






РЕФЕРАТ 

 

 

Пояснювальна записка містить 75 с., 11 рис., 3 дод., 18 джерело. 

КОЗЛОВИЙ КРАН, МЕХАНІЗМ ПЕРЕСУВАННЯ, ВАНТАЖНИЙ 

ВІЗОК, ХОДОВЕ КОЛЕСО, ОПІР РУХУ, ЗЧЕПЛЕННЯ, РЕДУКТОР, 

ЕЛЕКТРОДВИГУН, НАДІЙНІСТЬ, ДОЛГОВІЧНІСТЬ. 

Об’єкт дослідження: Механізми пересування вантажного візка та самого 

козлового крана вантажопідйомністю 10 тонн. 

Мета роботи: Проєктування, комплексний кінематичний та силовий 

розрахунок ходових механізмів крана, вибір приводів, оцінка надійності 

ходових коліс та заходи щодо підвищення їхньої довговічності в умовах 

циклічних навантажень. 

Розрахунки виконано на основі теорії підйомно-транспортних машин, 

методів визначення статичних та динамічних опорів руху з урахуванням ухилу 

колії та вітрового навантаження, а також перевірки зчеплення залізничних 

коліс із рейковим шляхом. 

Отримані результати: 

Виконано дослідницький аналіз причин виходу з ладу ходових частин 

кранів, обґрунтовано методи підвищення надійності коліс проти відшарування 

та зносу. 

Розроблено та розраховано механізм пересування вантажного візка: 

визначено опір руху (784 Н), підібрано ходові колеса діаметром 320 мм під 

рейку Р24, електродвигун АИР90L6 (1,5 кВт) та навісний редуктор ВКН-420. 

Спроектовано механізм пересування самого крана для швидкості 1,16 

м/с: обчислено сумарний опір руху з урахуванням пускових навантажень та 

вітру неробочого стану (48 070 Н), обрано 4 приводні колеса діаметром 560 

мм, електродвигун АИР180М8 (15 кВт) та черв'ячний редуктор 2Ч-63. 



Перевірено умови гальмування та запасу зчеплення коліс із рейками під 

впливом інерційних сил (коефіцієнт зчеплення для візка — 2,1; для крана — 

2,5), що повністю гарантує роботу без буксування. 
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1 ВСТУП 

  

 

Підйомно-транспортні машини, є невід'ємною складовою частиною 

механічного устаткування сучасного промислового підприємства По своєму 

науково-технічному рівню нові ПТМ повинні бути досконалішими за своїх 

попередників, відповідати високим вимогам науково-технічного прогресу і 

світових стандартів. 

До них відносяться машини і механізми призначенням яких є підйом і 

переміщення вантажів на порівняно невеликі відстані, на відміну від так званого 

дальнього транспорту - залізничного, автомобільного, водного і повітряного, 

який служить для переміщення вантажів на великі відстані. 

У сучасних умовах потокового і автоматизованого виробництва значення 

ПТМ якісно змінилося. Вони вийшли за рамки свого первинного призначення як 

допоміжного устаткування тільки для механізації трудомістких процесів по 

підйому і переміщенню вантажів, вони стали зв'язуючою ланкою в 

технологічному ланцюзі виробництва, що забезпечує безперервність процесу 

виробництва, основним регулятором потокового виробництва органічною 

частиною технологічних процесів, що визначають ритм і продуктивність 

основного устаткування підприємства тобто вони стали технологічним 

устаткуванням виробництва.. 

З усіх видів підйомно-транспортних машин - козлові крани є одним з 

основних видів засобів механізації перевантажувальних і складських робіт в 

різних галузях народного господарства. 

За призначенням козлові крани поділяють на три основні групи: загального 

призначення, або перевантажувальні, будівельно-монтажні і спеціального 

призначення. 

Козловий кран уявляє із себе вантажопідйомну конструкцію для 

виконання розвантажувальних і навантажувальних робіт. Даний тип кранів 
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використовують на відкритих майданчиках промислових підприємств, 

вантажних дворів, полігонів по виробництву залізобетонних виробів і 

контейнерних майданчиках залізничних станцій. Кран отримав повсюдне 

широке поширення, і їх розробка є однією з найважливіших в сфері ПТМ.  
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2 АНАЛІТИЧНИЙ ОГЛЯД 

 

 

До козлових кранів відносяться крани, у яких горизонтальна будова 

(ригель) стоїть на двох ногах. У кранах з малим прольотом (відстань між 

центрами рельс, за яким проходить кран, 10 - 12 м) обидві його однакові 

конструкції жорстко кріпляться до пролітного будівництва. При великих 

прольотах зазвичай одна нога має жорстку конструкцію, а інша – гнучку. Така 

будова не дає можливості засміченню ходових коліс крана і запобігає значних 

перекосів при температурних змінах довжини мосту або випадкових порушень 

ширини коліс.  

На спеціально передбаченому рельсовому шляху по ригелю крана рухається 

вантажний візок або тельфер (електроталь). Може бути суміщення в одному 

крані вантажного візка з тельфером. У такому варіанті ведуться основні роботи з 

вантажем максимальної маси, а тельфер потрібен для допоміжних підйомно-

транспортних робіт. Козловий кран може бути одно-, дво- або безконсольним. 

Це залежить від місця кріплення ноги до ригелю крана. 

Вантажні візки виконуються більшою частиною двома рульовими і можуть 

рухатися як по верхньому, так і нижньому поясах ригеля. Тельфери є одно 

рельсовими. 

Вантажні візки по своїй конструкції бувають двох типів. На перших 

розміщені механізми підйому вантажу і пересування візка. На других вони 

відсутні. Замість них встановлені відхилені блоки троса вантажної лебідки і 

нерухомо закріплені кінці троса тягової лебідки, розташованих на ригелі або на 

ногах крана. Візки другого типу легші за візків першого типу. Отже, маса ригеля 

такого крану може бути меншою. 

Кабіна керування краном існують двох видів. Є нерухома, яка закріплена в 

районі однієї з ніг (жорсткої) крана, або рухома, яка переміщується разом з 

візком по цим же рейковим шляхам. 
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Управління кранами здійснюється з кабіни стаціонарно або рухомо. 

Кращий огляд місця навантаження і розвантаження має рухова кабіна, але 

створює додаткове рухоме навантаження на пролітну будову. Це викликає 

необхідність збільшити перетин прольоту. Стаціонарна кабіна дозволяє 

зменшити навантаження на пролітну будову, адже кріпиться до пролітної будови 

близько жорсткої ноги або безпосередньо до опорної ноги. Але при більших 

прольотах значно погіршується огляд з кабіни. 

Конструкція моста (ригеля) легких і середніх кранів зазвичай буває 

однобалкова; важких - двобалкова. Балки можуть бути гранчастою або суцільно 

стінчатою (з отворами в стінках або без отворів), прямокутного, трикутного або 

трапецеїдального розтину. 

Ригель виконаний по довжині складових з сполуками на болтах або пальцях 

для зручності транспортування крану з одного об'єкта на інший і монтажу його 

на різну довжину прольоту. 

Коли козлові крани виконують самомонтаж (самопідйом), опорні ноги 

кріпляться до мосту на спеціальних шарнірах. Стягнення у нижній частині ніг 

поліспастовою канатною системою досягається підйомом мосту в проектне 

положення. В нижній частині ноги зв'язуються поздовжньою балкою-

розтяжкою, а до ригель нерухомо прикріплюються болтами. Щоб запобігти 

перекосу при підйомі мосту в процесі самомонтажу, кожна пара ніг зв'язується 

між собою синхронізуючим пристроєм - зубчастими секторами, 

паралелограмними тягами і т. д.  

Від вантажопідйомності карну залежить що саме буде встановлено на 

кінцях ніг: ходові візки або поодинокі дворебордні ходові колеса. Привід колеса 

здійснюється від індивідуальних електродвигунів кранів через систему передач. 

Приводними зазвичай буває половина ходових коліс кожної ноги крана. 

Козлові крани, які пересуваються по рейкових шляхах, мають пристрої 

проти захоплення, розраховані на утримання крана в неробочому стані від дії 

вітру, окрім звичайних робочих гальм механізму пересування.  
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На кінцевих ділянках підкранових колій встановлені пружинні або 

пружинно-фрикційні буфери. При їх розрахунку приймають, що кран може 

битися в буфер, рухаючись зі швидкістю, що дорівнює 0,7 нормальної швидкості 

пересування. 

Стійкість козлових кранів від перекидання правилами Гос Гор-тех нагляду 

не регламентована, але для кранів з високим розташуванням центру тяжіння 

така перевірка (поперек і уздовж підкранової колії в робочому та неробочому 

стані) доцільна. Також враховуються впливи наступних сил: маси крана і 

вантажу, сили інерції розгону і гальмування, сили тиску вітру на вантаж і на 

край. 

Вантажний візок крану рухається по рейках верхнього поясу ригеля. 

Усередині ригеля по обом його кінцях встановлені дві вантажні та одна тягова 

лебідки. Всі вони однотипні марки ПД-4-50 з тяговим зусиллям 50 кН і 

забезпечують як пересування візка вздовж ригеля, так і підйом траверси, 

оснащеної гаком, за допомогою двох поліспастних систем (до кожної вантажної 

лебідки), що знаходяться збоку від ригеля. Кратність кожного поліспаста 10. 

Довжина ходу вантажного візка, при якому допустима вантажопідйомність 

крана 65 т, становить 15 м. До поясних угольників нижнього поясу ригеля 

прикріплений монорельс, уздовж якого переміщається тельфер 

вантажопідйомністю 5 т (ТЕ5-951) для виконання робіт з допоміжними 

вантажами малої маси. 
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3 ДОСЛІДНИЦЬКИЙ РОЗДІЛ 

СТАН МЕХАНІЗМІВ ПЕРЕСУВАННЯ ТА ПРОБЛЕМИ ПІДВИЩЕННЯ 

ДОВГОВІЧНОСТІ І НАЙДІЙНОСТІ МЕТАЛОКОНСТРУКЦІЙ 

 

 

Надійність – одна з основних характеристик будь-якої технічної системи. 

Як внутрішня властивість, надійність системи створюється на етапі 

проектування, забезпечується в процесі її виробництва та реалізується в процесі 

застосування технічної системи за призначенням.  

Значну роль відіграють кількісні методи досліджень при виборі заходів для 

забезпечення надійності ПТМ. Їх застосування дозволяє: науково обґрунтувати 

вимоги до новостворюваних зразків ПТМ; обрати шляхи зниження економічних 

затрат та скорочення часу на розробку техніки, підвищення якості виробництва 

машин, отримання об’єктивної оцінки технічного стану у період експлуатації.  

Складність ремонту посилюється значною трудомісткістю при заміні 

ходових і зубчатих коліс внаслідок зношування, а також при заміні 

підтримуючих деталей (див.рис.3.1). Певну частку у складності ремонту 

вносить і різноманіття конструктивних схем. 

 

 

а – відшаровування загартованого шару поверхні кочення; 

б - пластична деформація зуба зубчастого колеса з утворенням хребта; 

в – пошкодження корпусу ходового візка. 

Рисунок 3.1 - Дефекти елементів механізму пересування 
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Частіше (до 35 %) використовуються схеми з черв’ячним редуктором та 

схеми з циліндричним редуктором (40%). В усіх інших схемах для зменшення 

бокового габариту привода або для захисту електродвигуна використовуються 

ланцюгова передача, циліндричноконічні передачі, карданний вал. 

Різноманіття конструктивних схем, механізмів пересування викликано 

насамперед необхідністю вписатися механізмом пересування в боковий габарит 

ходового візка. Достатньо важливу роль в різноманітті конструктивних схем 

відіграє і людський фактор, оскільки розробник змушений задовольняти певним 

компануючим вимогам з урахуванням технічних можливостей країни 

виробника.  

Збільшення питомої ваги переносного вантажу і зростання потреби 

транспортування крупногабаритного вантажу призводить до підвищення 

вантажопідйомності. Підвищується власна вага перевантажувального крану і 

тиск на ходові колеса. При цьому треба застосувати механізм пересування з 

великим числом ходових коліс. 

У грузопідйомних кранів більшості типів велика частина маси (80-90%) 

припадає на металеві конструкції, від надійної роботи яких залежить надійність 

і безпека. Ремонт металоконструкцій трудомісткий, часто потребує наявності 

спеціального обладнання і залучення висококваліфікованих фахівців. У ряді 

випадків конструкцію неможливо відремонтувати в принципі. 

Залежно від умов експлуатації та конструктивних особливостей 

фактичний термін служби металевої конструкції становить 5 - 50 і більше років., 

знижені 5 - 19 років. Терміни служби обумовлені невідповідністю умов 

експлуатації і недостатньо високою якістю виготовлення металоконструкцій. 

Існує практика попереднього, до установки крана на будівельному об'єкті або 

іншому місці експлуатації, посилення конструкції серійного виробництва. 

Встановлено, що якщо в початковий період експлуатації ймовірність 

безвідмовної роботи змінюється в межах 0,92 - 1,0, то через двадцять років цей 

показник знижується до 0,41 - 0,53. Однією з причин, які обумовлюють 

необхідність припинення експлуатації кранів, є виникнення залишкових 
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прогинів мостів, що найбільш часто спостерігається у груп кранів режимів А7 і 

вище, регулярно переміщуються граничні або близькі до граничних вантажі. 

Залишкові прогини можна компенсувати установкою опор на різновисокі 

прокладки. Однак при значних прольотах (більше 22,5 метрів), коли прогини 

можуть досягати 50 мм і більше, найчастіше більш доцільно використовувати 

попереднє напруження. Метод попереднього напруження дозволяє створити 

зворотний прогин, повністю компенсує залишкові деформації основної 

конструкції 

У загальному вигляді завдання забезпечення надійності кранових 

металевих конструкцій можна представити таким чином. Існує багатовимірний 

простір якості, граничні точки якого за окремими координатним осями 

визначають розрахунок несучої здатності, що базуються на нормативних 

характеристиках матеріалу. Зовнішні впливи на спорудження визначають 

утворений аналогічним чином простір стану. 

В процесі експлуатації крану характеристики матеріалу змінюються, як і 

діючі на конструкцію впливи. Тому під час всього терміну служби конструкції 

обидва простори будуть постійно змінювати свій обсяг, пульсувати. 

Нормальна експлуатація (збереження надійності конструкції) триватиме 

до тих пір, поки простір стану у всіх точках знаходиться в межах простору стану 

якості. Перетин поверхонь двох просторів є відмовою. Залежно від координатної 

осі, по якій відбувся перетин, він може привести до аварії, зупинки крана, 

необхідності ремонту і т. д. 

Скорочення різниці об’єму просторів буде приводити до економії 

матеріалів при забезпеченні заданої надійності і довговічності. Однак 

достовірне визначення меж просторів ускладнене тим, що велика кількість 

визначаючих їх факторів є випадковими величинами, процесами або функціями 

від ряду випадкових параметрів. 

Тому прогнозована надійність конструкції буде визначатися ймовірністю, 

яку слід призначати в залежності від класу відповідальності крана. У практиці 
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розрахунків і проектування для оцінки надійності конструкції використовуються 

рішення, виконані для окремих координатних осей просторів стану і якості. 

При циклічному навантаженні конструкції її довговічність (час до 

руйнування) визначається тривалістю двох послідовних періодів: ініціювання 

(зародження) тріщини, яке починається з перших циклів навантаження і 

закінчується в момент виявлення тріщини; поширення тріщини, що закінчується 

моментом повного вичерпання несучої здатності конструкції підйомного крану. 
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4 КОНСТРУКТОРСЬКИЙ РОЗДІЛ 

4.1 Розрахунок механізму підйому 

 

 

Дано: вантажопідйомність кгтmг 1000010 == ;  

 швидкість підйому смV /4.0= ;  

  висота підйому 8Н м= ; 

 режим навантаження L2 - помірний; 

  група класифікації механізму - М6 

 

 

4.1.1 Вибір каната і барабана 

 

 

Вантажопідйомна сила 

 

gmF гг = ,                                            (4.1) 

 

де 29,81 м/сg =  - прискорення вільного падіння. 

Отримаємо: НFг

41081.99810081.910000 ===  

 

ККД поліспаста 

 

97.0=  

 

Найбільший  натяг вітки каната, що набігає на барабан 

 

 


=

а

кF
F г

a ,                                               (4.2) 



16 

 
 

де  - число поліспастів; 

    −к коефіцієнт завантаження механізму замикання грейфера; 

    −а кратність поліспаста. 

Для козлового крана 2 = , тобто обидва кінці каната закріплені на барабані 

для строго вертикального підйому вантажу вирівнювання зусиль на опори 

барабана. 

 

HFa

4
4

103
97.012

6.01081.9
=




=     (4.3) 

 

Розривне зусилля каната в цілому 

 

рaр ZFF = ,      (4.4) 

 

де рZ = 5.6 - мінімальний коефіцієнт використання каната. 

 

НFр

44 108,166.5103 ==     (4.5) 

 

Вибір типу каната 

Для козлового крана, що працює на відкритому повітрі при наявності пилу 

і вологи, слід вибирати канат типу ЛК-Р 6 19+1 о.с.  ГОСТ 2688-80 з малою 

кількістю дротів великого діаметра 

По знайденому розривному зусиллю знаходимо значення діаметра каната 

по таблиці додатка 1 знаходимо значення діаметра каната 

ммdk 20= . 

 

Діаметр барабана 

 

1hdD кб = ,      (4.6) 
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де 201 =h  - коефіцієнт вибору діаметра барабана [1] 

    ммDб 400=  

 

Довжина барабана з двостороннім нарізкою 

 

бk

б

k
б Dcd

D

aHd
L +










+




= 1.15.3

1.1
2


,    (4.7) 

 

де 5.0=с  - коефіцієнт довжини середньої (розрізані) частини барабана, 

   8000Н мм=  - висота підйому. 

 

1.1 20 8000 1
2 3.5 1.1 20 0.5 400 700

3.14 400
бL мм

   
= +   +  = 

 
,  (4.8) 

 

приймаємо ммLб 1000=     

 

Перевірка розмірів барабана за умовами 

 

35.2 =
б

б

D

L
      (4.9) 

 

Кутова швидкість барабана 

 

срад
D

aV

б

б /
2 

= ,     (4.10) 

 

де смV /4.0=  - швидкість підйому, 

    срадб /2
400.0

14.02
=


= . 
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4.1.2 Вибір електродвигуна 

 

 

Статична потужність електродвигуна 

 

м

г VF
Р




= ,      (4.11) 

 

де м 0,9 = - попереднє значення ККД (для механізму підйому з циліндричним 

редуктором). 

 

кВтВтР 37108.40
9.0

4.01081.9 3
4

==


= , 

 

за додатком  1 вибираємо ПВ = 40% і потужності 15 кВтP  , електродвигун серії 

4MTМ. Технічні дані двигунів приймаємо з додатком 2. 

 

4МТМ 225М6 (Р = 37 кВт, р = 6, m = 390 кг, n = 955 об / хв, (4.12) 

 

130-11 = 960-140 = 820 мм, d11 = 435 мм, 

 

де ( 30 1l l− ) - довжина двигуна без посадкової частини валу, мм.  

Кутова швидкість двигуна 

 

30

n
э


=


 ,      (4.13) 

 

срадэ /101
30

95514.3
=


=  
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4.1.3 Вибір редуктора 

 

 

Розрахунок редуктора по радіальної консольної навантаження 

 

ya FF  ,     (4.14) 

 

де аF  - діюча радіальна (консольна) навантаження. 

      Fу - допускається радіальне консольне навантаження на вихідному валу 

редуктора. 

Виберемо редуктор Ц2-500. 

HFa 30000=  

 

Передаточне число редуктора 

 

б

эU



= ,     (4.15) 

 

Визначимо розрахункове передавальне число редуктора, формула, і округлимо 

його до номінального значення. 

 

505.50
2

101
==U      (4.16)

 

 

Вантажний момент на барабані 

 

2

бa DF
Т


=


,     (4.17) 

 

де 2 =  - число поліспастів. 
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мНТ =


= 12000
2

4.01032 4

 

 

Перевірка редуктора по вантажному моменту 

Умова міцності: 

 

крТТ  ,      (4.18) 

 

де крТ - Дозволений крутний момент на валу редуктора. 

 

 

4.1.4 Вибір гальма 

 

 

Статичний момент на вхідному валу редуктора при гальмуванні 

 

U

Т
Т т

ст

 
= ,     (4.19) 

 

де m  - ККД механізму, який можна прийняти рівним ККД редуктора, 

 

мНТ ст =


= 5.223
50

97.096.012000
 

 

Гальмівний момент, на який регулюють гальмо 

 

сттр ТкТ  ,      (4.20) 

  

де k - коефіцієнт запасу гальмування = 1.5 
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мНТтр == 25.3355.2235.1  

 

Вибираємо гальмо ТКГ-300 з гальмівним моментом Тmax = 300нм додаток 3, 

маса 55 кг, L = 772 мм. 

 

 

4.1.5 Компонування механізму 

 

 

Умова сумісництва електродвигуна і барабана 

 

ммDbаА бw 2065.0311 −−= 
,    (4.21) 

 

де Wa   - сумарне міжосьова відстань редуктора, 

     2/1131 db  - габаритний розмір електродвигуна, 

     
бD65.0 - розмір від осі обертання барабана до зовнішнього кінця шпильки 

кріплення каната 

 

ммА 5.222605.2175001 =−−=  

 

Умова сумісництва гальма і барабана 

 

ммDтzаА тw 208.06.02 −−=  ,   (4.22) 

 

де m  - модуль зубчастого вінця; z - число зубів вінця за довідником ; 

     0,6mz  - розмір від осі обертання барабана до крайньої точки зубчастої 

маточини,  

     mD - діаметр гальмівного шківа; 
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     0,8 mD - розмір від осі обертання гальмівного шківа до зовнішньої поверхні 

важеля гальма. 

 

ммА 683008.04086.05002 =−−=  

 

4.2 Розрахунок грейфера 

 

 

Дано. Вантажопідйомність mQ 10= ; щебінь 3/7.1 мт= ; кут внутрішнього 

тертя 0

0 30= ; коефіцієнт внутрішнього тертя 7.00 =f ; вугілля тертя об сталь

035= ; коефіцієнт тертя об сталь 74.0=f ; кут природного укосу 0

0 35= ; 

початковий опір матеріалу зрушенню Пасд 200= ; розрахунковий розмір шматка

ммак 50= ; коефіцієнт наповнення і ущільнення матеріалу 15.1=vк .  

Коригуючі коефіцієнти: 98.01 =к , 6.02 =к , 12.1=hк , 00.1=зк , 15.1=шк , 

95.0=дк . 

 

 

4.2.1 Маса матеріалу: 

 

 

( ) ( ) тккQтм 8.54.098.01021 =−=−=    (4.23) 

 

4.2.2. Обсяг грейфера: 

 

 

( ) 321 4.3
17.1

8.5
м

к

ккQ
V

з

=


=
−

=


   (4.24) 
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4.2.3. Геометричні розміри при закритому грейфері: 

 

 

мVкВ ш 73.14.315.1 33 === ,    (4.25) 

 

мVкL дч 425.14.395.0 33 === ,    (4.26) 

 

мVккh hдч 6.14.312.195.0 33 === ,   (4.27) 

 

де В - ширина щелепи; 

    
чL - довжина щелепи; 

    
чh - висота щелепи до шарніра тяги; 

    шк - коефіцієнт ширини щелепи; 

    
дк  - коефіцієнт довжини щелепи; 

    
hк  - коефіцієнт висоти щелепи. 

 

Хорда щелепи: 

 

мLhМ чч 14.2
22
=+=      (4.28) 

 

Умовний радіус (висота до центрального шарніра) щелепи: 

 

( ) мVкккR дhд 8.12.0577.042.0 3 =++=    (4.29) 

 

Умовна висота призми матеріалу: 

 

мtqtqLl ч 135425.10 ===      (4.30) 
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Зазор між верхньою точкою призми і центром шарніра: 

 

мVdч 3.02.0 3 ==      (4.31) 

 

Повна висота закритого грейфера: 

 

мhRН 1.300 =+=      (4.32) 

 

Відстань від центрального шарніра щелеп до верхньої кромки головки: 

 

мVh 3.15

0 ==      (4.33) 

 

Довжина тяг, що зв'язують головку грейфера з щелепою: 

 

м
сL

L гч
т 54.1

cossin
=

−
=


    (4.34) 

 

Кути нахилу тяг до вертикалі закритого грейфера в плані ( ) І профілі ( ): 

 

0

0

6.51=
−−

−
=

гч

гч

ahH

cL
arctq ;    (4.35) 

0

0

87.19
5.0

=
−−

−
=

гч

г

аhH

bB
arctq ;    (4.36) 

мНаг 43.014.0 0 == ; 

мВbг 52.03.0 == ; - конструктивні розміри головки грейфера; 

мLс чг 3.02.0 ==  

 

Радіус повороту (висота) щелепи: 

 

мaRR 825.12

0 =+= ,    (4.37) 



25 

 
 

 

де  мLа ч 3.02.0 == - відстань від центральної осі грейфера до центру шарніра; 

     0

0 51.10/arcsin == Ra - кут нахилу радіуса повороту щелепи закритого 

грейфера до вертикалі. 

 

Відстань між шарнірами (плече) щелепи: 

 

( ) ( ) мaLhRЕ чч 14.1
22
=−+−=     (4.38) 

 

Радіус центру ваги щелепи: 

 

мЕrцт 91.08.0 ==      (4.39) 

 

Товщина ножа щелепи: 

 

мVs 03.0012.0 3 ==      (4.40) 

 

Товщина кромки щелепи: 

 

мss 015.05.00 ==      (4.41) 

 

 

4.2.4 Геометричні розміри при відкритому грейфері: 

 

 

мRb 763.175sin825.1sin0 ===  ;   (4.42) 

 

мRhb 47.075cos825.1cos0 ===  ;   (4.43) 
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де мМт 5.17.0 == ;  мМhт 36.017.0 ==  - координати центру ваги щелепи, 

     мМn 07,15.0 == ;   

     мМhп 36.017.0 ==  - координати центру ваги перевантажувального матеріалу, 

     ( ) 00 88.2590 =+−=  - кут між висотою 
0R  і хордою М  щелепи у закритого 

грейфера, 

     ( ) 077.88/arccos =−= ЕhR ч - кут прямокутного трикутника, побудованого на 

плечі Е, тобто на прямій, що сполучає осі шарнірів щелепи, 

    028.99=+=  - кут між висотою R0 і плечем Е щелепи, 

    ( ) 00 88.5490 =−+=  - кут між хордою М і плечем Е щелепи. 

Перевірка: 0180=++   

180º = 180º  

 

( ) ( ) мhnbc п 643.0cossin =−−−−=  ;   (4.44) 

 

( ) ( ) мhnh пс 68.0sincos =−−−=  ;    (4.45) 

 

( ) ( ) мhmbd m 32.0cossin =−−−−=  .   (4.46) 

 

При повністю відкритому грейфері довжина розкриття: 

 

мLL р 08.42 == ;     (4.47) 

 

де мaRLр 04.2sin max =+=  - полуразмах щелепи. 

 

Необхідний хід траверси для повного розкриття щелеп: 

 

мhRhтр 3.1=−=  ,     (4.48) 
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мRh 5.075cos8.1cos ===  .   (4.49) 

 

 

4.2.5 Масові характеристики: 

 

 

Максимально допустима за вантажопідйомністю маса грейфера: 

 

тQктгрмах 66.0102 ===      (4.50) 

 

Мінімально допустима маса грейфера: 

 

тLBckVтгр 7.3/3min ==  ,     (4.51) 

 

де з = 1.5-коефіцієнт жорсткості. 

 

Оптимальна величина mгр знаходиться в межах: 

 

mгрmax> mгр> mгрmin 

 

 

4.2.6 Маса грейфера: 

 

 

( )( )

( ) 
т

gTT
E

r
Tu

AF
E

R
kkAFAktq

E

R
kkgт

т

п

фpkkфpм

гр 1.5

5.015.0

2211

3224131

40
0

315
0

=









++−++

++







+++

=





, (4.52) 
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де кр = 0.8 - коефіцієнт, що враховує перенесення рівнодіюча сил опору на 

ріжучу кромку щелепи; 

      кф = 2 - коефіцієнт, що враховує вплив форми щелеп; 

     015=к  - задній кут щелепи в кінцевий момент зачерпування;  

     45.0,1.0,2.0,25.0 4321 ====  - коефіцієнти, що враховують відповідно 

відносні маси головки, нижньої траверси, тяг і щелеп. 

 

( )
74.02

3

2

0

2
=

+
=

B

V
tg

tgBtg

tg
к k

k

к 



    (4.53) 

 

де 0

000 202/ =−=   - кут ковзання матеріалу при зачерпуванні. 

 

Кратність поліспаста: 

 

u = 6 ;             (4.54) 

 

6
1

1
=

−

−
=

б

u

б
пu




;     (4.55) 

 

де U п - силова кратність замикає поліспаста; 

     98.0=б  - ККД блоку з підшипниками кочення. 

 

Питомий опір зачерпування: 

 

( ) ( )  3.4489/13131/1 00

2

000 =−++= ffyfgsар сдcpк  ,  (4.56) 

 

де 14.008.473.1/4.33.0/ === BLVку пзср  - розрахункова середня заглиблення 

щелепи; 

КПЗ = 0.3 - коефіцієнт, що враховує гранулометричний склад матеріалу. 
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Сила опору зачерпування щелеп: 

 

9.2283.4489015.04.3001 === pBsF    (4.57) 

 

Сила опору переміщенню матеріалу по щелепі і тертя по ній: 

 

( )( ) 45.015.0 0000

2

00 =++= ktgctggByF     (4.58) 

 

де 09.05.9408.43.00 === ctgctgLky пз   - початкове заглиблення щелепи;  

    5.941561.5388.25 =++=++= k  - дійсний кут нахилу закритого грейфера; 

     
( )

02.0
3

2

000

2

00
0 =

+
=





tgBtg

tgу
к - коефіцієнт, що враховує ступінь заглиблення і 

фізико-механічні зачерпує матеріалу. 

 

Узагальнений параметр: 

 

( ) 5.2/12 000 =+= gRBksрС     (4.59) 

 

де 0008.0
sin6

sin

00

0

22

=


=
cp

ср

sp

ctgtgy
k




  - узагальнений коефіцієнт; 

05.72/ == kcp   - середній задній кут щелепи. 

 

Аналітичні залежності: 

 

( ) ( ) 53.0186.0263.0/042.0322.0lg 1 −=+−−= пп uCuT                    Т1 = 0.295 

 

( ) ( ) 62.0413.0088.0/24.0092.0lg 2 −=+−+= пп uCuT                         Т2 = 0.3 

 

( ) ( ) 26.045.0048.0/01.0281.0lg 3 −=+−+= пп uCuT                       Т3 = 0.1 
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( ) ( ) 03.0128.0089.0/121.0371.0lg 3 −=+−−= пп uCuA                   А3 = 0.07 

 

( ) ( ) 02.1804.0068.0/276.0078.0lg 4 −=+−+= пп uCuA                      А4 = 0.08 

( ) ( ) 67.042.0205,0/065,0283.0lg 5 −=+−−= пп uСuA                   А5 = 0.15 

 

 

4.2.7 Зачерпує здатність грейфера по лінійному навантаженні на кромці 

щелепи: 

 

 

( )
( )  опогчч

зк
Опог p

u

au
tghRL

BR

uF
р =









−
−−−

−
=

12

1
   (4.60) 

 

грзк GQуF ==== 2.112.010     (4.61) 

 

Найбільше навантаження тяги щелеп: 

 

( )  05.82/
cos2

1
31 =++= гмТ FGF 


   (4.62) 

 

де ( ) 61 =−= пзкг uFF - зусилля на головку грейфера; 

    54.13cos == gVGм - вага зачерпнутого матеріалу. 

 

Навантаження, що діє на нижню траверсу грейфера: 

 

2.762.1 === пзкнт uFF      (4.63) 

 

Вертикальна складова реакції в шарнірах щелепи: 
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( ) 95.42/2 =+= мнтшв GFF       (4.64) 

 

Горизонтальна складова сили опору при зачерпуванні: 

 

( ) ( )
9.10

2/2/4/sincos 43
=

+

+++−
=

Вa

мгрem

a
hвk

cGdeGheF
F


  (4.65) 

 

     ( ) 39.0/ 11 =−= BABhк Bа
 

     ( ) ( ) 6.122/2/4/sincos 431 =+++−= мгрem cGdеGheFА   

     ( ) 75.52/2/2/4/2/cos 4321 =−++++= нтмгрт FсGGFВ   

     ( ) 01.47sin/arcsin ==  mLE ;      425.1== чLe ;    5.035.0 == чLс ; 

     18.0cos == Ehe
;    ( ) 37.1sin5.0 =+= ччc Lhh ;    097.12/sin8.0 == Rd ; 

     93.02/cos8.0 == Rhd
  

Вертикальна складова при зачерпуванні: 

 

25.4== aaв kFF      (4.66) 

 

Реакція в шарнірі: 

  

8.16sin =+= ma FFN     (4.67) 

 

Загальна сила опору: 

 

7.1122 =+= вa FFF     (4.68) 

 

 

4.3 Розрахунок механізму пересування візка 

4.3.1 Визначення попередньої маси візка 
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кгтт гТ 3000100003.03.0 ===     (4.69) 

 

де mТ = 10000кг - маса вантажу 

 

Маса візка з вантажем: 

 

кгттт ТгТГ

31013300010000 =+=+=    (4.70) 

 

Вага візка: 

 

НgmF гТ

44 1094.2103.081.9 ===    (4.71) 

 

Вага вантажу: 

 

НgmF гг

41081.91000081.9 ===    (4.72) 

 

Вага візка з вантажем: 

 

НFFF гТТГ

444 108.121081.91094.2 =+=+=    (4.73) 

 

 

4.3.2 Вибір ходових коліс 

 

 

Максимальна статичне навантаження на ходове колесо 

 

zFF ТГxk /=       (4.74) 
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де z = 4 - кількість ходових коліс; 

Приймемо діаметр ходового колеса Dxk = 320мм, діаметр внутрішнього 

отвору підшипника d = 60мм. Вибираємо рейок Р24. 

 

HFxk

44 102.34/108.12 ==  

 

Розрахунок опору пересуванню: 

Сила опору пересуванню візки з вантажем (за відсутності ухилу і вітру) 

 

( )( ) pxkТГc kDfdFF /2 +=       (4.75) 

 

де μ = 0.04 - коефіцієнт тертя колеса по рейці;  

     f = 0.015 - коефіцієнт тертя кочення підшипника букси;  

        р = 2 - коефіцієнт опору реборди. 

    ( )( ) HFc 784100784.02320/60015.004.02108.12 44 ==+=  

 

 

4.3.3 Вибір електродвигуна 

 

 

Потужність електродвигуна: 

 

/VFP c = ,     (4.76) 

 

де V = 0.63м / с - швидкість пересування; 

     η = 0.9 - ККД механізму пересування;  
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Вибираємо двигун АИР90L6 з вбудованим механічним гальмом , 

потужність Ре = 1.5кВт, гальмівний момент ТТЕ = 16Нм, частота обертання nе = 

930об/хв, момент інерції J е = 0.0073кг × м2, пусковий момент Тп = 33Нм. 

 

ВтP 31055.09.0/63.0784 ==  

 

 

Кутова швидкість: 

 

срадnээ /4.9730/93014.330/ ===      (4.77) 

 

Мінімальний пусковий момент: 

 

НмТТ пп 4.26338.08.0min ===     (4.78) 

 

Номінальний момент електродвигуна: 

 

НмРТ ээнэ 4.154.97/105.1/ 3 ===     (4.79) 

 

 

4.3.4 Вибір редуктора 

 

 

Кутова швидкість ходового колеса: 

 

xkхк DV /2=     (4.80) 

 

де V = 0.63м / с - швидкість пересування візки; 

     Dxk = 0.32м - діаметр ходового колеса візка. 
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срадхк /94.332.0/63.02 ==  

 

Передаточне число редуктора: 

 

7.2494.3/4.94/ === хкэU      (4.81) 

 

Вибираємо навісний редуктор типу ВКН-420 

 

4.3.5 Перевірка двигуна по пусковому моменту 

 

 

Динамічний момент опору обертанню електродвигуна під час пуску: 

 

( )( ) nxkТГэД tUDmJТ /4/2.1 22

1  +=    (4.82) 

 

де J1- момент інерції частин, що обертаються зі швидкістю валу електродвигуна. 

 

Момент інерції: 

 

мэ JJJ +=1
:     (4.83) 

 

де Je = 0.0073кг × м2 - момент інерції електродвигуна; 

     JМ = 0.025кг × м2 - момент інерції муфти, вибираємо муфту МУВП  

 

J1 = 0.0073 + 0.025 = 0.032кг × м2 

 

Коефіцієнт корисної дії механізму: 

 

94.098.096.0 == мр      (4.84) 
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де ηp = 0.96 - ККД редуктора ВКН-420; 

     ηM = 0.98 - ККД муфти МУВП. 

Час пуску і гальмування: 

 

caVtt Tn 52.225.0/63.0/ ====     (4.85) 

 

де а = 0.25м/с2 - допустиме максимальне значення прискорення і уповільнення 

візки. 

тоді: ( )( ) мНТ Д =+= 13.2252.2/93.0254/32.01013032.02.14.97 223  

тобто Tnmin = 26.4> 22.13 = TД умова пуску виконується. 

 

 

4.3.6 Коефіцієнт запасу зчеплення приводних ходових 

коліс з рейкою 

 

 

( ) ][/ сцДТCTсцсц кFFFк +=      (4.86) 

 

де Fсц - сила зчеплення приводних коліс з рейками; 

     Fст - сила статичного опору пересуванню візки без вантажу і без урахування 

тертя в підшипниках приводних коліс; 

     FДТ - сила динамічного опору пересуванню візки без вантажу; 

    [Ксц] = 1.2 - допустиме значення коефіцієнта запасу зчеплення.  

 

НZZFfF npTсцсц 17644/21094.212.0/ 4 ===   (4.87) 

 

де fсц = 0.12 - коефіцієнт зчеплення приводного ходового колеса. 

    Zпр = 2 - кількість приводних коліс. 
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( ) ( ) НDZfdZkFF хкnppTCT 4.86320/4/260015.004.0221094.2//2 4 =+=+=      (4.88) 

 

НатF ТДТ 75010325.0 3 ===     (4.89) 

 

тоді: ( ) 2.11.27504,86/1764 =+=сцк  

тобто запас зчеплення при пуску достатній. 

4.3.7 Розрахунок підшипників ходового колеса 

 

 

 Підшипники кочення ходового колеса повинні вибиратися по статичній 

вантажопідйомності або по динамічної наведеної навантаженні. 

 Розрахунок по динамічної наведеної навантаженні: 

 

( ) 2/.... кхкхэкв FКQ =  ,    (4.90) 

 

де Fxk = 3200кг - максимальний тиск на колесо; 

     Кxk = 0.75 - коефіцієнт, що враховує змінність навантаження на колесо; 

     γ = 0.8 - коефіцієнт, що враховує режим роботи механізму пересування. 

    ( ) кгсQэкв 9602/320075.08.0 ==  

Розрахунковий ресурс: 

 

( ) 610/60 hф LnL =      (4.91) 

 

де пф - частота обертання ходового колеса, 

    ( ) минобDVп хкфф /6.3732.014.3/8.37/ ===   

    Lh = 3500 - ресурс підшипників залежить від режиму роботи. 

 

9.710/35006.3760 6 ==L  

Динамічна вантажопідйомність: 
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( )эквQLС = /1      (4.92) 

 

де α = 3 - показник ступеня 

 

кгС 18989609.7 3/1 ==  

 

Вибираємо кульковий радіальний сферичний дворядний підшипник 

середньої серії №3628, його статична вантажопідйомність 2700. 

 

 

4.3.8 Розрахунок гальма 

 

 

Гальмівний момент: 

 

сИНТ ТТТ −=      (4.93) 

 

де ТИН - момент інерції обертових і поступально рухомих мас, приведених до 

валу гальма. Гальмо розташований на валу електродвигуна. 

      Тс - статичний момент опору руху візка при гальмуванні. 

 

мН
U

Dm
J

t
Т хкТГ

T

э
ИН =












+=







 
+= 87.20

254

94.032.01013
032.02.1

52.2

4.97

4
2.1

2

23

2

2

1


        (4.94) 

 

( ) ( ) мНUkDFТ pхксС === 63.494.02522/32.013602/   (4.95) 

 

тоді: мНТмНТ нэТ ==−= 5.1724.1663.487.20 , 

тобто вбудоване гальмо підходить. 
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4.4  Розрахунок механізму пересування крана 

4.4.1 Розрахунок опору пересуванню крана 

 

Повний опір руху: 

 

ВУКТР WWWW ++=      (4.96) 

 

де WТР - коефіцієнт опору тертя в ходових частинах, без урахування тертя торців 

і маточин, Н; 

     WУК - опір від ухилу підкранових колій, Н; 

     WВ = 360000Н- опір від дії вітрового навантаження за паспортом. 

 

Опір від тертя при русі крана: 

 













+
+= P

хк

КРТР к
D

fd
QGW

2
)(     (4.97) 

 

де μ = 0.06 - коефіцієнт тертя колеса по рейці; 

     f = 0.015 - коефіцієнт тертя кочення підшипника букси; 

     кр = 2 - коефіцієнт опору реборди; 

 

НкгWТР 97709772
560

150015.006.02
)10000105000( ==










+
+=  

 

Опір від ухилу підкранових колій: 

 

( )QGW KPУК +=       (4.98) 
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де α = 0.002 - коефіцієнт, що враховує ухил рейкового шляху 

 

( ) НкгWУК 230023010000105000002,0 ==+=  

тоді повний опір: 

 

НW 480702300977036000 =++=  

 

4.4.2 Коефіцієнт запасу зчеплення приводних ходових коліс з рейкою 

 

 

( ) ][/ сцДТCTсцсц кFFFк +=     (4.99) 

 

де Fсц - сила зчеплення приводних коліс з рейками; 

     FСТ - сила статичного опору пересуванню візки без вантажу і без урахування 

тертя в підшипниках приводних коліс; 

     FДТ - сила динамічного опору пересуванню візки без вантажу; 

     [ксц] = 1.2 - допустиме значення коефіцієнта запасу зчеплення.  

 

НZZFfF npTсцсц 10208/4107.112.0/ 4 ===    (4.100) 

 

де fсц = 0.12 - коефіцієнт зчеплення приводного ходового колеса. 

     Zпр = 4 - кількість приводних коліс. 

     ( ) ( ) НDZfdZkFF хкnppTCT 70560/8/4150015.006.022107.1//2 4 =+=+=   

     НатF ТДТ 34017002.0 ===  

тоді: ( ) 2.15.234070/1020 =+=сцк , тобто запас зчеплення при пуску достатній. 

 

 

4.4.3 Вибір електродвигуна 
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Потужність електродвигуна: 

 


KPVW

Р


=       (4.101) 

 

де Vкр = 1.16 м / с- швидкість пересування крана, 

     η = 0.9 - ККД механізму пересування, 

W - повне опір. 

 

ВтР 3106.12
9.0

16.14807
=


=  

 

Вибираємо двигун  АИР180М8, потужність Ре = 15 кВт, частота обертання 

пе = 730 об/хв, максимальний момент Мтах = 580 Н · м, маховою момент ротора 

Мр = 2.15 кг/м2, маса т = 140 кг.  

 

Статичний момент: 

 

Э

Э
СТ

п

Р
М


=

9560
      мНМ СТ =


= 196

730

159560
   (4.102) 

 

Мінімальний пусковий момент: 

 

мНММ ПMIN П
=== 4405508.08.0     (4.103) 

 

Перевірка двигуна за умовами пуску: 

СТMIN ММ
П

 9.1        мН = 3862039.1440  

 

Умова пуску виконується. 
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4.4.4 Вибір редуктора 

 

 

Кутова швидкість ходового колеса: 

 

xkхк DV /2=      (4.104) 

 

де V = 1.16м / с - швидкість пересування крана; 

     Dxk = 0.56м - діаметр ходового колеса крана. 

 

срадхк /14.456.0/16.12 ==  

 

Передаточне число редуктора: 

 

хкэU  /=       (4.105) 

 

де ωе - кутова швидкість електродвигуна 

 

срадпээ /8.7330/70514.330/ ===    (4.106) 

 

звідси 

 

8.1714.4/8.73 ==U  

Вибираємо черв’ячний редуктор типу 2Ч-63, ККД = 0.83, передавальне 

відношення U = 20. 
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4.4.5 Вибір гальма 

 

 

Для розроблювального крана приймаємо гальмо ТГК-160. гальмівний 

момент ТТ = 100Нм.. 













+
= P

хк

КРТР к
D

fd
GW

2
)(     (4.107) 

 

де μ = 0.06 - коефіцієнт тертя колеса 

     f = 0.015 - коефіцієнт тертя кочення підшипника букси 

     кp = 1 - коефіцієнт опору реборди  

     d = 15 cм - діаметр підшипникового колеса 

 

НкгWТР 45155.451
560

150015.006.02
)105000( ==







 +
=  

 

Сумарна тиск ведучих коліс на рейки: 

 

 == НкгG р

410176176000     (4.108) 

 

На крані встановлено 4 гальма, по одному на привід. 

 

Загальний гальмівний момент: 

 

НмТТ ТТ 40010044 ===      (4.109) 

 

Зусилля гальма приведене до валу коліс: 

 

    (4.110) ( ) хкТТ DUТР /2= 
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4.5 Металоконструкція крана 

 

 

Конструкція зварний балки прольотом l = 32 м. Балка навантажена 

рівномірним навантаженням від власної ваги q = 0,35 Т / м і двома 

зосередженими вантажами Р = 3,5 Т (від ваги візка з вантажем), які можуть 

переміщатися по балці. 

Відстань між осями візка d = 1,8 м; матеріал - сталь Ст. 3; Допустиме 

напруження [σ] р = 160 кг / мм2. Найбільший прогин балки f від зосереджених 

вантажів не повинен перевищувати 1/500 її прольоту. 

Конструювання балки слід почати з визначення розрахункових зусиль М і 

Q. 

 

Рисунок 4.1 – Металоконструкція крана 

( ) НРТ 228656/28.020400 ==
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1. Побудуємо лінії впливу моментів, щоб знати їх максимально 

можливі значення в різних перетинах балки. 

У перетині Ордината лінії впливу 

0,1l M = 0,09l = 0,09 · 32 = 2,88 

0,2l M = 0,16l = 0,16 · 32 = 5,12 

0,3l M = 0,21l = 0,21 · 32 = 6,72 

0,4l M = 0,24l = 0,24 · 32 = 7,68 

0,5l M = 0,25l = 0,25 · 32 = 8,00 
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Рисунок 4.2 – Металоконструкція крана 

 

 

2. Величина згинального моменту від зосереджених сил: 

 

= iРуМ       (4.111) 
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де уi - ордината лінії впливу; 

     Р - величина зосередженого вантажу. 

У перетині при l = 32 м і d = 1.8 м 

 

 НмТмP
l

dl
lМ 19530053.195.3

329.0

8.1329.0
13209.0

9.0

9.0
109.01 ==











−
+=







 −
+=  

 

         НмТмP
l

dl
lМ 3460006.345.3

329.0

8.1328.0
13216.0

8.0

8.0
116.02 ==











−
+=







 −
+=  

 

НмТмP
l

dl
lМ 45150015.455.3

327.0

8.1327.0
13221.0

7.0

7.0
121.03 ==











−
+=







 −
+=  

 

НмТмP
l

dl
lМ 51240024.515.3

326.0

8.1326.0
13224.0

6.0

6.0
124.04 ==











−
+=







 −
+=  

 

НмТмP
l

dl
lМ 52850085.525.3

325.0

8.1325.0
13225.0

5.0

5.0
125.05 ==











−
+=







 −
+=  

 

 

Рисунок 4.3 – Металоконструкція крана 
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3. Визначимо згинальні моменти від рівномірно розподіленого 

навантаження: 

4.  

22

2qxqlx
М q −=      (4.112) 

 

У перетинах  

 

НмTмqlМ 16130013.163235.0045.0045.0 22

1 ====  

 

НмTмqlМ 2870007.283235.008.008.0 22

2 ====  

 

НмTмqlМ 37630063.373235.0105.0105.0 22

3 ====  

 

НмTмqlМ 430000433235.0120.0120.0 22

4 ====  

 

НмTмqlМ 4480008.443235.0125.0125.0 22

5 ====  

 

 

Рисунок 4.4 – Металоконструкція крана 

 

5. Обчислимо сумарні величини моментів в перетинах від 

зосереджених сил і рівномірного навантаження: 
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НмТмМ 35830083.3513.1653.191 ==+=  

 

НмТмМ 6330003.637.286.342 ==+=  

 

НмТмМ 82780078.8263.3715.453 ==+=  

 

НмТмМ 94240024.944324.514 ==+=  

 

НмТмМ 97650065.978.4485.525 ==+=  

 

 

Рисунок 4.5 – Металоконструкція крана 

Таким чином, розрахунковою величиною моменту для балки є М = 97.65 

Тм = 976500 Нм. 

 

6. Необхідний момент опору балки для цього зусилля дорівнює: 

 

 р

тр
G

М
W =       (4.113) 
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36103
1600

9765000
смWтр ==      (4.114) 

 

7. Виробляємо побудова лінії впливу поперечної сили: 

  в перерізі х = 0, ордината лінії впливу Q0 = 1; 

  в перерізі х = 0.1l, ордината лінії впливу Q0 = 0.9; 

  в перерізі х = 0.2l, ордината лінії впливу Q0 = 0.8 

  в перерізі х = 0.3l, ордината лінії впливу Q0 = 0.7; 

  в перерізі х = 0.4l, ордината лінії впливу Q0 = 0.6; 

  в перерізі х = 0.5l, ордината лінії впливу Q0 = 0.5;  

 

 

Рисунок 4.6 – Металоконструкція крана 
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8. Визначимо розрахункові зусилля від зосереджених сил в кожному із 

зазначених перетинів того, що одна з них розташовується над вершиною лінії 

впливу: 

9.  

= iРуQ      (4.115) 

 

У перетині х = 0 при l = 32 м і d = 1.8 м 

 

P
l

dl
Q 







 −
+= 10      (4.116) 

НТQ 68030803.65.3
32

8.132
10 ==







 −
+=  

 

У перетині х = 0.1l  

 

НTP
l

dl
Q 61030103.65.3

329.0

8.1329.0
19.0

9.0

9.0
19.01 ==











−
+=







 −
+=  

 

У перетині х = 0.2l 

 

НTP
l

dl
Q 54030403.55.3

328.0

8.1328.0
18.0

8.0

8.0
18.02 ==











−
+=







 −
+=  

 

У перетині х = 0.3l 

 

НTP
l

dl
Q 47030703.45.3

327.0

8.1327.0
18.0

7.0

7.0
17.03 ==











−
+=







 −
+=  

 

У перетині х = 0.4l 
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НTP
l

dl
Q 40030003.45.3

326.0

8.1326.0
16.0

6.0

6.0
16.04 ==











−
+=







 −
+=  

 

У перетині х = 0.5l 

 

НTP
l

dl
Q 33030303.35.3

325.0

8.1325.0
18.0

5.0

5.0
15.05 ==











−
+=







 −
+=  

 

 

Рисунок 4.7 – Металоконструкція крана 

 

10. Поперечні сили Q від власної ваги q рівні; 

 

НТ
ql

AQ 560006.5
2

3235.0

2
0 ==


===  

 

        НТ
ql

AQ 4480048.4
10

3235.0
6.5

10
1 ==


−=−=  

 

        НТ
ql

AQ 3360036.3
10

3235.02
6.5

10

2
2 ==


−=−=  

 

      НТ
ql

AQ 2240024.2
10

3235.03
6.5

10

3
3 ==


−=−=  

 

       НТ
ql

AQ 1120012.1
10

3235.04
6.5

10

4
4 ==


−=−=  
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        НТ
ql

AQ 00
10

3235.05
6.5

10

5
5 ==


−=−=  

 

 

Рисунок 4.8 – Металоконструкція крана 

 

11. Розрахункові значення поперечних сил від зосереджених і 

рівномірно розподілених навантажень: 

 

НTQ

НTQ

НTQ

НTQ

НTQ

НTQ

33030303.30303.3

51230123.512.1003.4

69430943.624.2703.4

87630763.836.3403.5

105830583.1048.4103.6

124030403.126.5803.6

5

4

3

2

1

0

==+=

==+=

==+=

==+=

==+=

==+=
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Рисунок 4.9 - Металоконструкція крана 

12.  Необхідна висота балки з умов жорсткості: 

 

 




















−=

2

3

4
1

4

8.0
/

l

a

Ef

lG
lh

p     (4.117) 

 

053.0
32

15

3

4
1

101.24

50016008.0
/

2

6
=




















−




=lh  

 

При цьому h = 0.053 · 3200 = 85.33 см. 

 

13.  Товщина вертикального листа: 

 

hSв
5.12

1
=       (4.118) 

 

            смSв 74.033.85
5.12

1
==  

 

Приймемо Sв = 8 мм. 
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14.  Необхідна висота з умови найменшої ваги. 

 

 pв GS

M
h =     (4.119) 

 

                смh 175
16002.0

9765000
=


=  

 

Приймаємо висоту балки h = 175 см 

Висота вертикального листа hв = 173 см 

 

15.  Момент інерції поперечного перерізу зварної балки: 

16.  

2

h
WJ mpтр =       (4.120) 

 

             45340125.876103 смJ mp ==  

 

17.  Момент інерції підібраного вертикального листа 1730 × 8 мм: 

18.  

12

3

вв
в

hS
J =       (4.121) 

 

4
3

345181
12

8.0173
смJ в =


=  

 

19.  Необхідний момент інерції горизонтальних листів балки (поясів): 

 

4188830345181534012 смJJJ втрГ =−=−=    (4.122) 

 

20.  Перетин одного пояса балки: 
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( )2

1 2/2 h

J
F Г

Г =      (4.123) 

 

2

2
5.12

872

188830
смFГ =


=  

 

21. Уточнене значення моменту інерції підібраного поперечного перерізу 

балки: 

42
33

8.533735875.121
12

5.121
2

12

8.0173
смJ =








+


+


=   (4.124) 

 

22. Найбільше нормальне напруження в крайньому волокні балки: 

 

2

вh

J

М
=        (4.125) 

 

9765000 87.5
16

533735.8
МПа


= =  

 

23. Дотичне напруження на рівні центра тяжіння балки в опорному її 

перетині: 

 

вJS

QS
=       (4.126) 

 

де Q = 12403 кг - розрахункова поперечна сила; 

       S - статичний момент половини площі перерізу відносно центра ваги балки. 

 

34081
2

5.86
8.0875.12 смS =+=  
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12403 4081
1,18

533735.8 0.8
МПа


= =


 

24. Еквівалентне напруження: 

 

2

1

2

1 3 +=экв      (4.128) 

 

де σ1 - нормальна напруга від М; 

     τ1 - дотичне напруження від Q; 

 

2
1

вh

J

М
=       (4.129) 

 

1

9765000 173
15,82

533735.8 2
МПа = =   

 

вJS

QS
=1       (4.130) 

 

де S = 12.5 · 1 · 87 = 1087.5 - статичний момент площі перетину горизонтального 

листа щодо центра ваги; 

 

1

3303 1087.5
0,85

533735.8 0.8
МПа


= =


 

 

звідси 

 

2 215,82 3 0,85 15,83экв МПа = +  =  

 

25. Обчислимо функцію α: 
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












+








=

3

32

0

2
18

Г

ввГ

bs

sh

bh

sl
      (4.131) 

 

де b - ширина пояса; 

       SГ - товщина горизонтального листа; 

       l0 = 10 ÷ 20 = 1 245 см - відстань між закріпленнями. 

 

1.0085.0
1852

8.0173
1

17585

11245
8

3

32

=











+












=  

 

Знаючи функцію α за графіком [12, с.315] визначаємо коефіцієнт ψ = 1.73 

 

26. Момент інерції балки: 

 

4
33

102361
12

1852

12

1738.0
смJ =


+


=  

 

27. Знайдемо коефіцієнт φ: 

 

3

2

0

10









=

l

h

J

J

y

x      (4.132) 

 

155.610
1245

175

8.533735

102361
73.1 3

2

=







=  стійкість забезпечена 

 

28. Стійкість вертикального листа: 

Приварюють до листу ребра жорсткості. Відстань між ними 

 

смhа в 2601735.15.1 ===     (4.133) 
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 Середнє дотичне напруження від поперечної сили: 

 

вв sh

Q
=      (4.134) 

 

3303
0,24

173 0.8
МПа = =


 

 

29. Місцева  напруга під зосередженою силою: 

 

zs

Р

в

М = ,     (4.135) 

де z - умовна довжина, на якій зосереджений вантаж розподіляється в 

вертикальному листі; 

 

325.3
в

П

s

J
z = ,    (4.136) 

 

де JП - момент інерції верхнього пояса з привареним до нього рейкою; 

 

2FyJJ ПП −= ,    (4.137) 

 

де J`П - момент інерції щодо осі а;  

      у - ордината центра ваги перерізу пояса і рейки; 

 

4
33

3361
3

851

3

1010
смJ П =


+


=  

 

сму 1
1010185

5.210101185
=

+

+−
=  
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42 3263165.973361 смJП =−=  

 

смz 52
8.0

3263
25.3 3 ==  

 

3500
8,41

0.8 52
М МПа = =


 

 

30. Перевіримо правильність постановки ребер жорсткості: 

 

а)
в

в

h

s3

0

10
750=  

3

0

10 0.8
750 34,68

173
МПа


= =  

 

б) 
2

20

100950
1250 
















+=

d

sв


 ,  

 

де ν - відношення більшої сторони до меншої; в прийнятій конструкції а/hв =1.5; 

       d - найменша зі сторін пластин (а чи hв), укладених між поясами і ребрами 

жорсткості; В даному випадку d = hв = 173 см; 

 

2

0 2

950 100 0.8
1250 8,36

1.5 173
МПа

  
= + =  
  

 

 

в) 
2

7

10 10 







=

а

s
К в

  

 

За графіком визначаємо К1 = 8.6  
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2

7

0

0.8
8.6 10 0,814

260
МПа

 
=  = 

 
 

 

31. Місцева стійкість вертикального листа: 

 

1

2

0

2

00











+














+
















    (4.138) 

 

2 2

15,82 0,853 0,24
0.63 1

34,68 8,14 8,36

   
+ + =    

     

 

 

32. Стійкість в опорних перетинах: 

на опорі σ1 = 0                                   

  

вв sh

Q
=      (4.139) 

 

12403
0,896

173 0.8
МПа = =


 

 

на опорі σ = 0                                

 

2

0

2

0










+


























     (4.140) 
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2 2

0,853 0,896
0.14

8,14 8,36

   
+ =   

   
 

Стійкість забезпечена. 

 

 

4.6 Електрична частина 

4.6.1 Вибір системи управління крановими двигунами  

 

 

Під системою керування електроприводом мається на увазі комплекс, що 

складається з перетворювача електричної енергії, апаратури управління для 

комутації струму в ланцюзі електродвигуна, орган ручного керування або 

автоматичного (програмного) контролю, органу швидкісного, шляхового або 

іншого контролю, а так же елементів захисту електроустаткування і механізму, 

що діють в кінцевому рахунку на пристрої відключення електроприводу. 

Системи управління кранові механізмами відносяться до категорії 

пристроїв, що знаходяться під. безперервним контролем оператора, тобто. в цих 

системах вибір моменту початку операції, швидкісних параметрів і моменту 

закінчення операції здійснюється особою, управляюча механізмом.В свою чергу 

система управління повинна забезпечувати необхідну послідовність перемикань 

для реалізації бажаних швидкісних параметрів, запобігти при цьому 

неприпустимо перевантаження і забезпечити необхідний захист. 

Вибір системи управління для кранових механізмів здійснюється на основі 

аналізу порівняльних технічних даних табл.1-10, а саме: діапазону регулювання, 

способу управління, ресурсу (рівня зносостійкості), діапазону можливих 

потужностей електроприводів, показників енергетики та динаміки, а також 

додаткових даних, що визначають умови експлуатації електроприводів. 
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В данному випадку ми приймаємо крановий електропривод 

змінного струму: асинхронний двигун з фазним ротором, керований силовим 

контролером (КС). 
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4.6.2 Опис схеми 

 

 

 Схеми магнітних контролерів грейферного виконання виконані на тих же 

принципах, що і схеми контролерів, які призначені для кранів з крюка подвеской. 

Основні відмінності полягають в наступному: в грейферних виконанні немає 

режиму однофазного гальмування; на магнітному контролері приводу замикає 

лебідки передбачений режим силового спуску з повністю введеними в ланцюг 

ротора пусковими ступенями резисторів; контролери замикає і підтримуючої 

лебідок зблоковані з допомогою реле РН, що виключає можливість роботи одним 

приводом в разі відключення нульового захисту на іншому. 

 Схема ТСА в системі живлення ланцюгів управління виконана в 

змінному струмі. 

 Контролери ТСА за схемою мають виконання для звичайних вантажівок і 

грейферних кранів; в них за 100% прийнято: момент статичного навантаження і 

синхронна швидкість двигуна. 

 Дана схема магнітного контролера забезпечує автоматичний розгін, 

реверсування, гальмування і ступінчасте регулювання швидкості. Управління 

здійснюється за допомогою командоконтролерів, що мають по чотири 

фіксованих робочих положення підйому і спуску. На положеннях підйому пуск і 

регулювання швидкості здійснюється зміною опорів резисторів, включених в 

ланцюг обмотки ротора електродвигуна. 

 Перше положення, на якому реалізується мінімальний пусковий момент, 

служить для вибору слабини троса і підйому малих вантажів на зниженій 

швидкості (характеристика 1П) .Підйом з малою швидкістю важких вантажів 

проводиться на другій позиції (характеристика 2П). На третьому положенні 

здійснюється перший ступінь розгону електродвигуна (характеристика 3П), 

причому пусковий струм на цьому положенні менше струму уставки 

максимальних реле. Останні два ступені пуску здійснюються автоматично під 

контролем реле часу РУ1, РБ. На положеннях спуску забезпечується 
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регулювання швидкості двигуна спуску забезпечується регулювання швидкості 

двигуна в режимах: противовключения на першому і другому положеннях 

(характеристики 1С і 2С) і однофазного гальмування на третьому положенні 

(характеристика 3С). На четвертому положенні, на якому всі щаблі резисторів 

виведення, проводитися пуск вантажів з максимальною швидкістю 

(характеристика 4С). Перше і друге положення використовуються в основному 

для отримання малих швидкостей спуску вантажів, близьких до номінального. 

 

 

 

Рис.4.10 Механічні характеристики електроприводів механізмів підйому з 

магнітними контролерами 

 

 У контролерах номінальний струм 400 А для зниження навантаження в 

контактах контакторів ланцюга ротора передбачено паралельне включення 

резисторів. Таке саме включення передбачується також і в контролерах на 250 А 
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в разі, якщо навантаження перевищує допустиму для контакторів ротора, які у 

всіх типах магнітних контролерів використовуються на номінальний ток 160 А. 

 У магнітних контролерів ТСА передбачено кінцевий захист . 

Максимальний і нульовий захист виведені на захисну панель. Максимальний 

захист, виконує реле РМ, налаштовується на спрацьовування при струмі 250% 

нормально в контролерів без однофазного гальмування і при струмі 270% - в 

контролерів з однофазним гальмуванням. Велике значення установки визвали 

підвищенням струму, споживаного двигуном при однофазному гальмуванні  

 

 

4.6.3 Вибір кранового електродвигуна 

 

 

Для переважної більшості кранових механізмів умови роботи не 

можуть бать заздалегідь задані. Вимоги, що визначають вибір всіх елементів 

конструкції крана, в тому числі і його електрообладнання, об'єднуються 

поняттям режиму роботи. У це поняття входять: повна тривалість включення 

при регулюванні, число пусків, коефіцієнт усередненого статичного 

завантаження, а так само такі показники, як річне і добове використання крана, 

ступінь його відповідальності, температурні умови експлуатації і інші 

параметри. Все різноманіття режимів роботи кранових механізмів зводиться до 

його режиму роботи. 

Основою вибору режиму роботи крана і його електрообладнання є 

кваліфікований, який базується на ймовірнісно-статистичних даних, облік всіх 

особливостей експлуатації окремих груп кранових механізмів і їх призначення в 

технологічному процесі виробництва. 

 

 

4.6.4 Розрахунок обраного двигуна 
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Виберемо двигун для механізму підйому козлового грейферного крана, що 

має такі характеристики: 

– вантажопідйомність Q = 10 т; 

– швидкість підйому Vном = 0.4 м / с; 

– маса підвіски q = 4,8 т;  

– режим навантаження роботи електроприводу - М6; 

– діаметр барабана з канатом - 0,420 м ; 

– передавальне число, i = 50; 

– ККД механізму, ηмех = 0,95; 

– число включень на годину -400; 

– коефіцієнт числа механізмів, які піднімають вантаж,  

         mп- 2. 

 

1. Розрахункова потужність: 

 

Рр = Рст, ном= 9,81 (Q + q) Vном / (103ηмехmп)  (4.141) 

 

Рр = Рст, ном = 9.81 (10000 + 4800) 0.4 / (103 ∙ 0.95 ∙ 2) = 31 кВт 

 

2. Частота обертання двигуна: 

 

n = 60i Vном / (πD)    (4.142) 

 

                               n = 60 ∙ 50 ∙ 0.4 / (3.14 ∙ 0.420) = 910 об / хв 

 

Виходячи з режиму роботи і прийнятої системи електроприводу 

знаходимо значення коефіцієнта kт = 0.9. 

Тоді: Рном, т = Рст, ном / kт = 31 / 0.9 = 34 кВт 

Так як Рном, т> Рр, то попередній вибір двигуна слід здійснювати по Рном.т. 
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Вибираємо електродвигун серії 4MTF225М6 потужністю 37 кВт при ПВ = 40%, 

nном = 965 об / хв, Мном = 638 Н ∙ м2, що має момент інерції Jдв = 0.75 кг ∙ м2. 

 

3. Визначаємо сумарний момент інерції: 

 

Jобщ = 1.2Jдв + 2

91

n

VQ номп      (4.143) 

 

Jобщ = 1.2 ∙ 2 +
2

2

965

4.01050091 
= 1.56 кг ∙ м2 

 

4. Еквівалентний ККД визначаємо за формулою: 

 

         ηекв = 2
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де ηекв, б - ККД приводу при числі включень Nв = 0; 

  ηекв, N - еквівалентний ККД, який визначається за графіками при числі 

включень Nв; 

        nmax - синхронна частота обертання. 
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Перевіряємо двигун по тепловому режиму при відомій навантажувальної 

діаграмі: 
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де k з коефіцієнт, що враховує потужності, закладається при проектуванні 

електропривода; 

       εр - фактична тривалість включення електропривода; 

       εном - номінальна тривалість включення електропривода. 

 

Рном, т ≥ 
−−






)76.081.0(25.181.0

81.0

186.0

4.0/6.08.01
 31 = 33 кВт 

 

Оскільки Рном> Рном, т, обраний електродвигун серії 4MTF225М6 

задовольняє вимогам що ставляться до двигуна по тепловому режиму. 
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5 ВИСНОВОК 

 

 

У даній роботі було розглянуто козловий кран с грейферним 

грузозахватуючим елементом вантажопідйомністю 10т та висотою підйому 

вантажу 8 м. Було проведено розрахунки по металоємкості конструкції головної 

балки. Проведено дослідження механізму пересування (її окремих елементів) за 

допомогою методу акустичної емісії. 

Отже, можна сказати, що метод акустичної емісії для діагностики 

металоконструкцій та механізмів козлових кранів показав доцільність і 

необхідність застосування для оцінки технічного стану крана, обґрунтування 

необхідності проведення і обсягу ремонтних заходів. 

Тому застосування методу АЕ дозволяє реєструвати місця, в яких 

розвиваються як дефекти, так і потенційні дефекти ще на стадії їх зародження, що 

дає можливість оцінки накопичення ушкоджень металоконструкцій і гарантує 

достовірне виявлення пошкоджень. 
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