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ВВЕДЕНИЕ 

В процессе проектирования деталей и механизмов оборудования 
технологических систем должны быть определены  
не только их прочность, жесткость, но и надежность. Зная надежность 
соединения деталей отдельных механизмов, с учетом структурной 
схемы оборудования, можно оценить надежность технологической 
системы в целом. Обеспечение надежности технологических систем 
определяет подготовленность техники и обслуживающего персонала 
к выполнению производственных программ, отвечающих 
требованиям как высокой производительности промышленного 
оборудования, так и увеличения уровня многономенклатурного 
производства выпускаемых изделий на основе организации 
эффективной системы технического обслуживания и ремонта. 

В методических рекомендациях даны краткие теоретические 
сведения по методам решения практических задач оценки 
надежности (вероятности безотказной работы) зубчатых передач, 
цилиндрических сопряжений натягом, резьбовых и сварных 
соединений, подшипников качения и скольжения. 

Практикум предназначен для студентов, обучающихся по 
направлению подготовки магистров 15.04.05 Конструкторско-
технологическое обеспечение машиностроительных производств, 
профиль «Технология машиностроения», изучающих дисциплину 
«Надежность и диагностика технологических систем». Практикум 
направлен на формирование части профессиональной компетенции 
ПК-3 «способность составлять описания принципов действия 
проектируемых процессов, устройств, средств и систем 
конструкторско-технического обеспечения машиностроительных 
производств, разрабатывать их эскизные, технические и рабочие 
проекты, проводить технические расчеты по выполняемым 
проектам». 

 
  



 

ПРАКТИЧЕСКОЕ ЗАНЯТИЕ № 1 
РАСЧЕТ НАДЕЖНОСТИ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ 

Цель занятия 

Изучение методики оценки надежности зубчатых зацеплений по 
критериям сопротивления контактной и изгибной усталости. 

Задачи занятия 

Получение умений и навыков расчета надежности зубчатых 
передач. 

Краткая теоретическая часть 

Оценка надежности зубчатых передач выполняется в два этапа: 
на первом этапе производится расчет на сопротивление контактной 
усталости, на втором – расчет на сопротивление усталости при 
изгибе. 

Расчет на сопротивление контактной усталости.  
Вероятность безотказной работы РН по критерию сопротивления 
контактной усталости определяется как вероятность того, что 
контактное напряжение (расчетный параметр) GН не превышает 
предела контактной выносливости GНп (предельное значение 
расчетного параметра) 

 
РН = Вер (GН < GНп). 

 
Контактное напряжение GH, Мпа, 

 
GН = 6,13·103 ZН [КН ·T1Н (u ± 1)3 /u·b ]0,5/ аw, 

 
где Zн – коэффициент, учитывающий форму контактируемых 
поверхностей; аw – межосевое расстояние, мм; b – рабочая ширина 
венца, мм; u – передаточное число (в скобках: «–» – для передач 
внутреннего зацепления «+» – для передач внешнего зацепления);  
T1Н – крутящий момент на шестерне при работе в номинальном 
режиме (номинальный момент) в Нм; КН – коэффициент нагрузки, 
который  учитывает следующие факторы: КН =КА·КНb·КНV·KHα, здесь 
КА – коэффициент внешней нагрузки; КНb – коэффициент 
учитывающий распределение нагрузки по ширине венца;  
КНV – коэффициент динамической нагрузки в зацеплении;  



 

КHα  – коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 
зубьями. Коэффициент вариации нагрузки определяется из 
выражения  

 
ϑН = (ϑA 2 + ϑHβ 

2 + ϑHV 2 + ϑHα 
2)0,5 

 

где ϑA, ϑHβ, ϑHV, ϑHα – коэффициенты вариации соответственно 
величин КА, КНb, КНV, KHα. Коэффициент вариации контактного 
напряжения принимается равным ϑGН = 0,5 ϑН. 

Среднее значение контактного напряжения GНср вычисляют по 
вышеприведенной формуле для GН, в которую вместо коэффициента 
нагрузки КН подставляют его среднее значение КНср, равное 
произведению средних значений частных коэффициентов нагрузки 
КАср, Кнbср, КНVср, КНαср. 

При определении коэффициента внешней нагрузки (КА) в 
расчетах должны задаваться средние значения КАср и коэффициент 
вариации ϑА коэффициента внешней нагрузки. 

Приняты два варианта подхода: 
а) если задаются предельные значения КАmin и КАmax, то  

КАср = 0,5·(КАmin + KAmax), ϑA = SА / KAср, где среднеквадратическое 
отклонение SA = (KAmax – KAmin ) / 6; 

б) если внешняя нагрузка задается средним значением момента 
Тср и коэффициентом вариации ϑТ, то КАср = Тср / Т1Н, ϑА = ϑТ, где Т1Н – 
номинальный момент. 

Коэффициент распределения нагрузки по ширине венца колеса 
 

КНb= 1+ (0,4·b2·C∑t·КНw·β ∑) / FHпр, 
 

где С∑t – суммарная удельная жесткость сопряженных зубьев;  
KHw – коэффициент учитывающий приработку зубьев;  
β∑ – суммарный угол перекоса зубьев вызванный неточностью 
изготовления колес и упругими деформациями валов и опор; FHпр – 
приведенная окружная сила в зацеплении (определятся умножением 
окружной силы FHо на средний коэффициент внешней нагрузки KAср).  

Коэффициент вариации коэффициента распределения нагрузки  
по ширине венца 

 
ϑНβ = (КНβср –1)/9 КНβср. 



 

Коэффициент динамической нагрузки 
 

KHV = 1 + c·X, 
 

где c – коэффициент, пропорциональный окружной скорости, 
приведенной массе и обратно пропорциональный передаваемой 
удельной нагрузке. Величина X = Кп(∆tср)

0,5 – случайная величина, 
учитывающая влияние кратковременности действия динамической 
нагрузки, приработки колес Кп и среднего значения разности шагов в 
зацеплении ∆tср. 

Коэффициент вариации величины KHVср 
 

ϑНV = (КHVср – 1)·ϑX / КНV, 
 

где ϑX – коэффициент вариации случайной величины Х равный 
 

ϑX = [(ϑКп)
2 + (0,5ϑ∆tср)

2]0,5, 
 

здесь ϑКп и ϑ∆tср – коэффициенты вариации величин Кп и ∆tср. 
В практических расчетах при известных границах изменения ϑКп и 

ϑ∆tср коэффициент вариации величины KHVср принимается 
ориентировочно исходя из твердости поверхности зубьев Н. Если 

твердость Н до 350 единиц НВ 
 

ϑНV  ≈ 0,23·(КHVср – 1)/ КHVср. 
 

При твердости Н более 350 единиц НВ 
 

ϑНV ≈ 0,17·(КHVср – 1)/ КHVср. 
 

Коэффициент, учитывающий распределение нагрузки между 
зубьями (КНα) 

 

КНα = ηНα + bНα + ∆tср, 
 

где ηНα – предельная величина, зависящая от коэффициента 
перекрытия; bНα – коэффициент пропорциональности, зависящий от 
передаваемой удельной нагрузки и жесткости зубьев; ∆tср – среднее  
значение разности шагов зацепления. 



 

Коэффициент вариации коэффициента КНαср 

 
ϑНα = (КНα – ηНα)·ϑ∆tср/ КНα. 

 

В практических расчетах коэффициент вариации ϑНα выбирается 
в зависимости от среднего значения коэффициента КНαср (табл. 1.1). 
 

Таблица 1.1 
Значения коэффициента вариации ϑНα 

 
КНαср 1... 0,9 0,95... 0,9 0,9... 0,85 0,85... 0,8 < 0,8 
ϑНα 0 0,05 0,08 0,05 0 

 
В качестве предельной величины расчетного параметра 

принимают предел контактной выносливости зубчатых колес GНп. 
Среднее значение напряжения GHп определяют по формуле 

 
GHп ср = GНпб ср ·КНl ·ПКI, 

 
где GНпб ср – среднее значение длительного предела выносливости 
базового образца; KHL – коэффициент долговечности, ПКI –
произведение коэффициентов, учитывающих характеристики смазки, 
окружную скорость вращения, размеры зубчатых колес, 
шероховатости сопряженных поверхностей. 

Величина GHпб ср определяется по формуле 
 

GHпб ср = Кр ·(c·Hср+b), 
 

где Кр – коэффициент, учитывающий, какой вероятности 
неразрушения соответствует определяемый предел выносливости;  
Hср – средняя твердость поверхности зубьев; c и b – постоянные, 
значения которых выбирают по справочнику.  

Коэффициент Кр определяют по формуле  
 

Кр =1 / (1 + UР · ϑHпб), 
 

где Up – квантиль нормированного нормального распределения, 
зависящая от вероятности неразрушения определяемого предела 



 

выносливости; ϑHпб – коэффициент вариации длительного предела 
выносливости базового образца. 

В расчетах вероятность неразрушения принимают равной 0,9, 
что соответствует значению квантили up =1,28. 

Значение коэффициента вариации длительного предела 
выносливости базового образца ϑHпб = 0,08... 0,10 – для зубьев без 
термической обработки их поверхности; ϑHпб = 0,10...0,12 – для 
поверхностно упрочненных зубьев. 

Коэффициент вариации предела выносливости 

 
ϑHп= (ϑHпб

2+0,052)0,5. 
 

Вероятность безотказной работы по критерию сопротивления 
контактной усталости РН определяют по таблице в зависимости от 
величины квантили Up 

 
Up = – (nHср – 1) / (nHср

2·ϑHп
2 + ϑGН

2)0,5 

 

где nHср – коэффициент запаса прочности по средним напряжениям 
равный nHср= GHпср / GНср. 
Расчет на сопротивление усталости при изгибе. В качестве 
расчетного параметра принимают напряжение на поверхности зуба, 
МПа  

 
GF = 2·103·T1F ·KF·YF·Yβ ·b·d1·m, 

 
где T1F – номинальный крутящий момент на шестерне, Нм;  
КF – коэффициент нагрузки; b – ширина венца, мм; d1 – делительный 
диаметр шестерни, мм; m – модуль зуба, мм; Yβ, YF – коэффициенты, 
учитывающие форму и наклон зуба, соответственно.  
 

Среднее значение коэффициента нагрузки KFср 

KFср = KAср ·KFβср·KFVср·KFαср, 
 

где KAср – коэффициент внешней нагрузки; KFср – коэффициент 
учитывающий распределение нагрузки по ширине венца;  
KFVср коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку; KFαср – 
коэффициент учитывающий распределение нагрузки между зубьями.  



 

В качестве предельной величины расчетного параметра 
принимают предел выносливости зубчатого колеса при изгибе GFп.  

Среднее значение предела выносливости 
 

GFп ср= GFпб ср ·Км·KFL·ПКI, 

 
где GFп ср – среднее значение предела выносливости зубьев базового 
образца; КМ – коэффициент, учитывающий многоэлементность  
зубчатого колеса; KFL – коэффициент долговечности;  
ПКI – произведение корректирующих коэффициентов учитывающих 
масштабный фактор, технологию изготовления, шероховатость 
поверхностей, наличие концентраторов. 

В расчетах предел выносливости задают для типовых 
материалов и способов упрочнений в функции твердости или в виде 
числовых значений. Для нормализованных и улучшенных сталей 

 
GFп =1,35 HB+100, 

 

где НВ – твердость по Бринеллю. Для цементированных сталей  
 

GFn =800...900 МПа. 
 

Для определения среднего значения GFп ср рекомендуемые 
значения GFn следует умножать на коэффициент Кр, учитывающий 
вероятность не превышения предела выносливости Р(GFn ).  

Величину коэффициента Кр определяют по формуле  
 

Кр = 1/(1+UP ·ϑFпб ), 
 

где UР – квантиль нормального распределения (в расчетах UР = 1,28); 
ϑFпб – коэффициент вариации предела выносливости зубьев базового 
образца. 

В расчетах для нормализованных и улучшенных зубчатых колес 
ϑFпб = 0,08...0,1; для зубчатых колес с объемной закалкой ТВЧ  
ϑFпб = 0,1...0,14; для азотированных колес ϑFпб = 0,1...0,12.  



 

Среднее значение GFп ср и коэффициент вариации ϑFп предела 
выносливости рассчитывают с учетом параметра pZ и коэффициента 
КМ, учитывающих многоэлементность зубчатого колеса.  

Численные значения КM и pZ принимают в зависимости от 
коэффициента вариации предела выносливости зубьев базового 
образца ϑFпб (табл. 1.2). 

Таблица 1.2 
Численные значения коэффициентов КM и pZ  

 
ϑFпб 0,08 0,10 0,12 0,14 

КM 0,85...0,80 0,80...0,75 0,77...0,70 0,75...0,65 
pZ 0,62...0,54 0,65...0,57 0,68...0,60 0,70...0,66 

 
Коэффициент вариации предела выносливости зубчатого колеса  

 
ϑFп= [(pZ·ϑFпб)

2+0,142]0,5, 
 

где (pZ, ϑFп) – коэффициенты вариации предела выносливости 
базового колеса, имеющего одинаковое с рассчитываемым колесом 
число зубьев. 

Вероятность безотказной работы по критерию сопротивления 
усталости при изгибе РF определяют по табл. П1 в зависимости от 
квантили. 

 
Up = (nFср–1) / (nFср

2·ϑFп
2 + ϑGF

2)0,5, 
 

где nFср – коэффициент запаса прочности по средним напряжениям, 
равный  

nFср = GFп ср / GFср, 
 

где GFп ср – среднее значение предела выносливости; GFср – среднее 
значения напряжения изгиба на поверхности зуба.  

Надежность зубчатых колес в комплексе 
 

P=PH ·PF, 
 

где PH, PF – вероятность безотказной работы по критерию 
сопротивления усталости при контакте и изгибе соответственно. 



 

Примеры расчета надежности зубчатых передач 
 

Задача 1. Для цилиндрической прямозубой передачи рассчитать 
вероятность безотказной работы (ВБР) по критерию сопротивления 
контактной усталости.  

Исходные данные 
Среднее значение контактных напряжений GHcp = 600 МПа. 
Среднее значение частных коэффициентов KAcp = 1; КНβср = 1,15; 

КНVcp = 1,2; КНαср= 0,8. Коэффициент вариации коэффициента 
внешней нагрузки ϑА = 0,1. Колеса выполнены из улучшенных сталей 
без термической обработки поверхности зубьев. 

Среднее значение предела выносливости GHп ср = 780МПа.  
Решение 
Определяем коэффициенты вариации частных коэффициентов 

нагрузки 
 

ϑНβ = (КНβср – 1) / 9КНβср = (1,15 – 1) / 9•1,15 = 0,014. 
 
Для улучшенных сталей  
 

ϑНV = 0,17(КНVср 
_ 1) / КНVср = 0,17(1,2 – 1) / 1,2 = 0,028. 

По табл. 1.1 для КНαср = 0,8 находим ϑНα = 0,05.  
Коэффициент вариации коэффициента нагрузки 
 

ϑН = (ϑА
2

 + ϑНβ
2 + ϑНV

2+ ϑНα
2)0,5 = 

= (0,12 + 0,0142 + 0,0282 + 0,052)0,5 = 0,116. 
 
Коэффициент вариации контактного напряжения 
 

ϑGH =0,5 ϑН = 0,5·0,116 = 0,0058. 
 
Принимая коэффициент вариации базового образца для зубьев 

без термической обработки ϑНпб = 0,09, определяем коэффициент 
вариации предела выносливости 

 
ϑНп = (ϑНпб

2+0,052) = (0,092 + 0,052)0,5= 1,02. 
 
Коэффициент запаса по средним напряжениям 
 

nHср= GHп ср / GНср.= 780/600 = 1,3. 



 

Квантиль нормированного нормального распределения 
 

Up = – (nHср – 1) / (nHср
2 • ϑHп

2 + ϑGН
2)0,5 = 

= – (1,3 – 1) / (1,32·0,1032 + 0,0582)0,5 = – 2,197. 
 

По таблице приложения находим вероятность безотказной 
работы зубчатого зацепления по критерию сопротивления контактной 
усталости РН = 0,986. 

Задача 2. Рассчитать вероятность безотказной работы колеса 
прямозубой цилиндрической передачи по критерию сопротивления 
усталости при изгибе.  

Исходные данные 
Материал зубчатого колеса – сталь конструкционная, 

термообработка – улучшение, твердость поверхности зубьев колес  
Н – НВ 300. 

Коэффициент долговечности KFL = 1, величины корректирующих 
коэффициентов КI = 1.  

 
Среднее значение и коэффициент вариации напряжения изгиба в 

опасном сечении зуба соответственно равны 
 

GFср= 280 МПа, ϑGF = 0,12. 
 

Решение 
В соответствии с рекомендациями для улучшенных колес 

принимаем коэффициент вариации предела выносливости базового 
образца ϑGFпб = 0,09. 

Среднее значение предела выносливости базового образца 
вычислим по формуле 

 
GFпб = (1,35·НВ + 100) / (1+ UР ·ϑGFпб ) = 

(1,35·300 + 100) / (1 + 1,28·0,09) = 571 МПа. 
 
Определяем среднее значение предела выносливости зубьев 

рассчитываемого колеса на изгиб (табл. 1.2) 
 

GFп ср = GFпб ср·Км·KFL·ПКI = 571·0,8·1·1 = 457 МПа. 
 

 



 

Коэффициент вариации при рZ = 0,6 (табл. 1.2) 
 

ϑFпр = [(рZ + ϑGFпб)
2+0,142]0,5= [(0,6 •0,09)2+0,142]0,5= 0,15. 

 

Коэффициент запаса прочности по средним напряжениям 
 

nFср= GFп ср / GFср = 457 /280 = 1,63. 
 

Квантиль нормированного нормального распределения 
 

UР = Up = – (nHср – 1) / (nHср
2 · ϑHп

2 + ϑGН
2)0,5 = 

= – (1,63 – 1) / (1,632 · 0,152 + 0,122)0,5 = – 2,31. 
 

По квантили UР находим вероятность безотказной работы для 
второго критерия PF = 0,9895. 

Надежность рассматриваемой зубчатой передачи в комплексе 
 

P=PH · PF = 0,986• 0,9895 =0,974. 
 

Содержание практического занятия № 1 
 

В соответствии с данными, приведенными в задачах 1, 2 и 
переменными данными вариантов задания (табл. 1.3) необходимо:  

– определить ВБР зубчатой передачи по критерию 
сопротивления контактной усталости и критерию усталости при 
изгибе; 

– определить ВБР зубчатой передачи в целом; 
– составить отчет. 

Таблица 1.3 
Варианты задания для расчета надежности зубчатой передачи 

 
№ 
вар. 

GHср 

MПа 
КАср КНβср КНVср KHαср ϑА GHпср 

MПа 
KFL GFcp НВ 

ед. 
ϑGF 

 

1 430 1,00 1,29 1,36 0,76 0,08 520 1,0 250 275 0,09

2 470 1,05 1,16 1,22 0,95 0,09 540 0,8 280 300 0,1 
3 520 1,10 1,26 1,33 0,08 0,08 639 0,9 300 325 0,11
4 700 1,03 1,1 1,41 0,1 0,1 910 1,0 330 350 0,12
5 680 1,01 1,03 1,23 0,12 0,12 782 1,1 310 350 0,13

 
  



 

ПРАКТИЧЕСКОЕ ЗАНЯТИЕ № 2 
РАСЧЕТ НАДЕЖНОСТИ ЦИЛИНДРИЧЕСКИХ 

СОЕДИНЕНИЙ С НАТЯГОМ 

Цель занятия 

Изучение методики расчета надежности цилиндрических 
соединений с натягом. 

Задачи занятия 

Получение умений и навыков расчета надежности 
цилиндрических соединений с натягом. 

Краткая теоретическая часть 

Актуальность расчета надежности этого вида соединений 
определяется рассеянием величины натяга (разности посадочных 
диаметров охватывающей и охватываемой деталей), отклонениями 
формы и величиной шероховатости сопрягаемых поверхностей. 

Предельный по прочности сцепления момент, Тlim, Нм, 
 

Тlim = 0,5·103• π·d2• l·p·f / K, 
 
где d – диаметр соединения, мм; l – длина соединения, мм;  
p – давление на посадочных поверхностях, МПа; f – коэффициент 
трения; K – коэффициент, учитывающий возможность уменьшения 
сил сцепления со временем (от местных обмятий и частичного снятия 
сил трения). 

Давление на посадочных поверхностях 
 

p = (N – u)·E·10-3 / d (1 + Y), 
 

где N – натяг, мкм; и – поправка на обмятие микронеровностей 
посадочных поверхностей, мкм; E – модуль упругости сопрягаемых 
деталей, МПа; Y – коэффициент поперечных деформаций. 

Поправка на обмятие посадочных поверхностей зависит от 
высоты их микронеровностей  

 

u =1,2 (RZ1 + RZ2), 
 

где RZ1 u RZ2 – высота микронеровностей контактируемых посадочных 
поверхностей, мкм. 



 

Для соединения сплошной (не имеющей центрального 
отверстия) охватываемой детали с поперечно податливой 
охватывающей деталью коэффициент поперечных деформаций  

 
Y=1+(d / D)2 / 1 – (d / D)2, 

 

где D– наружный диаметр охватывающей детали, мм. 
Коэффициент вариации предельного момента 

 
ϑlim = (ϑp

2 + ϑf
2)0,5, 

 
где ϑp – коэффициент вариации давления; ϑf – коэффициент вариации 
коэффициента трения. 

Среднее значение давления pср вычисляют по вышеприведенной 
формуле для расчета давления на посадочных поверхностях,  
в которую подставляют среднее значение натяга Nср. 

Коэффициент вариации давления  
 

ϑp = SN / (Nср – u) = ϑN / (1 – u / Nср), 
 

где SN – среднеквадратическое отклонение натяга в соединении;  
ϑN – коэффициент вариации натяга. 

Среднее значение натяга 
 

Nср = eср – Eср = eн + 0,5·(tв  – tо), 
 

где eср – среднее значение отклонения размера охватываемой детали; 
Eср – среднее значение отклонения охватывающей детали;  
eн – нижнее отклонение диаметра охватываемой детали;  
tв – табличное значение допуска диаметра охватываемой детали; 
tо – табличное значение допуска диаметра охватывающей детали. 

Среднеквадратическое отклонение натяга 
 

SN = 1/6·(tв
2+tо

2)0,5. 
 
Коэффициент вариации натяга  
 

ϑN = SN / Nср. 



 

При изготовлении посадочных диаметров охватываемой и 
охватывающей деталей по одинаковому квалитету точности  

 
tв = tо = t, 

 
где t – допуск соединения.  

В этом случае среднее значение натяга Nср = eн, а коэффициент 
вариации натяга  

 
ϑN = 2

0,5·t / 6 eн = 0,236 t / eн. 
 
Рассмотрим общую задачу оценки надежности 

цилиндрического соединения с натягом при нагружении его 
крутящим моментом со средним значением Tср и коэффициентом 
вариации ϑT. 

1. Вероятность Рс безотказной работы соединения по критерию 
прочности сцепления определяется по табл. П1 в зависимости от 
квантили нормированного нормального распределения 

 
UР=)/( nc ср

2 ϑlim
2+ ϑТ

2)0,5 – (nc ср – 1), 
 

где ϑlim – коэффициент вариации предельного момента Tlim;  
ϑТ – коэффициент вариации момента Т; nc ср – коэффициент запаса 
прочности сцепления по средним значениям моментов, 
 

nc ср= Тlimср / Tср, 
 

где Тlimср – среднее значение предельного момента; Tср – среднее 
значение момента нагружения. 

Условию прочности соответствует неравенство  
 

,  
 

где  – наибольшее эквивалентное напряжение;  – предел 
текучести материала охватывающей детали. 

Среднее значение эквивалентного напряжения 
 

 ср = 2 pср / 1 – (d / D)2. 



 

Коэффициент вариации  эквивалентного напряжения  
равен коэффициенту вариации ϑp давления p на посадочной 
поверхности соединения  
 

 
 

2. Вероятность безотказной работы Рп по критерию прочности 
сопрягаемых деталей определяется в зависимости от квантили  

 
UР = – (nп ср – 1) / (nп ср

2·ϑt
2 + ϑэкв

2)0,5, 
 

где nп ср – коэффициент запаса прочности по средним значениям 
предела текучести и эквивалентного напряжения;  – коэффициент 
вариации предела текучести.   

Коэффициент запаса прочности  
 

nп ср = ср / ср, 
 

где ср – среднее значение предела текучести материала 
охватывающей детали; ср – среднее значение эквивалентного 
напряжения.  

В целом надежность соединения определяется как 
произведение вероятностей безотказной работы по критериям 
прочности сцепления и прочности деталей  

 
Р = Рс ·Рп. 

 
Примеры расчета надежности соединения с натягом 

 
Задача 1. Для цилиндрического соединения с натягом 

рассчитать ВБР по критерию прочности сцепления деталей. 
Исходные данные 
Соединение ступицы зубчатого колеса со сплошным валом 

диаметром d = 48 мм соответствует посадке Н8/х8. Соединение 
нагружено моментом Т, заданным случайной нормально 
распределенной величиной со средним значением Тср = 1050 Нм с 
коэффициентом вариации ϑТ = 0,12. 



 

Диаметр ступицы зубчатого колеса D = 85 мм. Длина 
посадочной поверхности l = 60 мм. 

Среднее значение коэффициента трения f = 0,12. Коэффициент 
вариации коэффициента трения ϑf = 0,1. 

Модуль упругости стальных деталей Е = 2,1·105 МПа. 
Коэффициент уменьшения сил сцепления со временем К = 1,5. 

Шероховатость посадочных поверхностей: 
– для вала высота микронеровностей RZ1 = 4 мкм; 
– для посадочного отверстия RZ2 = 6 мкм. 
Решение 
По таблицам допусков для посадки Н8/х8 и d = 48 мм находим 

нижнее отклонение диаметра вала ен = 97 мкм и допуск соединения 
 

tв = tо = t = 39 мкм. 
 

Среднее значение натяга 
 

Нср = eн = 97 мкм. 
 

Коэффициент вариации натяга 
 

ϑN = 2
0,5·t / 6 eн=20,5·39/6·97 = 0,0948. 

 
Поправка на смятие микронеровностей посадочных поверхностей 
 

u = 1,2 (RZ1 + RZ2) =1,2 (4 + 6) = 12 мкм. 
 

Коэффициент поперечных деформаций  
 
Y=1+ (d / D)2/1 – (d / D)2=1 + (48 / 85)2 / 1 – (48 / 85)2 = 1,936. 
 
Среднее значение давления на посадочной поверхности  
 

pср = (N – u)·E·10-3 / d (1 + Y) = 
= (97 – 12)·2,1·105·10-3 / 48 (1+1,936) = 126,7 МПа. 

 
 
 



 

Коэффициент вариации давления  
 

ϑp = ϑN / (1 – u / Nср) = 0,0948 / (1 – 12 / 97) =0,108. 
 

Среднее значение предельного по прочности сцепления момента 
 

Тlimср = 0,5·103·π·d2·l·p·f / K = 
= 0,5·10-3·π·482·60·126,7·0,12 / 1,5 = 2200 Нм 

 
Коэффициент вариации предельного момента  
 

ϑlim = (ϑp
2+ ϑf 

2
)
0,5 = (1,082 + 0,12)0,5 = 0,148. 

 

Коэффициент запаса прочности сцепления соединения с натягом 
по средним значениям моментов  

 
nc ср= Тlimср / Тср = 2200 /1050 = 2,09. 

 
Квантиль нормированного нормального распределения 
 

UР = – (nc ср – 1) / (nc ср
2 ϑlim

2 + ϑТ
2)0,5= 

= – (2,091) / (2,092·0,1482+0,122) = – 3,285. 
 

Вероятность безотказной работы определяем по табл. П1  
Рс = 0,9995.  

Задача 2. Расчитать ВБР по критерию прочности охватывающей 
детали (ступицы колеса). 

Характеристики соединения приведены в первой задаче.  
Предел текучести материала охватывающей детали  

σt2 = 580 МПа, коэффициент вариации ϑt = 0,06. 
Решение 
Среднее значение эквивалентного напряжения у посадочной 

поверхности ступицы колеса 
 

ср = 2pср /1 – (d / D)2 = 2·126,7 / 1 – (48 / 85)2 = 372 МПа. 
 

Коэффициент вариации эквивалентного напряжения  
 

экв 0,108.р     



 

Коэффициент запаса прочности по средним напряжением 
 

nп ср = σt2 /σэкв cp = 580 / 372 = 1,56. 
 

Квантиль нормированного нормального распределения 
 

UР = – (nп ср  – 1) / ( nп ср
2·ϑt

2 + ϑэкв
2)0,5=  

= – (1,56 – 1) / (1,562·0,062 + 0,1082)0,5= – 3,9. 
 

ВБР по критерию прочности ступицы определяем по табл. П1  
РП = 0,9999. 

Результирующую надежность сопряжения ступицы зубчатого 
колеса Р = Рс·РП = 0,9995·0,9999 = 0,9994.  

 
Содержание практического занятия № 2 

 
В соответствии с данными, приведенными в задачах 1, 2 и 

переменными данными вариантов задания (табл. 2.1) необходимо:  
– определить ВБР соединения с натягом по критериям 

прочности сцепления сопряжения и прочности охватывающей 
детали; 

– определить ВБР соединения деталей в целом; 
– составить отчет. 

Таблица 2.1 
Задания для расчета надежности соединений с натягом 

 
Вар. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 0 
Т,Нм 1100 1150 1200 1250 1300 1350 1400 1450 1500 1550 
ϑf 0,1 0,11 0,12 0,10 0,11 0,12 0,10 0,11 0,12 0,10 
σt2, 

МПа 
450 650 700 450 650 700 450 650 700 450 

ϑt 0,05 0,06 0,07 0,06 0,05 0,06 0,07 0,07 0,05 0,05 

 
 

 
 
 
 



 

ПРАКТИЧЕСКОЕ ЗАНЯТИЕ № 3 
РАСЧЕТ НАДЕЖНОСТИ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

Цель занятия 

Изучение методики оценки надежности подшипников качения. 

Задачи занятия  

Получение умений и навыков расчета надежности шариковых и 
роликовых подшипников. 

Краткая теоретическая часть 

Вероятность безотказной работы подшипников качения 
определяется с учетом выполнения условий  

 
1/ ,PP L C   

 
где Р – динамическая эквивалентная нагрузка на опору; L – заданный 
ресурс; С – динамическая грузоподъемность; р – показатели степени 
(р = 3 для шарикоподшипников, р = 10/3 для роликоподшипников). 

Заданный ресурс L определяют в млн оборотов по формуле 
 

L = 60 n Lh·10-6, 
 

где n – частота вращения подшипника, мин-1; Lh – требуемый ресурс, ч. 
Вероятность безотказной работы определяется по квантили 

нормированного нормального распределения 
 

UР = – (nср – 1)/(nср
2ϑс

2 + ϑp
2)0,5, 

 
где nср – коэффициент запаса по средним нагрузкам; ϑс – коэффициент 
вариации динамической грузоподъемности; ϑр – коэффициент вариации 
динамической эквивалентной нагрузки.  

Коэффициент запаса по средним нагрузкам 
 

nср = Сср / Рср L
1/p, 

 
где Cср – среднее значение динамической грузоподъемности;  
Рср – среднее значение динамической эквивалентной нагрузки. 
 



 

Среднее значение динамической грузоподъемности согласно 
требованиям ГОСТ 18855-82 

 
Сср = К·С90, 

 
где К – коэффициент (К = 1,46 для роликоподшипников, К = 1,52 для 
шарикоподшипников); С90 – девяностопроцентная динамическая 
грузоподъемность (значения из справочников). 

Отсюда коэффициент запаса по средним нагрузкам  
– nср = 1,46 С90 / PL10/3 – для роликоподшипников, 
– nср = 1,52 С90 / PL1/3 – для шарикоподшипников.  
При расчете среднего значения динамической эквивалентной 

нагрузки Рэкв учитывают средние значения радиальной и осевой 
нагрузок, действующих на подшипник. 

Коэффициент вариации динамической эквивалентной нагрузки  
ϑp принимается равным коэффициенту вариации внешней нагрузки 
ϑF, действующей на подшипник. 

Коэффициент вариации динамической грузоподъемности для 
любых подшипников ϑc = 0,25. 

 
Пример расчета надежности подшипника качения 

 
Задача 1. Определить ВБР роликоподшипника № 2207. 

Расчетная частота вращения подшипника n = 300 мин-1. Требуемый 
ресурс работы опоры Lh = 3500 ч. Нагрузка действующая на опору – 
радиальная сила с коэффициентом вариации ϑF = 0,12. Среднее 
значение эквивалентной нагрузки Рср = 4500 Н. Динамическая 
грузоподъемность 90 25600C   Н. 

Решение 
По справочнику находим девяностапроцентную динамическую 

грузоподъемность подшипника С90= 25600 Н. 
Вычисляем заданный ресурс в млн оборотов 

 
L = 60·n·Lh·10-6 = 60·300·3500·10-6 = 63. 

 
Среднее значение динамической грузоподъемности  

 
Cср = 1,46·С90 = 1,46·25600 = 37400 Н. 



 

Коэффициент запаса по средним нагрузкам  
 

nср = Сср / Рср L
1/p = 37400 / 4500·633/10 = 2,40. 

 
Коэффициент вариации эквивалентной динамической нагрузки 

принимаем равным коэффициенту вариации внешней нагрузки  
 

  
 

Квантиль нормированного нормального распределения  
 

UР = – (nср – 1) / (nср
2ϑс

2 + ϑp
2)0,5 = 

– (2,4 – 1) / (2,42·0,252 + 0,122) = – 2,28. 
 

По табл. П1 вероятность безотказной работы   
 

Содержание практического занятия № 3 
 

В соответствии с условиями задачи № 1и переменными данными 
вариантов задания табл. 3.1 необходимо:  

 – определить ВБР подшипников качения; 
 – составить отчет. 

Таблица 3.1 
Варианты задания для расчета надежности подшипников качения 

 
Вар. 1 2 3 4 5 6 7 8 9 0 

n 
мин-1 300 350 400 300 400 450 300 350 400 300 

Lh, ч 4000 3500 3000 4000 3500 3000 4000 3000 3500 4000 
Р, Н 4500 4000 5500 5000 4500 5000 4500 5000 400 4500 

 
  



 

ПРАКТИЧЕСКОЕ ЗАНЯТИЕ № 4 
РАСЧЕТ НАДЕЖНОСТИ РЕЗЬБОВЫХ СОЕДИНЕНИЙ 

Цель занятия 

Изучение методики оценки надежности резьбовых соединений. 

Задачи занятия  

Получение умений и навыков расчета резьбовых соединений. 

Краткая теоретическая часть 

Вопрос о надежности резьбовых соединений возникает в 
основном в связи с рассеянием нагрузок, предела выносливости 
болтов, разбросом их ударной прочности при низких температурах и 
с недостаточной надежностью применяемых средств стопорения.  

Специфика расчета резьбовых соединений на надежность может 
быть сведена к учету рассеяния концентрации напряжений. В расчете 
принимают случайными величинами внешнюю нагрузку, силу 
начальной затяжки, предел выносливости материала и эффективный 
коэффициент концентрации напряжений в связи с разбросом радиуса 
в канавке резьбы.  

Напряжения в болтовом соединении зависят от силы затяжки. 
Сильная затяжка повышает надежность работы резьбового 
соединения, так как при этом повышается жесткость стыка и 
существенно понижается доля переменной нагрузки, приходящейся 
на болт.  

Чтобы обеспечить требуемую затяжку болтов, силу затяжки 
контролируют. Методы контроля основаны на замере: удлинения 
болта, угла поворота гайки, крутящего момента при затяжке гайки. 
Первый метод наиболее точен, третий – наиболее распространен 
вследствие простоты и приспособленности для крупносерийного 
производства. Контроль в этом случае производят с помощью ключа 
предельного момента, или динамометрического ключа.  

Считается, что при затяжке динамометрическим ключом разброс 
силы затяжки составляет (25…30) %, при затяжке по углу поворота 
гайки – 15%, при контроле затяжки по деформации тарированной 
упругой шайбы – 10 %, при контроле удлинения болта – (3…5)%. 
Этим значениям разброса усилия затяжки соответствуют 
приблизительно следующие коэффициенты вариации силы:  
0,09; 0,05; 0,04; 0,02.  



 

Напряжения в болте от внешней нагрузки в затянутом резьбовом 
соединении определяются с учетом того, что лишь j-я часть нагрузки 
передается на болты. Величина j называемая коэффициентом 
основной нагрузки 

 
j =λд / (λб +λд), 

 
 где λд, λб – податливость стягиваемых деталей и болта.  

В рабочем диапазоне внешних нагрузок при достаточных силах 
затяжки болтов для стальных и чугунных деталей обычно j = 0,2…0,3. 
Предполагая, что стыки достаточно сильно затянуты и поэтому 
контактная жесткость мало меняется от давления, можно принимать 
значения j детерминированной величиной. Отсюда коэффициент 
вариации номинальных напряжений в болте, вызванный рассеянием 
внешней нагрузки, полагается равным коэффициенту вариации 
внешней нагрузки.  

Коэффициент концентрации напряжений в резьбе в первую 
очередь определяется формой впадины резьбы. Для ответственных 
высоко нагруженных соединений при динамических нагрузках 
применяется резьба с закругленной впадиной радиус кривизны  
R которой изменяется в пределах (0,1…0,144) Р, где Р – шаг резьбы.  

Среднее значение αср и коэффициент вариации ϑα коэффициента 
концентрации напряжений 

 
αср = 1 + 1,1(2P / (Rmax + Rmin))

0,5= 1 + 1,1 (2P / (0,1 + 1,144) P)0,5 = 4,15 
ϑα = (1/6αср)(αmax – αmin) = (1/6αср)1,1((P/Rmax)

0,5 – (P/Rmin)
0,5) = 0,023. 

 
Pасчет надежности болтового соединения сводится к оценке 

вероятности Р безотказной работы соединения по основным 
критериям: не раскрытия стыка P1, несдвигаемости стыка P2, 
статической прочности P3 и сопротивлению усталости P4, 

 
Р = P1·P2·P3·P4. 
 

  



 

1. Надежность резьбового соединения по критерию 
нераскрытия стыка. 

Для случая, когда единичное болтовое соединение деталей 
нагружено центральной отрывающей силой Fо (величина случайная), 
вероятность Р1 определяют из условия  

 
P1 = Вер [(Fз / βс > Fо (1 – ϳ)], 
 

где Fз – сила затяжки, Н; 1 – ϳ – множитель, характеризующий долю 
внешней нагрузки на стык; βс – коэффициент, учитывающий 
возможное ослабление затяжки вследствие обмятия поверхности 
стыков, βс= 1,1. 

Вероятность Р1 безотказной работы определяется в зависимости 
от квантили  

 
UР1= – (n1ср – 1) / (n1ср

2 ϑз
2 + ϑFо

2)0,5, 
 

где n1ср – коэффициент запаса нераскрытия стыка по средним 
нагрузкам; ϑз – коэффициент вариации силы затяжки;  
ϑFо – коэффициент вариации отрывающей силы. 

Коэффициент запаса определяется по формуле  
 

n1ср = Fз ср / βс Fо (1 – j). 
 

2. Надежность резьбового соединения по критерию 
несдвигаемости стыка/ 

Вероятность безотказной работы по второму критерию Р2 для 
единичного затянутого болтового соединения, нагруженного 
сдвигающей силой Fc, определяется из условия 

 
P2 = Bep [(ƒ Fз / βс > Fc )]. 

 
Для определения Р2 вычисляют квантиль  
 

UP2 =– (n2ср – 1) / (n2ср
2 ϑlim

2 + ϑFc
2)0,5, 

 
где n2ср – коэффициент запаса несдвигаемости стыка по средним 
нагрузкам; ϑlim – предельное значение коэффициента вариации;  
ϑFc коэффициент вариации сдвигающей силы.  



 

Коэффициент запаса определяется по формуле 
 

n2ср= ƒср·Fз / βс·Fз, 
 

где ƒср – среднее значение коэффициента трения. 
Предельное значение коэффициента вариации определяется из 

выражения 
 

ϑlim = (ϑз
2 + ϑf

2)0,5, 
 

где ϑf – коэффициент вариации коэффициента трения.  
  

3. Надежность резьбового соединения по критерию прочности. 
Вероятность безотказной работы по критерию статической 

прочности определяется из условия  
 

P3 = Bep (σрас < σТ), 
 

где σрас – расчетное напряжение в опасном сечении болта, МПа; 
σТ – предел текучести материала болта, МПа. 

Расчетное напряжение в болте единичного болтового 
соединения, нагруженного центральной отрывающей силой, 
определяется выражением  

 
σрас = 4(k·Fз + ϳ·Fo) / π·dр

2, 
 

где dp – расчетный диаметр резьбы болта; k – коэффициент, 
учитывающий кручение болта (k=1,0…1,3). 

 Среднее значение расчетного напряжения определяется по 
зависимости для σр, в которую вместо Fз и Fо подставляются их 
средние значения Fзср и Fоср. 

Среднеквадратическое отклонение расчетного напряжения 
 

Sр= σрср·ϑр = 4 (k2 ϑз
2

 Fзср 
2 + ϳ2 Fоср 

2·ϑFo
2)0,5. 

 
 
 



 

Решая последнее уравнение относительно коэффициента 
вариации ϑр, получаем  

 
ϑр= ϑз / (1+α) = ((1+α2) ϑFo

2 / ϑз
2)0,5; 

 
α = ϳ Fоср / k Fзср. 

 
Вследствие относительной малости величины α и 

соизмеримости коэффициентов вариации ϑз и ϑFo в технических 
расчетах принимается  

ϑр = ϑз. 
 

Вероятность безотказной работы по критерию статической 
прочности Р3 находят по квантили 

  
UP3= – (n3ср – 1) / (n3ср

2·ϑσТ
2 + ϑр

2)0,5, 
 

где n3ср – коэффициент запаса прочности; ϑσТ – коэффициент 
вариации предела текучести σТ. 

Коэффициент запаса прочности по средним напряжениям 
определяется по формуле  

 
n3ср= σТср / σрср = π·dр 

2·σТср /4(kFзср+ ϳ· Fоср), 
 

где σТср – среднее значение предела текучести материала болта, МПа.
    

4. Надежность резьбового соединения по критерию 
сопротивления усталости.  

Вероятность безотказной работы по критерию сопротивления 
усталости определяется из условия  

 
P4 = Bep (σд < σпв), 

 
где σд – действующие напряжения, приведенные к симметричному 
циклу, МПа; σпв – предел выносливости материала болта, МПа. 

 
 



 

Среднее значение действующих напряжений определяется по 
формуле  

 
σдcp = 4 / π·dp

2 (0,5Foср·ϳ +ᴪ / kσ (Fзср + 0,5Foср·ϳ)), 
 

где Foср – среднее (учитывая случайный характер силы) значение 
максимальной нагрузки цикла, (0,5Foср – среднее значение амплитуды 
нагрузки), Н; ᴪ – коэффициент чувствительности материала к 
асимметрии цикла, ᴪ = 0,1; kσср – среднее значение эффективного 
коэффициента концентрации напряжений, принимают в зависимости 
от предела прочности материала σВ.      

Коэффициент вариации напряжения σд можно принимать 
равным коэффициенту вариации нагрузки ϑFo, так как влияние на 
сопротивление усталости средней составляющей напряжений мало.  

Среднее значение предела выносливости болта определяется по 
формуле  

σпвср = σ-1·β·βуп / kσ, 
 

где σ-1 – среднее значение предела выносливости гладкого образца, 
МПа; β – коэффициент, зависящий от типа соединений, для 
соединений стандартными болтами и гайками β = 1,0…1,1;  
βуп – коэффициент упрочнения (для болтов с нарезанной резьбой  
βуп = 1,0..1,1, для болтов с накатанной резьбой βуп = 1,25. 

Коэффициент вариации предела выносливости болта включает 
коэффициенты вариации предела выносливости деталей одной 
плавки, приближенно принимаемого ϑд1 = 0,06…0,08, среднего 
предела выносливости по плавкам, приближенно принимаемого 
равным ϑпл = 0,1 и эффективного коэффициента концентрации 
напряжений ϑkσ ≈ ϑд, и вычисляется по формуле  

 
ϑпв = (ϑд1

2+ ϑпл
2+ ϑд

2)0.5. 
 

Вероятность безотказной работы по критерию сопротивления 
усталости Р4 определяется в зависимости от квантили 
нормированного нормального распределения  

 
UP4= – (n4ср – 1) / (n4ср

2·ϑпв
2 + ϑFo

2,)0,5. 



 

Коэффициент запаса сопротивления усталости n4cp определяется 
по формуле  

n4cp = σпвср / σдср. 
 

Пример расчета надежности резьбового соединения 
 

Задача. Определить вероятность безотказной работы 
соединения двух стальных деталей болтом М12–6gR класса 
прочности 6.6. Соединение нагружено растягивающей болт силой, 
изменяющейся от 0 до F0, и сдвигающей стянутые детали силой, 
изменяющейся от 0 до Fс. Среднее значение силы F0cp = 9·103 H,  
а силы Fccp = 1,2·103 H. Контроль усилия затяжки осуществляется по 
величине крутящего момента динамометрическим ключом. Исходя из 
класса прочности среднее значение предела текучести и предела 
выносливости материала болта равны σТср = 360 МПа, σвп =220 МПа. 

Решение 
4.1. Определение ВБР по критерию нераскрытия стыка. 
Приняв расчетный диаметр болта равным среднему диаметру 

резьбы, исходя из предела выносливости материала болта, 
определяем среднее значение силы затяжки 

 
Fзср = 0.5σТср·π·dp

2 / 4 = 0,5·360·π·10,86 = 1,67·104 Н 
 
При расчете коэффициента запаса нераскрытия стыка по 

средним нагрузкам принимаем коэффициент ослабления затяжки  
βc = 1,1, а коэффициент основной нагрузки ϳ = 0,2 

 
n1cp= Fзср / βc·F0 (1 – ϳ) = 1,67·104 / 1,1·9·103 (1 – 0,2) =2,1. 

 
Принимая коэффициенты вариации силы затяжки деталей  

ϑз = 0,09 и силы растягивающей болт ϑFo = 0,1 определяем квантили 
 

UP1= – (n1ср – 1) / (n1ср
2·ϑз

2 + ϑFo
2,)0,5 = 

= – (2,1–1) / (2,12·0,092 + 0,12)0,5 = – 5,144. 
 



 

По табл. П1 находим вероятность безотказной работы  
Р1 = 0,9999.  

4.2. Определение ВБР по критерию несдвигаемости стыка.  
При расчете коэффициента запаса несдвигаемости стыка n2cp 

принимаем среднее значение коэффициента трения fcp = 0,15, 
 

n2ср= ƒср·Fзcp / βс·Fccp = 0,15·1,67·104 / 1,1•103=1,89. 
 

При расчете предельного значения коэффициента вариации 
принимаем коэффициент вариации коэффициента трения ϑf = 0,09 
 

ϑlim = (ϑf 
2 + ϑз

2)0,5 = (0,092+0,092)0,5 = 0,127. 
 

При расчете квантили принимаем ϑFс = 0,09 
 

UP2 = – (n2ср – 1) / (n2ср
2 ϑlim

2 + ϑFc
2)0,5 = 

= – (1,89-1) / (1,892·1,272+0,092)0,5= – 3,47. 
 
По табл. П1 находим Р2=0,9997. 
4.3. Определение ВБР по критерию статической прочности. 
При определении среднего значения расчетного напряжения 

принимаем коэффициент учитывающий кручение болта k = 1,3  
 

σрср = 4 (k·Fзср + ϳ·Foср) /π·dр
2 = 

= 4·106 (1,3·1,67·104 + 0,2·9·103) / π·10,862 = 244 МПа. 
 

Коэффициент запаса прочности по средним напряжениям 
 

n3=σТср / σрср = 360 / 244 = 1,48. 
 

При расчете квантили принимаем коэффициент вариации 
предела текучести ϑσТ = 0,06 и допускаем, что коэффициенты 
вариации усилия затяжки ϑз и расчетного напряжения в сечении болта 
ϑр совпадают 

 

UP3 = – (n3ср – 1) / (n3ср
2·ϑσТ

2 + ϑр
2)0,5 = 

= – (1,48 – 1) / (1,482·0,062+0,092)0,5 = – 3,368. 



 

По табл. П1 путем экстраполирования полученных данных 
определяем Р3 = 0,9997.  

4.4. Определение ВБР резьбового соединения по критерию 
сопротивления усталости. 

При определении среднего значения предела выносливости 
болта σпвср принимаем коэффициент возможного ослабления затяжки 
β = 1,1, среднее значение эффективного коэффициента концентрации 
напряжений kσcp = 3  

 
σпвср = σ-1·β·βуп / kσср = 220·1,1·1/3 = 80,7 МПа. 

 
Среднее значение действующего напряжения 
 

σдcp = 4 / π·dp
2 (0,5Foср·ϳ + ᴪ / kσ (Fзср + 0,5Foср ·ϳ)) = 

= 4·106 / π·10,862 (0,5·0,2·9·103 + 0,1·(1,67·104 + 0,5·0,2·103) / 3) = 
= 18 МПа. 

 
Коэффициент запаса прочности по средним напряжениям 

 
n4cp= σпвср / σдср = 80,7 / 18 = 4,48. 

 
Определяем коэффициент вариации предела выносливости 

болта, принимая составляющие коэффициенты вариации ϑд1 = 0,07,  
ϑд = 0,023 

 
ϑпв = (ϑд1

2 + ϑпл
2 + ϑд

 2)0,5 = (0,072 + 0,12 + 0,0232)0,5 = 0,124. 
 

Квантиль определяется по вышеприведенной формуле 
 

UP4 = – (n4ср – 1) / (n4ср
2·ϑпв

2 + ϑFo
2)0,5 = 

= – (4,48 – 1) / (4,482·0,1242 + 0,12)0,5 = – 6,22. 
 

По табл. П1 определяем Р4 = 0,9999.  
В целом вероятность безотказной работы данного болтового 

соединения  
 
Р = Р1·Р2·Р3·Р4 = 0,9999·0,9997·0,9997·0,9999 = 0,9992. 



 

Содержание практического занятия № 4 
 

В соответствии с условиями задачи № 1 и переменными 
данными вариантов задания таблицы 4.1 необходимо:  

 – определить ВБР резьбового соединения по основным 
критериям: не раскрытию стыка P1, несдвигаемости стыка P2, 
статической прочности P3 и сопротивлению усталости P4; 

 – определить результирующую ВБР резьбового соединения; 
 – составить отчет. 

Таблица 4.1 
Варианты заданий для расчета ВБР резьбового соединения 

 
№ 
вар. 

Fo 
103Н 

 

Fс 
103Н 

 

ϑпв ϑпв ϑпв ϳ f ϑпв k ϑпв ϑпв β β 

1 9,1 1,1 0,12 0,08 0,09 0,21 0,15 0,08 1,3 0,06 0,07 1,0 1,3 
2 9,3 1,2 0,12 0,08 0,09 0,23 0,16 0,08 1,2 0,06 0,07 1,0 1,3 
3 9,5 1,3 0,12 0,08 0,09 0,25 0,17 0,08 1,1 0,06 0,07 1,0 1,3 
4 9,7 1,2 0,12 0,08 0,09 0,27 0,18 0,08 1,2 0,06 0,07 1,0 1,3 
5 9,7 1,3 0,12 0,08 0,09 0,29 0,19 0,08 1,1 0,06 0,07 1,0 1,3 
6 9,9 1,2 0,12 0,08 0,09 0,30 0,20 0,08 1,3 0,06 0,07 1,0 1,3 
7 9,8 1,1 0,12 0,08 0,09 0,28 0,18 0,08 1,2 0,06 0,07 1,0 1,3 
8 9,6 1,1 0,12 0,08 0,09 0,26 0,17 0,08 1,1 0,06 0,07 1,0 1,3 
9 9,4 1,3 0,12 0,08 0,09 0,24 0,16 0,08 1,2 0,06 0,07 1,0 1,3 
0 9,2 1,3 0,12 0,08 0,09 0,22 0,15 0,08 1,3 0,06 0,07 1,0 1,3 
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ПРИЛОЖЕНИЕ 
 

Таблица П1 
Квантили нормального распределения 

 

Кван-
тиль 

ВБР 
Р 

Кван-
тиль 

ВБР 
Р 

Кван-
тиль 

ВБР 
Р 

Кван- 
тиль 

ВБР 
Р 

0 0,50 0,440 0,67 0,994 0,84 2,366 0,991 
0,025 0,51 0,468 0,68 1,036 0,85 2,409 0,992 
0,050 0,52 0,496 0,69 1,080 0,86 2,457 0,993 
0,075 0,53 0,524 0,70 1,126 0,87 2,512 0,994 
0,100 0,54 0,553 0,71 1,175 0,88 2,570 0,995 
0,126 0,55 0,583 0,72 1,227 0,89 2,652 0,996 
0,151 0,56 0,613 0,73 1,282 0,90 2,748 0,997 
0,176 0,57 0,643 0,74 1,341 0,91 2,807 0,9975 
0,202 0,58 0,674 0,75 1,405 0,92 2,878 0,9980 
0,228 0,59 0,706 0,76 1,476 0,93 3,090 0,9990 
0,253 0,60 0,739 0,77 1,555 0,94 3,291 09995 
0,279 0,61 0,772 0,78 1,645 0,95 3,719 0,9999 
0,305 0,62 0,806 0,79 1,751 0,96   
0,332 0,63 0,842 0,80 1,881 0,97   
0,358 0,64 0,878 0,81 1,960 0,975   
0,385 0,65 0,915 0,82 2,054 0,980   
0,412 0,66 0,954 0,83 2,326 0,990   
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