. Практическая значимость. 

Предложены практические рекомендации по относительным размерам и расположению звеньев механизма 

для центрального и дезаксиального кривошипно-ползунного механизма схвата, которые удовлетворяют тре-

бованиям критерия оптимизации и реализуют ограничения по допустимым углам давления. 
Ключевые слова: механический схват; передача движения; энергетический трансмиссионный индекс; 

скоростная функция; угол давления 
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KINEMATIC SYNTHESIS OF CRANK-SLIDER MECHANISM OF THE 

GRIPPING DEVICE BASED ON THE POWER TRANSMISSION INDEX 

Purpose. The main purpose of the work is to carry out a kinematic synthesis of a crank-slider gripping device in 

accordance to the criterion of the constancy of the drive power of the mechanism with restrictions on permissible 

pressure angles in kinematic pairs. Methodology. Achieving this purpose is carried out by means of the theory of 

mechanisms and machines using the analytical method of the Ozols triangles of kinematics of plane rod mechanisms 

and mathematical modeling of the movement of links. Findings. The ten-bar mechanism of the gripping device is 

built on the basis of a paired parallelogram of a crank-slider mechanism with a leading slider. For gripping device, 

which is built on the basis of the rod scheme, it is advisable optimal design using the criteria for the transfer of mo-

tion or transmission indices. The criterion of optimization is the ratio of the speed of the leading link to the projec-

tion of the velocity vector of the driven point on the direction of the clamping force vector (power transmission in-

dex). The lowest energy costs can be achieved, provided that this ratio is equal to one. Analytical dependences are 

obtained for determining the velocity function of the central and de-axial crank-slider gripping device, which are 

convenient for analysis and modeling. On their basis, an energy synthesis of the geometrical parameters of the 

mechanism of the gripping device in accordance with the criterion of the smallest deviation from the unit of power 

transmission index is performed. The possibilities of the gripping device are enhanced by using it in a de-axial 

crank-slider mechanism, and the best results can be obtained in a scheme where the de-axial value is larger than the 

crank length. It is determined the specific values of the relative parameters of the lengths of the links and the ranges 

of rotation of the crank of the central and de-axial crank-slider of the gripping device, which best meet the optimiza-

tion criterion and satisfy the pressure angle constraints. Originality. For the first time, a new criterion for the trans-

mission of motion was introduced – power transmission index. According to this criteria, a kinematic synthesis of 

the gripping device built on the basis of a paired crank slider mechanism was carried out. Practical value. Practical 

recommendations are proposed on the size and location of the links of the mechanism for the central and de-axial 

crank-slider mechanism, which satisfy the requirements of the optimization criterion and implement restrictions on 

permissible pressure angles. 
Keywords: mechanical gripping device; motion transmission; power transmission index; speed function; pres-

sure angle 
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