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CALCULATION OF STRENGTH AND FATIGUE RESISTANCE 

OF SLED RIDING BEAMS ON THE LOWER WAISTBAND

Работа посвящена проверке и уточнению методики прогнозирования прочности и долговеч-

ности ездовых балок с катанием колес по нижнему поясу. Выполнено конечно-элементное 

исследование напряженного состояния ездового тавра на моделях с различными геометриче-

скими параметрами при разных вариантах нагружения. Показано, что существующая методика 

расчета местных напряжений дает значительную погрешность не в запас надежности. Пред-

ложены новые формулы для вычисления параметров местного напряженного состояния, кото-

рые в большей степени соответствуют результатам численного эксперимента. Дана методика 

расчета ездовой балки на сопротивление усталости.

КРАН; СТАЛЬНАЯ КОНСТРУКЦИЯ; МЕСТНЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ; ПРОЧНОСТЬ; СОПРОТИВЛЕНИЕ УСТА-

ЛОСТИ.

The purpose of this study is to review and improve the methods of predicting strength and fatigue life 

of I-beam with wheel loads on the bottom flange. The finite element analysis of the stress state of the 

bottom flange was conducted on models with various geometrical parameters and different types of load-

ing. The study shows that the existing methods of local stress calculation induce significant errors. New 

equations have been suggested to determine parameters of local stress state that correspond more ac-

curately to the results of numeric analysis. Fatigue assessment methods for I-beam with wheel loads on 

the bottom flange have been presented.

CRANE; STEEL CONSTRUCTION; LOCAL STRESSES; STRENGTH; FATIGUE.

В качестве путей для подвесных кранов и та-

лей используются двутавровые балки, по ниж-

ним поясам которых движутся ходовые колеса. 

Как правило, эти конструкции используются для 

кранов с достаточно легким режимом работы (не 

выше А5). Простота и удобство этого конструк-

тивного решения делает их привлекательными 

и для машин с более интенсивным режимом 

эксплуатации. Однако для этого необходима бо-

лее надежная методика прогнозирования их ра-

ботоспособности и долговечности.

Методики расчета этих балок на прочность 

с учетом местного воздействия нагрузки от ходо-

вых колес приведены в работах [1, 3, 4]. Источ-

ники [1, 3, 4] содержат фактически одну и ту же 

методику, разработанную более 30 лет назад, но 

представляемую в несколько различных видах. 

В нашей статье [2] была сделана попытка про-

верки этой методики на весьма ограниченном 

расчетном материале. В данной работе выпол-

нена более обстоятельная проверка методик ра-

счета ездовых балок этого типа, проанализиро-

вано взаимное влияние воздействия двух пар 

колес, катящихся по поясу, и сделаны предло-

жения по совершенствованию расчета.

Для обеспечения работоспособности ездо-

вой балки с катанием колес по нижнему тавру 

необходимо для трех его точек выполнить ра-

счеты на прочность с учетом местных напряже-

ний. Для этого используют теорию прочности 

Мизеса — Генки и, считая, что в симметричной 

задаче касательные напряжения вблизи плоско-

сти симметрии малы, записывают условие проч-

ности в главных напряжениях как
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 ( ) ( ) [ ]2 2
es M xi yi M xi yiσ = σ + σ + σ − σ + σ σ ≤ σ .

Здесь i = 1, 2, 3 — номер расчетной точки (рис.1, а, 

б); Mσ  — нормальные напряжения от общего 

изгиба балки; при расположении тележки в про-

лете Mσ > 0, на консоли — Mσ  = 0; ,xi yiσ σ  — 

компоненты местного напряженного состояния 

в расчетных точках; [ ] т nσ = σ  — допускаемое 

напряжение; тσ  — предел текучести стали; n — 

коэффициент запаса прочности. В расчетах на 

прочность с учетом местных напряжений можно 

использовать пониженный коэффициент запа-

са, так как эти напряжения в расчетной зоне 

имеют большой градиент.

Формулы для вычисления местных напря-

жений в i-й точке ездового тавра имеют вид [3]

 
2xi xi

f

F
k

t
σ = ;      

2yi yi

f

F
k

t
σ = , (1)

где F — нагрузка, создаваемая одним ходовым 

колесом; ft  — толщина пояса; ,xi yik k  — ра-

счетные коэффициенты для каждой расчетной 

точки, зависящие от положения пятна контакта 

колеса с поясом.

По методике [3] коэффициенты вычисляют-

ся следующим образом.

Для пояса с параллельными гранями (рис. 1, б):

 ( )2 0,050 0,580 0,148exp 3,015xk = − λ + λ ;

 1 2x xk k= − ;

 ( )3 2,230 1,490 1,390exp 18,33xk = − λ + − λ ;

 ( )4 0,730 1,580 2,910exp 6,00xk = − λ + − λ ;

 ( )2 2,110 1,977 0,0076exp 6,530yk = − + λ + λ ; 

 1 2y yk k= − ;

( )3 10,108 7,408 10,108exp 1,364yk = − λ − − λ ; 4 0yk = .

Для пояса с непараллельными гранями 

(рис. 1, а):

 ( )2 0,981 1,479 1,120exp 1,322xk = − − λ + λ ;

 1 2y yk k= − ;

 ( )3 1,810 1,150 1,060exp 7,700xk = − λ + − λ ;

 ( )4 1,990 2,810 0,840exp 4,690xk = − λ + − λ .

 ( )2 1,096 1,095 0,192exp 6,000yk = − + λ + − λ ;

 1 2y yk k= − ;

 ( )3 3,965 4,835 3,965exp 2,675yk = − λ − − λ ; 4 0yk = .

Здесь 
2

w

e

b t
λ =

−
 (см. рис. 1.). При расчете балки 

с непараллельными гранями полки в формулы 

Рис. 1. Схема местного нагружения ездового тавра (а, б, в) 

и конечно-элементная модель Т4 (г)
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(1) следует подставлять фактическую толщину 

пояса в точке приложения силы.

Исследование напряженно-деформирован-

ного состояния ездового тавра выполнено мето-

дом конечных элементов. Рассмотрены модели 

с галтельным переходим от пояса к стенке с ра-

диусом и без такового, с поясами, имеющими 

параллельные грани и с наклонной гранью, рас-

положенной с уклоном 0,1 (рис. 1, а, б; табл.). 

В моделях принято отношение fb t  = 10–20. 

В этом диапазоне лежат геометрические параме-

тры стандартных двутавров с узкими и широкими 

полками. Геометрия модели Т4 соответствовала 

двутавру №33 по [5], а модель Т3 — двутавру 

40Ш1 по [6]. Расчет выполнялся в программе 

MSC Nastran с использованием элементов типа 

Solid (рис. 1, г). Нагружение пояса производи-

лось по площадке размером 2×2 мм. Контактное 

взаимодействие не моделировалось, так как осо-

бенности напряженного состояния вблизи на-

грузки мало влияют на напряжения в расчетных 

точках, а расчет зоны контакта хорошо изучен 

и представлен в инженерной-технической лите-

ратуре [1, 7]. При анализе напряженного состо-

яния пояса, загруженного одной парой колес, 

варьировалось положение точки контакта в диа-

пазоне λ = 0,05–0,75. При моделировании на-

гружения двумя парами расстояние между их 

осями B варьировалось в интервале от нуля до 

3b (рис. 1, в).

При обработке результатов численных экс-

периментов находили напряжения в расчетных 

точках и вычисляли фактические значения ко-

эффициентов по формулам, следующим из (1):

 

2
xi f

xi

t
k

F

σ
= ;       

2
yi f

yi

t
k

F

σ
= .

На модели Т1 с параллельными гранями по-

лок эти коэффициенты вычисляли при значе-

ниях отношения fb t , равных 10, 13,3 и 20.

Выполненные расчеты показали, что струк-

тура формул (1) удовлетворительно отражает 

влияние абсолютного значения толщины пояса. 

Так, вариация отношения fb t  в указанном 

диапазоне для наиболее значимых компонентов 

местного напряженного состояния приводит 

к отклонению значения коэффициентов ,xi yik k  

от среднего на ±10 %. При этом использование 

среднего значения коэффициента влечет за со-

бой завышение расчетных напряжений для более 

толстых поясов и занижение для более тонких. 

Для расчета тавров с fb t > 20 следует проводить 

дополнительный анализ. В дальнейшем для ана-

лиза и сравнения с аналитическими решениями 

принимали средние значения коэффициентов 

в указанном диапазоне.

Сопоставление значений расчетных коэф-

фициентов, полученных в результате численно-

го эксперимента, с результатами вычисления по 

методике [3] приведено на рис. 2. В этих графи-

ках наибольшее практическое значение имеет 

область 0,1 0,4< λ < , так как в области 0,1λ <  

располагается закругление кромки пояса, 

а в зону 0,4λ >  точка контакта колеса с поясом 

обычно не попадает по конструктивным при-

чинам. Напряжения в точке 4 во всех вариантах 

нагружения оказываются не больше, чем в точ-

ке 3, поэтому в дальнейших расчетах они не рас-

сматриваются.

Методика [3] (штриховая линия на рисунках) 

для тавров с параллельными гранями полок дает 

удовлетворительную сходимость с результатами 

конечно-элементного расчета для напряжений 

в точке 3. В остальных случаях наблюдается су-

щественное расхождение либо график оказыва-

ется вблизи нижней границы зоны разброса. 

Расчеты модели Т4 с непараллельными гранями 

полки по методике [3] также дали существенное 

расхождение с численным экспериментом 

Геометрические параметры конечно-элементных моделей

Параметры (см. рис. 1), 

ед. измер.

Значения параметров в четырех моделях

Т1 Т2 Т3 Т4

tf, мм 10, 15, 20 18 14 11,2*

tw, мм 10 10 9,5 7

b, мм 200 150 300 140

R, мм 0 16 22 13

Уклон полки, ° 0 0 0 0,1

* П р и м е ч а н и е: средняя толщина полки.
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Рис. 2. Результаты конечно-элементного анализа напряженного состояния 

ездового тавра: 
- - - — расчет по методике [3];             — расчет по (3) при ηB = 1;

∆ — для модели Т1, � — для Т2, � — для Т3, � — для Т4
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(на рис. 1 эти графики не показаны). В связи 

с этим результаты расчета для модели Т4 обра-

ботаны с использованием средней толщины 

полки. Как видно из представленных данных, 

в этом случае принципиальных расхождений 

между результатами численного расчета моделей 

с параллельными и непараллельными гранями 

полок нет.

Взаимное влияние местного воздействия от 

двух колес, движущихся по одной полке тавра, 

исследовано на модели Т1. Установлено, что на-

пряжения в точках 1 и 2 зависят от расстояния 

между колесами B  и возрастают при сближении 

колес. Результаты вычисления напряжений 

представлены в виде зависимости коэффициен-

та Bi
Bi

i

k

k
η =  от параметра B dβ =  (рис. 3). Здесь 

,i Bik k  — значения коэффициентов из выраже-

ния (1) для i-й точки при нагружении полки 

соответственно одним и двумя колесами; 

( )0,5 wd b t e= − −  (рис. 1, а). По расположению 

точек, координаты которых вычислены по на-

пряжениям 1xσ , 1yσ 2yσ , прослеживается убы-

вающая зависимость, которая приближается 

к единице при β = 2–3. Она может быть аппрок-

симирована функцией (см. рис. 3)

 ( )1 exp 1,6Bη = + − β . (2)

Таким образом при катании колеса на рас-

стоянии 0,1e b=  от кромки пояса взаимное вли-

яние можно не учитывать, если расстояние 

между колесами B будет не меньше b. В инже-

нерных расчетах коэффициент Bη  можно вы-

числять так:

 1 exp 3,2B

B

b

 η = + − 
 

.

Напряжения 2xσ  и в точке 3 практически не 

зависят от расстояния между колесами.

На основании анализа полученных данных 

предлагаем для вычисления местных напряже-

ний в полке ездового тавра как с параллельными, 

так и с наклонными гранями использовать фор-

мулы (1) со следующими коэффициентами:

 ( )1 1x Bk = − λ η ;     ( )1 3 1 0,8y Bk = − λ η ;

 2 0,3xk = − + λ ;    ( )2 2,7 1 0,8y Bk = − − λ η ; (3)

 ( )4

3 1,3 3 1xk = + − λ ;    ( )3 6,5 1 1,15yk = λ − λ .

Результаты расчета по этим формулам при 

1Bη =  показаны на рис. 2 сплошными линиями.

Расчет ездового тавра на сопротивление уста-

лости актуален в тех случаях, когда тот испыты-

вает достаточно большое количество циклов 

нагружения. При этом надо иметь в виду, что, 

например, за один цикл работы крана через 

определенное сечение ездового тавра проходит 

две или четыре пары колес. То есть количество 

циклов местного нагружения в 2–4 раза больше, 

чем циклов работы крана. Проверка на сопро-

тивление усталости выполняется по условиям

 1y f
 ∆σ ≤ ∆σ      и    3x f

 ∆σ ≤ ∆σ  , (4)

где 1 3,y x∆σ ∆σ  — размахи соответствующих 

местных напряжений, возникающие при про-

ходе колеса по балке; f f n ∆σ = ∆σ   — допу-

скаемый размах по условию сопротивления уста-

лости; f∆σ  — предел выносливости по размаху 

напряжений.

Для прокатного тавра (двутавра) с прокат-

ной поверхностью без сварных соединений 

предел выносливости при симметричном цикле 

на базе 6
0 2 10N = ⋅  циклов без учета градиента 

напряжений при изгибе и концентрации на-

пряжений (она учтена в коэффициентах (3)) 

составляет 1 в0,3−σ = σ  [8]. Коэффициент асим-

метрии цикла нагружения по напряжениям 1yσ  

составляет 1 0yR = . Коэффициент асимметрии 

по напряжениям 3xσ  в зоне 0,1 0,4< λ <  лежит 

в области 3xR  = –(0,1–0,2). Таким образом, 

1 1y y∆σ = σ , ( )3 3 31x x xR∆σ =σ − .

Рис. 3. Зависимость коэффициента ηB  

от параметра β: 
� — результаты численного анализа; 

— – расчет по (2)

0
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Предел выносливости тавра по размаху на-

пряжений на базе 6
0 2 10N = ⋅  циклов в указан-

ных расчетных зонах вычисляется с учетом гра-

диента местных напряжений [8] как

 1
0

2
f

a

−σ
∆σ =

ϕ + ψ
.

Здесь aϕ  — коэффициент эквивалентности на-

пряжений, для элементов толщиной 10–30 мм 

0,85aϕ ≈  [8]; ψ  = 0,2 — коэффициент чувстви-

тельности к асимметрии цикла. Следовательно, 

при т в0,7σ = σ  получим 0 т0,8f∆σ = σ . При этом 

допускаемый размах напряжений по условию 

сопротивления усталости будет иметь вид [2, 9]

 0т
30,8f

e

N

n

σ ∆σ = 
z

, (5)

где e f C= ξz  — эквивалентное количество ци-

клов нагружения; C — количество циклов рабо-

ты крана за срок службы; fξ  — коэффициент 

циклического нагружения, равный количеству 

проходов колес по одному месту ездового тавра 

за один цикл работы крана.

Из условий (1) и (4) с учетом выражения (5) 

можно вычислить, какую долговечность будет 

иметь ездовой тавр, если условие прочности 

с учетом местных напряжений обеспечено по 

равенству. Считая, что коэффициенты запаса по 

прочности и сопротивлению усталости одинако-

вы, а напряжения от общего изгиба в месте рас-

положения колеса равны нулю (консольная бал-

ка), и принимая fξ  = 2, получим долговечность 

в точке 1 C = 500 000 циклов работы крана, 

а в точке 3 — C = 350 000 циклов работы крана. 

Это означает, что для режима работы кранов до 

А6 при вышеуказанных допущениях выполнение 

условия прочности ездового тавра гарантирует 

обеспечение его долговечности. Для кранов 

с более тяжелым режимом работы или при боль-

шем количестве колес, или при наличии общего 

изгиба необходимо выполнять специальный ра-

счет на сопротивление усталости по условию (4) 

с использованием допускаемого напряжения (5).
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