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1. ПНЕВМАТИЧЕСКИЙ ПРЕССОВЫЙ ФОРМОВОЧНЫЙ МЕХАНИЗМ 

Задание 

Спроектировать прессовый формовочный механизм для изготовле-
ния объемных песчано-глинистых форм. 

Исходные данные 

Размер опоки длина × ширина × высота, мм; требуемая средняя 
плотность набивки формы , кг/м3;  давление рабочего тела (сжатого воз-
духа или масла) в магистрали pм, МПа. 

Анализ задачи 

Расчет прессового механизма формовочной машины в основном 
сводится к определению диаметра прессующего поршня. 

Известны два типа прессовых механизма: с нижним (рис. 1.1, а) и с 
верхним (рис. 1.1, б) расположением прессующего поршня. 

 

Рис. 1.1. Расчетные схемы механизмов прессования 

 Условие равновесия сил для поршня при нижнем его расположении 
запишется в виде 

0)( пмгр1оп  FpTgmmpF , (1.1)

где p – требуемое давление под прессовой колодкой, Па; 
Fоп – площадь опоки, м2; 
m1 – масса перемещаемых частей машины, кг; 
mгр– масса модели и опоки с формовочной смесью, кг; 
Т – сила трения, Н; 
Fп – площадь прессового поршня, м2; 
pм – давление в системе, Па; 
g – ускорение свободного падения, м/с2. 
Условие равновесия сил для поршня при верхнем его расположении 

запишется в виде 
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0пм2оп  FpTgmpF , (1.2)

где m2 – масса перемещаемых частей машины, кг. 
Массы перемещаемых частей в обоих случаях определяются массой 

разных объектов, поэтому в уравнениях (1.1) и (1.2) приняты разные обо-
значения. 

Из уравнений (1.1 и 1.2) выразим площадь прессового поршня. 
В первом случае получим 

м

гр1оп
п

)(

p

TgmmpF
F


 . (1.3)

Во втором случае получим 

м

2оп
п p

TgmpF
F


 . (1.4)

Зная площадь поршня, выразим его диаметр: 


 п

п 2
F

d . (1.5)

В уравнении (1.1) первое слагаемое – это технологически необходи-
мое усилие, требуемое для получения заданной средней степени уплотне-
ния. Второе слагаемое – вес поршня и стола машины (m1g), а также – вес 
модельной плиты с моделью, опоки с наполнительной рамкой и формо-
вочной смесью (mгрg). Третье слагаемое – сила трения в уплотнении пор-
шень-цилиндр. В уравнении (1.2)  второе слагаемое (m2g) – вес поршня, 
штока, прессовой колодки и элементов крепления. 

При проектировочных расчетах второе и третье слагаемые неизвест-
ны, поскольку неизвестен диаметр поршня. 

В этом случае возможны два подхода к решению данной задачи. 
Можно пренебречь величинами m1, mгр и T и по формуле (1.4) определить 
диаметр поршня. Затем, увеличив его до ближайшего большего стандарт-
ного, эскизно прочертить механизм и определить неизвестные m1 и T, по-
сле чего выполнить проверочный расчет по той же формуле. Второй под-
ход – воспользоваться справочными рекомендациями, основанными на 
исследовании существующих механизмов, и задаться величинами m1g, 
mгрg и T в некоторой пропорции от pFоп. 

При втором подходе требуемый результат получается быстрее. 
Расчет по второму варианту выглядит следующим образом. Из урав-

нения прессования определяется технологически необходимое усилие. 
Можно воспользоваться объединенным уравнением Аксенова-Беликова: 
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)lg45,01(1000 pC  , (1.6)

где  – требуемая плотность смеси, кг/м3; 
p – давление под прессовой колодкой, МПа; 
C – коэффициент уплотняемости. 
Уравнение (1.6) справедливо для давлений под прессовой колодкой 

до 4,0 МПа и плотности набивки 1600÷1800 кг/м3 
Коэффициент уплотняемости вычисляется по формуле 

19,0
0

682

H
C  , (1.7)

где H0 – высота столба смеси до уплотнения (опока и наполнитель-
ная рамка), м. 

Высота наполнительной рамки рассчитывается по известным соот-
ношениям, в основе которых лежит равенство масс смеси до и после прес-
сования. В общем случае ее высота определяется выражением 






















 1

0оп

м
оп F

V
Hh , (1.8)

где Hоп – высота опоки, м; 
Vм – объем модели, м3; 
 – требуемая средняя плотность смеси после прессования, кг/м3; 
0 – плотность разрыхленной смеси до прессования, кг/м3. 
При выполнении расчетов обычно принимают 0 = 1000 кг/м3. 
Из выражения (1.6) находим величину давления под прессовой ко-

лодкой, необходимую для получения заданной средней плотности формо-
вочной смеси: 







 




1

1000
2,2

10 Cp . 
(1.9)

Таким образом, расчет выполняется в следующем порядке: 
– вычисляется площадь опоки в свету; 
– вычисляется требуемая высота наполнительной рамки; 
– вычисляется требуемое давление под прессовой колодкой; 
– по справочным данным берется величина веса поднимаемых частей, 
грузоподъемность машины и сила трения в пропорции от техноло-
гически необходимого усилия; 

– вычисляется диаметр прессующего поршня; 
– выбирается ближайший больший стандартный диаметр; 
– выполняется эскизный проект машины; 
– определяются ранее неизвестные величины; 
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– выполняется проверочный расчет. 

Пример расчета 

Задание. Спроектировать прессовый механизм с нижним располо-
жением прессового цилиндра для изготовления объемных песчано-
глинистых форм. 

Исходные данные. Требуемая средняя плотность смеси =1600 кг/м3. 
Размер опоки (длина × ширина × высота) 350×300×175 мм. Объем модели 
Vм = 0,002 м3.  Номинальное давление сжатого воздуха в сети pс= 0,6 МПа. 

Решение. Площадь опоки в свету составит 
2

оп м 105,030,035,0 F  

Примем значение начальной плотности смеси 0 = 1000 кг/м3. По 
формуле (1.8) найдем требуемую высоту наполнительной рамки 

м094,01
1000
1600

105,0
002,0

175,01
0оп

м
оп 






 





 























F

V
Hh . 

Вычислим коэффициент уплотняемости 

875
)094,0175,0(

682682
19,019,0

0





H

C . 

Вычислим величину требуемого давления под прессовой колодкой: 

МПа204,01010
1  

875

10001600
2,21  

1000
2,2








 








 


Cp . 

Технологически необходимое усилие прессования  составит: 

МН0,021105,0204,0оп pF . 

При нижнем расположении прессового цилиндра Аксенов [1] реко-
мендует принимать сумму второго и третьего слагаемого в уравнениях 
(1.1) равной 0,1÷0,15 от технологически необходимого усилия pFоп (при 
верхнем расположении прессующего цилиндра вторым и третьим слагае-
мыми на этапе проектировочного расчета можно пренебречь.) Примем 
значение 0,15. Усилие, приложенное со стороны сжатого воздуха к порш-
ню, составит 

МН 024,0021,015,115,1 оп  pFS . 

При давлении сжатого воздуха в сети 0,6 МПа требуемая площадь 
поршня будет равна 
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2

с
п м 04,0

6,0
024,0


p
S

F . 

Минимальный диаметр прессующего поршня будет равен 

м226,0
14,3
04,0

2 d . 

Выбираем ближайший больший стандартный диаметр d = 250 мм. 
Исходные данные для 26 вариантов расчетов приведены в табл. 1.1. 

Таблица 1.1. Исходные данные для проектирования механизма прессования 

Размеры опоки, мм № 
вар. Длина Ширина Высота 

Плотность 
смеси, кг/м3 

Объем 
модели, м3 

1 350 300 150 1600 0,000 
2 400 300 200 1700 0,000 
3 450 350 200 1800 0,001 
4 500 350 250 1600 0,001 
5 550 400 250 1700 0,000 
6 600 400 300 1800 0,000 
7 650 450 300 1600 0,001 
8 700 450 350 1700 0,001 
9 750 500 350 1700 0,025 
10 800 500 300 1600 0,025 
11 800 550 300 1700 0,025 
12 800 600 300 1600 0,030 
13 800 650 300 1600 0,030 
14 800 700 350 1600 0,030 
15 800 750 350 1600 0,050 
16 900 500 350 1600 0,050 
17 900 550 350 1600 0,050 
18 900 600 400 1600 0,075 
19 900 650 400 1600 0,075 
20 900 700 400 1600 0,075 
21 900 750 400 1600 0,075 
22 1000 600 300 1600 0,050 
23 1000 650 300 1600 0,050 
24 1000 700 300 1600 0,050 
25 1000 750 300 1600 0,050 
26 1000 800 350 1600 0,050 

Ряд стандартных диаметров поршней, мм: 10, 12, 16, 20, 25, 32, (36), 40, 
(45), 50, (56), 63, (70), 80, (90), 100, (110), 125, 140, 160, (180), 200, (220), 
250, (280), 320, (360), 400, (450), 500, (560), 630, (710), 800, (900), 1000 
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2. ГИДРАВЛИЧЕСКИЙ ПРЕССОВЫЙ ФОРМОВОЧНЫЙ МЕХАНИЗМ 

Задание 

Спроектировать гидропривод прессовой формовочной машины. 

Исходные данные 

Для расчета параметров машины следует знать: размеры опок, на-
чальную и конечную плотность смеси, массу перемещаемых частей, зазор 
между прессовой плитой и наполнительной рамкой, продолжительность 
прессования, продолжительность обратного хода. 

Анализ задачи 

При проектировании механизма прессования определяют конечное 
давление прессования pпр, площадь Fп плунжера (поршня), производи-
тельность насосов Qн, мощность приводного электродвигателя N и выби-
рают тип насосов. 

1. Основным параметром при расчете является давление pпр в конце 
процесса прессования, которое обеспечивает заданную плотность  фор-
мы. Его можно найти, подставляя в одно из уравнений прессования значе-
ние начальной (0) и конечной () плотности смеси. 

2. Площадь поршня Fп определяется из уравнения равновесия сил. 
Давлением рабочей жидкости в гидравлической системе обычно задаются 
в пределах p0 = (0,55,0) МПа (при больших давлениях низка производи-
тельность насосов, поэтому снизится производительность машины). По 
площади находят диаметр, значение которого округляют до ближайшей 
большей стандартной величины. 

3. Величина хода прессового стола Sc: 

hSS  хс , (2.1)

где Sх – зазор между прессовой плитой и опокой, м; 
h – высота наполнительной рамки, м. 
Высоту наполнительной рамки находят по известным формулам. 
4. Если время рабочего хода t задано (обычно олно задается цикло-

граммой), то производительность насоса Qн (м
3/с) определяется формулой 

об

пс
н 


t

FS
Q , (2.2)

где об – объемный КПД насоса. 
Скорость движения прессовой плиты находится по формуле 

t

S
v с . (2.3)
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5. Мощность привода насоса (Вт) 

ннQpN  , (2.4)

где pн = (1,11,2)p0 – давление насоса, Па; 
Qн – производительность насоса, м3/с. 
По значениям pн, Qн и N выбираются тип насоса и электродвигатель. 

Пример расчета 

Задание. Спроектировать гидравлический прессовый механизм с 
верхним расположением прессового цилиндра для изготовления объем-
ных песчано-глинистых форм. 

Исходные данные. Требуемая средняя плотность смеси =1600 кг/м3. 
Размер опоки (длина × ширина × высота) 350×300×175 мм. Объем модели 
Vм = 0,002 м3. 

Решение. Площадь опоки в свету составит 
2

оп м 105,030,035,0 F . 

Примем значение начальной плотности смеси 0 = 1000 кг/м3. По 
формуле (1.8) найдем требуемую высоту наполнительной рамки: 

м125,01
1000

1800

105,0

002,0
175,01

0оп

м
оп 






 





 























F

V
Hh . 

Вычислим коэффициент уплотняемости: 

857
)125,0175,0(

682682
19,019,0

0





H

C . 

Вычислим величину требуемого давления под прессовой колодкой: 

МПа712,01010
1  

857

10001800
2,21  

1000
2,2








 








 


Cp . 

Технологически необходимое усилие прессования  составит: 

МН0,075105,0712,0оп pF . 

При верхнем расположении прессующего цилиндра вторым и треть-
им слагаемыми на этапе проектировочного расчета можно пренебречь. 
Усилие, приложенное со стороны сжатого воздуха к поршню, составит 

МН 075,0оп  pFS . 

Для гидравлических приводов формовочных машин рекомендуется 
давление 0,5÷5,0 МПа. Примем давление масла в системе p0 = 5,0 МПа. 
Тогда требуемая площадь поршня будет равна 
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2

0
п м 015,0

0,5
075,0


p
S

F . 

Минимальный диаметр прессующего поршня будет равен 

м138,0
14,3
015,0

2 d . 

Выбираем ближайший больший стандартный диаметр d = 80 мм. 
Площадь принятого поршня равна 

2
22

п м015,0
4

14,014,3

4








d
F . 

Зададимся величиной зазора между наполнительной рамкой и прес-
совой колодкой, равной Sх = 30 мм. Тогда ход прессования составит 

м 155,0125,0030,00хс  hSS . 

Циклограммой задано время рабочего хода 2 с. 
В приводах формовочных машин часто используют поршневые на-

сосы. Эти насосы обеспечивают расход жидкости 0,065÷160 дм3/с при 
давлении до 40÷50 МПа и объемном КПД, равном 0 = 0,95÷0,98. Приме-
няют также и лопастные насосы с расходом 0,08÷3,3 дм3/с, давлением до 
6,5 МПа и 0 = 0,88÷0,93. 

Примем к установке лопастной насос. Требуемая производитель-
ность насоса Qн (м

3/с) по формуле (2.2) составит 

/см00132,0
88,02

015,0155,0 3

об

пс
н 








t

FS
Q . 

Скорость движения прессовой плиты составит 

м/с078,0
2

155,0с 
t

S
v . 

Примем давление насоса равным pн = 1,2p0 =  1,25,0 = 6 МПа. Тогда 
мощность привода насоса составит 

Вт792000132,06000000нн  QpN . 

Принимаем двигатель со стандартной мощностью 11 кВт. 
Исходные данные для 26 вариантов расчетов приведены в табл. 2.1. 

Там же приведен ряд стандартных диаметров поршней и ряд мощностей 
электродвигателей. 
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Таблица 2.1. Исходные данные для проектирования гидравлического привода прессо-
вых формовочных машин 

Размеры опоки, мм 
№ 
вар. длина ширина высота 

Плотность 
смеси, кг/м3

Объем 
модели, 

м3 

Холо-
стой 

ход, мм 

Время прес-
сования, с 

1 350 300 150 1800 0,000 30 2 
2 400 300 200 1800 0,000 30 2 
3 450 350 200 1800 0,001 30 3 
4 500 350 250 1800 0,001 30 3 
5 550 400 250 1700 0,000 30 2 
6 600 400 300 1800 0,000 30 6 
7 650 450 300 1600 0,001 30 2 
8 700 450 350 1700 0,001 30 5 
9 750 500 350 1700 0,025 30 5 
10 800 500 300 1600 0,025 30 2 
11 800 550 300 1700 0,025 30 5 
12 800 600 300 1600 0,030 30 2 
13 800 650 300 1600 0,030 30 2 
14 800 700 350 1600 0,030 30 3 
15 800 750 350 1600 0,050 30 3 
16 900 500 350 1600 0,050 30 2 
17 900 550 350 1600 0,050 30 2 
18 900 600 400 1600 0,075 30 3 
19 900 650 400 1600 0,075 30 4 
20 900 700 400 1600 0,075 30 4 
21 900 750 400 1600 0,075 30 4 
22 1000 600 300 1600 0,050 30 3 
23 1000 650 300 1600 0,050 30 3 
24 1000 700 300 1600 0,050 30 3 
25 1000 750 300 1600 0,050 30 3 
26 1000 800 350 1600 0,050 30 5 
Ряд стандартных диаметров поршней, мм: 10, 12, 16, 20, 25, 32, (36), 40, (45), 50, 
(56), 63, (70), 80, (90), 100, (110), 125, 140, 160, (180), 200, (220), 250, (280), 320, 
(360), 400, (450), 500, (560), 630, (710), 800, (900), 1000 
Ряд мощностей электродвигателей (кВт): 1,1; 1,5; 2,2; 3,0; 4,0; 5,5; 7,5; 11,0; 15,0; 
18,5; 22,0; 30,0; 37,0; 45,0; 55,0; 75,0; 90,0; 110; 132; 160; 200. 

 



3. ПНЕВМАТИЧЕСКИЙ ВСТРЯХИВАЮЩИЙ МЕХАНИЗМ 

Задание 

Спроектировать пневматический встряхивающий механизм формо-
вочной машины с полной амортизацией удара. 

Исходные данные 

Размер опок:  длина  ширина  высота. Грузоподъемность mгр, кг; 
давление сжатого воздуха в магистрали pм, Па.  

Анализ задачи 

Проектируемый механизм изображен на рис. 3.1. Он имеет клапан на 
впуске (на рисунке не показан), поршневое распределение выхлопа и одну 
амортизационную пружину. 

 

Рис. 3.1. Схема встряхивающего механизма с полной амортизацией удара: 

1 – станина; 2 – амортизационная пружина; 3 – цилиндр-амортизатор; 4 – встряхи-
вающий поршень; 5 – «вредное» пространство; 6 – встряхивающий стол; 7 – модель-
ная плита с моделью; 8 – опока; 9 – формовочная смесь 

Встряхивающий поршень должен поднять на заданную высоту по-
лезную нагрузку массой mгр, включающую модельно-опочную оснастку и 
смесь. Механизм должен также преодолеть вес поднимаемых частей ма-
шины mпчмg (поршень со столом) и силу трения T в уплотнениях. 
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На этапе проектирования грузоподъемность mгр известна, поскольку 
или задана непосредственно, или может быть вычислена через заданные 
размеры опоки. Остальные величины неизвестны. 

В литературе [2] даются следующие соотношения для встряхиваю-
щих механизмов: условный коэффициент запаса , относительная масса 
полезной нагрузки qгр и относительная масса поднимаемых при встряхи-
вании частей машины qпчм (табл. 3.1). Здесь m – суммарная поднимаемая 
масса, кг; pм – давление сжатого воздуха в магистрали, Па; Fвп – площадь 
встряхивающего поршня, м2; g – ускорение свободного падения, м/с2. 

Таблица 3.1. Относительные характеристики встряхивающих механизмов 

Без амортизации 
удара 

С амортизацией 
удара 

Воздухораспределение* Характеристика Формула 
Поршне-

вое 
Кла-
панное 

Порш-
невое 

Кла-
панное

Условный коэффициент за-
паса mg

Fp впм  22,5 1,52 2,63,1 2,32,8

Относительная масса полез-
ной нагрузки m

m
q гр
гр   

0,50,6** 
0,450,55

0,40,5 
0,550,6

5 
0,50,6

Относительная масса под-
нимаемых при встряхива-
нии частей машины 

m

m
q пчм
пчм 

 

0,40,5** 
0,450,55

0,50,6 
0,350,4

5 
0,40,5

* При смешанном воздухораспределении (например, впуск – клапанное, выхлоп – 
поршневое) принимать средние значения.  
** В числителе – для машин с жестким ударом, в знаменателе – для машин с ударом 
на воздушной подушке. 

Расчет параметров встряхивающего механизма производится в сле-
дующей последовательности. 

1. По табл. (3.1) определяем рекомендуемую относительную массу 
полезной нагрузки qгр. 

2. По заданной грузоподъемности mгр и величине относительной 
массы находим расчетную суммарную поднимаемую массу m, кг: 

гр

гр

q

m
m  . (3.1)

3. Площадь встряхивающего поршня, м2: 

м
вп 4,0 p

mg
F  , (3.2)

где g – ускорение свободного падения, м/с2; 
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 pм – давление сжатого воздуха в магистрали, Па. 



Обычно рм = 6 105 Па. 
4. Диаметр встряхивающего поршня, м: 


 вп

вп 2
F

d . (3.3)

По вычисленному значению выбирается ближайший больший стан-
дартный диаметр встряхивающего поршня. 

5. Расчетная высота «вредного» пространства, м: 

g

v
x

2

0
4

 , (3.4)

где v – суммарная скорость стола до и после удара, (м/с). 
Обычно задаются v = 0,5÷0,6 м/с. 
6. Эффективное проходное сечение подводящей линии, м2: 

вп1пл vFkf  , (3.5)

где k1 – переводной коэффициент (k1 = 0,02÷0,025 с/м). 
7. Диаметр воздухоподводящей линии, м: 




пл

пл
пл

4 f
d , (3.6)

где пл – коэффициент расхода подводящей линии (пл = 0,25÷0,35). 
8. Эффективное проходное сечение воздухоотводящей линии, м2: 

плол 6,2 ff  . (3.7)

9. Диаметр воздухоотводящей линии, м: 




ол

ол
ол

4 f
d , (3.8)

где fол – эффективное проходное сечение отводящей линии, м2; 
ол – коэффициент расхода воздухоотводящей линии (ол = 0,40,45); 
10. Масса ударника (цилиндра-амортизатора), кг: 

mm 55,0уд  . (3.9)

11. Жесткость амортизационной пружины, Н/м: 

0

впм19,1

x

Fp
c  . (3.10)

12. Продолжительность цикла (интервал времени между ударами), с: 
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впм

07,2
Fp

mx
t  . (3.11)

13. Частота ударов, с1: 

t
n




1
. (3.12)

14. Показатели эффективности, Н: 
при чистом встряхивании 

впм1 15,0 Fpz  , (3.13)

при встряхивании с одновременным прессованием 

впм2 126,0 Fpz  . (3.14)

15. Величина снижения затяжки амортизационной пружины при 
встряхивании с одновременным прессованием (вибро-прессовое уплотне-
ние), Н 

впмпр 1,0 FpP  . (3.15)

16. Ход снижения затяжки амортизационной пружины, м: 

c

P
l пр'


 . (3.16)

Исходные данные для 26 вариантов расчетов приведены в табл. 3.2. 
Там же приведен ряд стандартных диаметров поршней. 

Пример расчета 

Задание. Спроектировать встряхивающий механизм с полной амор-
тизацией ударов. 

Исходные данные. Внутренний размер опок (длина  ширина  вы-
сота) 1600  1000  450 мм. Масса используемой опоки mо = 350 кг. Масса 
модельной плиты с моделью mм = 280 кг. Средняя плотность набивки 
см = 1600 кг/м3. Давление сжатого воздуха в цеховой магистрали 
рм = 6105 Па. Суммарная скорость стола до и после удара v = 0,55 м/с. 

Расчет. Объем опоки составляет 
3

о м72,045,00,16,1 V . 

При средней плотности смеси см = 1600 кг/м3 масса смеси составит 

кг115272,01600осмсм  Vm . 

Общая масса полезной нагрузки будет равна 
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кг17821152280350сммогр  mmmm . 

В соответствии с рекомендациями табл. (3.1) находим, что при сме-
шанном распределении воздуха относительная масса полезной нагрузки 
будет равна среднему арифметическому значению величин для случаев 
клапанного и поршневого распределения. Для клапанного распределения 
qгр = 0,5÷0,6, а для поршневого qгр = 0,55÷0,65. Общий диапазон 
qгр = 0,5÷0,65. Среднее арифметическое значение будет равно 

575,0
2

65,05,0
гр 


q . 

По формуле (3.1) расчетная суммарная поднимаемая масса составит 

кг3099
575,0

1782

гр

гр 
q

m
m . 

По формуле (3.2) найдем площадь встряхивающего поршня: 

2
5

м
вп м127,0

1064,0

81,93099

4,0






p

mg
F . 

По формуле (3.3) найдем диаметр встряхивающего поршня: 

м402,0
14,3

127,0
22 вп

вп 



F

d . 

По вычисленному значению необходимо выбирать ближайший 
больший стандартный диаметр. В данном случае расчету соответствует 
диаметр 450 мм. Однако, учитывая, что расчет является приближенным и 
что расчетный диаметр всего на два миллиметра меньше предыдущего 
значения из ряда диаметров, примем dвп = 400 мм. 

Расчетную высоту «вредного» пространства определим по формуле 
(3.4). Из рекомендуемого диапазона выберем v = 0,55 м/с. Тогда 

м123,0
81,9

55,044 22

0 






g

v
x . 

Из рекомендуемого диапазона переводного коэффициента 
(0,02÷0,025) примем (k1 = 0,025 с/м). Эффективное проходное сечение 
подводящей линии по формуле (3.5) будет равно 

2
вп1пл м0017,0127,055,0025,0  vFkf . 

Выберем коэффициент расхода подводящей линии равным пл = 0,25 
и по формуле (3.6) найдем диаметр воздухоподводящей линии: 
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м093,0
14,325,0

0017,0
22

пл

пл
пл 







f
d . 

По формуле (3.7) вычислим эффективное проходное сечение возду-
хоотводящей линии: 

2
плол м00442,00017,06,26,2  ff . 

Выберем коэффициент расхода воздухоотводящей линии равным 
ол = 0,4 и по формуле (3.8) найдем диаметр воздухоотводящей линии: 

м119,0
14,34,0

00442,0
22

ол

ол
ол 







f
d . 

По формуле (2.9) найдем массу ударника (цилиндра-амортизатора): 

кг1704309955,055,0уд  mm . 

Жесткость амортизационной пружины по формуле (3.10) составит 

Н/м737220
123,0

127,010619,119,1 5

0

впм 



x

Fp
c . 

Продолжительность цикла (интервал времени между ударами) най-
дем по формуле (3.11) 

с191,0
127,0106

123,03099
7,27,2

5
впм

0 



Fp

mx
t , 

а частоту ударов – по формуле (3.12) 

1с5
191,0

11 



t

n . 

Показатели эффективности: 
при чистом встряхивании (формула 3.13) 

Н11430127,010615,015,0 5
впм1  Fpz , 

при встряхивании с одновременным прессованием (формула 3.14) 

Н9601127,0106126,0126,0 5
впм2  Fpz . 

Величина снижения затяжки амортизационной пружины при встря-
хивании с одновременным прессованием по формуле (3.15) составит 

Н7620127,01061,01,0 5
впмпр  FpP . 

Ход снижения затяжки пружины найдем по формуле (3.16) 
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м01,0
737220

7620
' пр 




c

P
l . 

Таблица 3.2. Исходные данные для проектирования встряхивающего механизма 

Размеры опоки, мм 
№ 
вар. Длина Ширина Высота 

Масса 
опок, 
кг 

Плотность 
смеси, 
кг/м3 

Масса 
модельного 
комплекта, 

кг 
1 450 350 150 22 1300 20 
2 800 650 300 200 1400 50 
3 1200 900 250 250 1400 70 
4 1200 900 600 350 1500 90 
5 1400 1000 250 380 1400 75 
6 1400 1000 450 500 1400 85 
7 1500 1000 300 550 1400 110 
8 1500 1000 400 620 1400 150 
9 1500 1000 500 675 1500 150 
10 1550 1200 450 625 1400 150 
11 1550 1200 600 850 1500 170 
12 1600 1600 350 1275 1400 250 
13 1600 1600 500 1575 1400 270 
14 1800 1000 300 600 1400 110 
15 1800 1000 450 725 1400 130 
16 2200 2200 400 2850 1400 560 
17 2200 2200 500 3400 1500 680 
18 2800 1200 350 1200 1400 240 
19 2800 1200 500 1350 1500 250 
20 3000 1500 350 1650 1400 320 
21 3000 1500 700 2750 1600 500 
22 3000 2500 450 5000 1500 800 
23 3000 2500 600 6200 1600 1000 
24 3500 1200 450 3600 1400 720 
25 3500 1200 600 4550 1500 900 
26 3500 1500 400 4450 1400 900 
Ряд стандартных диаметров поршней, мм: 10, 12, 16, 20, 25, 32, (36), 40, (45), 50, 
(56), 63, (70), 80, (90), 100, (110), 125, 140, 160, (180), 200, (220), 250, (280), 320, 
(360), 400, (450), 500, (560), 630, (710), 800, (900), 1000 
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4. ВЫБОР ОСНОВНЫХ ПАРАМЕТРОВ ПЕСКОДУВНЫХ МАШИН 

Задание 

Спроектировать пескострельную головку стержневого автомата. 

Исходные данные 

Наибольший объем стержня, дм3. Габаритные размеры стержневых 
ящиков (длина × ширина × высота) мм. 

Анализ задачи 

При проектировании пескодувных машин исходными параметрами 
являются наибольший объем стержня и рабочая емкость пескодувного ре-
зервуара. ГОСТ 27884–93 определяет следующий ряд наибольших объе-
мов стержней (дм3): 1,6; 4,0; 10,0; 25,0; 63,0; 100,0; 160,0. 

Размеры надувной плиты, расстояния от рабочего стола до надувной 
плиты для машин, производительность машин (продолжительность цикла) 
также регламентируются стандартами. 

Помимо перечисленных параметров, определяют также диаметр D и 
высоту Н гильзы, площадь проходного сечения вдувного клапана Fкл, 
суммарную площадь прорезей в гильзе Fг, площадь сечения выходного 
отверстия Fвых, суммарную площадь сечения вентиляционных отверстий 
Fвент, емкость ресивера V0, необходимое усилие прижима ящика P. 

Значения параметров находят по эмпирическим формулам, получен-
ным на основании экспериментальных исследований рабочего процесса 
пескодувных машин в диапазоне изменения массы стержня от 1 до 100 кг. 

(В последующих формулах, если нет прямых указаний, размерности 
всех величин должны принадлежать одной системе единиц.) 

Диаметр гильзы зависит от массы стержня (стержней при много-
гнездном стержневом ящике) и определяется по формуле 

3)10090( mD  , (4.1)

где D – диаметр гильзы, мм; 
m – масса стержня, кг. 
Высоту гильзы Н  нужно выбирать в пределах 

DH )2,21,2(  . (4.2)

Диаметр вдувного клапана должен составлять 

Dd )5,02,0(кл  . (4.3)

Если машина имеет несколько вдувных клапанов, то суммарная 
площадь их проходных сечений должна быть равной 
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4

2
кл

кл
d

F


 , (4.4)

где dкл – величина, определяемая по формуле (4.3). 

 
Рис. 4.1. Основные расчетные параметры пескострельной головки 

Площадь сечения Fпр и ширину пр прорезей в гильзе определяют по 
следующим соотношениям: 

для верхней части гильзы 

клв )4,03,0( FF  , (4.5)

мм )0,18,0(в  , (4.6)

для нижней части гильзы 

вн )42( FF  , (4.7)

мм )5,03,0(н  . (4.8)

После выбора значений D, Н, в, пр, Fв,  Fн прочерчивают прорези 
на развертке гильзы, стараясь расположить их равномерно. В верхней час-
ти гильзы прорези располагают обычно горизонтально, а в нижней – вер-
тикально. 

Технологически удобнее прорези в гильзе не фрезеровать, а изготав-
ливать ее витой. При этом создаются условия для равномерного подвода 
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воздуха через зазоры между витками по всей боковой поверхности гиль-
зы. 

Для витых гильз принимают следующие величины: 

клпр )4,12,1( FF  , (4.9)

мм)5,03,0(пр  . (4.10)

Диаметр выходного отверстия насадки определяют по формуле 

Dd )5,03,0(вых  . (4.11)

В случае, когда насадка имеет несколько выходных отверстий или 
отверстия некруглые, суммарная площадь отверстий должна составлять 

4

2
вых

вых
d

F


 , (4.12)

где dвых – величина, определяемая по формуле (4.11). 
Как показали результаты экспериментов, влияние угла  конусности 

насадки (угла наклона образующей конуса к горизонту) на плотность 
стержня несущественно. При проектировании насадки его обычно прини-
мают равным 45°. В случае необходимости угол  можно изменять в пре-
делах от 0 до 60°. 

Суммарную площадь вентиляционных отверстий для удаления воз-
духа из стержневого ящика рекомендуется принимать из соотношения 

выхвент )0,15,0( FF  . (4.13)

Величина площади Fвент включает венты в надувной плите и в 
стержневом ящике. Верхний предел коэффициента в формуле (4.13) отно-
сится к меньшим значениям диаметра dвых, а нижний – к большим. 

Для стабильности качества стержней важно правильно выбрать объ-
ем пневматического аккумулятора, поскольку плотность стержня зависит 
от соотношения между объемом ресивера и гильзы пескострельной голов-
ки. Влияние отношения объема ресивера к объему гильзы (V0/Vг) на плот-
ность стержня ослабевает с ростом диаметра D гильзы. При проектирова-
нии машины объем ресивера определяют по формуле 

7,3

2

7,3

г0 3032,1
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VV , (4.14)

где Vг – объем гильзы пескострельной головки, м3; 
V0 – объем баллона ресивера, м3; 
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D – диаметр гильзы пескострельной головки, м; 
 – коэффициент уменьшения степени уплотнения стержня из-за ог-

раниченного объема ресивера (V0  ). 
Рекомендуется   принимать для расчета   = 0,01÷0,05, причем верх-

ний предел относится к рабочим резервуарам малых размеров, а нижний – 
к большим резервуарам. Таким образом, чем больше размеры гильзы, тем 
относительно меньшим должен быть объем ресивера. 

При надуве сжатый воздух, действуя по плоскости разъема, стремит-
ся раскрыть стержневой ящик. Требуемое расчетное технологически не-
обходимое усилие прижима стержневого ящика к надувной плите, пре-
дотвращающее его раскрытие, определяют по формуле 

ящмрасч )6,05,0( FpP  , (4.15)

где рм – давление сжатого воздуха в магистральной сети, Па; 
Fящ – максимальная площадь ящика в плане, м2. 
Цилиндр прижима может работать или от сети сжатого воздуха или 

от индивидуальной гидравлической станции. Во втором случае использу-
ют насосы с рабочим давлением 5,0÷10,0 МПа. По известному расчетному 
усилию прижима и принятому давлению рабочего тела (сжатый воздух, 
масло) находят расчетный диаметр Dрасч поршня: 

p

P

p

P
D 24,1

4
2,1расч 


 , (4.16)

где P – требуемое усилие прижима, Н; 
1,2 – коэффициент, учитывающий силу трения в цилиндре и вес под-

нимаемых частей; 
р – давление рабочего тела в системе прижима; Па. 
Далее принимается стандартный диаметр поршня, больший, бли-

жайший к расчетному. Это требование вызвано тем, что уплотнительные 
устройства стандартизованы. В результате округления диаметра усилие 
прижима окажется больше требуемого формулой (4.15). Поэтому прове-
рочный расчет на прочность элементов машины следует вести по наи-
большему усилию прижима, определяемому по формуле 

4

2
прин

принприн

D
pFpP


 , (4.17)

где  – коэффициент, учитывающий трение в цилиндре; 
р – максимальное давление рабочего тела, Па; 
Dприн – принятый диаметр поршня, м; 
Fприн – площадь принятого поршня цилиндра прижима, м2. 
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Для расчета пескодувных машин можно принимать  = 0,92. Если 
привод механизма прижима ящика гидравлический, то принимают давле-
ние p масла в системе в пределах 5,010,0 МПа. 

Формула (4.17) не учитывает вес стержневого ящика, то есть, она 
определяет лишь усилие на штоке поршня цилиндра прижима. Это об-
стоятельство приходится учитывать в дальнейших расчетах, если прижим 
происходит в вертикальном направлении при нижнем расположении ци-
линдра прижима. 

При определении геометрических параметров машины по вышепри-
веденным формулам следует округлять значения. Свободные размеры, 
например диаметры гильзы и ее высоту, – до целого числа. Размеры от-
верстий необходимо согласовывать с возможностями инструмента, кото-
рым они будут изготавливаться. 

Пример расчета 

Задание. Спроектировать пескострельную стержневую машину. 
Исходные данные. Наибольший объем стержня 53 дм3. Размеры 

стержневого ящика (длина × ширина × высота) 800×700×500 мм. 
Решение. Расчет представлен в форме таблицы (табл.4.1). 
Исходные данные для 26 вариантов расчетов приведены в табл.4.2. 

Таблица 4.1. Расчет основных параметров пескострельной машины 

Параметр 
Обозна-
чение 

Формула или 
источник 

Размер-
ность 

Величина 

Наибольший объем стержня Vст Задание дм3 53 
Плотность стержня ст Справочник кг/дм3 1,5 
Наибольшая масса стержня m стстVm   кг 79,5 
Коэффициент – 90÷100 – 95 
Диаметр гильзы D (4.1) мм 353 
Коэффициент – 2,1÷2,2 – 2,15 
Высота гильзы H (4.2) мм 759 
Коэффициент – 0,2÷0,5 – 0,35 
Диаметр вдувного клапана dкл (4.3) мм 124 
Площадь клапана Fкл (4.4) мм2 11986 
Коэффициент – 0,3÷0,4 – 0,35 
Площадь верхних прорезей Fв (4.5) мм2 4195 
Коэффициент – 2÷4 – 3 
Площадь нижних прорезей Fн (4.7) мм2 12585 
Ширина прорезей 
     для верхней части 
     для нижней части 

в 
н 

(4.6) 
(4.8) 

мм 
мм 

0,8 
0,3 
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Окончание таблицы 4.1 

Параметр 
Обозна-
чение 

Формула или 
источник 

Размер-
ность 

Величина 

Коэффициент – 0,3÷0,5 – 0,4 
Диаметр выходного отверстия dвых (4.11) мм2 141 
Суммарная площадь выходных 
отверстий 

Fвых (4.12) мм2 15655 

Коэффициент – 0,5÷1,0 – 0,75 
Суммарная площадь вент Fвент (4.13) мм2 11741 
Объем гильзы Vг D2H/4 м3 0,0743 
Масштабный коэффициент φ Принято – 0,01 
Объем ресивера V0 (4.14) м3 1,5 
Давление сжатого воздуха pм Принято Па 600000 
Длина стержневого ящика a Задание м 0,8 
Ширина стержневого ящика b Задание м 0,7 
Площадь стержневого ящика Fящ ab м2 0,56 
Требуемое усилие прижима 
стержневого ящика 

P (4.15) Н 184800 

Давление рабочей жидкости p Принято Па 5000000 
Расчетный диаметр поршня Dрасч (4.16) м 0,246 
Принятый диаметр поршня Dприн Принято мм 250 
Действующее усилие прижима 
стержневого ящика 

Pприн (4.17) Н 233047 

Таблица 4.2. Задания для самостоятельного проектирования пескострельной головки 

Размеры стержневого 
ящика в плане, мм 

Размеры стержневого 
ящика в плане, мм 

№ 
вар. 

Длина Ширина 

Объем 
стержня, 

дм3 

№ 
вар. 

Длина Ширина 

Объем 
стержня, 

дм3 
1 400 200 1,2 14 600 550 20,0 
2 400 250 1,6 15 600 600 22,0 
3 400 300 2,0 16 700 300 25,0 
4 400 400 3,2 17 700 350 28,0 
5 500 180 4,0 18 700 400 30,0 
6 500 200 5,0 19 700 550 32,0 
7 500 250 6,3 20 700 600 35,0 
8 500 300 8,0 21 700 700 40,0 
9 500 400 10,0 22 800 500 45,0 

10 600 200 12,0 23 800 600 50,0 
11 600 250 14,0 24 800 700 55,0 
12 600 300 16,0 25 800 800 60,0 
13 600 400 18,0 26 900 800 63,0 
Ряд стандартных диаметров поршней, мм: 10, 12, 16, 20, 25, 32, (36), 40, (45), 50, 
(56), 63, (70), 80, (90), 100, (110), 125, 140, 160, (180), 200, (220), 250, (280), 320, 
(360), 400, (450), 500, (560), 630, (710), 800, (900), 1000 

 



5. РАСЧЕТ МЕХАНИЗМА ВЫДАВЛИВАНИЯ КОМА 

Задание 

Спроектировать механизм выдавливания кома из формы. 

Исходные данные 

Размер опок: длина  ширина  высота верха / высота низа. 

Анализ задачи 

Расчет механизмов выдавливания не отличается от расчетов обыч-
ных силовых пневматических и гидравлических цилиндров. 

 

Рис. 5.1. Схема установки выдавливания песчано-глинистой формы: 

1 – поршень; 2 – прошивная плита; 3 – смесь; 4 – опоки; 5 – стол 

Выдавливание формы происходит усилием поршня 1 прессующего 
цилиндра, воздействующего на форму 3 плитой 2. Опоки 4 формы при 
этом опираются на стол 5 пресса. 

В случае выдавливания плоской плитой сила сопротивления смеси 
(МН) определяется напряжениями среза по периметру формы и вычисля-
ется по следующей формуле: 

срвыдFP  , (5.1)

где выд – напряжения выдавливания, МПа; 
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Fср – площадь среза, равная площади контакта боковой поверхности 
кома формовочной смеси со стенками опоки, м2. 

Напряжения выдавливания выд определены экспериментально для 
влажной уплотненной смеси, у которой при влажности 7% (до заливки) 
сж = 0,16 МПа, раз = 0,04 МПа. 

Величина напряжения выдавливания выд мало зависит от давления 
прессования рпр, примененного при изготовлении формы. Она может быть 
принята в пределах 0,13÷0,18 МПа, причем меньшие значения 
(выд = 0,13÷0,15 МПа) получены для форм, изготовленных при давлении 
прессования рпр = 0,5÷1,0 МПа, большие (выд = 0,15÷0,18 МПа) – при 
рпр = 1,5÷2,0 МПа. 

После того как усилие выдавливания определено, можно вычислить 
требуемый диаметр цилиндра. Для этого следует записать уравнение рав-
новесия сил, приложенных к поршню цилиндра выдавливания: 

0пм  TPmgFp , (5.2)

где pм – давление рабочего тела в цилиндре, Па; 
Fп – площадь поршня, м2; 
m – масса подвижных частей, кг; 
g – ускорение свободного падения, м/с2; 
P – усилие выдавливания, Н; 
T – суммарная сила трения в уплотнениях поршня и штока, Н. 
На этапе проектирования вес подвижных частей и сила трения неиз-

вестны. Поступим следующим образом. Поскольку в уплотнениях исполь-
зуются резиновые манжеты и кольца, то сила трения невелика. Вес под-
вижных частей также незначителен по сравнению с усилием выдавлива-
ния. Положим, что вес подвижных частей и сила трения взаимно компен-
сируются. Тогда уравнение (5.2) примет вид 

PSp пм . (5.3)

Поскольку 

4

2
п

п
D

S


 , (5.4)

получим 

4

2
п

м
D

pP


 , (5.5)

где Dп – диаметр поршня, м. 
Выразим из уравнения (5.5) диаметр поршня 
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м
п 2

p

P
D


 . (5.6)

По справочнику принимаем ближайший больший стандартный диа-
метр. Необходимость выбора стандартного, а не произвольного диаметра 
продиктована тем, что стандартизованы уплотнительные устройства, ис-
пользуемые для уплотнения сопряжения поршня и цилиндра. 

Чтобы обоснованно выбрать наружный диаметр цилиндра, опреде-
лим толщину стенки из условия прочности. 

В зависимости от соотношения наружного Dн и внутреннего D диа-
метров цилиндры подразделяют на толстостенные и тонкостенные. Тол-
стостенными называют цилиндры, у которых Dн/D > 1,2, а тонкостенными 
– цилиндры, у которых Dн/D  1,2. 

Толщину стенки однослойного толстостенного цилиндра определя-
ют по формуле 


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 (5.7)

где pу – условное давление, равное (1,2…1,3)p; 
[σр] – допускаемое напряжение на растяжение, МПа; 
μ – коэффициент поперечной деформации (коэффициент Пуассона). 
Допускаемое напряжение при растяжении для серого чугуна равно 

25 МПа, для высокопрочного чугуна – 40 МПа, для стального литья –
(80100) МПа, для легированной стали – (150180) МПа, для бронзы – 
42 МПа; 

Коэффициент Пуассона для чугуна равен 0, для стали 0,29; для алю-
миниевых сплавов 0,26…0,33; для латуни 0,35. 

Толщину стенки тонкостенного цилиндра определяют по формуле 

ур

у

][3,2 p

Dp


 . (5.8)

Таким образом, задавшись материалом стенки цилиндра и величи-
ной давления в нем, можно найти наружный диаметр цилиндра при из-
вестном внутреннем диаметре (Dв = Dп). 

В результате расчета наружный и внутренний диаметры, как прави-
ло, отличаются незначительно, особенно для пневматических цилиндров. 
Поэтому при выборе толщины стенки определяющими факторами будут 
технология его изготовления и способ крепления крышек, в результате 
принятая толщина стенки окажется значительно больше расчетной. 
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После определения основных конструктивных размеров вычерчива-
ется компоновка цилиндра. По компоновочному чертежу можно рассчи-
тать массу деталей и силу трения и выполнить проверочный расчет уси-
лий по формуле 

TmgPSp пм . (5.9)

Если условие выполняется, то цилиндр спроектирован верно. Если 
нет, следует взять большую величину диаметра поршня. 

Исходные данные для 26 вариантов расчетов приведены в табл. 5.2. 

Пример расчета 

Задание. Спроектировать механизм выдавливания сырых форм. 
Исходные данные. Размер опок 800×700×250/250 мм. 
Расчет. Расчет представлен в форме таблицы (табл. 5.1). 

Таблица 5.1. Расчет механизма выдавливания кома 

Параметр 
Обо-
значе-
ние 

Формула или 
источник 

Размер-
ность 

Величина 

Длина формы в свету A Задание м 0,8 
Ширина формы в свету B Задание м 0,7 
Высота формы H Задание м 0,5 
Площадь среза Fср 2(A+B)H м2 1,5 
Напряжения выдавливания выд Принято МПа 0,15 
Усилие выдавливания P (5.1) МН 0,225 
Пневматический привод 
Давление сжатого воздуха pм Принято МПа 0,5 
Требуемый диаметр поршня Dп (5.6) м 0,757 
Принятый диаметр поршня Dп Справочник мм 800 
Гидравлический привод 
Давление масла pм Принято МПа 5,0 
Требуемый диаметр поршня Dп (5.6) м 0,239 
Принятый диаметр поршня Dп Справочник мм 250 
Материал стенки цилиндра – Принято – Сталь 20Л
Допускаемые напряжения [р] Справочник МПа 90 
Условное давление pу pу = 1,3p МПа 6,5 
Толщина стенки цилиндра  (5.8) мм 8,1 
Принятая толщина стенки п – мм 15 
Наружный диаметр цилиндра Dн Dн = Dв + 2п мм 280 
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Таблица 5.2. Исходные данные для проектирования механизма выдавливания кома 

Размеры опоки, мм Размеры опоки, мм № 
вар. Длина Ширина Высота 

№ 
вар. Длина Ширина Высота 

1 350 300 150/150 14 800 700 250/250 
2 400 300 200/200 15 800 750 250/250 
3 450 350 200/200 16 900 500 250/250 
4 500 350 250/250 17 900 550 350/250 
5 550 400 250/250 18 900 600 300/300 
6 600 400 300/300 19 900 650 300/300 
7 650 450 350/300 20 900 700 300/300 
8 700 450 350/300 21 900 750 300/300 
9 750 500 300/300 22 1000 600 300/300 

10 800 500 300/250 23 1000 650 300/300 
11 800 550 300/300 24 1000 700 300/250 
12 800 600 250/250 25 1000 750 300/250 
13 800 650 250/250 26 1000 800 250/250 

Ряд стандартных диаметров поршней, мм: 100, (110), 125, 140, 160, (180), 200, 
(220), 250, (280), 320, (360), 400, (450), 500, (560), 630, (710), 800, (900), 1000 

 



6. ПРОЕКТИРОВАНИЕ ИНЕРЦИОННОГО ВИБРОВОЗБУДИТЕЛЯ 

Задание 

Спроектировать одновальный (двухвальный) вибровозбудитель. 

Исходные данные 

Требуемый дебаланс D, кгм; угловая скорость вала , рад/с; длина 
дебалансной части L, м. 

Анализ задачи 

Конструкция дебалансного вала 

Для создания колебательных движений рабочих органов литейных 
машин используются вибровозбудители различных конструкций. Одним 
из широко распространенных типов вибровозбудителей являются инерци-
онные вибровозбудители, используемые в приводах выбивных решеток и 
инерционных сит. 

Принцип действия инерционных вибровозбудителей основан на 
вращении неуравновешенной массы. Вибровозбудители могут быть одно-
вальными и двухвальными, когда два одинаковых вала расположены па-
раллельно друг другу и синхронно вращаются во встречном направлении. 

 
Рис. 6.1. Одновальный вибровозбудитель кругового действия 

Одновальный инерционный вибровозбудитель конструктивно пред-
ставляет собой вал 1 с цапфами 2, установленный в подшипниках 3 (рис. 
6.1). Поскольку ось цапф не совпадает с геометрической осью вала, ось 
вращения вала не совпадает с центром его масс. Произведение массы гру-
за m на расстояние e между центром масс и осью вращения называется 
статическим моментом или дебалансом D:  

meD  . (6.1)

При вращении такого вала возникает сила инерции, вектор которой 
располагается на линии, проходящей через ось вращения и центр масс. 
Величина силы инерции определяется выражением 
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2
и  DP , (6.2)

где Pи – возмущающее усилие вибровозбудителя, Н; 
D – статический момент вала, кгм; 
 – угловая скорость вращения вала, рад/с. 
Проектирование вибровозбудителя является частью проектирования 

машины. Величина дебаланса и угловая скорость определяются требова-
ниями технологического процесса и получаются из технологических рас-
четов. Для расчета вибровозбудителя они являются исходными данными. 

При повороте центра масс относительно оси вращения поворачива-
ется и вектор силы инерции, поэтому сила инерции воздействует на уст-
ройство, на котором установлен вал, под разными углами. Если машина 
установлена на упругих опорах, то она будет совершать плоскопараллель-
ные колебания. При этом любая точка машины описывает овальные тра-
ектории. Такой вибровозбудитель является вибровозбудителем кругового 
действия. 

Если параллельно разместить два таких дебалансных вала, то полу-
чится вибровозбудитель направленного действия. Сила инерции будет 
действовать перпендикулярно плоскости, проходящей через оси валов и 
изменяться от Pи до –Pи. Абсолютная величина силы инерции определяет-
ся при этом по уравнению (6.2), в котором дебаланс D равен суммарному 
дебалансу двух валов. 

 Проектирование дебалансного вала 

Дебалансный вал имеет опорные шейки (цапфы) 1 и расположенную 
между ними дебалансную массу 2 (рис. 6.2). Дебалансная часть вала вы-
полняется обычно цилиндрической, с осью О' – О', смещенной относи-
тельно оси вращения вала О – О на величину эксцентриситета e. Сечение 
дебалансной части – сплошное, и с целью экономии материала образую-
щие а – а дебалансной части вала и шеек вала выполняют совпадающими. 

 
Рис. 6. 2. К расчету дебалансного вала 
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Задача расчета дебалансного вала состоит в определении геометри-
ческих размеров вала – диаметра дебалансной части Dв и эксцентриситета 
e, при которых обеспечивается требуемое значение дебаланса D. 



При этом длину L дебалансной части вала принимают конструктив-
но, исходя из необходимости крепления вибровозбудителя к корпусу ре-
шетки, а диаметр шейки вала d определяют расчетом, исходя из прочности 
вала и долговечности принятых подшипников. 

Дебаланс D многовального вибровозбудителя (статический момент 
неуравновешенной массы валов, вычисленный относительно оси его вра-
щения O – O), определяется через его геометрию и плотность материала 
выражением 

eL
D

iD ρ
4

π 2
в , (6.3)

где Dв – диаметр дебалансной части вала, м; 
 L – длина дебалансной части вала, м; 
 – плотность металла (для сталей  = 7800), кг/м3; 
e – заданный эксцентриситет дебалансной массы, м; 
i – число валов вибровозбудителя. 
Диаметр дебалансной части вала можно выразить через эксцентри-

ситет и диаметр шейки следующим образом: 

de
d

eD  2)
2

(2в , (6.4)

где d – диаметр шейки вала, м. 
Для облегчения решения задачи введем безразмерные параметры: 
 – безразмерный эксцентриситет дебалансного вала; 

d

e
λ , (6.5)

  – безразмерный дебаланс вибровозбудителя; 

3ρπ dLi

D
 . (6.6)

Тогда, учитывая (6.4), (6.5) и (6.6), формулу (6.3) можно привести к 
безразмерному виду: 

λ25,0λλ 23  . (6.7)

Построим график этого уравнения (рис. 6.3) и решим задачу графи-
чески следующим образом. По заданным значениям конструктивных па-
раметров L, d и дебаланса D вибровозбудителя по формуле (6.6) определя-
ем , а из рис. 6.3 – . Затем, используя соотношения (6.4) и (6.5), находим 
e и Dв. По формуле (6.3) проверим величину дебаланса спроектированного 
вибровозбудителя. 
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Рис. 6. 3.  Зависимость  = f () 

Выше диаметр шейки вала определялся на основании расчета дейст-
вующих динамических нагрузок на подшипник. Из этих соображений ве-
личина эксцентриситета может быть любой, однако при резком изменении 
скорости вращения вала, например при заклинивании привода, в цапфе 
вала могут возникнуть напряжения кручения, превышающие прочность 
материала. Для исключения вероятности среза цапфы при заклинивании 
привода ограничим величину эксцентриситета величиной радиуса шейки. 
Это означает, что максимальное значение безразмерного эксцентриситета 
будет равно  = 0,5, соответствует значение  = 0,5. Тогда из формулы 
(6.6) можно выразить рекомендуемое значение диаметра цапфы вала: 

3
ρπ5,0 Li

D
d


 . (6.8)

Расчет выполняем следующим образом. По заданным значениям де-
баланса и угловой скорости находим диаметр цапфы вала из соображений 
долговечности подшипника. По формуле (6.8) проверяем значение диа-
метра. Если вычисленное значение оказывается больше предыдущего, ок-
ругляем его до стандартного диаметра подшипника и по формуле (6.6) на-
ходим значение . По графику рис. 6.3 находим значение . Из формулы 
(6.5) находим эксцентриситет e, а по формуле (6.4) диаметр дебалансной 
части вала Dв. По формуле (6.3) проверим величину дебаланса спроекти-
рованного вала. Небольшое отклонение полученного дебаланса можно 
скорректировать за счет изменения длины вала, если это допустимо кон-
структивно. 
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Особенности расчета подшипников вибровозбудителя 

Выбор и расчет подшипников для валов вибровозбудителя является 
весьма ответственной задачей, так как опыт эксплуатации выбивных ре-
шеток показывает, что подшипники вибровозбудителя, работающие в 
специфических условиях виброударных нагрузок, являются наименее на-
дежным звеном, часто выходят из строя, а замена их весьма трудоемка. 

Ниже приведены некоторые замечания об особенностях расчета 
подшипников вибровозбудителя инерционных решеток. 

Приведенная радиальная нагрузка Q (Н), приходящаяся на один 
подшипник, 

тбк KKRKQ  , (6.8)

где R – радиальная нагрузка , Н; 

оп

max

i

P
R  , (6.9)

Pmax – максимальное возмущающее усилие вибровозбудителя, Н; 
iоп – число подшипниковых опор в вибровозбудителе; 
Кк – коэффициент (принимать Кк = 1,2, поскольку нагрузка (возму-

щающее усилие) вращается относительно наружного кольца); 
Кб – динамический коэффициент безопасности, (Кб =   1,3 ÷ 1,8); 
КТ – температурный коэффициент (КТ = 1). 
В вибровозбудителях выбивных инерционных решеток желательно 

применять радиальные роликовые сферические подшипники. При уста-
новке подшипников следует обеспечить следующие поля допусков. От-
верстия в корпусе подшипника под наружное кольцо подшипника – по M7 
или K7, валы под внутренне кольцо подшипника – по h6 или  js6. 

Пример расчета 

Задание. Спроектировать двухвальный вибровозбудитель. 
Исходные данные. Требуемый дебаланс D = 25 кгм; угловая ско-

рость вала  = 78, рад/с; длина дебалансной части L = 2000 мм. 
Решение. Проектирование дебалансного вала следует начать с выбо-

ра подшипника, чтобы определить диаметр цапфы. 
По формуле (6.2) вычислим максимальное усилие вибровозбудителя 

Н1521007825 22
и  DP . 

Поскольку по заданию проектируется двухвальный вибровозбуди-
тель, усилие на подшипниках одного вала будет равно половине вычис-
ленного: 
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Н760502/1521002/иmax  PP . 

Каждый вал имеет две подшипниковые опоры, поэтому по формуле 
(6.9) радиальная нагрузка составит 

Н38025
2

76050

оп

max 
i

P
R . 

Приведенную радиальную нагрузку на подшипник находим по фор-
муле (6.8). Для этого примем необходимые величины коэффициентов. По-
скольку нагрузка вращается относительно наружного кольца, принимаем 
коэффициент кольца равным Кк = 1,2. Динамический коэффициент безо-
пасности рекомендуется принимать в диапазоне Кб = 1,3 ÷ 1,8. В связи с 
тяжелыми условиями работы опор, примем Кб = 1,8. Рабочая температура 
подшипников невысокая, поэтому принимаем температурный коэффици-
ент равным КТ = 1. Тогда приведенная радиальная нагрузка будет равна 

Н8213418,12,138025тбк  KKKRQ . 

Подшипники с угловой скоростью вращения превышающей 0,1рад/с 
подбирают по динамической нагрузке C. По табл. 1 выбираем подшипник 
двухрядный роликовый сферический 3608 со следующими характеристи-
ками: внутренний диаметр d = 40 мм, наружный диаметр D = 90 мм, ши-
рина B = 33 мм, допускаемая динамическая нагрузка C = 95000 Н, макси-
мальная частота вращения при пластичной смазке 4300 об/мин. 

Двухрядные роликовые сферические радиальные подшипники могут 
воспринимать осевую нагрузку в пределах до 25% от неиспользованной 
радиальной; допускают перекос оси внутреннего кольца подшипника от-
носительно оси наружного в 2 ÷ 3, что снижает требования к точности 
изготовления и монтажа; обладают высокой несущей способностью при 
небольших габаритах. При выборе подшипника ориентировались на его 
внутренний диаметр, поскольку чем он меньше, тем меньше будет общая 
масса дебалансного вала. 

По формуле (6.8) проверим величину диаметра цапфы 

08,0
7800214,325,0

25

ρπ5,0
33 







Li

D
d . 

Примем диаметр цапфы d = 80 мм. 
По формуле (6.6) вычислим безразмерный дебаланс вала: 

5,0
08,07800214,32

25

ρπ 33





dLi

D
. 
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По графику рис. 6.3 находим  = 0, 5. Из формулы (6.5) найдем экс-
центриситет 

мм40805,0  de , 

а по формуле (6.4) найдем диаметр дебалансной части вала: 

мм160804022в  deD . 

По формуле (6.3) проверим величину дебаланса спроектированного 
вибровозбудителя: 

кг2504,078002
4

16,014,3
2ρ

4

π 22
в 


 eL

D
iD . 

По табл. 1 выбираем подшипник двухрядный роликовый сфериче-
ский 3516 со следующими характеристиками: внутренний диаметр 
d = 80 мм, наружный диаметр D = 140 мм, ширина B = 33 мм, допускаемая 
динамическая нагрузка C = 160000 Н, максимальная частота вращения при 
пластичной смазке 2200 об/мин. 

Таблица 6.1. Исходные данные для проектирования вибровозбудителя 

Дебаланс 
D 

число 
валов 

i 

Угловая 
ско-

рость  

Длина 
вала L

Дебаланс 
D 

число 
валов 

i 

Угловая 
ско-

рость  

Длина 
вала L№ 

зад 
кгм шт рад/с м 

№ 
зад

кгм шт рад/с м 
1 10 1 78 0,50 14 20 2 78 1,50 
2 10 2 78 0,50 15 25 1 78 2,50 
3 15 1 78 0,80 16 25 2 78 2,50 
4 15 2 78 0,80 17 10 1 78 1,50 
5 20 1 78 1,00 18 10 2 78 1,50 
6 20 2 78 1,00 19 15 1 78 1,50 
7 25 1 78 1,50 20 15 2 78 1,50 
8 25 2 78 1,50 21 20 1 78 1,50 
9 10 1 78 1,00 22 20 2 78 1,50 

10 10 2 78 1,00 23 25 1 78 1,50 
11 15 1 78 1,00 24 25 2 78 1,50 
12 15 2 78 1,00 25 20 1 78 2,00 
13 20 1 78 1,50 26 20 1 78 2,00 
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Таблица 6.2. Характеристики сферических подшипников серии 3000 ГОСТ 5721–75 

 
Обозначение 

3000 
d, мм D, мм B, мм r, мм Масса, кг C, Н C0, Н 

nпред, 
мин–1

Серия диаметров 5, серия ширин 0 
3508 40 80 23 2,0 0,58 57000 33300 4500 
3509 45 85 23 2,0 0,60 64000 35000 4300 
3514 70 125 31 2,5 1,67 132000 93800 2600 
3516 80 140 33 3,0 2,20 160000 118000 2200 
3518 90 160 40 3,0 3,55 216000 159000 1900 
3520 100 180 46 3,5 5,20 275000 212000 1800 
3522 110 200 53 3,5 7,50 355000 276000 1700 
3524 120 215 58 3,5 9,30 415000 325000 1600 

Серия диаметров 6, серия ширин 0 
3608 40 90 33 2,5 1,03 95000 64900 4300 
3609 45 100 36 2,5 1,4 114000 74800 3800 
3610 50 110 40 3,0 1,9 150000 101000 3400 
3611 55 120 43 3,0 2,4 170000 118000 3000 
3612 60 130 46 3,5 3,1 196000 128000 2800 
3613 65 140 48 3,5 3,7 220000 142000 2400 
3614 70 150 51 3,5 4,35 270000 181000 2200 
3615 75 160 55 3,5 5,4 300000 207000 2000 
3616 80 170 58 3,5 6,6 325000 227000 1900 
3617 85 180 60 4,0 7,4 365000 270000 1800 
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7. РАСЧЕТ ПРИВОДА ГАЛТОВОЧНОГО БАРАБАНА 

Задание 

Спроектировать привод галтовочного барабана. 

Исходные данные 

Внутренний диаметр барабана D, мм; максимальный объем загрузки 
барабана V, м3; удельная насыпная масса загрузки , кг/м3. 

Анализ задачи 

Принцип действия и основные параметры 

Галтовочные барабаны – это устройства для очистки отливок, вы-
бивки стержней, отбивки литниковой системы, полировки отливок. Галто-
вочный барабан представляет собой барабан обычно круглого сечения, в 
который загружают отливки и звездочки из белого чугуна. При вращении 
барабана его содержимое непрерывно перемешивается. Очистка загру-
женных в галтовочный барабан отливок происходит при их взаимном тре-
нии и трении о звездочки. Звездочки, кроме того, проникая в полости от-
ливок, очищают их изнутри. Продолжительность очистки до 1,5 ч. 

При полировке отливок из цветных сплавов в галтовочный барабан 
вместе с отливками заливают мыльный раствор и загружают гладкие 
стальные цилиндрики или кубики из древесины крепких пород. 

Галтовочные барабаны могут быть периодического и непрерывного 
действия. В барабаны периодического действия отливки загружаются 
универсальным транспортом или скиповым подъемником. Далее закры-
вают загрузочный люк и включают вращение. Барабан в этом случае вра-
щается на цапфах, прикрепленных к его днищам. 

В барабанах непрерывного действия днища отсутствуют. Загрузка 
отливок непрерывно осуществляется через один торец барабана, а выгруз-
ка – через другой. Барабан опирается на ролики, от которых и получает 
вращение. Ось барабана наклонена к горизонту, благодаря чему его со-
держимое непрерывно перемещается от верхнего торца к нижнему. 

Галтовка обеспечивает наиболее высокое качество поверхности от-
ливок по сравнению со всеми остальными методами очистки, применяе-
мыми в настоящее время в очистных отделениях литейных цехов. 

Достоинством галтовочных барабанов является простота конструк-
ции, надежность в работе, компактность и высокий уровень механизации 
вспомогательных операций. 

К основным параметрам галтовочного барабана можно отнести  его 
диаметр, длину, наибольший объем загрузки. 

При заданных значениях основных величин при проектировании оп-
ределяют скорость вращения барабана, мощность электродвигателя при-



вода вращения барабана, мощность электродвигателя привода скипового 
подъемника, а также проверяют установленный на скиповом подъемнике 
тормоз. 

Угловая скорость барабана 

Угловая скорость вращения барабана определяет интенсивность от-
носительного перемещения загруженных в барабан отливок и звездочек и, 
тем самым, эффективность очистки. Согласно практическим данным, оп-
тимальной в этом отношении является такая скорость, при которой дейст-
вующая на отливку центробежная сила на внутренней поверхности бара-
бана составляет примерно 5060% от веса отливок. Меньшие значения 
принимаются для барабанов диаметром свыше 0,7 м, большие – диамет-
ром менее 0,7 м. 

Соответствующие формулы для вычисления угловой скорости бара-
банов имеют вид [3] 

рад/с.
40,3

м7,0при

рад/с;
14,3

м7,0при

б

б

D
D

D
D





 (7.1)

Мощность привода барабана 

Мощность электродвигателя привода вращения барабана можно оп-
ределить по моменту, создаваемому загруженными в барабан деталями 
при его вращении [2]. Сечение загруженного барабана плоскостью, пер-
пендикулярной его оси, при неподвижном барабане представлено на рис. 
7.1, а. При вращении барабана в направлении показанном на рис. 7.1 
стрелкой свободная поверхность его загрузки располагается относительно 
горизонтальной оси под некоторым углом откоса  (рис. 7.1, б). 

Величина угла  зависит от отношения габаритов очищаемых отли-
вок к диаметру барабана и по данным практики колеблется в пределах 
 = 3545°. Для расчетов можно принимать  = 40°. За счет наклона сво-
бодной поверхности загрузки на угол  центр тяжести сечения смещается 
от вертикальной оси на величину 

 sinexc , 

создавая момент относительно оси вращения барабана 

mgxM c , (7.2)

где m – масса загрузки барабана, кг; 
g – ускорение свободного падения, м/с2; 
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е – расстояние от центра тяжести площади кругового сегмента (точ-
ка C), образованного загруженными деталями и звездочками, до центра 
круга (точка O), вычисляемое по формуле 





2sin2

sin

3

2 3D
e , (7.3)

где  – половина центрального угла сегмента в радианах. 

 

Рис. 7.1. Схема поперечного сечения галтовочного барабана 

Величина угла  в рассматриваемом случае зависит от коэф-
фициента загрузки барабана K, представляющего собой отношение объема 
загруженных в барабан отливок и звездочек к его номинальному объему. 
Полагая, что в процессе галтовки загрузка барабана распределяется рав-
номерно по его длине, коэффициент K можно представить следующим об-
разом: 





2

2sin2

нS

S
K c

, (7.4)

где Sc – площадь сегмента, образованного загрузкой, 

)2sin2(
8

2


D

Sc ; (7.5)

Sн – номинальная площадь сечения барабана. 
На основании опыта эксплуатации барабанов для обеспечения наи-

большей производительности очистки коэффициент загрузки рекоменду-
ется [1] принимать в пределах K = 0,70,8. На практике эти пределы не-
сколько шире. 
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Рассматривая совместно формулы (7.3) и (7.4), можно показать, что 
во всем практическом диапазоне значений K = 0,21,0 зависимость e от K 
с точностью до 1 % выражается формулой 

DKe )1(424,0  . (7.6)

Подставляя выражение (7.6) в формулу (7.2), получим 

 sin)1(424,0 DmgKM . 

Мощность электродвигателя привода барабана 









sin)1(424,0 бб

б
DmgKM

N , (7.7)

где  – коэффициент полезного действия привода барабана, на осно-
вании практических данных  = 0,60,8. 

Массу загрузки находим через заданный объем и удельную насып-
ную массу по формуле 

Vm  . (7.8)

где  – удельная насыпная масса загрузки, кг/м3; 
V – максимальный объем загрузки, м3. 

Пример расчета 

Задание. Спроектировать привод галтовочного барабана. 
Исходные данные. Внутренний диаметр барабана 1,2 м, максималь-

ный объем загрузки 0,2 м3, удельная насыпная масса загрузки 4000 кг/м3. 
Решение. В соответствии с выражениями (7.1) поскольку диаметр 

барабана превышает 0,7 м, угловую скорость вращения назначаем по 
формуле 

рад/с87,2
2,1

14,314,3
б 

D . 

Вычисленной угловой скорости соответствует частота вращения 

об/мин4,27
14,3

87,23030 б 






n . 

Масса загрузки в соответствии с формулой (6.8) составит 

кг8002,04000  Vm . 

Мощность электродвигателя привода барабана определим по фор-
муле (7.7). На основании опыта эксплуатации барабанов для обеспечения 
наибольшей производительности очистки коэффициент загрузки реко-

 42



мендуется [2] принимать K = 0,70,8. Примем K = 0,75. Величина угла  
зависит от отношения габаритов очищаемых отливок к диаметру барабана 
и по данным практики колеблется в пределах  = 3545°. Примем  = 40°. 
Коэффициент полезного действия привода барабана на основании практи-
ческих данных составляет  = 0,60,8. Примем  = 0,7. 

Тогда 

Вт2630
7,0

40sin87,281,98002,1)75,01(424,0
б 


N . 

Принимаем асинхронный электродвигатель с ближайшей большей 
мощностью 3,0 кВт. Поскольку частота вращения барабана небольшая, 
27 об/мин, выберем двигатель с минимальной синхронной частотой вра-
щения равной 750 об/мин. При этом общее передаточное число привода 
будет минимальным и составлять примерно i = 750/27 = 27,8. 

Таблица 7.1. Исходные данные для проектирования механизма выдавливания кома 

№ 
вар. 

Диаметр 
барабана, 

мм 

Объем за-
грузки, м3 

Удельная 
насыпная 
масса за-
грузки, 
кг/м3 

№ 
вар. 

Диаметр 
барабана, 

мм 

Объем за-
грузки, м3 

Удельная 
насыпная 
масса за-
грузки, 
кг/м3 

1 1200 0,025 4000 14 1600 0,750 4000 
2 1200 0,050 4000 15 1600 0,875 4000 
3 1200 0,075 4000 16 1600 1,000 4000 
4 1400 0,100 4000 17 1600 1,125 4000 
5 1400 0,125 4000 18 1600 1,250 4000 
6 1400 0,150 4000 19 1700 1,375 4000 
7 1400 0,175 4000 20 1700 1,500 4000 
8 1400 0,200 4000 21 1700 1,625 4000 
9 1500 0,225 4000 22 1700 1,750 4000 
10 1500 0,250 4000 23 1800 1,875 4000 
11 1500 0,375 4000 24 1800 2,000 4000 
12 1500 0,500 4000 25 1800 2,125 4000 
13 1500 0,625 4000 26 1800 0,200 4000 
Ряд мощностей электродвигателей (кВт): 1,1; 1,5; 2,2; 3,0; 4,0; 5,5; 7,5; 11,0; 15,0; 18,5; 
22,0; 30,0; 37,0; 45,0; 55,0; 75,0; 90,0; 110; 132; 160; 200. 
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8. РАСЧЕТ ГИДРОЦИЛИНДРОВ 

Основными параметрами поршневого гидроцилиндра являются: 
диаметры поршня D и штока d, рабочее давление p, и ход поршня S. 

Рассмотрим поршневой гидроцилиндр с односторонним штоком 
(рис.8.1). 

Рис.8.1. Основные и расчетные параметры гидроцилиндра 

По основным параметрам можно записать следующие зависимости. 
Площадь поршня в поршневой 1 и в штоковой 2 полости  определя-

ется формулами (8.1) и (8.2) соответственно. 

4

2

1
D

F


 ; (8.1)

4

)( 22

2
dD

F


 . (8.2)

Усилие, развиваемое штоком гидроцилиндра при его выдвижении и 
втягивании, определяется соответственно формулами (8.3) и (8.4). 

тр111 kpFR  ; (8.3)

тр222 kpFR  , (8.4)

где kтр = 0,9…0,98 – коэффициент, учитывающий потери на трение. 
Скорости перемещения поршня в прямом направлении и обратном 

определяются формулами (8.5) и (8.6). 

2
1

1
4

D

Q
v


  (8.5)

)(

4
22

2
2

dD

Q
v


  (8.6)
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Расчеты на прочность. Прочностными расчетами определяют тол-
щину стенок цилиндра, толщину крышек (головок) цилиндра, диаметр 
штока, диаметр шпилек или болтов для крепления крышек. 

В зависимости от соотношения наружного Dн и внутреннего D диа-
метров цилиндры подразделяют на толстостенные и тонкостенные. Тол-
стостенными называют цилиндры, у которых Dн / D > 1,2, а тонкостенны-
ми – цилиндры, у которых Dн / D  1,2. 

Толщину стенки однослойного толстостенного цилиндра определя-
ют по формуле 

















 1

)1(][

)21(][

2 ур

ур

p

pD
, (8.7)

где pу – условное давление, равное (1,21,3)p, МПа; 
[σр] – допускаемое напряжение на растяжение, МПа; 
μ – коэффициент поперечной деформации (коэффициент Пуассона). 
Допускаемое напряжение при растяжении для серого чугуна равно 

25 МПа, для высокопрочного чугуна – 40 МПа, для стального литья –
(80100) МПа, для легированной стали – (150180) МПа, для бронзы – 
42 МПа; 

Коэффициент Пуассона для чугуна равен 0, для стали 0,29; для алю-
миниевых сплавов 0,26…0,33; для латуни 0,35. 

Толщину стенки тонкостенного цилиндра определяют по формуле 

ур

у

][3,2 p

Dp


 . (8.8)

Толщину крышки цилиндра определяют по формуле 

][
433,0

р

у
кк 


p

d , (8.9)

где dк – диаметр крышки. 
Диаметр штока, работающего на растяжение и сжатие соответствен-

но 

][

4

р

2




R
d ; (8.10)

][

4

с

1




R
d . (8.11)
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где [σр] и [σс] – допускаемые напряжения на растяжение и сжатие 
материала штока; 

Штоки, длина которых больше 10 диаметров («длинные» штоки), 
работающие на сжатие, рассчитывают на продольный изгиб по формуле 
Эйлера: 

кр
f
R

 (8.12)

где σкр – критическое напряжение при продольном изгибе; 
f – площадь поперечного сечения штока. 
Диаметр болтов или стяжек для крепления крышек цилиндров 

][2,1 р
б 


n
p

Dd  (8.13)

где n – число болтов. 

Пример расчета 

Задание. Спроектировать гидроцилиндр с прямым усилием 
R1 = 0,045 МН, рабочим ходом S = 0,8 м, скоростью прямого хода поршня 
v1 = 0,2 м/с, скоростью обратного хода v2 = 0,5 м/с, давлением масла 
p = 6,3 МПа. 

Решение. Из формулы (8.3) выразим площадь поршня: 

2

тр1

1
1 м007,0

98,03,6
045,0





kp

R
F . 

Из формулы площади круга найдем диаметр: 

м094,0
14,3
007,044 1 







F
D . 

Принимаем ближайший больший стандартный диаметр D = 100 мм. 
Если отсутствуют дополнительные условия, диаметр штока d гид-

равлического цилиндра принимают равным половине диаметра поршня D. 
В соответствии с стандартным рядом диаметров штоков принимаем диа-
метр штока d = 50 мм. 

По формулам (8.1) и (8.2) находим площади поршня в поршневой и 
штоковой полостях: 

2
22

1 м00785,0
4

1,014,3

4








D
F ; 
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2
2222

2 м00589,0
4

)05,01,0(14,3

4

)(








dD
F . 

По формулам (8.3) и (8.4) вычислим соответствующие усилия: 

МН048,098,03,600785,0тр111  kpFR ; 

МН036,098,03,600589,0тр222  kpFR . 

Из формул (8.5) и (8.6) выразим требуемые секундные расходы мас-
ла при прямом и обратном ходе для обеспечения заданных скоростей и 
вычислим их. 

3
22

1
1 м0016,0

4
1,014,32,0

4
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
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

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3
2222
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Поскольку в паспортах производительность насосов указывается 
обычно в л/мин, преобразуем результат, умножив полученные значения на 
60000. Получим Q1 = 95 л/мин, Q2 = 180 л/мин. 

По формуле (8.8) найдем толщину стенки цилиндра 
Минимальную толщину стенки цилиндра определяем по формуле 

тонкостенного цилиндра (8.8). 
Условное давление найдем из соотношения 

МПа19,83,63,13,1у  pp . 

В качестве материала цилиндра примем холоднодеформированную 
бесшовную трубу ГОСТ 8734–75 из стали 10 ГОСТ 1050–88. Допускаемые 
напряжения при растяжении [р] = 90 МПа в закаленном состоянии. 

 м004,0
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1,019,8
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Dp
. 

Расчетным параметрам соответствует труба с наружным диаметром 
110 мм и толщиной стенки 6 мм. 

По формуле (8.9) вычислим минимальную толщину крышки: 

мм1,13
90

19,8
100433,0

][
433,0
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у
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p
d . 

Проверим правильность назначения штока. 
Диаметр штока, работающего на растяжение, составляет 
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Расчетное значение диаметра штока 23 мм, принятое значение 
50 мм. Лимитирующее значение штока – резьба крепления к поршню. При 
диаметре штока 50 мм диаметр соединения, превышающий 23 мм, обеспе-
чить можно. 

Стержень, работающий на сжатие, выдерживает большую нагрузку, 
чем при работе на растяжение, поэтому проверять на сжатие не будем. 
Ход поршня меньше десяти диаметров, поэтому на устойчивость прове-
рять не будем. Крышку предполагается крепить на резьбе, поэтому диа-
метр болтов рассчитывать не будем. 

Справочные данные по трубам приведены в табл. 8.1, табл. 8.2 со-
держит задания на проектирование цилиндра. 

Таблица 8.1. Диаметры и толщины стенок труб 

Наружный 
диаметр*1 

Толщина 
стенки*2 

Наружный 
диаметр*1 

Толщина 
стенки*2 

Наружный 
диаметр*1 

Толщина 
стенки*2 

5 0,3–1,5 25–28 0,4–7,0 140 1,6–22 
6 0,3–2,0 30–36 0,4–8,0 150 1,8–22 

7–9 0,3–2,5 38; 40 0,4–9,0 160 2,0–22 
10–12 0,3–3.5 42 1,0–9,0 170 2,0–24 
13–15 0,3–4,0 45; 48 1,0–10 180 2,0–24 
16–19 0,3–5,0 50–76 1,0–12 190 2,8–24 

20 0,3–6,0 80–95 1,2–12 200–220 3,0–24 
21–23 0,4–6,0 100–108 1,5–18 240; 250 4,5–24 

24 0,6–6,5 110–130 1,5–22 – – 
*1 В указанных пределах брать из ряда: 7; 8; 9; 10; 11; 12; 13; 14; 15; 16; 17; 18; 19; 
21; 22; 25; 27; 28; 30; 32; 34; 35, 36; 38; 40; 50; 51; 53; 54; 56; 57; 60; 63; 65; 68; 70; 
73; 75; 76; 80; 83; 89; 90; 95; 100; 102, 108, 11; 120; 130; 200; 210; 220 мм. 
*2 В указанных пределах брать, из ряда: 0,3; 0,4; 0.5: 0,6; 0,8; 1,0; 1,2: 1,4. 1,5; 1,6; 
1,8; 2,0; 2,5; 2,8; 3,0; 3,2; 3,5; 4,0; 4,5; 5,0; 5,5; 6,0; 6,5; 7,0; 7,5; 8,0; 8,5; 9,0; 9,5; 10; 
11; 12: 14; 16; 18; 20; 22; 24 мм. 
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Таблица 8.2. Исходные данные для проектирования гидравлических цилиндров 

№ 
зад. 

R1, 
МН 

S, 
мм 

v1, 
м/с 

v2, 
м/с 

p, 
МПа 

№ 
зад. 

R1, 
МН 

S, 
мм 

v1, 
м/с 

v2, 
м/с 

p, 
МПа

1 0,055 0,32 0,2 0,5 6,3 14 0,085 0,50 0,2 0,5 10,0 
2 0,075 0,32 0,2 0,5 6,3 15 0,110 0,50 0,2 0,5 10,0 
3 0,090 0,32 0,2 0,5 6,3 16 0,140 0,50 0,2 0,5 10,0 
4 0,120 0,32 0,2 0,5 6,3 17 0,180 0,50 0,2 0,5 10,0 
5 0,145 0,32 0,2 0,5 6,3 18 0,230 0,50 0,2 0,5 10,0 
6 0,180 0,32 0,2 0,5 6,3 19 0,290 0,50 0,2 0,5 10,0 
7 0,220 0,32 0,2 0,5 6,3 20 0,350 0,50 0,2 0,5 10,0 
8 0,280 0,32 0,2 0,5 6,3 21 0,450 0,50 0,2 0,5 10,0 
9 0,360 0,32 0,2 0,5 6,3 22 0,580 0,50 0,2 0,5 10,0 
10 0,480 0,32 0,2 0,5 6,3 23 0,750 0,50 0,2 0,5 10,0 
11 0,600 0,32 0,2 0,5 6,3 24 0,950 0,50 0,2 0,5 10,0 
12 0,750 0,32 0,2 0,5 6,3 25 1,200 0,50 0,2 0,5 10,0 
13 0,950 0,32 0,2 0,5 6,3 26 0,045 0,80 0,2 0,5 6,3 
Номинальное давление, МПа: 0,63*; 1.0*; 1,6*: 2,5; 6,3; 10,0; 16,0; 20,0; 25,0; 32,0; 
40.0; 50,0; 63,0. 
Ряд диаметров цилиндров, мм: 10; 12; 16; 20; 25; 32 (36); 40 (45); 50 (56); 63 (70); 80 
(90); 100 (110); 125 (140); 160 (180); 200 (220); 250 (280); 320 (360); 400 (450); 500 
(560); 630 (710); 800 (900); 1000. 
Ряд диаметров штока, мм: 4; 5; 6; 8; 10; 12 (14); 16 (18); 20 (22); 25 (28); 32 (36); 40 
(45); 50 (56); 63 (70); 80 (90); 100 (110); 125 (140); 160 (180); 200 (220); 250 (280); 
320 (360); 400 (450); 500 (560); 630 (710); 800 (900). 
Ряд хода поршня (плунжера) цилиндра, мм: 4; 6; 8; 10; 12; 16; 20; 25; 32; 40; 50 (56); 
63 (70); 80; 100 (110); 125 (140); 160 (180); 200 (220); 250 (280); 320 (360); 400 (450); 
500 (560); 630 (710); 800; 1000 (1120); 1250 (1400): 1600 (1800); 2000 и далее до 
9500. 
Примечание. Без скобок – основной ряд, в скобках – дополнительный. 
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