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СПОСОБ ОПРЕДЕЛЕНИЯ МОЩНОСТИ ПРИВОДА  
МЕХАНИЗМА ПЕРЕДВИЖЕНИЯ МОСТОВОГО КРАНА  
ПРИ УЧЕТЕ ТРЕНИЯ КАЧЕНИЯ 

Цель. При расчете мощности привода мостового крана одним из основных параметров является величи-
на сопротивления его перемещению. Одной из важных составляющих сопротивления передвижению явля-
ется трение качения колеса о рельс. В работе необходимо определить зависимость величин статического 
(динамического) сопротивления передвижению мостового крана на прямолинейном участке пути от поло-
жения тележки в пролете и исследовать влияние величин сопротивления на износ реборд колес. Методика. 
Используя аналитические зависимости для определения коэффициента трения качения, зависящего от вели-
чины полуширины пятна контакта между колесом и рельсом, предложен усовершенствованный способ рас-
чета необходимой мощности привода крана. Результаты. С помощью предложенного способа расчета 
мощности построены графические зависимости нагрузок на колеса крана, величины коэффициента трения 
качения колес, сопротивления передвижению крана от положения тележки на пролете. В результате анализа 
полученных графиков установлено, что мощность двигателей, полученная предложенным способом, оказы-
вается выше, чем рекомендуемая существующими нормативами. Приведена уточненная формула определе-
ния полного коэффициента трения скольжения, учитывающего трение реборд колес о рельс. Построены 
графические зависимости такого коэффициента трения и суммарного сопротивления движению крана от 
положения тележки крана. Научная новизна. Учеными предложен усовершенствованный способ определе-
ния необходимой мощности двигателей мостового крана, который учитывает влияние трения качения колес 
о рельс и положение тележки в пролете. Приведена уточненная формула для определения коэффициента 
трения скольжения, учитывающего трение реборд колес о рельс. Построены графические зависимости тако-
го коэффициента трения и суммарного сопротивления движению крана от положения тележки крана.  
Практическая значимость. Применение предложенного способа определения мощности привода крана 
позволяет более точно определять ее значения, учитывая при этом полное сопротивление трения качения 
колес с ребордами о рельс. Такой подход дает возможность более качественного подбора элементов 
механизма передвижения мостового крана. 

Ключевые слова: мостовой кран; трение качения; реборда; мощность; привод; тележка 

Введение 

Составляющая сопротивления от чистого 
качения кранового колеса по рельсу предпола-
гает прямую зависимость сопротивления от на-
грузки. Поэтому его величина определяется из 
выражения: 

 ( )2 /W G Q k D= + , 

где G  и Q  – вес конструкции и груза; k  – ко-
эффициент трения качения; D  – диаметр коле-
са. 

Коэффициент трения качения при этом при-
нимается в зависимости от диаметра колеса  
и, например, при диаметрах 400, 500, 560  
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и 630 мм его величина при скругленной голов-
ке рельса равна 0,6 мм [10]. 

Отбрасывая ошибочную теорию Рейнольдса 
о том, что главным источником сопротивления 
качению является трение скольжения в месте 
контакта, отметим, что аналитическая зависи-
мость для определения коэффициента трения 
качения не могла быть получена до решения 
Герцем в 1881−1881 гг. задачи о контактных 
напряжениях и деформациях. 

После, опираясь на решения Герца, Табор  
в 1955 г. [4] получил эти зависимости от полу-
ширины пятна контакта и гистерезисных по-
терь. Однако, наличие в них последних привело 
к невозможности их практического примене-
ния, поскольку неизвестен способ их определе-
ния. 

В работе [3] получены экспериментально-
аналитические зависимости, определяющие 
коэффициент трения качения как при точечном, 
так и при линейном контактах, в которых ко-
эффициент гистерезисных потерь находится 
аналитически. 

Цель 

Определить зависимость величин статиче-
ского и динамического сопротивления пере-
движению мостового крана на прямолинейном 
участке пути от положения тележки в пролете. 
Исследовать влияние величин сопротивления 
на износ реборд колес, используя аналитиче-
ские зависимости для определения коэффици-
ента трения качения, зависящего от величины 
полуширины пятна контакта между колесом  
и рельсом. 

Методика 

Для определения величины сопротивления 
передвижению воспользуемся параметрами 
крана, приведенными в [7]. Примем колесо ци-
линдрическим диаметром 2 630kD r= =  мм; 
рельс КР70 с радиусом закругления головки 

400pr =  мм; диаметр цапфы 120d =  мм; при-
веденный коэффициент трения подшипников 

0,015µ =  (роликовые подшипники); коэффи-
циент, учитывающий трение реборд 1,5pk = . 

При схеме касания «цилиндры со взаимно 
непересекающимися осями» в случае равенства 

модулей упругости E  материалов колеса  
и рельса, равенства коэффициента Пуассона 
0,3, полуширина пятна контакта согласно тео-
рии деформаций Герца [8] определяется: 

 31,397 k p
в

k p

r rRb n
E r r

=
+

, (1) 

где R  – прижимающая к рельсу сила колеса; вn  
– коэффициент, зависящий от соотношения ко-
эффициентов уравнения эллипса касания, яв-
ляющийся функцией соотношения /k pr r  и ра-
вен 0,93. 

После определения  реакций опор A  и B   
в зависимости от положения тележки  
в пролете, найдем по формуле (1) полуширину 
пятна контакта и соответствующие ей коэффи-
циенты трения качения. 

При точечном контакте коэффициент тре-
ния качения определяется из выражения [3]: 

 0,20,16 krk be= , (2) 

где kr  – в метрах. 
Схема к расчету нагрузок на ходовые колеса 

показана на рис. 1. В отличие от [7] здесь вес 
кабины включен в вес тележки. 

 
Рис. 1. Схема к расчету нагрузок  

на ходовые колеса:  
1, 2, …, 7 – расчетные положения тележки 

Fig. 1. Chart to the calculation of loading  
on working wheels:  

1, 2, ., 7 – calculation positions of a bogie 

Отметим, что полученная Табором формула, 
аналогичная (2), имеет вид: 

 3
16

bk = α ,  
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где α  – коэффициент гистерезисных потерь,  
и при 0,5kr =  м по (2) 0,18k b= α , т.е. можно 
считать, что экспонента здесь и представляет 
α . Приведенная в [5] формула 0,1k b=  пред-
ставляет явно заниженную величину и, очевид-
но, получена при малых радиусах или при  
недостаточных деформациях. 

На рис. 2, а и 2, б показаны зависимости на-
грузки на одно колесо опор A  и B  от положе-
ния тележки в пролете (согласно рис. 1), а так-
же соответствующие им коэффициенты трения 
качения. 

Из рис. 2, б видно, что минимальная вели-
чина коэффициента трения качения соответст-
вует минимальному давлению колеса на рельс 
и равна min 0,76k =  мм, а максимальная – мак-
симальному давлению и равна max 1,05k =  мм 
при рекомендуемой величине в случае 630D =  
мм, 0,6ck =  мм [10]. 

С учетом этих значений k  и величин  
максимального давления колеса на рельс 

128,73AR =  кН, и минимального 49,27BR =  кН 
сопротивление чистому качению колеса опор A  
и B  составит 854,8AW =  кН и 238,7BW =  кН. 

Мощность двигателей опор A  и B  с учетом 
трения в подшипниках составит: 

/(1000 )A АПN W= ϑ η =  

2316 1,3/(1000 0,85) 3,54= ⋅ ⋅ =  кВт; 

/(1000 )B BПN W= ϑ η =  

800 1,3/(1000 0,85) 1,22= ⋅ ⋅ =  кВт. 

С учетом трения реборд мощность двигате-
лей опор A  и B  составит: 

 3,54 1,5 5,31ATN = ⋅ =  кВт; 

 1,22 1,5 1,83BTN = ⋅ =  кВт. 

Суммарная мощность двигателей 
7,14CMN =  кВт. Статическая мощность двига-

телей опор A  и B : 

 (0,5...0,6) 0,55 7,14 3,93C CMN N= = ⋅ =  кВт. 

Если тележка находится в середине пролета, 
то 2 0,55 2,304 2,53CPN = ⋅ ⋅ =  кВт. 

 

 
Рис. 2. Зависимости от положения тележки  

в пролете (1, 2, 3,…, 7, рис. 1):  
1, 2 – нагрузок на одно колесо опор А и В;  

3, 4 – то же на два колеса; 5 – суммарная нагрузка (а); 
6, 7 – коэффициенты трения качения колес опор А и В;  

8, 9 – сопротивление чистому качению колес опор А и В; 
10 – сопротивление передвижению крана  

от чистого качения (б) 

Fig. 2. Dependences from the position of the bogie  
in flight (1, 2, 3,…, 7, Fig. 1):  

1, 2 – loads on one wheel supports A and B;  
3, 4 – the same on two wheels; 5 – the total load (а);  
6, 7 – the coefficients of rolling friction of the wheels  

of the supports A and B; 8, 9 – the resistance of pure rolling  
of the wheels of the supports A and B; 10 – resistance  

movement of the crane from pure rolling (b) 

Согласно нормативной методике, статиче-
ская мощность двигателя 2,13HN =  кВт, а ди-
намическая (с учетом динамических нагрузок 
при пуске) 9,3HДN =  кВт. 

Динамическая мощность выше полученных 
статических величин: 11,1дА дВN N= =  кВт,  
а 11,0д срN =  кВт. 

Таким образом, нормативная величина 
мощности (из-за разности коэффициентов тре-
ния качения) оказалась примерно на 20 % 
меньше полученной по предлагаемому способу. 

Из-за разности мощностей двигателей опор 
A  ( 3,54АN =  кВт) и B  ( 1,22BN =  кВт) возни-
кает вопрос о влиянии этой разницы на износ 
реборд. 
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Результаты 

Исследуем влияние положения тележки 
мостового крана в пролете на износ реборд. 

Профессор Ковальский Б.С. [6] установил, 
что коэффициент pk , учитывающий трение ре-
борд, определяется из выражения: 

 1p
Lk a c
K

= − ,  

где 1,2a =  – при центральном приводе  
и 1,3a =  при раздельном приводах; 0,03c = ;  
L  – пролет; K  – база крана; например, при 

/ 6,3L K =  получим, что 1,48pk =  при цен-
тральном и 1,6pk =  при раздельном приводах. 

Перекос моста на рельсах влечет за собой 
трение реборд о рельсы, увеличение сопротив-
ления движению и расход энергии, сокращение 
срока службы колес и рельсов, появление при 
движении толчков и ударов. 

Исследованию перекоса, «коэффициента ре-
борд» [6] и способов его уменьшения посвяще-
но много работ. Основные идеи его уменьше-
ния сводятся, в основном, к минимуму разно-
сти диаметров ведущих колес, уменьшению 
зазора между ребордами и рельсом или, наобо-
рот, резкого увеличения этих зазоров. Но поиск 
рациональных решений не дал эффективных 
результатов и передвижение кранов остается 
узким местом. 

Считалось, что применение конических ко-
лес решит проблему. Однако, дальнейшие ис-
следования показали, что более целесообразно 
применение раздельного привода при цилинд-
рических колесах, несмотря на то, что мощ-
ность двигателей больше, чем при центральном 
примерно на 20 %. 

Одной из причин, а, возможно, и главной, 
является та, что мало внимания уделялось тео-
ретическим вопросам явления переноса  
и, в первую очередь, сопротивлению качения 
колес по рельсам. 

Составляющая сопротивления от чистого 
качения кранового колеса по рельсу предпола-
гает прямую зависимость сопротивления от на-
грузки. Поэтому его величина определяется из 
выражения: ( )2 /W Q G k D= + . 

Из рис. 2, б видно, что минимальная вели-
чина коэффициента трения качения соответст-

вует минимальному давлению колеса на рельс 
и равна 7 0,76k =  мм, а максимальная – макси-
мальному 1 1,05k =  мм при рекомендуемой ве-
личине для этого диаметра колеса ( 630D =  мм) 

0,6ck = . 
Для равновесия моста разность максималь-

ных сопротивлений max minW W−  должна удер-
живаться силой H , приложенной перпендику-
лярно рельсу и расположенной на противопо-
ложном по диагонали колесе. 

При колее L  и базе B  условие равновесия: 

 max minW W L HB− = ,  

откуда 

 max minW W L
H

B
−

= .  

Отметим, что эта формула получена незави-
симо от формулы, предложенной ВНИИПТмаш 
[2], которая имеет примерно такие же зависи-
мости: 

 max
( )N w LH

B
ϕ−

= ,  

где N  – давление приводного колеса на рельс; 
ϕ  – коэффициент сцепления приводного коле-
са с рельсом; w  – коэффициент сопротивления 
движению. 

Умножив левую и правую части этого урав-
нения на коэффициент трения скольжения ме-
жду ребордой и рельсом, получим сопротивле-
ние трения реборд о рельс: 

 max min( )
p

W W LH W
B
− µ

µ = = . (3) 

Коэффициент, учитывающий трение реборд: 

 
max min

1 p
p

W
k

W W
= +

−
. (4) 

Величина pk  может быть получена и из 
формулы ВНИИПТмаш [5]: 

 max( )
(2 )p

D N L BHk
NL k fd
ϕ −

=
+

.  

При 12500Q =  кг, 23000G =  кг максималь-
ная величина 1,49pk =  при 0,16µ =   
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и 1,43pk =  при 0,14µ = , а при густой смазке 
0,09µ =  1,28pk = . Рекомендуется величина 
1,5pk =  [11]. 

В случае четырех колес и равномерного го-
ризонтального давления между колесами  
и рельсом 1 / 4H H= , составляет 1 2387H =  Н, 
а 9547H =  Н. 

В [6] для безребордных колес величину на-
грузки на ролик рекомендуется определять как 

( )0,04H Q G= + , что составляет величину 
14200 Н против 9547 Н. 

На рис. 3 показана зависимость сопротивле-
ния качению опор A  и B  от положения тележ-
ки в пролете с учетом трения подшипников  
и расчетная (4) величина коэффициента, учи-
тывающего трение реборд. 

 
Рис. 3. Зависимость от положения  

тележки в пролете  
(1, 3, 5, 7 – расчетные положения тележки):  

1 – суммарного значения сопротивления с учетом  
трения подшипников; 2 – коэффициента,  

учитывающего трение реборд 

Fig. 3. Dependence from the position  
of a bogie in flight  

(1, 3, 5, 7 are calculation positions of a bogie) :  
1 – total value of resistance taking into account  

the friction of bearing; 2 – coefficient,  
taking into account the friction of flanges 

Как отмечалось выше, pk  при центральном 
приводе несколько ниже, чем при раздельном 
(1,48 и 1,60 соответственно) несмотря на отсут-
ствие забегания колес одной из сторон. И мож-

но предположить, что при центральном приво-
де основной причиной износа реборд являются 
толчки и удары, а также процесс, близкий к ав-
токолебаниям вследствие разного угла закру-
чивания вала. При полученных величинах со-
противлений опор A  и B , в зависимости от 
положения тележки в пролете, диаметре транс-
миссионного вала равном 50 мм углы  
закручивания отличаются на 10 %, что при базе 

3,7L =  м дает поворот колеса относительно 
вертикали на 0,440 и величина трения скольже-
ния при этом составляет 150 Н, что близко  
к величине сопротивления качению при мини-
мальной нагрузке на колесо. 

Из формул (3) и (4) видно, что при 
max minW W=  1pk = . Этого можно достичь за 

счет расположения груза на середине пролета. 
Однако, это даст эффект только в период пуска, 
а в дальнейшем, даже в этом положении груза, 
будут наблюдаться явления, аналогичные цен-
тральному приводу. 

Научная новизна и практическая  
значимость 

Предложен усовершенствованный способ 
определения необходимой мощности двигате-
лей мостового крана, который учитывает влия-
ние трения качения колес о рельс и положение 
тележки в пролете. По результатам расчетов 
построены графические зависимости нагрузок 
на колеса крана, величины коэффициента тре-
ния качения колес, сопротивления передвиже-
нию крана от положения тележки на пролете.  
В результате анализа полученных графиков ус-
тановлено, что величина мощности двигателей, 
которая принимается по существующей норма-
тивной литературе, является заниженной. 

Кроме того, предложена уточненная форму-
ла для определения коэффициента трения 
скольжения, учитывающего трение реборд ко-
лес о рельс. Приведены графические зависимо-
сти такого коэффициента трения и суммарного 
сопротивления движения крана от положения 
тележки крана. 

Применение предложенного способа опре-
деления мощности привода крана позволяет 
более точно определять ее значения, учитывая 
при этом полное сопротивление трения качения 
колес с ребордами о рельс. 
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Выводы 

Результаты проведенной работы позволяют 
сделать следующие выводы: 

− главной причиной появления скольже-
ния реборд колес по головке рельса является 
разность в сопротивлении от трения опор и ве-
личины коэффициента трения скольжения ме-
жду ребордой и рельсом; 

− поскольку при центральном приводе 
коэффициент трения реборд меньше, чем при 
раздельном примерно на 7−8 %, то можно счи-
тать, что износ реборд при расположении груза 
на середине пролета будет на этот же процент 
меньшим вследствие одинакового сопротивле-
ния движению опор; 

− предложенный способ определения 
мощности двигателей механизмов передвиже-
ния мостовых кранов предполагает использо-
вание классической теории Герца по определе-
нию контактных деформаций и аналитической 
зависимости Табора по определению коэффи-
циента трения качения; 

− по результатам расчетов построены 
графические зависимости нагрузок на колеса 
крана, величины коэффициента трения качения 
колес, сопротивления передвижению крана от 
положения тележки на пролете; 

− проведенный анализ полученных гра-
фиков показал, что мощность двигателей, по-
лученная предложенным способом, оказывает-
ся (для приведенного примера) на 20 % выше, 
чем по существующим в литературе нормати-
вам; 

− при расположенной в середине пролета 
тележке с грузом, мощность двигателей равна 
их суммарной величине при других положени-
ях тележки, поэтому мощность привода можно 
определить при положении тележки в середине 
пролета; 

− приведена уточненная формула опреде-
ления полного коэффициента трения скольже-
ния, учитывающего трение реборд колес  
о рельс, и построены графические зависимости 
такого коэффициента трения и суммарного со-
противления движения крана от положения те-
лежки крана. 
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СПОСІБ ВИЗНАЧЕННЯ ПОТУЖНОСТІ ПРИВОДУ  
МЕХАНІЗМІВ ПЕРЕСУВАННЯ МОСТОВОГО КРАНУ  
ПРИ ОБЛІКУ ТЕРТЯ КОЧЕННЯ 

Мета. При розрахунку потужності приводу мостового крана одним із основних параметрів є величина 
опору його переміщенню. Однією з важливих складових опору пересуванню є тертя кочення колеса по 
рейці. У роботі необхідно визначити залежність величин статичного (динамічного) опору пересуванню 
мостового крана на прямолінійній ділянці шляху від положення візка в прольоті та дослідити вплив величин 
опору на знос реборд коліс. Методика. Використовуючи аналітичні залежності для визначення коефіцієнта 
тертя кочення, що залежить від величини півширини плями контакту між колесом і рейкою, запропоновано 
удосконалений спосіб розрахунку необхідної потужності приводу крана. Результати. За допомогою 
запропонованого способу розрахунку потужності побудовані графічні залежності навантажень на колеса 
крана, величини коефіцієнта тертя кочення коліс, опору пересуванню крана від положення візка на прольоті. 
У результаті аналізу отриманих графіків встановлено, що потужність двигунів, отримана запропонованим 
способом, виявляється вищою, ніж рекомендована існуючими нормативами. Наведена уточнена формула 
визначення повного коефіцієнта тертя ковзання, що враховує тертя реборд коліс по рейці. Побудовано 
графічні залежності такого коефіцієнта тертя та сумарного опору руху крана від положення візка крана. 
Наукова новизна. Вченими запропоновано удосконалений спосіб визначення необхідної потужності 
двигунів мостового крана, який враховує вплив тертя кочення коліс по рейці та положення візка в прольоті. 
Наведена уточнена формула для визначення коефіцієнта тертя ковзання, що враховує тертя реборд коліс по 
рейці. Побудовано графічні залежності такого коефіцієнта тертя та сумарного опору руху крана від 
положення візка крана. Практична значимість. Застосування запропонованого способу визначення 
потужності приводу крана дозволяє більш точно визначати її значення, враховуючи при цьому повний опір 
тертя кочення коліс із ребордами по рейці. Такий підхід дає можливість більш якісного підбору елементів 
механізму пересування мостового крана. 

Ключові слова: мостовий кран; тертя кочення; реборда; потужність; привід; візок 
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METHOD OF THE DRIVE POWER DETERMINATION  
OF THE MECHANISMS OF THE BRIDGE CRANE MOVEMENT 
CONSIDERING THE ROLLING FRICTION 

Purpose. The value of drive resistance to its movement is the main parameter at calculating the drive power of 
bridge crane. The value of the wheel rolling friction on the rails is one of the important parts of the resistance to 
movement. It is necessary to determine the dependence of static (dynamic) quantities of resistance to the bridge 
crane movement on a straight section of the track from the position of the bogie in the span, and explore the influ-
ence of the wheel flanges resistance for wear. Methodology. Using the analytical dependences for determining the 
rolling friction coefficient, that depends on the size of the half-width of the contact between the wheel and rail, the 
improved method for calculating the required drive power of the crane was proposed. Findings. With the proposed 
method of power calculation the characteristic curve of the crane wheel loads, the coefficient of rolling friction of 
the wheels and the crane resistance to movement from the position of the bogie on span were built. In the result of 
graphs analysis it was found that the engine power, obtained by the proposed method is higher than the recom-
mended by the existing standards. The more precise formula for determining the total coefficient of sliding friction 
that takes into account the friction of wheel flanges on the rail is given. The characteristic curves of such coefficient 
of friction and the total resistance to movement of the position of the crane bogie were built. Originality. The scien-
tists proposed an improved method of determining the required engine power of bridge crane, which takes into ac-
count the effect of rolling friction of the wheels on the rails and the bogie in the span. The improved formula for 
determining the coefficient of friction that takes into account the friction wheel flanges of the rail was given. The 
characteristic curve of this coefficient of friction and the total resistance movement of crane from the position of the 
crane bogie were built. Practical value. The application of the proposed method of determining the driving power 
of the crane allows determining its value more precisely, taking into account the impedance of the rolling friction of 
the wheels on the rails with a flanged on the rails. This approach enables better selection of elements of the mecha-
nism of the bridge crane movement. 

Keywords : bridge crane; rolling friction; flange; power; drive; bogie 
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