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ВВЕДЕНИЕ 
Ввиду большого разнообразия форм, подвергаемых выбивке, в ли-

тейных цехах для выбивки отливок применяют широкую номенклатуру 
оборудования. 

В небольших цехах единичного и мелкосерийного производства 
применяются подвесные вибраторы (вибрационные скобы) и вибрацион-
ные траверсы (вибрационные коромысла). Вибрационные скобы краном 
накладываются на стенку опоки. Подвесными коромыслами подвешивают 
опоки за цапфы. Затем, в том и в другом случае, включаются встроенные 
пневматические вибраторы. Вибрация от вибратора через скобу или коро-
мысло передается форме и приводит к разрушению кома формовочной 
смеси. 

Наиболее распространенным видом выбивного оборудования, при-
меняемого практически для выбивки форм любой массы, в цехах с раз-
личным характером производства являются электромеханические вибра-
ционные решетки эксцентрикового, инерционного и инерционно-ударного 
типов. 

Эксцентриковые и инерционные выбивные решетки различаются 
способом возбуждения колебаний корпуса. В эксцентриковых решетках 
между электродвигателем и корпусом решетки имеется жесткая кинема-
тическая связь, а колебания корпуса осуществляются с помощью эксцен-
трикового вала, который является вибровозбудителем кругового действия. 
В инерционных решетках электродвигатель приводит во вращение меха-
нический вибровозбудитель, укрепленный на корпусе решетки, а колеба-
ния корпуса вызываются действием инерционных сил вибровозбудителя, 
который может быть как кругового, так и направленного действия. 

Инерционно-ударные решетки применяются для выбивки крупнога-
баритных форм. Выбиваемая форма устанавливается не на полотно ре-
шетки, а над ним – на специальных подставках, расположенных за преде-
лами решетки. При этом между формой и полотном остается промежуток. 
После включения выбивная решетка начинает бить по форме снизу своим 
полотном, приводя к разрушению кома смеси. Такой способ выбивки 
энергетически более выгоден, поскольку не требуется подбрасывать всю 
форму, достаточно только сообщить полотну решетки необходимые час-
тоту и амплитуду колебаний. 

В обычных решетках, применяемых в единичном производстве, тех-
нологический процесс выбивки осуществляется следующим образом. За-
литая литейная форма подается на полотно выбивной решетки, работаю-
щей непрерывно или же включаемой периодически после установки на 
нее очередной формы. От соударений формы с вибрирующим полотном 
решетки форма разрушается, ком смеси с отливками выпадает на полотно, 



 5

распадается, отливки отделяются от смеси. По окончании процесса вы-
бивки освободившиеся отливки и пустые опоки остаются на решетке, с 
которой затем удаляются специальными толкателями. Таким образом, 
обычные решетки выполняют только функцию выбивки, т. е. разрушение 
формы и отделение отливок от смеси, без последующего транспортирова-
ния решеткой выбитых отливок по полотну. 

В автоматических линиях литейного производства в качестве вы-
бивных устройств используют, главным образом, электромеханические 
выбивные решетки. Другие средства выбивки отливок из залитой формы – 
выбивные барабаны, вибрационные желоба и т. п. – используют реже. Они 
используются, как правило, при безопочной формовке или в сочетании с 
выдавливанием кома. 

В современных автоматических линиях выбивные решетки исполь-
зуют чаще всего в сочетании с механизмом выдавливания кома, который 
установлен по технологической цепочке перед выбивной решеткой. Он 
представляет собой пневматический или гидравлический пресс, на кото-
рый поступают залитые формы. В столе пресса выполнено прямоугольное 
отверстие с размерами равными размерам опоки в свету. При рабочем хо-
де пресса ком смеси с отливкой выдавливается из формы и падает на при-
емную часть полотна решетки или передается на нее специальным транс-
портером. Опоки очищаются от остатков формовочной смеси металличе-
скими щетками, объединенными с выдавливающей плитой. Далее опоки 
передаются транспортными средствами линии на формовочный участок. 
Так как процесс выдавливания кома на прессе происходит быстрее, чем 
выбивка кома на выбивной решетке, то опоки быстрее возвращаются на 
формовку, а поскольку исключаются удары полотна решетки по опокам, 
то повышается срок их службы. 

Выбивные решетки автоматических линий отличаются от обычных 
тем, что они разрушают ком, поступающий на приемную часть полотна; 
отделяют отливки от формовочной смеси, которая проваливается сквозь 
щели полотна решетки и одновременно транспортируют отливки вдоль 
полотна к разгрузочному концу. Таким образом, такие решетки, в силу 
особенностей их назначения, одновременно выполняют выбивку и авто-
матическое транспортирование выбитых отливок по полотну решетки для 
передачи их по дальнейшей технологической цепочке. 

Указанные отличия функционального назначения накладывают осо-
бенности на конструкцию, а значит, и на методы расчета тех и других ре-
шеток. 

Выбивные решетки с транспортированием выполняют только инер-
ционными. В них применяют вибровозбудители как кругового, так и на-
правленного действия. 



1. РАБОЧИЙ ПРОЦЕСС ВЫБИВНЫХ ИНЕРЦИОННЫХ 
РЕШЕТОК 

1.1. Устройство и работа выбивных инерционных решеток 

Выбивные инерционные решетки (рис. 1.1, а), применяемые в авто-
матических линиях, состоят из корпуса 1, установленного на упругих 
пружинных (или резиновых) опорах 2, и вибровозбудителя 3, смонтиро-
ванного на корпусе и приводимого во вращение электродвигателем (на 
схеме не показанным). В верхней части корпуса укреплено полотно 4 ре-
шетки, сквозь щели которого проваливается при выбивке отделяемая от 
отливок формовочная смесь. Полотно 4 выполняет также функции рабо-
чего органа, по которому выбитые отливки транспортируются к разгру-
зочному концу решетки. 

 

Рис. 1.1. Транспортирующая выбивная инерционная решетка: 
а – схема решетки; б – двухвальный вибровозбудитель с дебалансными валами; в – 
двухвальный вибровозбудитель с дебалансными дисками; 1 – корпус решетки; 2 – 
упругие опоры корпуса; 3 – инерционный вибровозбудитель; 4 – полотно решетки 

На рис. 1.1 показаны два варианта вибровозбудителей направленно-
го действия: двухвальный вибровозбудитель с дебалансными валами 
(рис. 1.1, б) и двухвальный вибровозбудитель с дебалансными дисками 
(рис. 1.1, в). 
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Крутящий момент Мкр передается электродвигателем одному из ва-
лов О1 вибровозбудителя (рис. 1.1, а). Второй вал O2 соединен с первым 
кинематически зубчатой передачей. При вращении дебалансных валов или 
дебалансных дисков вибровозбудителя неуравновешенные массы разви-
вают возмущающую силу, гармонически изменяющуюся во времени и оп-
ределяемую выражением: 

)ωcos(max  tPP , (1.1)

 
2

max ωDP  , (1.2)

где Pmax – максимальное возмущающее усилие вибровозбудителя, Н; 
D – дебаланс вибровозбудителя, кгм;  – угловая частота вынужденных 
колебаний решетки, рад/с;  – начальная фаза дебаланса в момент соуда-
рения, рад. 

Возмущающая сила P направлена под углом  к вертикали и перпен-
дикулярна плоскости I – I, проходящей через оси О1 – О2 дебалансных ва-
лов. Для обеспечения идентичности колебаний всех точек полотна сила P 
должна проходить через центр масс подвижных частей решетки (корпуса 
с полотном и вибровозбудителем). При этих условиях корпус решетки со-
вершает прямолинейные колебания в направлении совпадающем с линией 
действия силы Р. Вертикальная составляющая возмущающей силы, равная 

γcosв PP  , (1.3)

совершает работу разрушения кома и отделения смеси от отливок, т. е. 
обеспечивает эффект выбивки. Горизонтальная составляющая, опреде-
ляемая выражением 

γsinг PP  , (1.4)

совершает работу перемещения полезной нагрузки, т. е. обеспечивает эф-
фект транспортирования отливок по полотну решетки. 

В общем случае описание рабочего процесса выбивной инерционной 
решетки весьма сложно. Причина этого – многообразие факторов его оп-
ределяющих и зависящих от конструктивных параметров решетки: от 
особенностей вибрационного режима, от вида нагрузки, являющейся сы-
пучей средой, неоднородной по составу и по свойствам. 

Конструктивно инерционные решетки отличаются типом вибровоз-
будителя, местом его установки и направлением колебаний полотна ре-
шетки. 

В выбивных решетках без транспортирования вибровозбудитель 
размещается симметрично относительно упругих опор корпуса. Полотно 
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решетки располагается горизонтально и совершает круговые либо верти-
кальные колебания. Применяют чаще всего одновальный вибровозбуди-
тель кругового действия, возмущающая сила которого вращается относи-
тельно оси вала. При этом каждая точка полотна решетки описывает тра-
ектории, близкие по форме к окружности. В целом полотно совершает 
плоскопараллельное движение в вертикальной плоскости. Более рацио-
нальным является использование двухвального вибровозбудителя направ-
ленного действия, возмущающее усилие которого направлено вертикаль-
но. В этом случае дебалансные валы могут приводиться в действие одним 
электродвигателем, а для синхронизации вращения кинематически связы-
ваться между собой двумя зубчатыми колесами одинакового диаметра. 
Возможно применение двух отдельных одновальных мотор-вибраторов, 
расположенных между или снаружи упругих опор. В этом случае решетка 
работает с самосинхронизацией вращения кинематически не связанных 
валов вибровозбудителя. Самосинхронизация обеспечивается взаимным 
влиянием двух вибровозбудителей, установленных на общем упругом ос-
новании. 

В выбивных решетках с транспортированием вибровозбудитель рас-
положен несимметрично относительно опор таким образом, чтобы созда-
ваемое им возмущающее усилие было направлено под углом к полотну 
решетки, чем и достигается эффект транспортирования. 

Если применяется одновальный вибровозбудитель кругового дейст-
вия, полотно наклоняют под углом к горизонту. Скорость транспортиро-
вания отливок будет тем выше, чем больше угол наклона. В этом случае 
на решетку подают заранее выбитый ком с отливкой. Иногда на решетке 
выполняется площадка, на которую устанавливают форму. Ком с отлив-
кой выпадает из формы на полотно в результате вибрации. 

В вибровозбудителях направленного действия дебалансные валы 
также могут быть кинематически связаны между собой и приводиться во 
вращение от одного электродвигателя либо могут быть кинематически не 
связанными и приводиться во вращение отдельными электродвигателями. 

1.2. Технологические требования к параметрам рабочего 
процесса выбивных инерционных решеток 

Для достижения технологически необходимого эффекта выбивки 
требуется, чтобы при соударениях решетки и формы было обеспечено оп-
ределенное значение так называемой удельной энергии удара е0 (прихо-
дящейся на 1 кг массы формы). Удельная энергия удара e0 (Дж/кг) связана 
с изменением скорости формы за время удара соотношением 



2
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



 , (1.5)

где mф – масса формы со смесью и отливками, кг; u2, u1 – вертикальные 
составляющие скорости формы после и до соударения с решеткой, м/с. 

Величина е0 измеряется в единицах энергии и пропорциональна вы-
соте, с которой необходимо сбросить опоку на неподвижную плиту, чтобы 
в момент соударения получить относительную скорость, определяемую 
выражением uотн = u2 – u1. Именно этим способом экспериментально опре-
деляли конкретные значения e0, необходимые для обеспечения заданной 
производительности выбивки. Известно, что время выбивки зависит от 
степени уплотнения и степени предварительной подсушки форм (сырые, с 
поверхностной сушкой, сухие), состава формовочной смеси (обычные, 
жидкостекольные), а также от размеров формы. В соответствии с этим ве-
личина e0 должна быть различной при выбивке различных форм. Практика 
показывает, что для сырых форм средней плотности с размерами опок 
(или ячеек крестовин) более 400×500 мм достаточна удельная энергия 
удара e0 = 0,15÷0,25 Дж/кг. 

Для эффективной выбивки наиболее прочных форм, изготовленных 
прессованием под высоким давлением, а также форм из химически твер-
деющих жидкостекольных смесей, необходима удельная энергия удара 
e0 = 0,35÷0,40 Дж/кг. 

Для выбивных решеток автоматических линий следует принимать 
е0 = 0,25÷0,40 Дж/кг. 

Таким образом, для обеспечения оптимального по производительно-
сти и экономичности режима выбивки необходимо так подобрать пара-
метры системы, чтобы при соударениях формы и решетки удельная энер-
гия удара достигала технологически необходимой величины. Для этого 
скорость формы за время удара в соответствии с (2.5) должна изменяться 
на величину 

012отн 2euuu  . (1.6)
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2. ПАРАМЕТРЫ РАБОЧЕГО ПРОЦЕССА ВЫБИВНЫХ 
ИНЕРЦИОННЫХ РЕШЕТОК 

2.1. Расчетная схема 

Для расчета рабочего процесса выбивки выбивная решетка вместе с 
полезной нагрузкой представляется двухмассовой виброударной колеба-
тельной системой (рис. 2.1), в которой масса mр представляет собой массу 
подвижных частей решетки, точечная масса mг – массу полезного груза, 
жесткость C упругой связи равна суммарной жесткости упругих опор кор-
пуса решетки и для учета затухания колебаний введено упруговязкое со-
противление, величина которого характеризуется коэффициентом демп-
фирования h. 

 

Рис. 2.1. Расчетная схема выбивной инерционной решетки 

Воздействие вибровозбудителя на корпус решетки заменено перио-
дической силой 

)ω(cosmax,вв  tPP , (2.1)

где Pв,max – максимальное значение вертикальной составляющей возму-
щающей силы вибровозбудителя, Н. 

γcos2
max,в  DP . (2.2)

Принятую расчетную схему выбивной решетки рассматриваем при 
следующих условиях: 

а) величину точечного груза mг, (полезная нагрузка, состоящая из 
отливок и комьев смеси, распределенных по полотну решетки случайным 
образом, и изменяющаяся по мере просеивания смеси сквозь щели полот-
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на и при сходе с него отливок), принимаем постоянной и равной ее на-
чальному значению; 

б) процесс соударения указанного точечного груза (массы mг) и по-
лотна решетки (массы mр) рассматриваем как прямой центральный удар 
двух тел; 

в) считаем, что ось вибровозбудителя совмещена с центром тяжести 
подвижных частей решетки. 

Так как реальные условия работы выбивных решеток отличаются от 
принятой модели, то результаты расчета надо рассматривать как ориенти-
ровочные. Тем не менее практика показывает, что принятая математиче-
ская модель позволяет получить расчетом значения искомых параметров, 
достаточно хорошо подтверждающиеся при испытании опытных образцов 
машин, спроектированных на основании выполненных расчетов. 

2.2. Уравнения движения двухмассовой виброударной системы 

Рабочий процесс выбивной инерционной решетки применительно к 
принятой расчетной схеме (рис. 2.1) происходит следующим образом. Под 
действием возмущающей силы вибровозбудителя подвижные части ре-
шетки (масса mр) приходят в колебательное движение. При правильно по-
добранных рабочих параметрах системы за каждый период колебаний 
Т = 2/ происходит одно соударение масс mр и тг, приводящее к подбра-
сыванию массы тг (рис. 2.2). 

 

Рис. 2.2. Траектории движения решетки и груза 

После очередного соударения груз, получивший начальную ско-
рость, направленную вверх, поднимается на некоторую высоту и затем 
вновь падает на решетку. В координатах y и t такое движение представ-
ляется в виде параболы (кривая г). Колебания инерционной решетки вхо-
лостую (без груза) представляют собой синусоидальное колебательное 
движение. При наличии груза в моменты соударений под действием кине-
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тической энергии падающего груза происходит нарушение синусоидаль-
ного движения решетки (кривая p). 

Расчет рабочих параметров решетки основан на рассмотрении урав-
нений движения масс mр и тг в промежутке между двумя соударениями, 
причем движение системы предполагается периодическим. 

За начало отсчета времени t примем момент одного из соударений 
масс mр и тг, (рис. 2.2). Введем обозначения: yр, yг – вертикальные состав-
ляющие координат масс mр и тг, отсчитываемые от положения статиче-
ского равновесия (рассматриваем колебательное движение решетки и 
движение груза в проекции на вертикальную ось Oy); v1, v2 – скорости ре-
шетки до и после удара; u1, u2 – скорости груза до и после удара; R – ко-
эффициент восстановления скорости – отношение относительной скоро-
сти соударяющихся тел после удара к их относительной скорости до уда-
ра: 

11

22

uv

uv
R




 . (2.3)

При периодическом режиме движения системы, при котором после-
довательные соударения решетки и груза происходят через каждый обо-
рот инерционного вала, период колебания T системы составит величину 

ω

π2
T , (2.4)

где  – угловая скорость дебалансного вала вибровозбудителя), и условия 
на границах интервала между двумя соударениями следующие: 
в начале интервала (после удара) 

2г2р0гр      ;     ;     ;0 uyvyyyyt  , (2.5)

в конце интервала (до удара) 

1г1р0гр      ;     ;     ;
ω

π2
uyvyyyyT  . (2.6)

В промежутке между двумя соударениями масса тг движется по па-
раболическому закону: 

2

2

20г

tg
tuyy  . (2.7)

Колебательное движение решетки в вертикальной плоскости может 
быть описано линейным дифференциальным уравнением второго порядка: 

gmtDCyybym р
2

рррр )cos(cos  , (2.8)
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где b – коэффициент сопротивления; С – жесткость упругих опор. 
Уравнение (2.8) включает проекции всех действующих на полотно 

решетки сил на ось y. В левой части собраны силы, зависящие от коорди-
наты y (сила, обеспечивающая изменение скорости, сила вязкого сопро-
тивления опор, сила упругости опор), в правой части – не зависящие (вер-
тикальная составляющая возмущающей силы вибровозбудителя и сила 
тяжести полотна). 

Делением уравнения (2.8) на mр получим 

gtpyyhy  )ωcos(ω2 р
2
0рр , (2.9)

где h – коэффициент демпфирования; 0 – частота свободных колебаний 
системы, зависящая от массы решетки и суммарной жесткости упругих 
опор; р – вертикальная составляющая (проекция) максимальной амплиту-
ды гармонической возмущающей силы, отнесенная к единице массы ре-
шетки. 

р2m
b

h  , (2.10)

р
0 m

C
 , (2.11)

γcos
ω

р

2

m
D

p  . (2.12)

Скорость груза до и после соударения с решеткой находим, подстав-
ляя граничные условия (2.5), (2.6) в (2.7): 

ω

π
     ;

ω

π
121

g
uu

g
u  . (2.13)

Скорости решетки до и после соударения выражаем через скорость 
груза после соударения, используя теорему импульсов из теории удара: 

2221 1

η21
     ;

1

η21
u

R

RR
vu

R

RR
v








 , (2.14)

где  – коэффициент полезной нагрузки решетки – отношение массы гру-
за к массе полотна решетки. 

р

гη
m
m

 . (2.15)
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Подставляя значения и2 и и1 из (2.13) в формулу (1.6), находим угло-
вую скорость вала вибровозбудителя, необходимую для обеспечения тех-
нологически требуемой удельной энергии удара e0: 

0

2
πω

e
g . (2.16)

Следовательно, 

2
0

2

e
u  , (2.17)

и поэтому формулы (2.14) принимают вид 

21

η21
     ;

21

η21 0
2

0
1

e

R

RR
v

e

R

RR
v








 . (2.18)

Зная коэффициент полезной нагрузки решетки  и принимая опреде-
ленное значение коэффициента восстановления скорости при ударе R, 
можно по формулам (2.18) определить нужные значения v1 и v2 и, интег-
рируя уравнение (2.8), построить траектории колебаний решетки для всех 
рассматриваемых случаев. 

Коэффициент полезной нагрузки по практическим данным прини-
мают в пределах  = 0,3÷0,5. При этом полезную нагрузку m'г определяют 
по формуле 

)ε1(ε)1(' смотлсмотлкг  mimmmimm , (2.19)

где mк – масса кома с отливками, кг; mотл – металлоемкость формы, кг; 
mсм – масса смеси в коме, кг; i – число одновременно находящихся на по-
лотне блоков отливок; mсм – масса остаточной смеси, уже находящейся 
на полотне к моменту подачи на него очередного кома. 

Величина  находится по практическим данным в пределах 0,5÷1. 
Данная формула предполагает, что в каждый момент времени на по-

лотне решетки находится один неразрушенный только что поступивший 
ком и несколько комьев с различной степенью разрушения. 

Величина m'г не должна превышать грузоподъемности mг, на кото-
рую проектируется решетка; m'г < mг. 

При выборе величины коэффициента восстановления скорости R ре-
комендуется руководствоваться следующим. Сразу после падения кома на 
полотно решетки удары рассыпающейся при этом смеси носят почти не-
упругий характер, и значения R следует принимать близкими к нулю. По 
мере освобождения отливок от смеси значения R увеличиваются, и можно 
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принимать при выбивке чугунного литья R = 0,15÷0,25 и при выбивке 
стального литья R = 0,20÷0,30. 

2.3. Область существования устойчивых режимов работы 
выбивных инерционных решеток 

Исследование устойчивых режимов соударений при наличии под-
брасывания груза является весьма сложной задачей. Из-за большого мно-
гообразия видов устойчивых режимов вопрос обычно рассматривается не 
в общем виде, а на отдельных типовых примерах. 

Траектории р и г движения решетки и груза при неустойчивом и ус-
тойчивом режимах колебаний показаны на рис. 2.3. 

Как известно, устойчивым называется периодическое движение, ко-
торое характеризуется тем, что после сообщения системе малых возмуще-
ний дальнейшее движение устанавливается вблизи исходного невозму-
щенного движения или возвращается к нему. Применительно к выбивным 
инерционным решеткам неустойчивый режим колебаний характеризуется 
тем, что точки последовательных соударений системы решетка – груз 1, 2, 
3, ... находятся не на одном уровне у0 и координаты точек соударения мо-
гут значительно отличаться друг от друга (рис. 2.3, а). 

Рис. 2.3. Траектории движения виброударной системы с подбрасыванием: 
а – неустойчивый режим; б – устойчивый режим 

Устойчивый режим работы решетки – такое движение, при котором 
точки последовательных соударений решетки и груза находятся строго на 
одном уровне либо не выходят за пределы малого интервала . Величина 
 обусловлена требованиями технологического процесса выбивки и 
обычно невелика (заштрихованная область на рис. 2.3). 

Условия идеально устойчивого движения характеризуются тем, что в 
начале и в конце каждого периода колебаний граничные условия совер-
шенно идентичны. При этих условиях выполнены на ЭВМ расчеты по 
уравнениям (3.7) и (3.8) для обычно применяемого в решетках зарезо-
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нансного режима колебаний /0 = 4, построены траектории движения 
системы решетка-груз и определены области существования устойчивых 
режимов. 

Результаты расчета представлены в безразмерной форме в виде но-
мограммы в координатах R,  по параметру р (рис. 2.4). 

 

Рис. 2.4. Номограмма для определения области существования устойчивых ре-
жимов колебаний инерционных решеток 

Параметр р называется относительным усилием вибровозбудителя 
и представляет собой отношение максимального значения вертикальной 
составляющей Рв max = Pmaxcos возмущающей силы Рmax = D вибровозбу-
дителя к массе mр подвижных частей решетки: 

р

maxв
р gm

P
 . (2.20)

На рис. 2.4 кривые р разделяют поле графика на область устойчи-
вых режимов колебаний (над соответствующей кривой р) и область неус-
тойчивых режимов колебаний (под соответствующей кривой р). Для того 
чтобы иметь запас устойчивости, лучше работать при меньшей загрузке 
решетки. Коэффициент восстановления также влияет на устойчивость. 
При увеличении значения R запас устойчивости выше, при уменьшении – 
ниже. 

Для повышения запаса устойчивости следует увеличить р, т. е. уве-
личить возмущающую силу вибровозбудителя. 

2.4. Режим возбуждения 

Режим работы выбивных инерционных решеток характеризуется 
амплитудой и частотой колебаний. Вибрационные машины могут рабо-
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тать в дорезонансном, резонансном и зарезонансном режимах возбужде-
ния. Амплитудно-частотная характеристика (уравнение, связывающее ам-
плитуду колебаний с частотой или угловой скоростью), выбивной решет-
ки описывается уравнением 

2222
0

2
р

2

ω4)ωω(

ω

hm

D
A


 , (2.21)

где D – дебаланс вибровозбудителя, кгм;  – угловая частота колебании 
решетки, рад/с; mр – масса подвижных частей решетки, кг; h – коэффици-
ент демпфирования; 0 – собственная частота колебании полотна решетки 
(2.11), рад/с. 

График уравнения (2.21) дан на рис. 2.5. Видно, что приближение 
частоты  к собственной частоте 0 приводит к резкому увеличению ам-
плитуды колебаний решетки. При  = 0 амплитуда A достигает макси-
мального значения Amax. При дальнейшем увеличении  амплитуда 
уменьшается, приближаясь при    к значению Aпред. 

 

Рис. 2.5. Амплитудно-частотная характеристика 
выбивных инерционных решеток 

В реальных конструкциях выбивных решеток используются зарезо-
нансные режимы возбуждения, причем значения /0 находятся в диапа-
зоне /0 = 2÷5 (на рис. 2.5 область рабочих частот заштрихована). 

Для зарезонансных режимов колебаний ( >> 0) силы демпфирова-
ния на амплитуду колебаний A практически влияния не оказывают, так 
как (2 – 2

0)
2 >> 4h22. Поэтому формула (2.21) принимает вид 

)ωω(

ω
2
0

2
р

2




m

D
A . (2.22)
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По формуле (2.22) определяют амплитуду колебаний выбивных 
инерционных решеток, работающих в зарезонансных режимах колебаний. 

Так как колебания решетки происходят в направлении линии дейст-
вия силы P, составляющей угол  с вертикалью, то вертикальная и гори-
зонтальная составляющие амплитуды колебаний составят 

γsin     ;γcos гв AAAA  . (2.23)

Технологически необходимое значение Aв определяют по формуле 

ψsinω
1

в

v
A  , (2.24)

где v1 – вертикальная составляющая скорости решетки до удара;  – фаза 
соударения. 

При устойчивых режимах работы решеток sin = 0,8÷0,9. 
Угловую частоту колебаний  определяют в зависимости от техно-

логически необходимой величины удельной энергии соударения е0 кома с 
полотном решетки. По экспериментальным данным e0 = 0,25÷0,40 Дж/кг. 

Подставляя числовые величины в формулу (2.16), получим значение 
угловой скорости в пределах  = 70÷90 рад/с, что соответствует частоте 
вращения дебалансных масс, равной 

об/мин  900700
π

ω30
n . (2.25)

У большинства действующих выбивных инерционных решеток час-
тота вращения дебалансных валов вибровозбудителя находится в преде-
лах 800÷1000 об/мин. Указанная область рабочих частот обеспечивает 
технологически необходимую величину удельной энергии соударения e0. 

Увеличивать частоту вращения валов вибровозбудителя свыше 
1000 об/мин нецелесообразно, так как это почти не дает увеличения ам-
плитуды, но вызывает излишнюю перегрузку подшипников. 

2.5. Дебаланс вибровозбудителя 

Дебалансом вибровозбудителя называется суммарный статический 
момент неуравновешенных масс вибровозбудителя. 

Статический момент неуравновешенной массы mi, определяется от-
носительно оси ее вращения и равен произведению массы mi на расстоя-
ние от ее центра тяжести до оси вращения (эксцентриситет) ri: 

iii rmD  . (2.26)

Дебаланс вибровозбудителя, состоящего из нескольких дебалансных 
масс, равен сумме статических моментов этих масс: 
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  iii rmDD . (2.27)

Для достижения необходимого значения амплитуды A колебании 
решетки требуемый дебаланс вибровозбудителя определяют по формуле, 
получаемой из формулы (2.22): 




















2

0
р ω

ω
1AmD , (2.28)

где A – амплитуда колебаний решетки, м; mр – масса подвижных частей 
решетки, кг; 0 – собственная частота колебаний решетки, рад/с;  – угло-
вая частота вынужденных колебаний решетки, рад/с. 

2.6. Регулирование амплитуды колебаний 

Из формул (2.11), (2.21) видно, что амплитуда колебаний A решетки 
зависит от дебаланса вибровозбудителя D, массы решетки mр, жесткости 
упругих опор с, коэффициента демпфирования h и от угловой частоты ко-
лебаний решетки , определяемой угловой скоростью дебалансных валов. 
Поэтому регулировать амплитуду A в принципе возможно, изменяя ука-
занные параметры порознь или в любом сочетании. Однако при этом сле-
дует иметь в виду, что изменение указанных параметров связано с конст-
руктивными переделками отдельных деталей решетки. 

Имеется еще одна возможность регулирования амплитуды колеба-
ний решетки, не связанная с необходимостью переделывать ее узлы, а 
именно – путем поворота одного дебалансного вала по отношению к дру-
гому. 

Общая схема расположения валов вибровозбудителя направленного 
действия показана на рис. 2.6. Здесь Оху – неподвижная система прямо-
угольных координат, связанная с корпусом выбивной решетки, у которой 
ось Оx горизонтальна, а начало координат O совпадает с центром вибро-
возбудителя. Прямоугольная система координат Ovu связана с вибровоз-
будителем, причем ось Ov проходит через центры О1, О2 дебалансных ва-
лов 1 и 2. Начала O обеих систем координат совпадают. Угол 0 между 
осями Ох и Ov является углом установки вибровозбудителя на выбивной 
решетке. 

Вращение валов происходит в противоположных направлениях с 
одинаковой угловой скоростью . Положительным считается поворот ва-
ла в направлении против часовой стрелки. 

На рис. 2.6 показано положение неуравновешенных масс т1 и т2 
эксцентриситетов r1 и r2 дебалансных валов в произвольный момент вре-
мени t. 
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За исходное принимаем положение, при котором направления экс-
центриситетов первого и второго валов совпадают с положительным на-
правлением оси Ov. В момент времени t положение валов 1 и 2 определя-
ется соответственно углами t и ( – t), где  – сдвиг по фазе угла перво-
начальной установки одного вала по отношению к другому. 

Рис. 2.6. К расчету вибровозбудителя направленного действия 

Регулировать величину возмещающей силы вибровозбудителя мож-
но изменением угла  установки в исходном положении одного дебаланс-
ного вала по отношению к другому. Установка валов называется противо-
фазной, если  = 180°. 

Векторы P1 и P2 изображают возмущающие силы, развиваемые каж-
дым из дебалансных валов: 

2
22

2
11 ω     ;ω DPDP  , (2.29)

где D1, D2 – дебалансы валов 1 и 2 вибровозбудителя. 
Так как обычно D1 = D2 то P1 = P2 = P'. 
Определим возмущающую силу P и возмущающий момент M, раз-

виваемые вибровозбудителем. 
Проекции возмущающей силы P на оси Ov и Ои: 
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Возмущающая сила вибровозбудителя 

)
2
θ

ωcos(max
22  tPPPP uv , (2.31)

где Pmax = P1 + P2 =2P'. 
Видно, что амплитуда Рmax постоянна и равна сумме возмущающих 

сил обоих дебалансных валов. 
Линия действия силы P образует с осью Оy угол ': 

)
2

θ
90tg(γtg 0 

u

v

P

P
, (2.32)

откуда 

2
θ

90γ 0  . (2.33)

Это означает, что направление линии действия возмущающей силы 
P вибровозбудителя относительно осей Ovu не зависит от  и постоянно в 
пространстве. Положение силы P определяется только углом  сдвига фаз 
дебалансных валов. 

Так как 

γγγ 0  , (2.34)

и 

γsin     ;γcos гв PPPP  , (2.35)

то, следовательно, сдвигом по фазе на угол  одного дебалансного вала по 
отношению к другому при первоначальной его установке можно регули-
ровать амплитуду вертикальных колебаний решетки Aв = A cos , изменяя 
тем самым интенсивность выбивки и амплитуду горизонтальных колеба-
ний решетки Aг = A sin , изменяя тем самым скорость транспортирования 
отливок. 

Когда угол сдвига фаз при начальной установке валов вибровозбу-
дителя не равен 180, не происходит полного уравновешивания состав-
ляющих сил инерции валов в плоскостях, не совпадающих с плоскостью 
колебания решетки. Возникает возмущающий момент вибровозбудителя, 
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вызывающий угловые колебания корпуса решетки. Его можно определить 
по формуле 

 

)
2

θ
ωsin()

2
ωsin()θcos1(2

22

1

)ωθsin(ωsin
2

)(
2

аmax

21,2,1








tMt
d

P

tPtP
d

PP
d

M uu

, (2.36)

где  d – расстояние между осями дебалансных валов, м. 
Величина Mа представляет собой амплитуду возмущающего момен-

та: 

)θcos1(2
2а 
d

PM ; (2.37)

Из формулы (2.37) видно, что амплитуда возмущающего момента Ма 
зависит от угла сдвига фаз  и изменяется от Ма = Мmax = P'd при  = 0 и 
 = 2 до Ма = 0 при  = . 

Так как корпус решетки обладает большим моментом инерции, то 
даже при значениях , близких к нулю или 2, возмущающий момент М 
вибровозбудителя практически существенного влияния на амплитуду и 
характер колебаний решетки не оказывает. Поэтому при расчетах ампли-
туды колебаний решеток учитывать влияние возмущающего момента не 
требуется. 

Исходя из изложенного видим, что вибровозбудитель, состоящий из 
двух дебалансных валов, является вибровозбудителем направленного дей-
ствия не только при  = , но и при любом начальном расположении не-
уравновешенных масс дебалансных валов. При этом он имеет постоянное 
значение возмущающей силы Pmax и позволяет регулировать ее направле-
ние путем изменения сдвига дебалансных валов по фазе. 

Амплитуду вертикальных колебаний Aв следует определять по фор-
муле 

)
2
θ

90γcos()γγcos( 0
00в  AAA , (2.38)

где A – максимальная амплитуда колебаний решетки, м; 0 – угол установ-
ки вибровозбудителя, градусы. 

Очевидно, что при изменении  в пределах от 0° до  амплитуда вер-
тикальных колебаний Aв изменяется от 0 до A. 
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2.7. Скорость транспортирования отливок 

При определении скорости транспортирования отливок по полотну 
решетки используют теорию рабочего процесса вибротранспортных ма-
шин. Основной задачей расчета технологических режимов работы являет-
ся определение средней скорости вибрационного транспортирования. 
Средняя скорость вибрационного транспортирования определяется скоро-
стями транспортируемого груза на отдельных этапах перемещения, а так-
же характером, продолжительностью и порядком чередования этапов. 

Выбивные инерционные решетки обычно работают в режиме прямо-
линейных гармонических колебаний. 

На движение по полотну решетки слоя формовочной смеси и отли-
вок заметное влияние оказывают конструктивные и технологические фак-
торы, а также факторы, определяемые режимом возбуждения. 

К конструктивным факторам относятся угол наклона полотна ре-
шетки , угол установки вибровозбудителя 0, сдвиг по фазе  дебаланс-
ных валов. Сюда же следует отнести конструктивные особенности рабо-
чей поверхности полотна решетки, которые включают форму колосников, 
форму и размеры щелей полотна, компоновку секций полотна и др. К тех-
нологическим факторам относятся свойства формовочной смеси, толщина 
слоя смеси на полотне, конфигурация и размеры отливок и литниковой 
системы. К факторам, определяемым режимом возбуждения, относятся 
амплитуда A и угловая частота  колебаний. 

Из-за сложности явления вибрационного транспортирования и мно-
гообразия факторов, влияющих на него, среднюю скорость транспортиро-
вания отливок по полотну решетки можно определить лишь ориентиро-
вочно. Рассмотрим следующую упрощенную расчетную схему (рис. 2.7). 

Вибрирующая плоскость 1 наклонена под углом  к горизонтали и 
совершает заданное прямолинейное гармоническое колебательное движе-
ние в направлении оси О под углом  к вертикали. В качестве транспор-
тируемого груза принята материальная частица, в которой сосредоточена 
вся масса груза тг. Учитываются силы сухого трения при перемещении 
частицы по вибрирующей поверхности. 

На рис. 2.7 ось О показывает направление прямолинейных колеба-
ний полотна, а ось Ot – время. Синусоида представляет собой развертку 
гармонических колебаний полотна по времени t. 

Скорость транспортирования отливок по полотну решетки определя-
ем по формуле 








 





 G
f

f
R
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1

ω
м

м , (2.39)
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где А – амплитуда колебаний полотна решетки, м;  – угловая частота ко-
лебаний полотна решетки, рад/с; R – коэффициент восстановления скоро-
сти; fм – мгновенный коэффициент трения отливок о полотно решетки; 
(принимают fм = 0,4÷0,5); Г, G – параметры; 

2
г

2
в ω

αsin
     ;

ω

αcos
Г

A

g
G

A

g
 , (2.40)

g – ускорение свободною падения, м/с2;  – угол наклона полотна (поло-
жительный – по часовой стрелке); принимают обычно в пределах 0÷5; 
Aв, Аг – вертикальная и горизонтальная составляющие амплитуды колеба-
ний решетки, м. 

 

Рис. 2.7. К расчету скорости транспортирования 

Полученную по формуле (2.39) скорость v сравнивают с технологи-
чески минимально необходимой скоростью v', определяемой по формуле 

м/с 
3600

П
)32()32( ц

ц

a

t
a

v  , (2.41)

где а – размер кома в направлении продольной оси решетки, м; tц – цикл 
подачи кома на решетку, tц = 3600/Пц, с; Пц – цикловая производитель-
ность линии, форм в час. 

Требуется, чтобы выполнялось условие 

vv  . (2.42)
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2.8. Мощность электродвигателя привода выбивных 
инерционных решеток 

 Мощность электродвигателя привода выбивных инерционных ре-
шеток определяют по формуле 

пр
рхх η

1
)( NNN  , (2.43)

где Nхх – мощность холостого хода; Nр – мощность рабочего процесса; 
пр – КПД передачи от электродвигателя до вибровозбудителя. 

С учетом потерь  в синхронизирующей зубчатой передаче можно 
принимать  = 0,9÷0,95. 

Мощность холостого хода представляется в виде суммы следующих 
двух слагаемых: 

)( демтрхх NNN  , (2.44)

где Nтр – мощность, затрачиваемая на преодоление сил трения в подшип-
никах вибровозбудителя; Nдем – мощность, затрачиваемая на преодоление 
сил демпфирования. 

Мощность Nтр (Вт) определяют по формуле 

ωтр PdfN  , (2.45)

где f – коэффициент трения в подшипниках (для подшипников, обычно 
применяемых в вибраторах, f = 0,005÷0,010); d – диаметр внутреннего 
кольца подшипника качения (диаметр шейки вала), м; Р – возмущающая 
сила вибровозбудителя, Н;  – угловая скорость дебалансного вала, рад/с. 

Мощность Nдем (Вт) определяют по формуле 
22

рдем ω AmhN  , (2.46)

где h – коэффициент демпфирования (для пружинных амортизаторов 
h = (1,25÷1,75) с–1, для резиновых амортизаторов h = (4÷5) c–1); mр – масса 
подвижных частей решетки, кг; А – амплитуда колебаний решетки, м. 

Вывод формулы для расчета мощности рабочего процесса Np осно-
ван на теореме Карно, согласно которой кинетическая энергия, рассеивае-
мая при ударе двух тел массы mр и mг, выражается через их скорости по-
сле удара v2, u2 и коэффициент восстановления скорости R следующим 
образом: 

2
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 . (2.47)

Подставляя значения u2 и v2 из формул (2.13), (2.14), получим 
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Разделив уравнение 2.48 на время между двумя последовательными 
ударами (T = 2/), получим энергию, рассеиваемую в единицу времени: 
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Энергия, расходуемая в единицу времени, и есть мощность процесса, 
поэтому мощность рабочего процесса выбивки (Вт) определяют по фор-
муле 
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3. РАСЧЕТ ЭЛЕМЕНТОВ ВЫБИВНЫХ ИНЕРЦИОННЫХ 
РЕШЕТОК 

Дебалансные массы вибровозбудителя конструктивно могут быть 
выполнены в виде дебалансных валов или дебалансных дисков, методики 
расчета которых различаются. 

3.1. Расчет параметров дебалансных валов 

Дебалансный вал имеет опорные шейки 1 и расположенную между 
ними дебалансную массу 2 (рис. 3.1). Дебалансная часть вала выполняется 
обычно цилиндрической, с осью О' – О', смещенной относительно оси 
вращения вала О – О на величину эксцентриситета r. Сечение дебаланс-
ной части вала – сплошное, и с целью экономии материала образующие 
а – а дебалансной части вала и шеек вала выполняют совпадающими. 

 

Рис. 3.1. К расчету дебалансного вала 

Задача расчета дебалансного вала состоит в определении геометри-
ческих размеров вала – диаметра дебалансной части Dв и эксцентриситета 
r, 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 вибровозбудителя (статический момент неуравновешен-
ной массы валов, вычисленный относительно оси их вращения O – O) на-
ходится по формуле 

rL
D

iD ρ
4

π 2
в , (3.1)

где Dв – диаметр дебалансной части вала, м; L – длина дебалансной части 
вала, м;  – плотность металла (для стали  = 7800), кг/м3; r – заданный 
эксцентриситет, м; i – число дебалансных валов вибровозбудителя. 

Диаметр дебалансной части вала можно выразить через эксцентри-
ситет и диаметр шейки следующим образом: 
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dr
d

rD  2)
2

(2в , (3.2)

где d – диаметр шейки вала, м; 
Для облегчения решения задачи введем безразмерные параметры: 

 – безразмерный эксцентриситет дебалансного вала; 

d
r

λ , (3.3)

 – безразмерный дебаланс вибровозбудителя; 

3ρπ dLi

D
 . (3.4)

Тогда, учитывая (3.2), (3.3) и (3.4), формулу (3.1) можно привести к 
безразмерному виду: 

λ25,0λλ 23  . (3.5)

Если теперь построить график этого уравнения (рис. 3.2), то задачу 
проектирования дебалансных валов можно решить графически следую-
щим образом. По заданным значениям конструктивных параметров L, d и 
дебаланса вибровозбудителя D по формуле (3.4) определяют , а из 
рис. 3.2 – . Затем, используя соотношения (3.2) и (3.3), находят r и Dв. 

Рис. 3.2. Зависимость  = f() 
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3.2. Расчет дебалансных дисков 

Схема дебалансного диска представлена на рис. 3.3. 
В дебалансном диске выполнено несколько отверстий диаметром d, 

расположенных симметрично относительно центральной оси I – I на рас-
стоянии R0 от оси вращения О. Заполняя отверстия цилиндрическими 
вставками, можно регулировать величину дебаланса. 

 

Рис. 3.3. Схема к расчету дебалансных дисков 

Расчет дебалансного диска сводится к определению координаты его 
центра тяжести (эксцентриситета) r0 и к нахождению зависимости деба-
ланса D диска от его конструктивных параметров. Рассмотрим предель-
ный случай, когда все отверстия заполнены вставками. Дебаланс диска в 
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этом случае обозначим D0. Для определения эксцентриситета r0 дебаланс-
ный диск расчленяем на два отдельных геометрических элемента: четы-
рехугольник А и круговой сектор Б (рис. 3.3, б, в). При этом пренебрегаем 
незначительными закруглениями в точках C, B, B' (рис. 3.3, а). 

Рассмотрим каждый элемент дебалансного диска отдельно. 
Для элемента A (рис. 3.3, б) вертикальную координату центра тяже-

сти определяем по формуле 

11

12,11,
1 FF

FyFy
r сс




 , (3.6)

где ус,1, ус,2 – координаты центра тяжести треугольников соответственно 
OB'B и CB'B; 

212,11, 2
1

     ;
3
2

yyyyy сс  , (3.7)

F1, F'1 – площади треугольников соответственно OB'B и CB'B; 

2111 2
1

     ;
2
1

LyFLyF  , (3.8)

y1, y2 – высоты треугольников соответственно OВ'В и CB'B; 

21211 αtgαcos     ;αsin RyRy  , (3.9)

L – длина отрезка В'В (L = 2R cos 1); 1, 2 – углы, образованные сторо-
нами треугольника ОВС с горизонтальной осью Ох (рис. 3.3, б); R – ради-
ус наружной окружности диска. 

Подставляя выражения (3.7) – (3.9) в формулу (3.6), получим после 
упрощения формулу для эксцентриситета элемента A: 

21

2
2

211
2

11 αtgαtg

αtg
3
1

αtgαtgαtg
3
2

αcos



 Rr . (3.10)

Рассмотрим элемент Б (рис. 3.3, б). Координата r2 центра тяжести 
этого элемента определяется выражением 

α
2
α

sin2
2,382

R
r  , 

(3.11)

где  – центральный угол сектора, град. 
Координата центра тяжести r0 всего дебалансного диска (рис. 3.3, а) 
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FFrFr
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

 , (3.12)

где F2 – площадь элемента Б (F2 = R2/360). 
Определим дебаланс D0 массы дебалансного диска, полностью за-

полненного вставками:  

000 rmD  , (3.13)

где m0 – масса дебалансного диска, заполненного вставками. 

ραcosαtg
3

1
αtgαtgαtg

3

2

2

α
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180

π
2,38 1
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211

23
0 bRD 











  , (3.14)

где b – толщина диска, м;  – плотность материала дебалансного диска 
(для стали  = 7800 кг/м3); g – ускорение свободного падения, м/с2. 

Расчетные формулы для определения дебаланса диска при различ-
ных вариантах заполнения пяти его отверстий вставками даны в табл. 3.1. 

В таблице рассматриваются только варианты установки вставок, 
симметричные относительно вертикальной оси диска (рис. 3.2). 

При проектировании дебалансного диска для заданного значения де-
баланса вибровозбудителя D0 следует производить подбор конструктив-
ных размеров диска, используя формулу (3.14), а подбор размеров и рас-
положения вставок – формулы табл. 3.1. 

Таблица 3.1 
Формулы для определения дебаланса сектора при разном размещении вставок 

Схема расположения вставок Расчетная формула дебаланса 
     0D  

–    – β2cos2 00 mRD   

  –   00 mRD   

–  –  – )β2cos21(00 mRD  

 –  –  βcos2 00 mRD   

– –  – – )β2cos2β(cos2 00  mRD  

 – – –  )βcos21(00 mRD  

– – – – – )β2cos2βcos21(00 mRD  

где () – вставки; (–) – отверстия; m – масса вставки (m = d2b/4), кг; 
d – диаметр вставки, м;  – плотность материала вставки, кг/м3; 
R0 – радиус окружности, на которой расположены вставки, м;  – угловой 
шаг расположения вставок, градусы. 
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3.3. 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  , (3.15)

где R – радиальная нагрузка , Н; 

оп

max

i

P
R  , (3.16)

Pmax – максимальное возмущающее усилие вибровозбудителя, Н; iоп – чис-
ло подшипниковых опор в вибровозбудителе; Кк – коэффициент (прини-
мать Кк = 1,2, поскольку нагрузка (возмущающее усилие) вращается отно-
сительно наружного кольца); Кб – динамический коэффициент (коэффи-
циент 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. 

3.4. Расчет жесткости упругих опор 

Корпус выбивных инерционных решеток устанавливают обычно на 
n отдельных упругих элементах, представляющих собой параллельное со-
единение жесткостей. Суммарной жесткостью упругих опор решетки с на-
зывают отношение усилия P, воспринимаемого опорами, к величине де-
формации , которая вызывается этим усилием: 




P
C . (3.17)

Если опоры решетки состоят из n пружин, то усилие, воспринимае-
мое всеми опорами, равно сумме усилий, воспринимаемых отдельными 
пружинами: 
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nPPPP  21 . (3.18)

В то же время деформация (осадка) всех пружин одинакова и равна 
общей осадке корпуса решетки: 

 21 . (3.19)

Подставляя (3.18), (3.19) в (3.17), получим 

n
n

n CCC
PPP

C 








 21
2

2

1

1 , (3.20)

т. е. при параллельном соединении жесткостей суммарная жесткость рав-
на сумме отдельных жесткостей. 

Если в опорах решетки все пружины одинаковые (C1 = C2 = Cn), то 
суммарная жесткость C равна произведению жесткости одной пружины C1 
на их число: С = пС1. 

Жесткость C1 (Н/м) одной цилиндрической винтовой пружины с 
витками круглого сечения определяется по формуле 

р
3

4

1 )(8 idD

dG
C


 , (3.21)

где G – модуль упругости материала (для сталей G = 81010 Па); 
d – диаметр проволоки, из которой навита пружина, м; D – наружный 
диаметр пружины, м; ip – число рабочих (полных) витков пружины. 

При применении для опор решетки резиновых элементов жесткость 
c (Н/м) одной резиновой опоры определяют по формуле 

h

FE
C д

1  , (3.22)

где h – высота резинового элемента, м; F – площадь поперечного сечения 
резинового элемента, м2; Ед – динамический модуль упругости рассматри-
ваемого резинового элемента, Па; 

стдд EkE  , (3.23)

kд – коэффициент, учитывающий влияние скорости деформации элемента 
на модуль упругости данного типа резины (kд = 1,2÷1,5); Eст – статический 
модуль упругости рассматриваемого резинового элемента; 

)Φχ1( δ
ст  EE , (3.24)

Е – модуль упругости резины при сжатии;  – постоянная, зависящая от 
условий на торцах резинового элемента ( = 0÷1; при жестком соединении 
торцов с металлической поверхностью  = 1); Ф – фактор формы; 
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Для сплошных цилиндрических деталей 

h
D
4

 , (3.25)

для цилиндрических деталей с осевым отверстием 







 

D
d

h
D

1
4

 , (3.26)

для деталей прямоугольной формы 

hba
ab

)(2
 


 , (3.27)

D, d, h – наружный и внутренний диаметры и высота детали соответствен-
но, м; а, b – стороны прямоугольного основания, м;  – постоянная, зави-
сящая от типа резины и фактора формы; при Ф  0,25  = 1, 
при  = 0,25÷1,25  = 1÷2, при   1,25   2. 

При расчете на прочность резиновых элементов опор решетки на-
пряжение сжатия определяют по формуле 

F
P1σ  , (3.28)

где P1 – осевая нагрузка (P1 = Рст + Рдин), Н; Рст – статическая составляю-
щая нагрузки, приходящаяся на элемент, Н; Рдин – динамическая состав-
ляющая нагрузки (Рдин = C1д), Н; C1 – жесткость элемента, Н/м; д – наи-
большая динамическая осадка элемента при работе решетки, равная вер-
тикальной составляющей амплитуды колебаний Ав, м; F – площадь попе-
речного сечения недеформированного элемента, м2. 

Условием достаточной прочности резинового элемента является со-
отношение  < []д. 
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4. МЕТОДИКА РАСЧЕТА ВЫБИВНЫХ ИНЕРЦИОННЫХ 
РЕШЕТОК 

4.1. Механизм выдавливания кома 

Расчет механизмов выдавливания ничем не отличается от расчетов 
обычных силовых пневматических и гидравлических цилиндров. 

Силу сопротивления смеси (МН), которую необходимо преодолеть 
при выдавливании кома из опоки, определяют по формуле 

FpP выд , (4.1)

где pвыд – давление выдавливания, МПа; F – площадь контакта боковой 
поверхности кома смеси со стенками опоки, м2. 

Давление выдавливания рвыд определено экспериментально и для 
влажной уплотненной смеси, у которой при влажности 7% (до заливки) 
сж = 0,16 МПа, раз = 0,04 МПа. 

Величина давления выдавливания кома рвыд мало зависит от давле-
ния прессования рпр, примененного при изготовлении формы. Она может 
быть принята в пределах 0,13÷0,18 МПа, причем меньшие значения 
(рвыд = 0,13÷0,15 МПа) получены для форм, изготовленных при давлении 
прессования рпр = 0,5÷1,0 МПа, большие (рвыд = 0,15÷0,18 МПа) при дав-
лении прессования рпр = 1,5÷2,0 МПа. 

4.2. Проектировочный расчет выбивных решеток 

Задача проектировочного расчета состоит в определении параметров 
режима рабочего процесса решетки (амплитуды и частоты колебаний, 
скорости транспортирования, мощности привода) и основных конструк-
тивных параметров (массы подвижных частей решетки, жесткости упру-
гих опор, значений дебалансных масс вибровозбудителя). 

Исходными данными для проектировочного расчета являются: про-
изводительность линии, размеры опоки, масса кома, масса отливки (отли-
вок) и смеси в коме. 

Проектировочный расчет выполняют в следующем порядке. 
1) в соответствии с рекомендациями п. 1.2 задаются необходимым 

значением удельной энергии удара e0; 
2) находят по формуле (2.16) угловую скорость  валов вибровозбу-

дителя и затем частоту их вращения (см. формулу (2.25)); 
3) задаваясь значениями коэффициента полезной нагрузки и коэф-

фициента восстановления скорости R, находят по формуле (2.18) верти-
кальную составляющую скорости v1 решетки до удара и затем вертикаль-
ную составляющую Aв амплитуды колебаний (см. формулу (2.24)); 
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4) определяют по формуле (2.19) массу полезной нагрузки и в соот-
ветствии с техническим заданием на проектирование принимают грузо-
подъемность mг решетки; 

5) определяют массу подвижных частей решетки (формула 2.15); 
6) выбирают значение собственной частоты колебаний 0 из соот-

ношения /о = 2÷5 и находят требуемую жесткость упругих опор C (фор-
мула (2.11)); 

7) определяют минимальную технологически необходимую скорость 
транспортирования v' по формуле (2.41); 

8) задаваясь углом наклона полотна , принимая скорость транспор-
тирования v > v' и используя формулы (2.23), (2.39), (2.40), находят тре-
буемый угол вибрации решетки  и амплитуду колебаний решетки A; 

9) определяют по формуле (2.28) значение дебаланса D вибровозбу-
дителя; 

10) определяют по формуле (2.2) максимальное значение вертикаль-
ной составляющей возмущающей силы вибровозбудителя Pв.max и по фор-
муле (2.20) относительное усилие вибровозбудителя р. По графику 
рис. 2.5 проверяют устойчивость режима работы решетки; 

11) производят выбор и расчет подшипников вибровозбудителя; оп-
ределяют диаметр d шейки вала под подшипник; 

12) рассчитывают геометрические размеры дебалансных валов (дис-
ков) вибровозбудителя; 

13) определяют мощность электродвигателя привода решетки и вы-
бирают электродвигатель. 

В случае необходимости рассчитывают на прочность нагруженные 
детали и узлы решетки (полотно, корпус, передачи и др.). 

4.3. Проверочный расчет выбивных решеток 

Задача проверочного расчета состоит в определении величин основ-
ных параметров рабочего процесса спроектированной конструкции, вы-
численных с учетом принятых конструктивных решений и выполненных 
чертежей. В обязательном порядке следует проверить амплитуду и часто-
ту колебаний, скорость транспортирования, мощность привода. Также 
следует выполнить расчет на прочность основных нагруженных деталей. 

Исходными данными для проверочного расчета являются чертежи и 
основные технические характеристики решетки. 

Проверочный расчет выполняют в следующем порядке: 
1) определяют по формулам (3.1) или (3.14) дeбaлaнc D вибровозбу-

дителя; 
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2) находят по формулам (3.21) или (3.22) и (3.20) жесткость C упру-
гих опор; 

3) определяют по формуле (3.11) собственную частоту колебаний 0 
решетки; 

4) находят из формулы (3.25) угловую скорость  валов вибровозбу-
дителя; 

5) определяют по формулам (3.22), (3.23) амплитуду А колебаний 
решетки и ее составляющие Ав и Аг; 

6) определяют по формуле (3.19) массу полезной нагрузки mг', срав-
нивают с принятой грузоподъемностью решетки mг и находят коэффици-
ент полезной нагрузки ; 

7) определяют по формулам (2.2), (3.2), (3.20) максимальную возму-
щающую силу Pmax, ее вертикальную составляющую Pв.max, относительное 
усилие вибровозбудителя р и по графикам (рис. 3.5) проверяют режим 
работы на устойчивость; 

8) находят по формулам (2.39, 2.40, 3.23) скорость транспортирова-
ния v и сравнивают ее с минимальной технологически необходимой ско-
ростью v' (2.41); 

9) определяют по формуле (2.43) мощность N электродвигателя при-
вода решетки и сравнивают с мощностью принятого электродвигателя. 

10) рассчитывают на прочность нагруженные детали и узлы решетки 
известными методами расчета деталей машин (дебалансные валы и под-
шипники вибровозбудителя, детали корпуса и полотна решетки, элементы 
привода – ременную передачу, муфту и др.). 



5. РАСЧЕТ ВЫБИВНОЙ ИНЕРЦИОННОЙ РЕШЕТКИ 

5.1. Техническое задание 

Спроектировать выбивную инерционную решетку для автоматиче-
ской формовочной линии производительностью 50 форм в час в опоках 
800700300/300 мм. Средняя металлоемкость форм – 120 кг. Средняя 
плотность набивки форм – 1600 кг/м3. Заливаемый сплав – серый чугун. 

5.2. Анализ технического задания 

Поскольку требуется спроектировать выбивную решетку для авто-
матической линии, то для ускорения оборота опок и для повышения их 
срока службы целесообразно использование выбивной установки с про-
шивкой. Размеры опок свидетельствуют о том, что в них отсутствуют кре-
стовины. Поэтому реализация прошивки возможна. Применение прошив-
ки позволит также снизить установленную мощность выбивной решетки, 
поскольку не потребуется преодолевать силу тяжести опок при встряхи-
вании. 

Для обеспечения максимальной производительности линии целесо-
образно выполнять выбивную решетку с транспортированием отливок. 
При этом отпадает необходимость в устройствах, сталкивающих отливки 
с выбивной решетки. 

5.3. Расчет основных параметров выбивной решетки 

5.3.1. Выбор частоты вращения вала вибровозбудителя 

Для эффективного разрушения кома формовочной смеси с отливкой 
требуется обеспечить технологически необходимую удельную энергию 
удара. Для автоматических линий рекомендуется брать значение в преде-
лах е0 = 0,25÷0,40 Дж/кг. Примем е0 = 0,30 Дж/кг. Тогда угловая скорость 
вала вибровозбудителя, необходимая для обеспечения такой удельной 
энергии удара, в соответствии с формулой (2.16) составит 

5,79
3,0

2
81,914,3

2
πω

0


e

g (рад/с). 

Угловая скорость и частота вращения связаны известной формулой 

30

n
 , 
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откуда соответствующая полученной угловой скорости частота вращения 
вала вибровозбудителя составит 

5,759
14,3

5,7930
π
ω30







n  (об/мин). 

Полученные значения соответствуют рекомендуемым (2.25). 

5.3.2. Определение грузоподъемности решетки 

Вычислим вертикальную составляющую v1 скорости решетки до 
удара. Коэффициент полезной нагрузки решетки  по практическим дан-
ным составляет 0,3÷0,5, принимаем  = 0,4. Удар сырого песчано-
глинистого кома о полотно решетки практически неупругий, поэтому 
примем коэффициент восстановления скорости R = 0,2. Значение удель-
ной энергии удара приняли ранее равной е0 = 0,30 Дж/кг. Тогда по форму-
ле (2.18) вертикальная составляющая скорости решетки до удара составит 

31,0
2
3,0

2,01
2,04,022,01

21
η21 0

1 









e

R
RR

v  (м/с). 

Вертикальная составляющая амплитуды колебаний решетки опреде-
ляется формулой (2.24). 

Поскольку для устойчивых режимов работы решетки характерна фа-
за соударений  = 53÷64, чему соответствует sin = 0,8÷0,9, примем 
sin = 0,85. Тогда необходимая вертикальная составляющая амплитуды 
колебаний решетки будет равна 

0046,0
85,05,79

31,0
ψsinω

1
в 




v
A  (м). 

По формуле (2.19) найдем полезную нагрузку решетки. Значение ко-
эффициента, определяющего долю смеси, остающейся на полотне решет-
ки к моменту поступления нового кома, примем равным  = 0,5. В соот-
ветствии с техническим заданием металлоемкость формы mотл = 120 кг. 
Примем число одновременно находящихся на полотне решетки блоков 
отливок i = 3. 

Если известна средняя плотность набивки формы, ее объем и объем 
металла, массу смеси можно вычислить по формуле 

)(ρ мфсмм VVmс  , 

где см – плотность смеси в форме, кг/м3; Vф – объем формы, м3; Vм – объ-
ем металла в форме, м3. 

Объем формы находится через известные размеры опок 
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336,0)3,03,0(7,08,0)( 21ф  HHBAV  (м3), 

где A и B – длина и ширина опок в свету, м; H1 и H2 – высоты верхней и 
нижней опок, м. 

Объем металла в форме находится через известную массу (металло-
емкость формы) и его плотность: 

0,0164
7300

120

ρм
м

м 
m

V  (м3), 

где mм – металлоемкость формы, кг; м – плотность заливаемого сплава, 
кг/м3. 

Тогда масса смеси в форме составит 

511)0164,0336,0(1600)(ρ мфсмсм  VVm  (кг), 

а полезная нагрузка соответственно будет равна 

1127)5,01(5111203)ε1(' смотлг  mimm  (кг). 

Поскольку техническим заданием не была определена грузоподъем-
ность решетки, примем 

гг '  кг  1200 mm  . 

Тогда для нормальной работы решетки вес ее подвижных частей 
должен составлять 

3000
4,0

1200
η
г

р 
m

m  (кг). 

5.3.3. Определение дебаланса вибровозбудителя 

Для зарезонансного режима работы выбивной решетки необходимо, 
чтобы отношение угловой скорости вынужденных колебаний к угловой 
скорости собственных колебаний составляло /0 = 2÷5. Примем отноше-
ние равным /0 = 3,5. Тогда значение собственной угловой скорости ко-
лебаний должно составлять 

7,22
5,3
5,79

5,3
ω

ω0   (рад/с). 

Из формулы (2.11) выразим требуемую жесткость упругих опор: 
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154587030007,22ω 2
р

2
0  mС  (Н/м)1. 

По формуле (2.41) вычислим минимальную технически необходи-
мую скорость транспортирования кома и отливок по полотну решетки. В 
соответствии с техническим заданием цикловая производительность ли-
нии Пц = 50 форм в час, размеры кома, равные размерам опок в свету, со-
ставляют 800×700 мм. Пусть ком располагается большей стороной вдоль 
полотна решетки, тогда минимальная достаточная скорость транспорти-
рования составит 

030
3600

5080
3

3600

П
3 ц ,

,a
v 


  (м/с). 

Примем в качестве паспортного значения скорость транспортирова-
ния кома смеси и отливок по полотну выбивной инерционной решетки 
равным v = 0,05 м/с > v’ = 0,03 м/с. 

Реальную скорость транспортирования можно определить из форму-
лы (2.39). 


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Если подставить значения параметров Г и G (2.40) и преобразовать, 
получим 








 
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Чтобы воспользоваться данной формулой, необходимо знать ампли-
туду колебаний решетки и ее вертикальную и горизонтальную состав-
ляющие. 

Вертикальная составляющая Aв определена выше из условия обеспе-
чения технологически необходимой удельной энергии удара. Чтобы опре-
делить амплитуду колебаний A и ее горизонтальную составляющую Aг 
следует знать угол установки вибровозбудителя. Сложность здесь заклю-
чается в том, что вертикальная составляющая определяет эффективность 
разрушения кома, а горизонтальная составляющая – скорость транспорти-
рования кома. Это два независимых физических процесса и задача состоит 
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1 Строго говоря, в последней формуле получается размерность кг/с2. Однако физический смысл жесткости тре-
бует размерности, указанной в формуле. Здесь нет противоречия. Чтобы получилась размерность, указанная в 
формуле, достаточно полученную размерность умножить на м/м. 



в том, чтобы спроектировать вибровозбудитель, создающий определен-
ную амплитуду колебаний решетки под некоторым углом  к вертикали 
таким образом, чтобы ее составляющие удовлетворяли требованиям обоих 
процессов. При этом следует стремиться к минимальной потребляемой 
мощности. 

Эффективного аналитического решения этой задачи не существует, 
поэтому поступим следующим образом. 

Известно, что для устойчивой работы решетки необходимо, чтобы 
точка с принятыми значениями  и R на графике Rр лежала выше кри-
вой р, определяемой уравнением (2.20). Подставив в (2.20) значения из 
(2.2) и (2.28) и учитывая (2.23), получим 
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Выразим из полученного уравнения вертикальную составляющую 
амплитуды колебаний решетки: 

2
0

2
р

в ωω

σ




g
A . 

Из графика следует, что при принятых параметрах должно быть по 
крайней мере р = 4,0. Принимаем это значение и находим 

0068,0
7,225,79

81,90,4
22в 




A  (м). 

Полученное значение больше полученного выше из необходимости 
обеспечения требуемой энергии удара (Aв = 0,0046 м). Принимаем для 
дальнейших расчетов Aв = 0,0068 м. 

Примем угол установки вибровозбудителя  = 10. 
По формулам 2.23 найдем амплитуду и горизонтальную составляю-

щую амплитуды колебаний решетки по известной вертикальной состав-
ляющей: 
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985,0
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10cos

0068,0

γcos
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A
A  (м), 

0012,0174,00069,010sin0069,0γsinг  AA (м). 
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Для обеспечения транспортирования отливок при наклонной уста-
новке вибровозбудителя рекомендуется выбирать угол наклона полотна 
решетки в пределах  = 0÷5. 

В данном случае транспортирование будет осуществляться за счет 
наклона вектора возбуждающей силы, поэтому принимаем горизонталь-
ное положение полотна ( = 0). Величину мгновенного коэффициента 
трения отливок о полотно решетки рекомендуют брать в пределах 
fм = 0,4÷0,5. Примем fм = 0,5. 

Тогда скорость транспортирования составит 
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Полученное значение существенно больше, чем необходимо для 
обеспечения заданной производительности линии. Однако изменять угол 
установки вибровозбудителя не будем. 

Далее определим величину требуемого дебаланса вибровозбудителя: 
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При этом максимальное значение вертикальной составляющей воз-
мущающей силы вибровозбудителя составит (2.2) 

11890610cos5,7901,19γcosω 22
maxв.  DP  (Н). 

Проверим режим работы решетки при принятых и рассчитанных па-
раметрах. По формуле 2.20 находим 
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300081,9
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Проверка по графику показывает, что режим работы выбивной ре-
шетки будет устойчивым. 

5.3.4. Выбор подшипников 

Каждый дебалансный вал опирается на две подшипниковые опоры. 
На подшипники действуют радиальные силы, вызванные силой инерции 
дебаланса, радиальной силой в зацеплении синхронизирующих шестерен 
и, в случае привода через клиноременную передачу, усилием натяжения 
ремней. Из всех перечисленных сил сила инерции значительно больше ос-
тальных, поэтому всеми силами, кроме сил инерции, пренебрегаем. 

Радиальная нагрузка в подшипниковой опоре составит 

 43



30037
4

5,7901,19ω 2

оп

2

оп

max 



i

D

i

P
R  (Н). 

здесь iоп = 4 – количество подшипниковых опор (по две на каждый вал). 
Приведенная радиальная нагрузка с учетом вращения силы относи-

тельно наружного кольца, характера нагрузки и рабочей температуры 
подшипника соответственно будет равна 

5406715,12,130037тбк  KKKRQ  (Н). 

При вращении силы относительно наружного кольца Kк = 1,2. Для 
случая умеренных толчков и вибрации нагрузки коэффициент безопасно-
сти рекомендуется брать в диапазоне Kб = 1,31,8. При температуре под-
шипника ниже 100 C, температурный коэффициент Kт = 1,0. 

Подшипники с угловой скоростью вращения превышающей 0,1рад/с 
подбирают по динамической нагрузке. По справочнику выбираем под-
шипник двухрядный роликовый сферический 3608 со следующими харак-
теристиками: d = 40 мм, D = 90 мм, B = 33 мм, C = 64900 Н, максимальная 
частота вращения при пластичной смазке 4000 об/мин. 

При выборе типа подшипника руководствовались следующими со-
ображениями. Двухрядные роликовые сферические радиальные подшип-
ники могут воспринимать осевую нагрузку в пределах до 25% от неис-
пользованной радиальной; допускают перекос оси внутреннего кольца 
подшипника относительно оси наружного в 2÷3, что снижает требования 
к точности изготовления и монтажа; обладают высокой несущей способ-
ностью при небольших габаритах. Кроме этого ориентировались на внут-
ренний диаметр подшипника, поскольку чем он меньше, тем меньше бу-
дет общая масса дебалансного вала. 

5.3.5. Расчет мощности привода 

Рассчитаем мощность привода выбивной решетки. 

 
пр

рхх η
1

NNN  . 

Мощность холостого хода расходуется на преодоление сил трения и 
демпфирования: 

1020

ω

1020

ω5,0
22

р
3

демтрхх

AmhDdf
NNN  . 

Примем КПД привода пр = 0,9, коэффициент трения в подшипниках 
f = 0,005, коэффициент демпфирования для пружин h = 1,5 с–1. 
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34,1
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0069,05,7930005,1
1020

5,7901,1904,0005,05,0 223

хх 





N  (кВт). 

Мощность рабочего процесса выбивки 

17,4
5,79
81,91200

)4,01(
2,01
2,01

1020
14,3

ω
)η1(

1
1

1020
π 22

г
р 












gm

R
R

N (кВт). 

Тогда полная мощность привода будет равна 

12,6
9,0

1
)17,434,1( N  (кВт). 

По справочнику (приложение 2) подбираем электродвигатель с бли-
жайшей большей мощностью. Nдв = 7,5 кВт. 

5.3.6. Проектирование дебалансных валов 

Зададимся длиной дебалансной части вала. Примем ее равной шири-
не опоки L = 700 мм. Плотность стальных валов примем равной 
 = 7800 кг/м3. Количество валов в вибровозбудителе направленного дей-
ствия i = 2. Диаметр шейки вала равен d = 40 мм. Тогда безразмерный де-
баланс по формуле (3.4) будет равен 

66,8
04,078007,014,32

01,19

ρπ 33 



dLi

D
. 

По графику (рис. 3.2) находим, что значению  = 8,66 соответствует 
значение  = 1,8. 

Тогда по формуле (3.3) находим требуемый эксцентриситет вала: 

72408,1  dr  мм. 

По формуле (3.2) найдем диаметр дебалансной части вала: 

184407222в  drD  мм. 

По формуле (3.1) проверим дебаланс спроектированного вала: 

89,20072,078007,0
4

184,014,3
2ρ

4
π 22

в 


 rL
D

iD  кгм. 

Полученный дебаланс несколько больше расчетного, что удовлетво-
ряет условиям задачи2. 
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2 В противном случае можно увеличить диаметр или длину вала. 
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ПРИЛОЖЕНИЯ 

Приложение 1 

Таблица П1.1 
Исходные данные для расчета выбивной решетки 

Значение 
Параметр 

Размер-
ность 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 

1. Производительность линии форм/час 100 125 150 175 200 200 200 200 250 250 250 300 300 300 
2. Размеры опок в свету:  

длина мм 1200 1200 1100 1000 900 800 800 710 630 600 560 500 450 400 
ширина мм 1000 1000 900 800 800 700 600 560 450 400 450 400 360 300 

3. Высота опок:  
верха мм 300 300 250 250 200 200 200 250 250 200 200 175 150 120 
низа мм 300 300 250 250 200 200 200 250 250 200 200 175 150 120 

4. Масса опок*  
верха кг 200 200 170 150 85 82 80 80 60 40 35 23 20 16 
низа кг 200 200 170 150 85 82 80 80 60 40 35 23 20 16 

5. Металлоемкость формы кг 160 150 140 120 100 60 60 55 50 50 35 35 30 30 
6. Плотность набивки форм кг/м3 1600 1600 1600 1600 1700 1700 1700 1700 1700 1800 1800 1800 1800 1800 
7. Заливаемый сплав – Серый чугун 
* – ориентировочная (используется при расчете выбивных решеток без транспортирования) 
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Приложение 2 
Ряд мощностей электродвигателей 

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. 

 
Приложение 3 

Таблица П3.1 
Подшипники роликовые двухрядные сферические средней широкой серии 

d D B C C0 nпред, об/мин 
Обозначение 

мм мм мм Н Н 
пласт. 
см 

жидк. 
см 

3608 40 90 33 64900 66200 4000 5000 
3609 45 100 36 80000 76200 3150 4000 
3610 50 110 40 98400 103000 3150 4000 
3611 55 120 43 113000 120000 2500 3150 

d – внутренний диаметр, мм; D – наружный диаметр, мм; B – ширина подшипника, 
мм; C – динамическая грузоподъемность, Н; C0 – статическая грузоподъемность, Н; 
nпред – максимальная частота вращения вала, об/мин соответственно при пластиче-
ской и жидкой смазке.  

 
Приложение 4 

Таблица П4.1 
Примерные значения коэффициента безопасности Kб для расчета подшипников 

Характер нагрузки на подшипник Kб 
Спокойная; толчки отсутствуют 1 
Легкие толчки. Кратковременные перегрузки до 125% нормальной 
(расчетной) нагрузки 

1–1,2 

Умеренные толчки. Вибрационные нагрузки. Кратковременная пере-
грузка до 150% нормальной (расчетной) нагрузки 

1,3–1,8 

Со значительными толчками и вибрацией. кратковременные перегруз-
ки до 200% нормальной (расчетной) нагрузки 

1,8–2,5 

С сильными ударами и кратковременными перегрузками до 300% нор-
мальной (расчетной) нагрузки 

2,5–3 

 
Приложение 5 

Таблица П5.1 
Значение температурного коэффициента Kт 

Рабочая температура подшипника, 
C 

125 150 175 200 225 250 

Kт 1,05 1,10 1,15 1,25 1,35 1,40 
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