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Анализ эксплуатационной надежности гидрофицированных дорожных и строительных машин (ДСМ) показал, что в их гид-
роприводе максимальный процент отказов приходится на долю гидроцилиндров рабочего оборудования. В процессе эксплуата-
ции, как правило, наклонно расположенный в пространстве гидроцилиндр возвратно-поступательного перемещения с односто-
ронним штоком в результате продольно-поперечного нагружения деформируется в вертикальной продольной плоскости с появ-
лением у него полного прогиба. Одновременно такое функциональное расположение силового гидроцилиндра под нагрузкой приво-
дит к увеличению реакций в его подвижных герметизируемых сопряжениях, что значительно ухудшает условия работы элемен-
тов этих сопряжений, повышает в них температуру и увеличивает интенсивность изнашивания. Перечисленные недостатки 
традиционной конструкции гидроцилиндра могут быть устранены путем приведения гидроцилиндра из состояния продольно-
поперечного изгиба в состояние устойчивости или близкое к таковому через поддержку корпуса гидроцилиндра промежуточной 
сенсорной поддерживающей опорой. При этом конструкция и параметры опоры ориентированы на поддержку гидроцилиндра с 
приведением к нулю реакции в его наименее надежном сопряжении «шток – направляющая втулка». В статье приводятся прак-
тические рекомендации по созданию гидроцилиндра с промежуточной сенсорной поддерживающей опорой.  Предлагаются вари-
анты подключения вспомогательного гидроцилиндра к гидросистеме ДСМ в зависимости от вида поддержки основного гидроци-
линдра, снизу или сверху. На основании анализа реакций, действующих в его подвижных герметизируемых сопряжениях, опреде-
лены параметры вспомогательного гидроцилиндра. В зависимости от конструктивного исполнения гидрофицированного рабоче-
го оборудования ДСМ предложено конструктивное исполнение его крепления. 
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The analysis of the operational reliability of hydraulic road and building construction machines (RBCM) has shown that in their 
hydraulic drive the maximum percentage of failures falls on the hydraulic cylinders of the working equipment. During operation, as a 
rule, an obliquely located reciprocating cylinder with a one-sided rod as a result of longitudinal-transverse loading is deformed in a 
vertical longitudinal plane with the appearance of a complete deflection. At the same time, such a functional arrangement of the hydrau-
lic power cylinder under load leads to an increase in reactions in its movable sealed couplings, which significantly worsens the operat-
ing conditions of the elements of these couplings, increases their temperature and increases the intensity of wear. The listed disad-
vantages of the traditional design of the hydraulic cylinder can be eliminated by bringing the hydraulic cylinder from the longitudinal-
transverse bending state to the stability state or close to that through the support of the hydraulic cylinder body by an intermediate sen-
sor support. At the same time, the design and support parameters are focused on supporting the hydraulic cylinder with the reduction to 
zero of the reaction in its least reliable joint "rod - guide bushing". The article provides practical recommendations for creating a hy-
draulic cylinder with an intermediate sensor support. Options for connecting an auxiliary hydraulic cylinder to the RBCM hydraulic 
system are offered, depending on the type of support for the main hydraulic cylinder, from below or from above. Based on the analysis 
of the reactions acting in its movable sealed joints, the parameters of the auxiliary hydraulic cylinder are determined. Depending on the 
design of the hydraulic powered working equipment of the RBCM, the design of its fastening is proposed. 

Keywords: hydraulic cylinder; deformation; reliability; reaction; deflection. 
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Введение. Повышение уровня давления рабо-
чей жидкости гидросистем, увеличение скорости 
движения штока, его хода, а также размеров гид-
роцилиндров и интенсивности использования их 
во времени является неизбежным следствием уве-
личения единичных мощностей дорожных и стро-
ительных машин (ДСМ) [1–6]. 

Основным недостатком существующей кон-
струкции наиболее распространенного на ДСМ 
гидроцилиндра возвратно-поступательного пере-
мещения двухстороннего действия с односторон-
ним штоком является то, что до приложения экс-
плуатационного продольного сжимающего усилия 
он имеет полный прогиб, определяемый как сумма 
прогиба в результате несоосности его основных 
несущих элементов (штока и гильзы), обусловлен-
ного наличием зазоров в его сопряжениях «пор-
шень – гильза» и «шток – направляющая втулка», 
прогиба в результате наличия возможного началь-
ного (технологического) искривления длинномер-
ных элементов (штока и корпуса), регламентируе-
мого технологическим допуском на непрямоли-
нейность изготовления длинномерных изделий, а 
также прогиба от действия поперечных сил — ве-
сов этих элементов [7–13]. 

После приложения эксплуатационного про-
дольного сжимающего усилия, т. е. при подаче 
под давлением жидкости в поршневую полость 
гидроцилиндра, полная деформация гидроцилин-
дра увеличивается и, будучи плечом приложения 
этого усилия, приводит к возрастанию полного 
изгибающего момента, могущего вызвать крити-
ческие напряжения и, соответственно, появление 
пластических деформаций у штока гидроцилиндра 
и последующую потерю гидроцилиндром работо-
способности в результате заклинивания штока с 
поршнем в корпусе (гильзе) гидроцилиндра. 

Продольное сжимающее усилие, как правило, 
непостоянно на протяжении рабочего цикла ДСМ, 

например, одноковшового экскаватора, и в дан-
ном случае является функцией сопротивления 
грунта копанию. 

По мере изнашивания трущихся поверхностей 
элементов гидроцилиндра, приводящего, опять-
таки, к увеличению его полной деформации, соот-
ветственно, к увеличению действующих продоль-
ных и поперечных нагрузок, условия функциониро-
вания гидроцилиндра ухудшаются с бόльшей ин-
тенсивностью, следствием чего является снижение 
его надежности и ресурса работоспособности как по 
несущей, так и по герметизирующей способности. 

Задача. Перечисленные недостатки традици-
онной конструкции гидроцилиндра могут быть 
устранены путем приведения гидроцилиндра из 
состояния продольно-поперечного изгиба в состо-
яние устойчивости или близком к таковому через 
поддержку корпуса (гильзы) гидроцилиндра сен-
сорной промежуточной опорой, в связи с чем в 
статье приводятся практические рекомендации по 
созданию промежуточной поддерживающей сен-
сорной опоры [14–15]. 

Исходная информация. В качестве примера 
принят один из наиболее нагруженных и наименее 
надежных гидроцилиндров ДСМ, получивший 
распространение в качестве привода рукояти на 
одноковшовых экскаваторах IV–V размерных 
групп с параметрами: диаметр поршня (гильзы) 
D1,3 = 0,14 м, диаметр штока (направляющей втул-
ки) D2,4 = 0,09 м, ход штока (поршня) z = 1,4 м и 
давление в гидросистеме ДСМ p = 25 МПа. 

При этом во внимание не принимаются кине-
матические особенности конструкции рабочего 
оборудования гидрофицированной многозвенной 
ДСМ, а в качестве характеристик рабочего про-
цесса гидроцилиндра рассматриваются величина 
текущего положения его штока z и значение угла 
Θ наклона гидроцилиндра к поверхности тяготе-
ния [16–20]. 

а б 
Рис. 1. Принципиальные схемы промежуточной поддерживающей сенсорной опоры гидроци-
линдра снизу (а) и сверху (б) по А. с. СССР № 1386758 и № 1735620, по патентам РФ 
№ 2046893 и № 2050479 

29



Системы Методы Технологии. Д.Ю. Кобзов и др. Практические рекомендации … 2020 № 3 (47) с. 28–37 

Основные положения.  Основным параметром 
промежуточной сенсорной поддерживающей опо-
ры (рис. 1), определяющим ее конструктивное ис-
полнение, является развиваемое ею поддерживаю-
щее усилие F, величина которого зависит от кон-
структивных характеристик конкретного длинно-
ходового гидроцилиндра ДСМ, его рабочего про-
цесса и действующих нагрузок. 

Как следует из принципиальных схем проме-
жуточной сенсорной опоры (рис. 1), в ней в каче-
стве поддерживающего элемента используется 
гидроцилиндр двустороннего действия с односто-
ронним штоком [14]. 

При известном требуемом поддерживающем 
усилии F (рис. 2 и 3) диаметр поршня D1 гидроци-
линдра сенсорной опоры при моторном ходе што-
ка, т. е. при подаче жидкости в его поршневую 
полость, находится по формуле (1): 
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при насосном ходе, т. е. при подаче жидкости в 
штоковую полость, — по формуле (2): 
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после чего значение D1 корректируется по основно-
му либо дополнительному рядам из ГОСТ 6540-68. 

В записях (1) и (2): p1, p2 — номинальное дав-
ление жидкости  в поршневой и штоковой поло-
сти соответственно [7–13]; kk — механический 
коэффициент полезного действия (КПД) гидроци-
линдра; φ — коэффициент, учитывающий соот-
ношение площадей поршневой и штоковой поло-
сти гидроцилиндра, в частности, для применяе-
мых на ДСМ [7–13]. 

Диаметр штока D2 поддерживающего гидроци-
линдра подбирается из основного либо дополни-
тельного рядов источника [16] после определения 
его по формуле (3): 

)11(2
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−= DD , (3) 

полученной путем несложных преобразований из 
известной  записи (4) при известном диаметре 
поршня D1: 
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Рис. 2. Усилия поддержки F, реализуемые промежуточной поддерживающей сенсорной опо-
рой при R1 = 0 в зависимости от пространственного расположения гидроцилиндра, величины 
выдвижения его штока и давления рабочей жидкости в гидросистеме, 16 и 20 МПа соответ-
ственно 

Однако, как следует из последних иллюстра-
ций (рис. 2 и 3), требуемая величина усилия F 
возрастает по мере увеличения давления в штат-
ной гидросистеме ДСМ, а ее изменение, в зависи-
мости от характеристик z и Θ, имеет, к сожале-
нию, нелинейный характер, что должно прини-
маться во внимание при создании промежуточной 
поддерживающей сенсорной опоры с конкретны-
ми значениями D1 и D2. 

Здесь с целью разрешения названной проблемы 

целесообразно обратить внимание на рабочий 
процесс поддерживаемого гидроцилиндра ДСМ, 
разбирая его варианты пошагово, от простого к 
сложному. 

В первом случае, если гидроцилиндр в процессе 
своего функционирования не перемещается в про-
странстве, имеет фиксированное вертикальное, го-
ризонтальное или наклонное расположение и в 
процессе функционирования полностью использу-
ет ход штока z, то изменение поддерживающего 
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усилия F при максимальном перемещении штока, 
т. е. в диапазоне 0 ≤ z ≤ zmax, составляет для нашего 
примера (рис. 4 и 5) ориентировочно: 

– при вертикальном расположении: 600, 900,
1 200 и 2 100 Н; 

– при горизонтальном расположении: 1 000,
1 500, 1 700 и 2 600 Н; 

– при наклонном расположении (≈45°): 900,
1 200, 1 500 и 2 500 Н; 

– для номинального давления рабочей жидко-
сти в штатной гидросистеме ДСМ: 16, 20, 25 и 32 
МПа соответственно. 

Во втором случае, когда ход штока z использу-
ется не полностью, с целью уточнения вышепри-
веденных диапазонов изменения усилия F, необ-
ходимо воспользоваться безразмерным коэффи-

циентом kz использования хода штока гидроци-
линдра от его номинального значения в процессе 
функционирования ДСМ, описываемым выраже-
нием [16; 17]: 

,1/ ном4321 ≤=+=+= zzkkkkk zzzzz    (5)

где  kz1, kz3 — коэффициенты  использования хода 
штока гидроцилиндра при его работе под нагруз-
кой соответственно при  моторном  и  насосном 
движении его  поршня;  kz2,  kz4 — то же при рабо-
те гидроцилиндра без нагрузки при моторном и 
насосном ходе его штока соответственно; z — ра-
бочее (моторное, насосное) перемещение штока; 
zном — номинальный ход штока гидроцилиндра 
[16; 17]. 

Рис. 3. Усилия поддержки F, реализуемые промежуточной поддерживающей сенсорной опорой 
при R1 = 0 в зависимости от пространственного расположения гидроцилиндра, величины выдви-
жения его штока и давления рабочей жидкости в гидросистеме, 25 и 32 МПа соответственно 

Здесь коэффициенты kz1, kz3, kz2 и kz4 без особо-
го труда устанавливаются из анализа типовых ос-
циллограмм [7–13], в которых масштабно по вре-
мени соотнесены основные параметры системы 
привода ДСМ, например, одноковшового гидрав-
лического экскаватора за цикл экскавации [7–13].  

Отсюда, реальная величина эксплуатационного 
хода штока z составляет диапазон [zmin ... (zmin + 
kzzном)] = [zmin ... (zmin + z)] = (zmin … zmax), который, 
согласно выражению (5), как правило, меньше 
перечисленных выше, так как не превышает еди-
ницу. В нем zmin — нижняя граница, т. е. значение, 
характеризующее положение штока в момент 
начала рабочего цикла гидроцилиндра. 

Подобным же образом могут быть получены, 
например, из источника [7–13], данные kz об исполь-
зовании хода штока z гидроцилиндров автогрейдера, 
некоторых марок бульдозеров и скреперов. 

В третьем случае, если длинноходовой гидро-
цилиндр в процессе функционирования ДСМ со-
вершает в пространстве сложное плоскопараллель-
ное перемещение, то дополнительно к параметру z 
следует обратить внимание на рабочий диапазон 

его пространственного перемещения, т. е. на угол 
Θ наклона гидроцилиндра к поверхности тяготения 
в процессе работы [14; 15]. 

Здесь, обработка данных [7–13] позволяет вы-
явить протяженность хода штоков гидроцилин-
дров, используемых при экскавации конкретной 
земляной выемки в процессе копания грунта III 
категории. Так, для гидроцилиндров стрелы, ру-
кояти и ковша экскаватора III размерной группы 
она соответственно составила z = (0,774; 0,768; 
0,496 м), от значений zmin = (0,226; 0,112; 0 м) до 
значений zmax = (1,0; 0,880; 0,496 м) соответствен-
но [7–13]. 

При этом рабочее перемещение в простран-
стве гидроцилиндра рукояти, как пример, огра-
ничивается парами характеристик Θ = –36° при 
zmin = 0,112 м и Θ = –19° при zmax = 0,88 м [7–13], 
а изменение требуемой величины поддержива-
ющего усилия F происходит в границах четы-
рехугольного фрактала с координатами (0,112 м; 
|–19°|), (0,88 м; |–19°|), (0,112 м; |–36°|) и (0,88 м; 
|–36°|) от значения F = 1 451 Н до значения F = 2 
071 Н при разнице в 620 Н для давления pном 
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жидкости в гидросистеме ДСМ. 
Наконец, в четвертом случае длинноходовый 

гидроцилиндр в процессе функционирования ДСМ 
также совершает в пространстве сложное плоско-
параллельное перемещение, но с реальными значе-
ниями давления p1 и p2 рабочей жидкости в поло-
стях конкретного гидроцилиндра при его нагруже-
нии в процессе копания, вследствие чего, вместо 
номинального давления pном жидкости в гидроси-
стеме ДСМ, следует принимать во внимание вели-
чины p1 и p2, которые в рассматриваемом случае 
составляют 16,1 и 1,0 МПа соответственно. 

Здесь изменение требуемой величины поддер-
живающего усилия F происходит также в границах 
четырехугольного фрактала с координатами (0,112 
м; |–19°|), (0,88 м; |–19°|), (0,112 м; |–36°|) и (0,88 м; 
|–36°|), но уже от значения F = 1 200 Н до значения 
F = 1 770 Н при разнице в 570 Н. 

Кроме упомянутого выше графоаналитическо-
го метода, для уточнения действующей нагрузки, 
в данном случае величин давления p1 и p2, реко-
мендуется [16–20] использовать коэффициенты 
kИН  интенсивности и kКН концентрации нагрузки: 

номИН / ppk = ;                (6) 

номКН / ppk max= ,            (7) 

где pном — номинальное значение действующей 
нагрузки; p — нагрузка наибольшей частоты; pmax 
— максимальное значение нагрузки. 

Так, в отношении давления жидкости в гидро-
системе ДСМ коэффициент ИНk  полагается коэф-
фициентом использования номинального давле-
ния и количественно приводится для некоторых 
видов ДСМ в источниках [7–13]. 

Надо отметить, что учет действующего давле-
ния в полостях гидроцилиндра ДСМ также уме-

стен в случае его фиксированного пространствен-
ного расположения. 

Переводя проведенный анализ с величины уси-
лия F промежуточной поддерживающей сенсор-
ной опоры, например, по схеме 3 а, на значение 
диаметра поршня D1 ее гидроцилиндра с исполь-
зованием выражения (1), надо так же пошагово 
отметить (табл. 1–3). 

В первом случае разброс значений D1 составля-
ет 3…5 мм, во втором случае он уменьшается до 
1…3 мм, в третьем случае равен 2,5 мм и, нако-
нец, при последнем уточнении он составил 2 мм 
при перемещении штока от zmin до zmax, известном 
изменении угла Θ и диапазоне D1 , равном 
0,0108…0,0128 м. 

Для проверки правильности назначения величи-
ны диаметра D1 следует воспользоваться парамет-
рами наибольшего нагружения гидроцилиндров 
рабочего оборудования многозвенной ДСМ, из-
вестными для принятого нами примера, в частно-
сти, из работ [14; 15], а именно, z = 0,768 м, Θ = –
19º. Отсюда уточненная величина диаметра D1 (вы-
ражение (1) окончательно составила 0,0126 м при 
усилии F = 1 700 Н, что соответствует последнему 
из вышеприведенных диапазонов. 

Примечательно, что эта же методика применима 
для определения диаметра поршня D1 гидроцилин-
дра промежуточной поддерживающей сенсорной 
опоры по схеме 3 б и расчетным формулам (1) и (3). 

В заключение, анализируя силовое взаимодей-
ствие гидроцилиндра промежуточной поддержи-
вающей сенсорной опоры с длинноходовым гид-
роцилиндром, совершающим в процессе своего 
функционирования пространственное перемеще-
ние относительно опорного элемента рабочего 
оборудования ДСМ, надо отметить следующее. 

Таблица 1. Диаметр поршня D1 гидроцилиндра промежуточной поддерживающей сенсорной опоры 
при поддержке снизу вертикально (Θ = 90°) расположенного длинноходового гидроцилиндра 

Давление рабо-
чей жидкости, 

p1, МПа 

Диаметр поршня D1 , м 

z = 0 м z = 0,35 м z = 0,70 м z = 1,05 м z = 1,40 м 

16 0,007 0,007 0,008 0,009 0,010 
20 0,007 0,007 0,008 0,009 0,010 
25 0,007 0,007 0,008 0,009 0,010 
32 0,007 0,007 0,009 0,010 0,011 

Таблица 2. Диаметр поршня D1 гидроцилиндра промежуточной поддерживающей сенсорной опоры 
при поддержке снизу горизонтально (Θ = 0°) расположенного длинноходового гидроцилиндра 

Давление рабо-
чей жидкости, 

p1, МПа 

Диаметр поршня D1 , м 

z = 0 м z = 0,35 м z = 0,70 м z = 1,05 м z = 1,40 м 

16 0,011 0,012 0,013 0,013 0,014 
20 0,010 0,011 0,012 0,013 0,014 
25 0,010 0,011 0,011 0,012 0,014 
32 0,009 0,010 0,011 0,012 0,014 

32



Systems Methods Technologies. D.Yu. Kobzov et al. Practical recommendations ... 2020 № 3 (47) p. 28–37 

Как известно [16–20], в 75 % случаев гидроци-
линдр рабочего оборудования ДСМ образует тре-
угольник с другими элементами привода, напри-
мер, как это иллюстрируется на рис. 6: для гидро-
цилиндра подъема стрелы ∆A1B1C1, для гидроци-
линдра привода рукояти ∆A2B2C2 и для гидроци-
линдра поворота ковша ∆A3B3C3. 

Применительно к нашему примеру (рис. 1 а и 
6), при выдвижении штока гидроцилиндра приво-
да рукояти в начальный период он начинает отда-
ляться от стрелы до достижения углом A2C2B2 зна-
чения 90°, после чего вновь начинает к ней при-

ближаться. Угол A2B2C2 при этом сначала увели-
чивается с 9° до 18°, а затем уменьшается до 11°. 

Другими словами, на первом этапе шток гид-
роцилиндра промежуточной поддерживающей 
сенсорной опоры выдвигается, а затем задвигается 
под действием на него со стороны длинноходово-
го гидроцилиндра усилия PF. Но и в том, и в дру-
гом случае гидроцилиндр опоры развивает усилие 
поддержки F, которое уравновешивается дей-
ствующей на длинноходовый гидроцилиндр экс-
плуатационной нагрузкой при условии, что реак-
ция R1 = 0. 

Таблица 3. Диаметр поршня D1 гидроцилиндра промежуточной поддерживающей сенсорной опоры 
при поддержке снизу наклонно (Θ ≈ 45°) расположенного длинноходового гидроцилиндра 

Давление рабо-
чей жидкости, 

p1, МПа 

Диаметр поршня D1 , м 

z = 0 м z = 0,35 м z = 0,70 м z = 1,05 м z = 1,40 м 

16 0,010 0,011 0,011 0,012 0,013 
20 0,009 0,010 0,011 0,012 0,013 
25 0,009 0,010 0,010 0,012 0,013 
32 0,008 0,009 0,010 0,012 0,013 

Рис. 4. Расчетная схема рабочего оборудования. Обратная лопата одноковшового гидравлическо-
го строительного экскаватора 

Усилие PF  в случае применения опоры по схе-
ме 1 а описывается общей для треугольников 
∆A2B2C2 и ∆A3B3C3 (рис. 4) формулой (8): 

( )[ ]
ACBcosACBcos

l
lzl

PP SF ∠∠−
++

= )
2
π(

3

30 (8) 

и должно превышать усилие PГ от сопротивления 

рабочей жидкости, вытесняемой из поршневой 
полости гидроцилиндра промежуточной сенсор-
ной поддерживающей опоры. 

Применительно к рабочему оборудованию пря-
мая лопата одноковшового гидравлического стро-
ительного экскаватора (рис. 5) с промежуточной 
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поддерживающей сенсорной опорой по схеме 1 б, 
при выдвижении штока гидроцилиндра привода 
рукояти в начальный период он начинает отда-
ляться от стрелы до достижения углом A2C2B2 зна-
чения 90°, после чего вновь начинает к ней при-
ближаться. 

Другими словами, на первом этапе шток гид-
роцилиндра промежуточной поддерживающей 
сенсорной опоры выдвигается под действием на 
него со стороны длинноходового гидроцилиндра 
усилия PF, а затем задвигается. Но и в том, и в 
другом случае гидроцилиндр опоры развивает 
усилие поддержки F, которое уравновешивается 
действующей на длинноходовый гидроцилиндр 
эксплуатационной нагрузкой при условии, что 
реакция R1 = 0. 

Усилие PF  в случае применения опоры по схе-
ме 1 б описывается общей для треугольников 
∆A1B1C1, ∆A2B2C2 и ∆A3B3C3 (рис. 4) формулой (9): 

)π()
2
π(

])[(

3

30 ACBcosACBcos
l

lzl
PP SF ∠−−∠

++
= (9) 

и должно превышать усилие PГ от сопротивления 
рабочей жидкости, вытесняемой из штоковой по-
лости гидроцилиндра промежуточной поддержи-
вающей сенсорной опоры (см. рис. 1 б).  

Гидравлическое сопротивление PГ в случае 

применения промежуточной поддерживающей 
сенсорной опоры по схеме 3 а составляет: 

)η1(
4

π
Г1

2
1

Г −= p
D

P , (10) 

а в случае применения схемы 3 б: 

)η1(
4

)π(
Г1

2
2

2
1

Г −
−

= pDDP ,    (11) 

где ηГ — гидравлический коэффициент полезного 
действия. 

Окончательное же назначение величины D1 
должно сопровождаться оценкой объекта приме-
нения длинноходового гидроцилиндра с позиций 
ответственности его функционального назначения 
и безопасности жизнедеятельности. 

Предлагаемый вариант конструктивного испол-
нения промежуточной поддерживающей сенсорной 
опоры на примере многозвенной гидрофицирован-
ной ДСМ, в качестве которой принят одноковшо-
вый гидравлический строительный экскаватор V 
размерной группы, представлен на рис. 6. 

На два спаренных гидроцилиндра привода ру-
кояти и гидроцилиндр поворота ковша устанавли-
ваются захваты (рис. 6 и 8 а), изготовленные из 
стандартных профилей посредством сварки и бол-
товых соединений. 

Рис. 5. Расчетная схема рабочего оборудования. Прямая лопата одноковшового гидравличе-
ского строительного экскаватора. 
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Рис. 6. Принципиальная схема установки промежуточных поддерживающих сенсорных опор 
на гидроцилиндрах привода рукояти и поворота ковша одноковшового гидравлического 
строительного экскаватора: 1 — ходовое оборудование; 2 — опорно-поворотная платформа; 3 
— стрела; 4 — рукоять; 5 — ковш; 6 —  гидроцилиндры стрелы; 7 — гидроцилиндры рукояти; 
8 — гидроцилиндр ковша; 9, 10 — гидроцилиндры поддерживающих опор 

Рис. 7. Фронтальный и торцевой виды захвата спаренных гидроцилиндров рукояти 
К торцевым поверхностям захватов приварены 

цапфы (см. рис. 8 б), к которым прикрепляются 
проушины штоков гидроцилиндров промежуточ-
ных поддерживающих сенсорных опор. 

Подобные же цапфы, к которым крепятся 
проушины гильз гидроцилиндров промежуточ-
ных поддерживающих сенсорных опор, прикреп-
ляются по одной с каждой стороны к боковым 
поверхностям стрелы для поддержки двух гидро-

цилиндров привода рукояти, а также к боковым 
поверхностям рукояти для поддержки гидроци-
линдра поворота ковша (см. рис. 7). 

Поршневая и штоковая полости гидроцилин-
дров промежуточных поддерживающих сенсорных 
опор гибкими рукавами высокого давления присо-
единяются к штатной гидросистеме машины в со-
ответствии со схемами, представленными на рис. 1. 

а б 
Рис. 8. Фронтальный вид захвата гидроцилиндра ковша (а) и цапфа (б) 
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Выводы. Разработанные практические реко-
мендации по созданию гидроцилиндра с проме-
жуточной  поддерживающей сенсорной опорой 
позволяют заключить: 

– главным параметром промежуточной под-
держивающей сенсорной опоры является диаметр 
поршня D1, который описывается предложенными 
в работе формулами, в зависимости от схемы под-
держки, и корректируется в соответствии с основ-
ным либо дополнительным рядами стандарта 
ГОСТ 6540-68; 

– диаметр штока D2 определяется также из ос-
новного либо дополнительного ряда стандарта 
ГОСТ 6540-68 в зависимости от известного пара-
метра φ с учетом параметра D1; 

– при установлении значения диаметра поршня
D1 в случае, когда основной гидроцилиндр в про-
цессе своего функционирования не перемещается 
в пространстве, имеет фиксированное вертикаль-
ное, горизонтальное или наклонное расположение 
и в процессе функционирования полностью ис-
пользует ход штока z, следует принимать во вни-
мание изменение поддерживающего усилия F при 
максимальном перемещении штока, т. е. в диапа-
зоне 0 ≤ z ≤ zmax ; 

– во втором случае, когда ход штока z основ-
ного гидроцилиндра при его фиксированном 
расположении используется не полностью, с 
целью уточнения диапазона изменения усилия F 
при установлении значения D1 необходимо учи-
тывать величину использования хода штока z 
основного гидроцилиндра; 

– в третьем случае, если длинноходовый гид-
роцилиндр в процессе функционирования ДСМ 

совершает в пространстве сложное плоскопарал-
лельное перемещение, то дополнительно к ходу 
штока z при определении величины D1 следует 
обращать внимание на оценку «рабочий диапазон 
перемещения гидроцилиндра в пространстве», т. 
е. на угол Θ его наклона к горизонту; 

– в четвертом случае, при установлении величи-
ны D1 в случае, когда длинноходовый гидроци-
линдр в процессе функционирования ДСМ также 
совершает в пространстве сложное плоскопарал-
лельное перемещение, но с реальными значениями 
давления p1 и p2 рабочей жидкости в его полостях 
при нагружении в процессе копания, вместо номи-
нального давления pном жидкости в гидросистеме 
ДСМ, следует учитывать их значения; 

– в общем случае, изменение требуемой вели-
чины поддерживающего усилия F для реализации 
условия R1 = 0, главным образом определяющего 
величину диаметра поршня D1, происходит в гра-
ницах четырехугольного фрактала с конкретными 
координатами z и Θ при известных значениях p; 

– наконец, определение значения диаметра
поршня D1 необходимо осуществлять с учетом 
конструкции рабочего оборудования ДСМ. 

Подытоживая вышесказанное, надо отметить, 
что конструктивные параметры вспомогательного 
гидроцилиндра промежуточной поддерживающей 
сенсорной опоры следует принимать для конкрет-
ной гидрофицированной ДСМ с учетом ее функ-
ционального назначения, безопасности жизнедея-
тельности, а также конструкции ее рабочего обо-
рудования, условий эксплуатации, особенностей 
рабочего процесса, действующих нагрузок и ре-
жима нагружения. 
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