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Будь мягче к людям! Хочешь быть мудрей?– 
   Не делай больно мудростью своей.  

     С обидчицей-Судьбой воюй, будь дерзок,  
   Но сам клянись не обижать людей! 

                                              Омар Хайям1 
 

ПРЕДИСЛОВИЕ 
Детали поршневых двигателей, а также многие детали машин в экс-

плуатационных условиях подвергаются действию переменных напряже-
ний, многократно изменяющихся во времени. Такие напряжения испыты-
вают, например, коленчатые валы, шатуны, шатунные болты, головки ци-
линдров двигателей внутреннего сгорания, поршневые штоки паровых 
машин, валики коробок скоростей, рессоры, клапанные пружины и другие 
детали. По результатам экспериментальных исследований и анализам мно-
гочисленных поломок деталей машин показано, что при переменных на-
грузках все материалы, из которых изготавливаются детали, разрушаются 
при напряжениях значительно меньших, чем при постоянных нагрузках. В 
большинстве случаев разрушающее напряжение может быть ниже не толь-
ко предела прочности, но и предела текучести или даже упругости мате-
риала. 

Предел прочности σв и предел текучести σт, полученные из статиче-
ских испытаний, не могут являться характеристиками прочности материа-
ла при переменных напряжениях. При расчетах  на прочность в машино-
строении все большее значение приобретает другая характеристика проч-
ности материала, а именно, предел усталости, или выносливости, опре-
деляемый на основе испытаний материала при переменных напряжениях. 
Можно отметить, что общепринятый термин усталость, введенный более 
полувека назад, с точки зрения терминологии, по-видимому, не самый 
удачный, поскольку явление разрушения при переменных напряжениях 
значительно отличается от биологической усталости. До сих пор не обна-
                                                 
1 Омар Хайям и персидские поэты X-XVI веков / под ред. В.П. Бугромеева [и др.]. – М.: Белый город, 
2007. – 416 с. 
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ружено появление каких-либо прогрессирующих изменений в свойствах 
материала в процессе переменного нагружения, а разрушение зачастую 
может происходить внезапно без заметных признаков его приближения. 
Кроме того, во время «отдыха», когда на деталь не действует никакая на-
грузка, не происходит «залечивание» или исчезновение эффектов предва-
рительного циклического нагружения, т. е. повреждения в процессе уста-
лости накапливаются и, как правило, являются необратимыми. Другими 
словами, появившиеся при циклическом нагружении трещины не только 
не исчезают, а могут развиваться дальше даже при меньших напряжениях. 

Как показывают многочисленные исследования, разрушение при пе-
ременных напряжениях начинается с образования в наиболее напряженном 
сечении детали микротрещин, которые, постепенно развиваясь при нагру-
жении, проникают вглубь поперечного сечения, объединяясь в макротре-
щины, тем самым все более ослабляя его. Это в конце концов приводит к 
разрушению детали по наиболее ослабленному сечению. 

Свойство понижения прочности материала при переменных напря-
жениях за счет прогрессивно развивающихся микротрещин называется ус-
талостью материала. Свойство материала сопротивляться разрушению от 
усталости называют выносливостью. 

Усталость охватывает две значительно отличающиеся друг от друга 
области циклического нагружения и деформирования, в каждой из кото-
рых разрушение является, по-видимому, следствием действия различных 
физических механизмов. Одна из этих областей – циклическое нагруже-
ние, при котором во время каждого цикла возникают значительные пла-
стические деформации. Эта область характеризуется большими по величи-
не нагрузками и малыми долговечностями, т. е. небольшим числом циклов 
до усталостного разрушения. Обычно эта область называется малоцикло-
вой, или деформационной усталостью. 

Другая область – циклическое нагружение, при котором деформация 
во время каждого цикла в значительной степени упруга. Для этой области 
характерны малые нагрузки и большие долговечности, т. е. большое число 
циклов до разрушения. Эта область обычно называется многоцикловой 
усталостью. Малоцикловая усталость часто ассоциируется с областью, 
для которой число циклов до разрушения не превышает 104…105, а много- 
цикловая усталость с областью, которая характеризуется долговечностью 
106…108 циклов. Под долговечностью понимается число циклов до разру-
шения образца (или до появления трещины заданных размеров). 
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Учебное пособие посвящено основным понятиям о характеристиках 
сопротивления при многоцикловой усталости, методам их определения, 
факторам, влияющим на сопротивление усталости, схематизированным диа-
граммам (в том числе новым, предложенных автором) и традиционным де-
терминистическим методам расчета деталей поршневых двигателей на ус-
талость по коэффициентам запаса прочности. Даны примеры расчетов де-
талей поршневых двигателей, поясняющие использование изложенных ме-
тодов расчета. 

В пособии  ведется последовательная нумерация формул, которые 
используются в дальнейших расчетах. Однако в каждой пункте часть фор-
мул, которые поясняют вывод основных зависимостей только в этом пара-
графе и они нигде, кроме указанного, не используются, нумеруются бук-
вами русского алфавита. Это позволило уменьшить общее количество за-
висимостей, которые при изучении курса студенты должны использовать. 

Изложенный в пособии материал будет способствовать формирова-
нию у студентов профессиональных компетенций в соответствии с ФГОС 
3-го поколения, поскольку при изучении целого ряда дисциплин необхо-
димо будет использовать базовые знания в области естественнонаучных 
дисциплин, а также использовать их в своей профессиональной деятельно-
сти.  

Во втором издании внесены уточнения и дополнения, приведены  
примеры расчетов деталей кривошипно-шатунного механизма поршневых 
двигателей. Приведены справочные данные для расчета с использованием 
детерминированных моделей усталостной долговечности при стационар-
ном нагружении. 

Автор приносит глубокую благодарность за многочисленные полез-
ные советы и замечания рецензентам, а также коллегам по работе.  
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Теория усталостной прочности об-
ладает несомненными особенностя-
ми, отличающими ее от других раз-
делов инженерной механики. Эти 
особенности вытекают из прибли-
женности и недостаточной досто-
верности существующих представ-
лений о процессах усталостного раз-
рушения. 
                                  В.И. Феодосьев2 
 

 
ГЛАВА 1. ОБРАЗОВАНИЕ И РАЗВИТИЕ УСТАЛОСТНЫХ  

ПОВРЕЖДЕНИЙ МЕТАЛЛА 
 

1.1. Основные понятия 
Напряжения во времени могут изменяться периодически или непе-

риодически. В дальнейшем будем рассматривать только периодически из-
меняющиеся напряжения от некоторого максимального до минимального 
значения, которые чаще всего встречаются в машиностроении. 

Так, например, при равномерном вращении вала (рис. 1), находящего-
ся под действием постоянной изгибающей нагрузки P, нормальное напря-
жение в точке C, лежащей на поверхности рассматриваемого сечения вала, 
определяется по формуле 

,cos t
I

rM
I

yM

z

z

z

z
С ω==σ       (1) 

где PxxRM Az 5,0==  – изгибающий момент в рассматриваемом сечении x 
от реакции на левой опоре; y – расстояние от исследуемой точки до ней-
тральной оси ( )cos( try ω= ; Iz – момент инерции поперечного сечения вала 
относительно нейтральной оси; ω – угловая скорость вращения вала; 
t – текущее время. 

Из формулы (1) следует, что график напряжений в зависимости от 
времени представляет косинусоиду, показанную на рис. 2. 
                                                 
2 Феодосьев В.И. Десять лекций-бесед по сопротивлению материалов. М.: Наука, 1969. – 175 с. 
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Если на вал будет дополнительно действовать центральная растяги-
вающая сила Р1, не зависящая от времени, то напряжение в точке C 

,cos1 t
I

rM
I

yM
F
P

z

z

z

z
C ω=+=σ      (2) 

где 4)( 2dF π=  – площадь поперечного сечения вала. 
График изменения напряжений в этом случае показан на рис. 3. 
Циклом напряжений называется замкнутая однократная смена на-

пряжений, получающих непрерывный ряд значений.  
Время Т, в течение которого протекает один цикл, называется перио-

дом, а число циклов в одну секунду Tn 1= дает частоту цикла. 
Циклы могут быть симметричными в том случае, когда наибольшее и 

наименьшее напряжения одинаковы по величине и противоположны по 
знаку (см. рис. 2), и несимметричными при неодинаковых по величине 
наибольшем и наименьшем напряжениях (рис. 3). 

Основными характеристиками цикла нормальных напряжений явля-
ются σmax и σmin или алгебраическая полуразность наибольшего и наи-
меньшего напряжения цикла 

( ) ,2minmax σ−σ=σa     (3) 
которая носит название амплитудного, или переменного напряжения 
цикла. 

Алгебраическая полусумма наибольшего и наименьшего напряжений 
цикла 

 
Рис. 1. Вал, нагруженный по симметричному циклу 

 
Рис. 2. Симметричный цикл изменения 
напряжений 

     Рис. 3. Несимметричный цикл 
       изменения напряжений 
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( ) ,2minmax σ+σ=σm     (4) 
которая называется средним, или постоянным напряжением цикла. 

Среднее напряжение σm цикла может быть положительным, отрица-
тельным и равным нулю, а амплитудное напряжение σa цикла всегда вели-
чина существенно положительная. 

Из соотношений (3) и (4) и рис. 3 следует, что 
,max am σ+σ=σ       (5) 
.min am σ−σ=σ      (6) 

Степень несимметрии цикла характеризует взятое с алгебраическим 
знаком отношение наименьшего напряжения σmin цикла к наибольшему 
σmax 

.maxmin σσ=r      (7) 
Это отношение r  называется коэффициентом несимметрии цикла. 
Циклы с одинаковыми коэффициентами несимметрии r называются 

подобными. При этом на основании (3) – (6) 

.212

maxmax
max

max
min

σ
σ

−=
σ

σ−σ
=

σ
σ

= aar    

Любой несимметричный цикл напряжений (см. рис. 3) может быть 
получен наложением на постоянное напряжение mσ  симметричного цикла 
с амплитудой aσ . 

Несимметричные циклы, у которых максимальное или минимальное 
напряжение равно нулю, называются пульсирующими (рис. 4). Первый из 
них (рис. 4, а) – отрицательный пульсирующий цикл, а второй (рис. 4, б) – 
положительный. 

Величины am σσσσ ,,, minmax  и r  связаны между собой тремя урав-
нениями (3), (4) и (7), отсюда следует, что для полной характеристики цик-
ла напряжений из этих пяти величин необходимо знать любые две. 

 
Рис. 4. Пульсирующие циклы: а – отрицательный; б – положительный 
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Так, например, если известно, что maxσ = 95 МПа и  r = – 0,2, то  

minσ = rmaxσ  =95(– 0,2) = – 19 МПа; 
[ ] 572)19(952)( minmax =−−=σ−σ=σa МПа; 

[ ] 382)19(952)( minmax =−+=σ+σ=σm  МПа. 
Все сказанное для циклов нормальных напряжений справедливо и для 

циклов касательных напря-
жений. В этом случае в при-
веденных соотношениях сле-
дует σ заменить на τ. На рис. 5 
графически представлены раз-
личные случаи изменения на-
пряжений во времени в зави-
симости от вида функции 

).(tf=σ  
Влияние закона измене-

ния напряжения во времени 
на прочность материала еще 
мало изучено, и поэтому 
предполагается, что проч-
ность материала в основном 
зависит от величины и знака 
максимального maxσ  и ми-
нимального minσ  напряже-
ний. Если maxσ  и minσ  в 
случаях а, б и в (рис. 5) оди-
наковы, то можно практиче-
ски считать, что все приве-
денные случаи изменения 
напряжений равноопасны. 

В табл. 1 приведены различные частные случаи изменения напряжений 
характерных циклов [1–4].  

При расчетах на переменные напряжения используют также коэффи-
циент постоянства нагружения χ [4] 

.am σσ=χ  

Рис. 5. Различные случаи циклического  
изменения напряжений во времени 
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              Таблица 1 

Различные циклы усталостных напряжений 
Напряжения Коэффи- 

циент r 
График зависи-

мости 
σ=f (t) 

Название 
цикла 

σmax и σmin σm σa r 

 

 

Постоянный 
положитель-
ный 
 
Несиммет-
ричный по-
ложительный 

Пульсирую-
щий  поло-
жительный 
 
Несиммет-
ричный 
 
 
Симметрич-
ный 
 
 
 
Несиммет-
ричный 
 
 
Пульсирую-
щий отрица-
тельный 
 
Несиммет-
ричный от-
рицательный 
 
Постоянный 
отрицатель-
ный 

σmax= 
= σmin > 0 

 
 

σmax> 0; 

σmin > 0 

 
 

σmax > 0; 

σmin = 0 

 
σmax > 0; 

σmin < 0; 

σmax > |σmin| 
 

 

σmax=- σmin; 
σmin < 0 

 
 

σmax > 0; 

σmin < 0; 

σmax  < |σmin| 
 
 

σmax=0; 
σmin < 0 

 
 

σmax< 0; 
σmin < 0 

 
 

σmax= 
= σmin< 0 

σm= σmax=  

=σmin > 0 
 
 

0,5σmax 

 

 

 

 >0 
 
 
0 
 
 
 
 

 0 
 
 
 
 

<0 

 
 
 

0,5σmin 

 
 
 

<0 
 
 
 

σmax= σmin 

0 
 
 
 

 ≠ 0 
 
 
 

0,5σmax 

 
 

 ≠ 0 
 
 
 
 

σmax 
 
 
 
 

 ≠ 0 
 
 
 

0,5|σmin| 
 
 
 

≠ 0 
 
 
 
0 
 

+1 
 
 
 

0 < r < 1 
 
 
 
0 
 
 

–1 < r < 0 
 
 
 
 

–1 
 
 
 
 

– ∞ < r < –1 
 
 
 

± ∞ 
 
 
 

+1< r <+ ∞ 
 
 
 

+1 
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Причем из (3), (4) и  (7)  следует 

r
r

−
+

=χ
1
1  и  .

1
1

+χ
−χ

=r  

Подобие циклов можно определять также и по коэффициенту χ, так 
как у подобных циклов коэффициенты постоянства напряжений равны. 

Используя приведенные понятия и обозначения, можно написать 
обобщенное уравнение для циклических напряжений в зависимости от вре-
мени t:  

)(tFam σ+σ=σ , 
причем F(t) определяет зависимость изменения амплитуды напряжения от 
времени. В случае симметричных циклов, когда напряжение изменяется 
синусоидально (или косинусоидально), 

)sin()( ϕ+ω= ttF или )cos()( ϕ+ω= ttF ,  
где ω – круговая частота напряжений; φ угол начальной фазы; 

)sin( ϕ+ωσ+σ=σ tam . 
 

Вопросы для самопроверки 
1. Что называется циклом переменных напряжений? 
2. Как определяются среднее и амплитудное напряжения цикла? 
3. Почему среднее напряжение цикла часто называют постоянным напря- 
    жением? 
4. Почему амплитудное напряжение называют переменным напряжением  
    цикла? 
5. Что определяет степень несимметрии цикла? 
6. Какой цикл называется симметричным и как он обозначается при ис-

пытаниях чистым изгибом и растяжением? 
7. Какой цикл называется пульсирующим?  Он по знаку может быть по-

ложительным или отрицательным? 
8. Можно ли нарисовать схематически цикл с коэффициентом несиммет- 

   рии 0,2? 
9. Что называется выносливостью материала? 

10. Как влияет закон изменения напряжений во времени на прочность ма-
териала? 

11. Что называется коэффициентом постоянства нагружения? 
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1.2. Основные законы прочности при переменных  
напряжениях. Предел выносливости и опытное  

его определение 
Принято считать, что первое сообщение об исследованиях усталости 

принадлежит немецкому горному инженеру Альберту (W.A.S. Albert), ко-
торый в 1829 г. испытывал при повторных нагружениях железные цепи. 
Однако одним из первых примеров усталостного разрушения можно на-
звать разрушение осей вагонов. 

Немецкий железнодорожный инженер Август Вёлер (August Wohler) в 
период между 1852 и 1870 гг. организовал и осуществил первые система-
тические исследования усталости3. На основании многочисленных экспе-
риментальных исследований по прочности материала при различных слу-
чаях периодического изменения напряжений им сделаны следующие вы-
воды: 

1. Переменные во времени напряжения могут вызвать разрушение ма-
териала при максимальных напряжениях, значительно меньших предела 
прочности или даже пределов текучести или упругости. 

2. Число циклов нагружения N до разрушения зависит от наибольшего 
по абсолютной величине σmax и амплитудного напряжений σa. При одном и 
том же σmax величина N уменьшается с увеличением σa. Так, например, из 
двух циклов с равными максимальными напряжениями (рис. 6) цикл, изо-
браженный линией 2, как имеющий большую амплитуду, при анализе 
прочности будет более опасным, чем цикл 1. 

3. Если наибольшее по абсолют-
ной величине напряжение σmax меньше 
некоторого определенного значения, 
то при постоянном коэффициенте не-
симметрии циклов r образец из черно-
го металла может выдержать без раз-
рушения от усталости неограниченное 
число циклов нагрузки. Это напряже-
ние называется пределом выносли-
вости, или пределом усталости и 
обозначается σr  или τr, где индекс r – коэффициент несимметрии. 
                                                 
3 C. Коцаньда [4] считает, что термин «усталость металлов» впервые был применен в 1839 г. Дж. Понче-
лотом при чтении лекций в Политехнической школе Парижа. 

 
Рис. 6. Графики переменных напря-
жений с различными амплитудами 
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Например, 1−σ  – предел выносливости при симметричном цикле из-
менения нормальных напряжений (r = -1); 0σ  и 0τ  – пределы выносливо-
сти при пульсирующем цикле изменения  нормальных и касательных на-
пряжений соответственно (r =0). 

Если условно рассматривать временное сопротивление или предел 
прочности вσ  как предел выносливости, то при статическом нагружении 
будем иметь вσ = 1+σ . 

Предел выносливости является основной характеристикой усталост-
ной прочности материалов, и его определение также важно как определе-
ние предела прочности вσ  и предела текучести тσ  (или 0,2σ ), ибо при пе-

ременных напряжениях допускаемое напряжение должно быть меньше 
предела выносливости. 

Как показали опыты по изучению выносливости материалов, симмет-
ричный знакопеременный цикл является наиболее опасным для их прочно-
сти, причем симметричный цикл при изгибе вращающегося образца не-
трудно осуществить в лабораторных условиях при опытном определении 
предела выносливости. Поэтому подавляющее большинство опытных дан-
ных по оценке усталостной прочности материалов получено для изгиба 
при симметричном цикле. 

Схемы двух простейших нагружений вращающихся круглых образцов 
для определения предела выносливости при изгибе показаны на рис. 7.  

Образец в этом случае работает или как консольная балка (рис. 7, а), 
или как простая балка, нагруженная двумя симметрично расположенными 
силами (рис. 7, б). При вращении образца его волокна будут испытывать 
попеременно растяжение и сжатие по симметричному циклу. Образец 

 
Рис. 7. Схемы нагружения образца при испытании на выносливость: 

           а – консольное; б – чистым изгибом 
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вращается со скоростью 1500…30000 мин-1. Число циклов (оборотов) N 
определяется с помощью специального счетчика, который автоматически 
выключается при поломке образца. 

Для определения предела выносливости из испытуемого материала 
берут серию образцов, одинаковых по размерам, форме и обработке, в ко-
личестве 6…10 штук. Первый образец нагружают так, что в нем возникает 
максимальное рабочее напряжение σ1, заведомо большее, чем предел вы-
носливости. Образец испытывают на машине до разрушения, которое про-
исходит при некотором числе циклов N1. Второй испытуемый образец на-
гружают меньшей нагрузкой того же цикла, и возникающее в нем макси-
мальное рабочее напряжение σ2 будет меньше σ1, а число циклов до раз-
рушения N2, очевидно, будет больше N1. При дальнейших испытаниях на-
пряжение от образца к образцу продолжают снижать до тех пор, пока оче-
редной образец выдержит, не разрушаясь, Nб циклов, где Nб – данное тех-
ническими условиями для каждого материала число циклов, называемое 
базой для определения предела выносливости. При определении предела 
выносливости (усталости) разность между напряжениями для последних 
двух образцов (разрушившегося и неразрушившегося) не должна превы-
шать 0,2 МПа. 

По полученным опытным данным строится кривая выносливости 
(рис. 8), дающая графическую зависимость между величиной максималь-
ного напряжения σmax и количеством циклов нагружения, необходимых для 
разрушения образца. На рис. 8 кружочком со стрелкой помечен опыт, при 
котором образец выдержал заранее обусловленное количество перемен на-
пряжений и не разрушился. 

На рис. 8 и 9 показаны два типа характерных кривых выносливости. 
Для машиностроительных сталей и многих материалов (см. рис. 8) кривая 
на начальном участке резко монотонно убывающая, а затем на среднем  
участке переходит в слабонаклонную часть. 

В особенности для цветных сплавов и некоторых легированных ста-
лей, а также для очень крупных образцов и моделей, испытываемых при 
одновременном влиянии переменных нагрузок и коррозий, кривая вынос-
ливости (см. рис. 9) имеет значительный наклон своей правой части. 

База для определения предела выносливости устанавливается в зави-
симости от материала образца. 
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Обычно предел выносливости образцов из черного металла опреде-
ляют на базе (5…10)106 циклов, а образцов из цветного металла – на базе 
108 циклов. 

Если обозначить наибольшее напряжение несломавшегося образца, 
выдержавшего базовое число циклов Nб, через σr, а ближайшее напряжение 
сломавшегося образца – σn, то напряжение σr может быть принято за пре-
дел выносливости при условии, если отношение rrn σσ−σ )(  не превы-
шает определенной величины. В настоящее время эта величина не норма-
лизована [3]. Иногда при испытаниях ее принимают равной 10 %  при ус-
ловии, что разность ( ) 10≤σ−σ rn  МПа. 

Часто величина предела выносливости определяется приближенно по 
кривой выносливости как численное  значение ординаты точки пересече-
ния кривой выносливости с вертикалью, проведенной на расстоянии, рав-
ном принятой базе Nб (см. рис. 8 и 9). 

Часто кривые выносливости строят в полулогарифмических Nlg−σ  
(рис. 10) или логарифмических координатах Nlglg −σ (рис. 11). 

 
Рис. 8. Кривая выносливости (кривая 
Вёлера) в координатах N-σmax для  
черных металлов 

Рис. 9. Кривая выносливости для  
цветных  металлов 

 
Рис. 10. Кривая выносливости в полуло-
гарифмических координатах для черных 
металлов 

     Рис. 11. Кривая выносливости в  
     логарифмических координатах  
     для черных металлов 
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Пользование логарифмической шкалой для значений числа циклов N 
удобно тем, что возможно на небольшой длине диаграммы расположить 
как малые, так и большие значения количества циклов N с той же относи-
тельной точностью. Кроме того, в этом случае кривая выносливости часто 
получает очень простой вид: она состоит из двух прямых линий – наклон-
ной и горизонтальной. 

Существует еще понятие предела ограниченной выносливости, под 
которым понимают наибольшее (по абсолютной величине) напряжение 
цикла, которое материал может выдержать заданное ограниченное число 
циклов Nогр, где огрN < Nб . 

Иногда из условия эксплуатации машины заранее известно, что деталь 
за время своей работы воспринимает значительно меньшее число циклов, 
чем принятое при определении предела выносливости. В этом случае  бо-
лее экономично расчет детали вести на долговечность, а не исходить из 
предела выносливости. Долговечностью называют свойство объекта (из-
делия, элемента конструкции) сохранять работоспособность до наступле-
ния предельного состояния при установленной системе технического об-
служивания и ремонтов. 

Долговечность измеряется в единицах времени наработки, календар-
ного времени, циклах, моточасах и т.п. Под предельным состоянием пони-
мается состояние, при котором дальнейшая эксплуатация должна быть 
прекращена из-за неустранимого нарушения требований безопасности или 
снижения эффективности эксплуатации.  

Расчетное и экспериментальное определение долговечности необхо-
димо для установления назначенного ресурса ответственных элементов 
конструкции (например двигателя автомобиля или самолета) – допустимо-
го общего времени нахождения их в эксплуатации при соблюдении требо-
ваний безопасности. 

Кривая выносливости (см. рис. 8) позволяет решить вопрос о долго-
вечности образца, так как абсциссы точек этой кривой (N1, N2, …) опреде-
ляют долговечность образца при соответствующих значениях максималь-
ного напряжения цикла. При решении практических задач расчета деталей 
машин на долговечность часто пользуются аналитическими зависимостя-
ми, полученными на основе принятого некоторого канонического закона 
усталости металлов [5 – 6]. 

Так, например, хорошо согласуется с многочисленными результатами 
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испытаний на выносливость подшипников качения и зубчатых передач 
следующая формула [6] 

( ) m
N NN 1

б11 −− σ=σ ,     (8) 
где N1−σ  – частный  предел выносливости при любом заданном числе N 
знакопеременных симметричных циклов; 1−σ  – предел выносливости при 
симметричном знакопеременном цикле и при базовом числе циклов; N–
число циклов частного предела выносливости; Nб – базовое число циклов 
предела выносливости ( 1−σ ). 

При симметричном знакопеременном  кручении в формулу (8) необ-
ходимо подставить вместо N1−σ  и 1−σ  значения   N1−τ  и 1−τ . 

Величина показателя степени 1/m формулы (8) зависит от свойств ме-
талла, конструкции детали машины и ряда технологических факторов. Для 
сталей при практических расчетах деталей машин на долговечность пока-
затель степени 1/m колеблется в диапазоне 1/6…1/10. 

В этом случае усталостная долговечность измеряется числом циклов 
нагружений до появления трещины определенного размера или полного 
разрушения. Обычно трещина, протяженностью 0,1…0,5 мм, образует пер-
вую макроскопическую трещину. У корня этой трещины возникает мест-
ное увеличение напряжений, называемое концентрацией напряжений, ко-
торое облегчает ее дальнейшее развитие. Трещина, постепенно развиваясь 
и ослабляя сечение, вызывает в некоторый момент времени внезапное раз-
рушение детали, которое нередко бывает связано с авариями и весьма тя-
желыми последствиями. При испытаниях в качестве критерия разрушения 
часто используется понижение частоты собственных колебаний при появ-
лении усталостной трещины [8 – 10]. 

В качестве детерминированной модели усталостной долговечности 
для простейших элементов конструкции (образцов) при одноосном напря-
женном состоянии принимается зависимость [11] (см. рис. 11): 

),(),( TCN a
Tam

a σ=σ σ , 
где aσ  – амплитуда (стационарных) переменных напряжений; T – темпе-
ратура испытания; N – среднее число циклов до разрушения; C и m – па-
раметры элемента конструкции, зависящие от материала, технологии изго-
товления и ряда других факторов. 

Заметим, что в детерминированных моделях (основной вид разру-
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шения при практическом использовании) действующие напряжения и ха-
рактеристики материала имеют вполне определенные (детерминирован-
ные) значения. В приближенных расчетах принимается 

( )
( ) ( )
( ) ( )⎪⎩

⎪
⎨
⎧

σ<σ

σ≥σ
=σ

−

−

,

;
,

01

01

TTm

TTm
Tm

Na

Na
a  

( )
( ) ( )
( ) ( )⎪⎩

⎪
⎨
⎧

σ<σ

σ≥σ
=σ

−

−

,

;
,

01

01

TTm

TTm
TC

Na

Na
a  

где ( )TN01−σ  – значение предела выносливости в точке перелома устало-

стной кривой (см. рис. 11). 
Наличие точки перелома связано с изменением механизма преимуще-

ственного развития усталости. При высоком уровне напряжений усталост-
ное разрушение происходит в результате накопления пластических дефор-
маций по плоскостям сдвигов, при малом уровне напряжений развиваются 
диффузионные процессы перемещения дислокаций. 

Отметим, что точка перелома при изображении кривой выносливости 
в логарифмических координатах принадлежит обоим участкам и потому  

( ) ( ) ( ) ( ) ., 000
01001 TCNTCN Tm

N
Tm
N =σ=σ −−  

Последние соотношения приводят к простой зависимости между па-

раметрами ( ) ( ) ( ) ( )TmTm
NTCTC −

−σ= 0
010 . 

Обычные значения параметров m и m0 при не очень высоких темпера-
турах ( ) 14...6=Tm , ( ) 80...100 =Tm . Так как m>>1 и m0 >>1, то влияние 
уровня переменных напряжений на долговечность весьма существенно. В 
реальных конструкциях запас по долговечности значительно больше запа-
са по напряжениям. 

Запас долговечности показывает, во сколько раз должна быть увели-
чена продолжительность нагружения, чтобы при заданном уровне нагрузок 
произошло разрушение. 

Запас прочности устанавливает, во сколько раз следует увеличить на-
грузки, чтобы при данной продолжительности нагружения возникло раз-
рушение. 

В настоящее время изменилось представление о пределе усталости 
как о напряжении, при котором деталь может выдержать бесконечно 
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большое число циклов нагружений, т. е. является „вечной". Такая трактов-
ка предела усталости не подтверждается результатами массовых опытов по 
изучению усталостной прочности деталей машин. Другими словами, со-
временный расчет деталей машин на долговечность требует решительного 
отказа от трактовки предела усталости в качестве напряжения, которое де-
таль может выдержать бесконечно большое число раз [9, 10]. Поэтому в 
ранних работах по усталостной прочности второй участок (см. рис. 8) при-
нимался горизонтальным. Однако исследования на большой базе N > 5·107 
показали, что у большинства конструкционных материалов происходит 
постепенное снижение предела выносливости. Однако не следует считать, 
что усталостные поломки конструкции неизбежны. Даже при непрерывной 
работе с частотой колебаний 103 Гц в течение 50 лет (при расчетах примем 
360 дней в году) накапливается 

12333 10555,1501064,8106,310 ⋅=⋅⋅⋅⋅⋅=N циклов. 
Принимая с запасом N = 1014, а для точки перелома N0 = 107, находим 

амплитуду разрушающих напряжений при m0 = 20: 

.1010 7
1

1420
1 0 ⋅σ=⋅σ −− NN  

Откуда    

( ) 1
207

1101 22,01014 −
−

−− σ≈⋅σ≈σ , 

где 1−σ  – обычный предел выносливости (на базе 107 циклов). 

Амплитуда переменных напряжений порядка 13
1

−σ  практически не 

может привести к усталостному разрушению за неопределенно долгий 
срок [11]. 

Действительно, если в полной мере учитывать действительную роль 
интерференции механических колебаний в отдельных микрообъемах ме-
талла при усталостных испытаниях, то кривая Вёлера теоретически не мо-
жет идти параллельно оси абсцисс, а должна где-то иметь с ней пересече-
ние. Дело в том, что даже при малых напряжениях, но при наличии вибра-
ций образца в нем фактически появляются пики напряжений. 

Безусловно, это обстоятельство при малых напряжениях не будет иг-
рать опасной роли (с точки зрения преждевременного разрушения метал-
ла), но так как интерференция колебаний проявляется статистически, то, 
тем не менее, всегда будет существовать вероятность весьма удачных сов-
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падений отдельных колебаний и как результат этого – возникновение боль-
ших пиков напряжений в том или ином месте образца. 

Таким образом, в слабонагруженном, но вибрирующем образце не ис-
ключается возможность появления сильных (хотя и редких) перенапряже-
ний, поэтому рассмотрение всего процесса во времени может привести к 
заключению об условном начертании кривой Вёлера в своей правой части 
[3]. Как уже указывалось, в особенности для цветных металлов, кривая Вё-
лера идет достаточно быстро на сближение с осью абсцисс. 

Разницу в форме кривых выносливости можно объяснить тем, что 
температурные явления, возникающие в образцах при проведении их ис-
пытаний на выносливость для легкоплавких цветных металлов, имеют от-
носительно более сильное влияние, чем для тугоплавких черных металлов. 

Придерживаясь изложенного, следует ожидать, что с увеличением 
температуры кривые выносливости для черных металлов быстрее пойдут 
на сближение с осью абсцисс, что имеет место в действительности для же-
лезоуглеродистых сплавов при температурах испытаний в 400 °С и выше. 

На рис. 12 дана схема взаимного расположения кривых выносливости 
металла при различных температурах испытаний (t1 < t2 < t3 и т. д.). 

При повышении температуры 
от t1 до t2 предел выносливости па-
дает от величины 1σ  до 2σ , но при 
напряжениях ниже этого предела 
образец может работать длительное 
время, т. к. кривая выносливости 
приобретает достаточно пологий ха-
рактер. 

При значительном повышении 
температуры разрушение образца 
при испытаниях может происходить 
в сравнительно короткие промежут-

ки времени и при очень малых напряжениях, и понятие предела выносли-
вости в этом случае теряет свой смысл. 

Вопросы для самопроверки 
1. Что называется пределом выносливости или усталости? 
2. Какие напряжения, характеризующие цикл переменных напряже- 
   ний, являются определяющими с точки зрения прочности детали? 

 
Рис. 12. Схема взаимного располо-
жения кривых выносливости (кри-
вых Вёлера) для металла, испытан-
ного при разных температурах 
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3. Как проводятся испытания на выносливость? 
4. Как строится кривая выносливости материала после циклических 
   испытаний? 
5. Что такое базовое число циклов испытания на выносливость и че-

му оно равно для черных и цветных металлов? 
6. Почему кривые выносливости строят в полулогарифмических 
    Nlg−σ  или логарифмических координатах Nlglg −σ ? 
7. Что такое предел ограниченной выносливости и как он определя-

ется? 
8. Как определяется долговечность деталей машин при действии пе- 
    ременных напряжений? 
9. Как влияет повышение температуры при испытаниях на выносли- 
    вость? 

10. Как изменяется кривая усталостной прочности на начальном уча-
стке? 

 
1.3. Понятие о физической природе процесса  

усталостного разрушения 
Усталость можно охарактеризовать как процесс постепенного разру-

шения, складывающийся из зарождения трещины и ее роста до размера, 
при котором начинается неустойчивое распространение трещины. 

Внешне процесс усталостного разрушения детали протекает следую-
щим образом. Когда переменные напряжения больше определенной вели-
чины для данной детали, то после некоторого значительного количества 
циклов напряжений разрушение начинается с появления в наиболее слабом 
месте (в местах наибольших напряжений или в тех местах, где имеются 
пороки материала) микротрещины. Появившаяся микротрещина сначала 
очень маленькая, не видная простым глазом, с течением времени прогрес-
сивно развивается, проникает вглубь детали, и в конце концов сечение де-
тали настолько ослабляется, что происходит внезапный излом.  

На рис. 13 приведена кривая роста трещины усталости на вале из кон-
струкционной стали [5]. При наличии концентрации напряжений трещина 
в начале ее образования развивается медленнее благодаря тому, что она 
быстро выходит из области высокой напряженности, которая сосредоточе-
на в небольшом объеме около источника концентрации (отверстие, гал-
тель, нарезка резьбы и т. д.). 
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Как видно из рис. 13, трещина возникает незадолго до окончательного 
разрушения детали. Примерно на протяжении 70…90 % от общего числа 

циклов, необходимых для разрушения, деталь ра-
ботает без трещины, и после образования ее ко-
личество циклов, выдерживаемое деталью, со-
ставляет 30…10 % от общего числа. Если усло-
вия работы детали таковы, что только в отдель-
ные периоды переменные напряжения достигают 
величин, достаточных для развития трещин уста-
лости, то рост трещины происходит только в эти 
периоды, и процесс усталостного разрушения 
может длиться очень долго. Так, например, у 

осей подвижного состава железных дорог, у которых рост трещин устало-
сти большей частью происходит в периоды их перегрузки, окончательное 
разрушение может произойти после нескольких лет работы [6]. 

На поверхности усталостного излома можно наблюдать две, иногда 
три типичных зоны, показанные на рис. 14 [5] для случаев разрушения ва-
ла или оси с вращением и при плоском изгибе. Зона А соответствует на-
чальной стадии развития трещины, которая, зародившись в некотором 
микроскопическом объеме на контуре, сначала медленно развивается в 
макротрещину, излом в ряде случаев напоминает форму глазка. Этот пери-
од развития соответствует точке Б части кривой, приведенной на рис. 13. 
Увеличение напряженности в месте расположения микротрещины (в связи 
с ослаблением сечения в этом месте) вызывает ускоренный (выше точки Б) 
рост трещины по части сечения излома Б (рис. 14, а). После того как тре-
щина заняла определенную часть сечения, происходит мгновенное хрупкое 
разрушение по части сечения В. Поверхность излома в сечении Б бывает 
плоской и гладкой, которая образуется постепенно в результате развития 
трещины усталости. Поверхность ее получается гладкой в результате при-
тирания поверхностей трещины, которая при переменных напряжениях 
раскрывается и закрывается при каждом цикле. Зона крупнозернистого 
хрупкого излома В объясняется тем, что у конечного края трещины, посте-
пенно проникающей вглубь детали, имеет место сложное напряженное со-
стояние, которое приводит к хрупкому разрушению. 

Размеры и формы части сечения В, соответствующие окончательному 
разрушению, зависят от конфигурации детали, условий нагружения и ве-
личины напряжений, вызвавших разрушение. Для круглых валов при изги-

 
Рис. 13. Характер про-
грессивного роста тре-
щины усталости 
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бе с вращением контур излома окончательного разрушения тем ближе по 
форме к окружности и тем ближе расположен к центру сечения, чем выше 
напряжения, вызвавшие разрушения. 

 

При изгибе оси круглого сечения в одной плоскости (по симметрич-
ному циклу) наблюдается образование и рост трещины с двух сторон сече-
ния навстречу друг к другу, как показано на рис. 14, б. Окончательный из-
лом имеет форму полоски (тем ближе расположенную к центру сечения, 
чем выше напряжения). 

На рис. 15 дан внешний вид усталостного излома задней полуоси ав-
томобиля, на которой легко различимы две зоны: одна гладкая с притертой 
поверхностью, а другая крупнозернистая поверхность, характерная для 
разрушения хрупких материалов [4]. 

При исследовании твердости по поверхности изломов установлено, 
что наклеп на гладкой поверхности оказывается наиболее высоким в тех 
частях, где началось образование трещины; он постепенно падает по мере 
приближения к месту окончательного разрушения. 

Изучение формы и свойств поверхности усталостных изломов позво-
ляет судить о характере усилий, вызвавших разрушение, о степени пере-
груженности сломавшейся детали, а также о наличии существенных изме-
нений величины нагрузки, действовавшей в процессе развития трещины. 

В связи с последним следует заметить, что рост трещины прекращает-
ся при напряжениях в 2…2,5 раза меньше, чем те, которые вызвали ее об-
разование и первоначальное развитие. 

 
Рис. 14. Характер излома: а – при изгибе с вращением; 

                     б – при плоском изгибе 

25



 

Несмотря на то, что явление усталости привлекает внимание исследо-
вателей с середины прошлого века, механизм появления трещин усталости 
очень сложен, и до сих пор физическая сторона явления усталости еще не 
может считаться вполне изученной. 

В настоящее время имеется 
несколько теорий усталостного 
разрушения. Перечислим неко-
торые из этих гипотез: 

• гипотеза возникнове-
ния трещин в результате исчер-
пывающей способности к сдвигу 
кристаллических зерен; 

• гипотеза внутренних 
трещин (пороков в материале); 

• гипотеза поверхност-
ных неровностей и трещин. 

Заметим, что все перечислен-
ные гипотезы не противоречат, а 

скорее, дополняют друг друга. В одних случаях зона возникновения тре-
щин расположена у поверхности, в других – в толще материала детали. До 
сих пор остается неясным, возникают ли усталостные трещины как резуль-
тат сложения остаточных напряжений в материале и напряжений от внеш-
них нагрузок, или усталостные трещины являются результатом увеличения 
и развития микротрещин, существовавших в материале до нагружения. 

В некоторых случаях возникшие от тех или иных причин трещины 
увеличиваются и множатся вплоть до разрушения, иногда наступает со-
стояние равновесия – рост трещин прекращается. 

Замечено, что развитие трещин становится особенно интенсивным, 
если напряжения меняются не только по величине, но и по знаку (напри-
мер растяжение сменяется сжатием). 

Согласно [1] усталостное разрушение объясняется неоднородностью 
кристаллических тел (к ним относятся и технические металлы),  которые 
представляют собой конгломерат мелких (в пределах 0,01…0,001 мм), не-
правильных и случайно ориентированных, связанных между собой зерен-
кристаллитов. Между кристаллитами имеются поры и неметаллические 
включения. 

 
Рис. 15. Характерный внешний вид 
усталостного излома металла 
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На рис. 16 показана фотография травленой поверхности металла [11], 
на которой ясно видна сетка тонких линий, соответствующих сечению 
границ зерен плоскостью шлифа. Произвольность очертания сетки свиде-
тельствует о произвольности очертаний кристаллитов. 

Кристаллиты, как и всякое кристаллическое тело, обладают резкой 
анизотропией, т. е. имеют различные ме-
ханические свойства по произвольным 
направлениям. Благодаря этому отдель-
ные зерна имеют совершенно разные 
пределы текучести в направлении дей-
ствия силы и по разному напряжены 
вследствие неоднородности структуры. 
Это приводит к неодновременному дос-
тижению предела текучести в кристал-
литах. Напряжения, вычисленные по 
обычным формулам сопротивления материалов, дают лишь их средние 
значения. 

На рис. 17 дана схематичная иллюстрация этого положения [6]. Они 
могут быть значительно ниже действительных напряжений, возникающих 
в металле в неблагоприятно располо-
женных зернах, на многих элементар-
ных площадках, где имеются микро-
трещины, неметаллические включения 
и микроскопические пустоты. Это при-
водит к тому, что по сечению в отдель-
ных наиболее напряженных зернах ме-
талла возникают по сечению металла 
пластические деформации при номи-
нальных напряжениях, меньших преде-
ла упругости. Эти деформации дают ис-
кажения кристаллической решетки такого же характера, как и при статиче-
ской нагрузке. 

Под действием переменных напряжений в этих зернах вследствие 
пластической деформации разных знаков  и снижения предела упругости 
(явление Баушингера) происходит наклеп (упрочнение) металла, в резуль-
тате которого напряжения в этих зернах будут повышаться при падении 

Рис. 16. Кристаллическое строение 
металла (видна трещина устало-
сти) 

Рис. 17. Вычисленные и действи-
тельные напряжения в металле  
по линии A-B 

27



 

напряжений в других зернах, так как среднее напряжение по сечению ме-
талла остается неизменным. 

В итоге в отдельных „дефектных" местах зерна возможно образование 
скольжения с надрывом по направлению наибольших касательных напря-
жений, что приводит к разупрочнению (разрыхлению) в зерне по плоско-
стям скольжения. При достаточном числе циклов напряжений количество 
мест разрыхления (надрывов) увеличивается. Наконец, одна из линий сдви-
гов, а затем и другие путем разрыхления превращаются в трещину. 

Однако возникновение трещины в одном зерне или в нескольких изо-
лированных зернах может еще не вызвать разрушения, так как они пред-
ставляют собой неоднородности одного порядка с неоднородностями, при-
сущими микроструктуре металла. 

При напряжениях, превышающих предел выносливости, с увеличени-
ем количества циклов число микротрещин, возникающих в разное время в 
отдельных зернах, увеличивается, и они постепенно разрастаются. Ока-
завшиеся рядом несколько кристаллитов с такими зародышами постепенно 
разрастающихся навстречу друг другу микротрещин могут образовать в 
наиболее напряженном участке материала опасную трещину. 

Наличие достаточно развитой трещины с высокой концентрацией на-
пряжений у ее дна предопределяет возникновение новых трещин, что обу-
словливает прогрессивный рост основной трещины, приводящей в конце 
концов к разрушению. 

Возможность разрушения детали от усталости определяется вероятно-
стью нахождения рядом нескольких кристаллитов с трещиной усталости. 
Такая возможность растет с увеличением абсолютных размеров детали. 
Это положение подтверждается опытами, которые показывают, что с уве-
личением абсолютных размеров детали ее усталостная прочность снижает-
ся. 

Начальная стадия усталостного процесса связана с преобладающим 
значением касательных напряжений, так как усталость определяется преж-
де всего пластическими деформациями, и трещины возникают из линий 
сдвигов в отдельных зернах. После появления трещины нормальные растя-
гивающие напряжения раскрывают ее и способствуют ее развитию, поэто-
му последующая стадия усталостного процесса большей частью связана с 
преобладающим влиянием нормальных напряжений. 
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На рис. 18 показан пример развития трещины усталости при перемен-
ном кручении. Трещина в начале развива-
ется на небольшом участке в направлении 
действия касательных напряжений, а затем 
отклоняется в направлении по спирали под 
углом 45°, т. е. развивается по поверхно-
стям действия наибольших нормальных 
растягивающих напряжений [6]. 

Увеличение зародышей усталостных 
трещин при переменном по направлению скольжении происходит, как 
правило, в плоскостях, где действуют максимальные касательные напря-
жения. Пока трещина распространяется вдоль плоскости скольжения, ни-
каких изменений в процессе ее роста не обнаруживается. Этот процесс 
обычно называют первой стадией роста трещины, которая может состав-
лять иногда незначительную, а иногда существенную часть всей долговеч-
ности. Это характерно, по-видимому, для малых напряжений. Трещина при 
этом растет медленно. При действии высоких циклических напряжений, 
при наличии вырезов или в условиях, когда отношение растягивающего 
напряжения к касательной составляющей велико, первая стадия роста тре-
щины может перейти во вторую. 

Вторая стадия роста трещины проходит под влиянием максимального 
главного нормального напряжения в окрестности вершины трещины, а не 
локального касательного напряжения. При этом вершина трещины может 
отклониться от плоскости скольжения, и трещина будет распространяться 
в направлении, примерно перпендикулярном направлению главного нор-
мального напряжения. Поверхность разрушения, образующаяся во второй 
стадии роста трещины, характеризуется наличием борозд и полос, ширина 
и плотность которых зависят от величины действующего напряжения. Эта 
поверхность разрушения относительно гладкая. Наконец, трещина дости-
гает критического размера, и на следующем очередном цикле разрушение 
завершается. Это третья стадия усталостного разрушения. Анализ поверх-
ности конечной стадии разрушения свидетельствует о возникновении не-
посредственно перед разрушением пластической деформации. У пластич-
ных материалов поверхность конечной стадии разрушения имеет вид среза 
по плоскостям максимального сдвига.  

Развитие усталости определяется борьбой двух взаимосвязанных про-
цессов упрочнения и разупрочнения. 

Рис. 18. Схема развития 
трещины усталости на по-
верхности вала при круче-
нии 
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Вопросы для самопроверки 
1. Как зарождаются трещины усталости? 
2. Как распространяются трещины усталости? 
3. Какие характерные признаки усталостного разрушения? 
4. Что называют первой стадией роста трещины усталости? 
5. Какая вторая стадия роста усталостной трещины? 
6. Какие главные гипотезы возникновения трещин усталости? 
7. Что влияет на продолжительность каждой стадии усталостного раз-

рушения? 
8. Что влияет на развитие трещины усталости? 
9. Чем отличаются поверхности усталостного излома пластических и  

хрупких материалов? 
 10. Какие типичные зоны усталостного разрушения? 
11. Можно ли по  состоянию поверхности разрушения определить, где 

появилась усталостная трещина?  
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Не хвастайся, мудрец, что день грядущий – твой 
И не теряй минут на много размышлений!.. 
                                                         Омар Хайям4 

 
ГЛАВА 2. ВЛИЯНИЕ РАЗЛИЧНЫХ ФАКТОРОВ  
НА ВЕЛИЧИНУ ПРЕДЕЛА ВЫНОСЛИВОСТИ 

 
2.1. Влияние типа деформации 

Наибольшее количество опытных данных имеется по определению 
предела выносливости при изгибе вращающегося образца изг

1−σ .  
Результаты многочисленных опытов 

по установлению связи между пределом 
выносливости при изгибе и

1−σ  и пределом 
прочности при растяжении вσ  различных 
сталей приведены на рис. 19. Кривые I и 
II ограничивают область разброса точек, 
полученных экспериментально. В сред-
нем для сталей с пределом прочности от 
300 до 1200 МПа можно принять [7, 8] 

и
1−σ ≈ 0,5 вσ . 

Эта зависимость соответствует прямой АВ (см. рис. 19). Для высоко-
прочных сталей с пределом прочности от 1200 до 1800 МПа ориентиро-
вочно можно принять 

.0002,08054,02857,99 2
вв

и
1 σ−σ+−=σ−  

Эта зависимость соответствует линии ABC на рис. 19. 
Соотношение между и

1−σ  и вσ  для цветных металлов изменяется в бо-
лее широких пределах, чем для сталей, и составляет: 

для латуни и
1−σ ≈ (0,3…0,4) вσ ; 

для бронзы и
1−σ ≈ (0,3…0,5) вσ ; 

для алюминиевых сплавов  и
1−σ ≈ (0,25…0,40) вσ . 

                                                 
4 Омар Хайям и персидские поэты X-XVI веков / под ред. В.П. Бугромеева [и др.]. – М.: Белый город, 
2007. – 416 с. 
 

Рис. 19. Опытные данные по ус-
тановлению зависимости между 
и

1−σ и вσ  для сталей 
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Приближенная зависимость между пределом выносливости для осе-

вой деформации (растяжение – сжатие) о
1−σ  и пределом выносливости при 

изгибе и
1−σ  для сталей при симметричных циклах равна  

о
1−σ ≈ (0,7…0,8) и

1−σ . 
Пониженное значение предела выносливости при осевой деформации 

по сравнению с изгибом объясняется тем, что при осевой деформации 
трудно достигнуть точно центрального осевого нагружения и практически 
имеет место внецентренное приложение продольной нагрузки. Кроме того, 
при растяжении – сжатии напряжения по всему сечению распределяются 
равномерно, а при изгибе наибольшие напряжения испытывают только 
крайние волокна (рис. 20), остальная часть материала испытывает меньшие 
напряжения; это обстоятельство затрудняет появление и развитие трещин 
усталости во всем объеме металла. 

 

Предел выносливости при кручении к
1−τ  для сталей [8, 9, 10]  

к
1−τ ≈ (0,40…0,70) и

1−σ . 

В большинстве случаев  к
1−τ ≈ 0,58 и

1−σ . 
Соотношения между пределами выносливости и пределами текучести 

при кручении и изгибе примерно равны между собой, т. е. 

( ) ( ) ( ) ( ).и
т

к
т

и
1-

к
1 στ=στ−  

Приближенно значения к
1−τ и тτ  можно  также определить по форму-

лам [3] 
.3;3 и

т
к
т

и
1

к
1 σ=τσ=τ −−  

Все приведенные эмпирические формулы носят приближенный харак-
тер; пользоваться ими следует с осторожностью и тогда, когда такие дан-

 
Рис. 20. Эпюры напряжений в поперечных сечениях стержней: 

  а – при растяжении; б – при изгибе 

а) б) 
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ные отсутствуют в справочниках или невозможно определить величину 
предела выносливости опытным путем. 

Значения пределов выносливости для разных материалов и различных 
типов деформаций, найденные при испытаниях нормальных образцов, при-
ведены в прил. 1. 

 
 

2.2. Влияние степени несимметрии цикла 
Детали поршневых двигателей (коленчатые валы, шатуны, корпусные 

детали и т.д.) как и большинство деталей машин в действительных услови-
ях эксплуатации, как правило, работают при несимметричных циклах, от-
сюда возникает необходимость знать пределы выносливости при таких пе-
ременных напряжениях. Как показывают опыты, величина предела вынос-
ливости существенно зависит от степени несимметрии цикла. Зависимость 
предела выносливости от степени несиммерии цикла изображают диа-
граммами предельных напряжений, которые строятся на основании опыт-
ных данных для каждого материала. 

Напряжения, соответствующие работе материала на пределе выносли-
вости (при таких напряжениях происходит разрушение образца), будем на-
зывать предельными и обозначать с индексом r (коэффициент несиммет-
рии цикла) внизу ( ,maxrσ ,minrσ ,mrσ arσ ). Понятно, что в этом случае 

наибольшее по абсолютной величине значение maxrσ  или minrσ  совпада-
ет с пределом выносливости rσ . 

Диаграмму зависимости амплитуды переменного напряжения цикла 
от среднего напряжения цикла называют [12] диаграммой предельных ам-
плитуд Хейга (Haigh B.P.) Она строится в координатах mσ – aσ или для 
предельных значений получают зависимость )( rmra f σ=σ .  

Диаграмму предельных напряжений при переменных напряжениях в 
виде зависимости )()( minmax rmrr f σ=σσ  – максимального maxrσ  и мини-
мального minrσ  напряжений цикла от среднего напряжения rmσ  называют 
диаграммой Смита (Smith J.H.). Эти диаграммы дают наглядное представ-
ление о работе материала при переменных напряжениях. Предельные на-
пряжения или maxrσ  и minrσ (по их значениям вычисляются σrm и arσ ) 

определяются на специальных испытательных машинах, дающих возмож-
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ность получить несимметричные циклы с различными коэффициентами 
несимметрии. 

Для этого берут серию образцов и нагружают их переменной нагруз-
кой таким образом, чтобы сохранялись определенные соотношения между 

mσ  и aσ  (коэффициенты постоянства нагружения χ или несимметрии цик-
ла r). Сохраняя это соотношение постоянным и при проведении ряда испы-
таний увеличивают постепенно значения напряжений maxσ  и minσ  до 

maxrσ  и minrσ , а по полученным опытным данным строят кривую вынос-
ливости в координатах (N, σr), асимптота которой отсекает на оси ординат 
величину предельного напряжения σr. Таким образом, определяется при 
назначенном значении χ = const или r = const предельные величины rmσ  и 

arσ  для некоторого цикла с известным коэффициентом несимметрии. По-

вторяя такие же испытания для циклов с разными значениями r = const, оп-
ределяем для них ряд предельных значений rmσ  и arσ . Результаты опы-

тов можно представить в виде графика. 
По оси абсцисс будем откладывать предельные для каждого коэффи-

циента несимметрии r значения mσ , а по оси ординат – aσ . Каждая пара 
величин rmσ  и arσ , определяющих предельный цикл, будет изображаться 

на этом графике точкой (рис. 21, т. D). Для предельных циклов с различ-
ными коэффициентами несимметрии получим ряд точек. Плавная кривая 
AB, проведенная через эти экспериментальные точки, даст диаграмму пре-
дельных напряжений Хейга (Haigh) [7, 10]. 

Точка В пересечения кри-
вой АВ с осью mσ  (амплитуд-
ное напряжение aσ  = 0) соот-
ветствует постоянной нагрузке 
и, следовательно, ее абсцисса 
представляет в масштабе диа-
граммы предел прочности или 
временное сопротивление σв.  
Точка А кривой, для которой 

mσ = 0, соответствует симмет-
ричному циклу, и ее ордината 
дает предел выносливости 1−σ . 

 
Рис. 21. Диаграмма предельных напряжений 
в координатах σm – σa 
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Чтобы найти предел выносливости при заданном коэффициенте не-
симметрии r, на диаграмме предельных напряжений (см. рис. 21) необхо-
димо через начало координат провести луч OD под углом β, тангенс кото-
рого  

.1
1
1tg

minmax

minmax
χ

=
+
−

=
σ+σ
σ−σ

=
σ
σ

=β
r
r

m

a    (9) 

Сумма абсциссы σrm и ординаты σra точки D  (см. рис. 21) пересечения 
этого луча с кривой АВ в соответствии с зависимостью (5) дает искомую 
величину предела выносливости σr 

.max rrarmr EDOE σ=σ+σ=+=σ    (10) 
Предельное напряжение при пульсирующем цикле (коэффициент не-

симметри r =0) характеризуется точкой F пересечения кривой АВ с лучом, 
проведенным из начала координат под углом 45° к оси абсцисс. Так как в 
этом случае mσ = aσ , то из зависимости (9) tgβ=1, т. е. при r =0 β=45º. 

В случае отрицательного среднего напряжения предельного цикла 
(σrm < 0) для определения предела выносливости нужно абсциссу брать по 
модулю 

.11min rarmr DEOE σ+σ=+=σ=σ  

Точки, лежащие на луче ОD, представляют подобные циклы (по-
скольку отношение const=σσ ma ), и только точка D характеризует пре-
дельный цикл, а остальные точки, расположенные внутри области ОАDВ 
(например точка С с координатами σm и σa, см. рис. 21), представляют 
безопасные циклы напряжений в смысле появления трещин усталости, так 
как в этом случае 

.max rrarmam σ<σ+σ<σ+σ=σ  
Для деталей из пластичных материалов опасным является не только 

усталостное разрушение, но и переход за предел текучести, что приводит к 
возникновению остаточных деформаций, искажающих форму и размеры 
детали. Поэтому максимальные напряжения циклов должны быть меньше 
не только предела выносливости, но и предела текучести 

.тmax σ<σ+σ=σ rarmr  
Для того чтобы исключить из диаграммы (σm-σa) ту область, где 

тmax σ>σ+σ=σ rarmr , проведем прямую KL, отсекающую на осях коорди-
нат σm-σa отрезки, равные σт (рис. 22). Уравнение прямой KL будет 
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тσ=σ+σ ma .    (11) 
Для точки N (см. рис. 22) тσ=σr ; для точек прямой NL в соответст-

вии с зависимостью (11) ,тmax rσ<σ=σ  а для точек участка кривой AN 
.тmax σ<σ=σ r  

Таким образом, линия предельных напряжений ANL состоит из участ-
ка кривой AN (линия предельных циклов по усталостной прочности) и от-
резка прямой NL (линия предельных циклов по статической прочности). 

Все точки, лежащие в области OANL, представляют собой циклы 
безопасных напряжений, при которых исключается усталостное разруше-
ние и появление остаточных деформаций, так как в этом случае 

⎭
⎬
⎫

σ<σ
σ<σ

.
,

тmax

max r            (12) 

 
При циклах, изображаемых 

точками, находящимися в области 
AKN (см. рис. 22), отсутствуют 
пластические деформации, так как 
имеет место усталостное разруше-
ние (линия AN). Для точек этой 
области 

.maxт rσ>σ>σ  

Если точка, изображающая 
цикл, лежит в области LNB, то при 
таком цикле усталостное разруше-
ние не происходит, но уже в первом цикле появляются пластические де-
формации, так как 

.тmax σ>σ>σr  

Диаграмма Смита выражает зависимость предельных значений мак-
симального maxrσ  и минимального minrσ  напряжений цикла от предель-
ного среднего напряжения rmσ  (рис. 23). Кривые АС )(max rmr f σ=σ и ВС 

)(min rmr f σ=σ  строятся по точкам, полученным из опытных данных. Лю-
бой цикл на этой диаграмме изображается двумя точками. 

Так, например, предельный симметричный цикл (среднее напряжение 
rmσ = 0) изображается на диаграмме точками А и В.  

Точка С ( maxrσ = minrσ = σв, а aσ  = 0) соответствует постоянной на-

 
Рис. 22. Диаграмма предельных напря-
жений для пластичных материалов 
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грузке, и ее координаты дают величину предела прочности при растяже-
нии вσ . 

Точки F и Н изображают предельный пульсирующий положительный 
цикл ( minσ = 0), а ордината НF точки H – величину предела усталости при 
пульсирующем цикле 0σ . Таким образом,  в полученной диаграмме кривая 
AC ограничивает максимальные напряжения, BC – минимальные.   

Для того чтобы по диаграмме (см. рис. 23) определить предел вынос-
ливости для любого цикла с коэффи-
циентом несимметрии r при mσ  > 0, 
необходимо из начала координат про-
вести луч ОМ под углом β к оси σm. 
Значение tgβ в данном случае опреде-
ляется по формуле 

2

tg
rminrmax

rmaxrmax =
⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ σ+σ

σ
=

σ
σ

=β
rm

 

                
.1

1
2

χ
+χ

=
+

=
r

  
(13)

 

Ордината точки М пересечения 
этого луча с линией σrmax дает величи-
ну предела выносливости для данного цикла т. е. 

maxrσ  = MD = rmσ  + raσ . 
Если mσ   ≥ 0, то rσ  = ;maxrσ  при mσ  < 0, .minrr σ=σ  
Циклы, которые изображаются точками, лежащими внутри диаграм-

мы (например точки K, Е, см. рис. 23), будут безопасными в отношении ус-
талостного разрушения, ибо для таких циклов σmax < σr. 

Так как для пластичных материалов предельным напряжением явля-
ется предел текучести σт, то для того, чтобы исключить из диаграммы ту 
область, где maxσ > тσ , достаточно на диаграмме провести две прямые 

maxrσ = вσ  и rmσ = вσ (рис. 24) до пересечения в точке T. Тем самым часть 
кривых AC и BC заменяется прямыми SТ и ТS1 (см. рис. 24). 

Прямая ST параллельна оси mσ  и находится от нее на расстоянии, 
равном тσ . Следовательно, для пластичных материалов диаграмма пре-

 
Рис. 23. Диаграмма предельных  
напряжений в координатах σmax,  
σmin- σm  
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дельных напряжений представляет собой кривые линии АS и BS1, а также 
ломаную STS1. 

Опытных данных о величинах пределов выносливости при отрица-
тельных значениях mσ  очень мало, и 
вид диаграмм Хейга и Смита в об-
ласти положительных и отрицатель-
ных mσ  может быть различен.  

В качестве примера на рис. 25 
приведена диаграмма предельных 
напряжений aσ = )( mf σ  для чугуна. 
Из диаграммы видно, что с ростом 
среднего сжимающего напряжения 
σrm на некотором участке имеет место 
увеличение предельной амплитуды 
σra, а следовательно, и предела вы-
носливости σr. 

Это позволяет сделать вывод, 
что чугун при переменных напряжениях, как и при постоянных, лучше ра-
ботает на сжатие, чем на растяжение. В дальнейших расчетах будем поль-

зоваться диаграммой Хейга как более 
простой и наглядной. 

Для описания эксперименталь-
ных данных )( rmra f σ=σ  использу-
ется зависимость типа [12] 

      ( ) ( ) 1в1 =σσ+σσ −
m

rm
n

ra .    (14) 
Было предпринято много попы-

ток эмпирической аппроксимации графика зависимости амплитуды на-
пряжений цикла raσ  от среднего напряжения цикла rmσ . Наиболее ус-
пешными можно считать те, которые привели к получению следующих пя-
ти различных зависимостей [7, 12, 13]:  

• n = 1, m = 1 – линейная зависимость Гудмана (Goodman);  
• n = 1, m = 2 – параболическая зависимость Гербера (Gerber); 
• n = 2, m = 2 – эллиптическая зависимость; 
• n = 2, m = 1 [1], а также при  n = 1, m = 3/2 [2].  

 

Рис. 24. Диаграмма предельных 
напряжений Смита для пластич-
ных материалов 

Рис. 25. Диаграмма предельных 
напряжений Хейга для чугуна 
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И.А. Одинг [2] для описания σra = f(σrm) предложил следующую ги-
перболическую зависимость: 

( ) ( ) .1/ 2
1

2
1 =σσσ+σσ −− rmrara    (15) 

Графики зависимостей (14) при различных значениях n и m с учетом 
пластических деформаций (прямая KL, построенная по уравнению (11)) 
для стали 12ХН3А с характеристиками механической прочности МПа: 
вσ =1400; 0,2σ  = 1100 (предел текучести); 1-σ  = 640 приведены на рис. 26. 

Линейная зависимость Гудмана (прямая 1) дает результаты, близкие к 
экспериментальным только на начальных участках для высокопрочных 
сталей (при всех видах деформации, кроме кручения), для серых и ковких 
чугунов.  

Хорошее совпадение с опытной кривой  для высокопрочных сталей 
дает кривая при n = 1, m = 3/2 (кривая 2). 

Параболическая зависимость Гербера (см. рис. 26, кривая 3) и кривая 
4 дают довольно хорошее совпадение с опытными данным для углероди-
стых сталей при всех видах деформации, а для легированных сталей – 
только при кручении.  

 
Рис. 26. Диаграммы предельных амплитуд для стали 12ХН3А:  
1 –  n = 1, m = 1 (линейная зависимость Гудмана); 2 – n = 1, m = 3/2 [2];  
3 –  n = 1, m = 2 (параболическая зависимость Гербера); 4 –n = 2, m = 1 [1];  
5 –  n = 2, m = 2 (эллиптическая зависимость); 6 –  гипербола  Одинга 
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Эллиптическая зависимость (кривая 5) дает довольно хорошее совпа-
дение с опытными данным для углеродистых сталей при кручении. 

Зависимость И. А. Одинга [2] (см. рис. 26, кривая 6) построена  исходя 
из двух гипотез:  

• независимости предельной величины работы, поглощаемой 
металлом без разрушения вследствие явления гистерезиса от коэффициен-
та несимметрии цикла; 

• пропорциональности ширины петли гистерезиса максимально-
му напряжению цикла при предельных напряжениях. 

На участке кривой до предела текучести эта зависимость дает удовле-
творительные результаты для чугунов с шаровидным графитом. 

Если проанализировать построенные диаграммы предельных циклов 
для стали 12ХН3А, то можно заметить следующее. При среднем предель-
ном напряжении rmσ = 450 МПа, предельные амплитудные напряжения 
равны: по зависимости Гудмана – 400, а эллиптической – 600 МПа, т.е. от-
личается на 50 %. 

Как показали последние исследования, зависимость )( rmra f σ=σ   для 

различных материалов нельзя отобразить одной формулой, и расчеты, ос-
нованные непосредственно на опытных диаграммах, более надежны. 

 
2.3. Схематизированные диаграммы предельных циклов 

До настоящего времени у нас и за рубежом имеется сравнительно не-
большое число полных диаграмм предельных напряжений, полученных 
экспериментально. Это объясняется тем, что нахождение точек кривой 
диаграммы предельных напряжений сопряжено с большими эксперимен-
тальными трудностями (длительность испытаний, сложность испытатель-
ных машин, способных создать любой цикл от r = – ∞ до r= + ∞). Поэтому 
в случае отсутствия необходимых опытных данных в практических расче-
тах пользуются схематизированными (спрямленными) диаграммами. 

Хорошую схематизацию дает диаграмма Серенсена-Кинасошвили 
(рис. 27), которая строится по трем опытным данным тσ , 1-σ  и 0σ  для ла-
бораторного образца [5, 6]. Сначала на диаграмму σm-σa наносятся точки с 
координатами А(0, σ-1), K(0, σт), L(σт, 0) и D(σ0/2; σ0/2), а положение точки 
С определяется пересечением прямых АD и KL. Координаты точек лома-
ной АСL дают предельные значения rmσ  и raσ . 
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Прямая АD по схематизированной диаграмме (см. рис. 27) проводится 
под углом θ, тангенс которого определяется из соотношения 

.2
2/

2/tg
0

01

0

01-
σ

σ−σ
=

σ
σ−σ

=θ −     (a) 

Способ Серенсена-Кинасошвили обладает высокой точностью и имеет 
у нас широкое распространение как в расчетной практике, так и в учебной 
литературе. Недостатком его считается то обстоятельство, что для по-
строения диаграммы необходимо знать предел выносливости при пульси-
рующем цикле σ0, значение которого, как правило, не приводится в спра-
вочной литературе. Иногда точка D, изображающая предельный цикл (см. 
рис. 27, а), может оказаться вне кривой действительной диаграммы, в этом 
случае она дает несколько завышенное значение предела выносливости. 

Приближенное значение предела выносливости при пульсирующем 
цикле σ0 можно получить из следующих соотношений [3, 7]. 

Для сталей при изгибе и растяжении – сжатии 
( ) ;8,1...5,1 10 −σ=σ  

при кручении 
( ) .0,2...7,1 10 −τ=τ  

Верхние пределы относятся к углеродистым сталям.  
Для чугуна 

( ) 10 4,1...2,1 −τ=τ ; 
для цветных металлов 

( ) .0,2...4,1 10 −τ=τ  
Нетрудно заметить, что при таком приближенном вычислении значе-

 
 

 
Рис. 27. Схематизированные диаграммы Серенсена-Кинасошвили 
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ний σ0 или τ0, величина tgθ в соответствии с соотношением (а) зависит 
только от предела выносливости σ-1 и τ-1, а от других механических харак-
теристик материала не зависит.  

При этом расчет по (а) показывает, что для всех сталей значение tgθ 
меняется в пределах 0,111…0,333 при изгибе и 0…0,176 – при кручении. 

Ввиду недостаточного количества опытных данных о величине преде-
ла выносливости при пульсирующем цикле 0σ , большое распространение 
получила схематизированная диаграмма предельных напряжений Гудмана, 
которая строится по опытным данным для величин вσ , тσ  и 1−σ (рис. 28). 
За схематизированную диаграмму предельных напряжений  принимается 
ломаная линия ACL.  

Схематизированную диаграмму, довольно близкую к эксперименталь-
ной, предложил С.В. Рабинович [6]. Для ее построения (рис. 29) должны 
быть известны тσ  = OL = OK, а также 1-σ  = ОА. 

Угол  наклона прямой АЕ к отрицательному направлению оси mσ  оп-
ределяется из соотношения (см. рис. 29) 

σσ=θ S1-tg .     (b) 

Значение Sσ получено на основании обработки приведенных в литера-
туре экспериментальных диаграмм предельных напряжений для нормаль-
ных и специальных образцов из различных сортов конструкционной стали. 

Аналогично строятся схематизированные диаграммы для касательных 
напряжений, только в этом случае вместо нормальных напряжений σ под-
ставляется значение касательных напряжений τ, а в зависимости (b) схема-
тизированной диаграммы С.В. Рабиновича вместо Sσ – Sτ. Величины Sσ и Sτ 
принимаются в соответствии с табл. 2. 

 
Рис. 28. Схематизированная диа-
грамма предельных напряжений 
Гудмана 

Рис. 29. Схематизированная диаграмма 
Рабиновича 
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Диаграмма (см. рис. 29) с точки  зрения экономного использования 
материала при вσ  < Sσ является более рациональной по сравнению с диа-
граммой Гудмана, приведенной на рис. 28, и ее можно рекомендовать для 
применения в практике конструирования. 

 
          Таблица 2 

Значение Sσ и Sτ  для различных материалов 
Sσ, МПа Материалы 

при σm > 
0 

при σm < 0 и 

am σ<σ  

  Sτ, МПа 

Углеродистые и низко-
легированные стали 

Легированные стали 
Цветные металлы и 

легкие сплавы 
Чугуны 

 
1400 
2000 

 
σв 

σв 

 
∞ 

2000 
 
∞ 

0,5 σв 

 
1400 
2000 

 
τв 
τв 

 
2.4. Новые схематизированные диаграммы предельных циклов 
Как было уже сказано, недостатком схематизированной диаграммы 

Серенсена-Кинасошвили является необходимость определять или вычис-
лять предел выносливости при пульсирующем цикле σ0 или τ0. Прибли-
женное вычисление этих величин, как было показано выше, приводит к 
тому, что значение величины tgθ (см. рис. 27, b) становится одинаковым 
для всех сталей. Покажем, что схематизированную диаграмму можно по-
строить, зная значения трех механических характеристик материала вσ , 

тσ  и 1-σ , которые всегда приводятся в справочниках [13]. 
Как известно [11, 14, 15], 90 % всех экспериментальных результатов 

по определению влияния среднего напряжения на предел выносливости 
(при произвольном значении r) для пластичных металлов лежат выше ли-
нии Гудмана (прямая AB, рис. 30 или см. рис. 26), а 2/3 – между линией 
Гудмана и параболой Гербера (кривая 2, рис. 30), при этом опытные точки 
в поле разброса находятся ближе к параболе Гербера для сталей при дейст-
вии нормальных напряжений (при изгибе и растяжении-сжатии). С учетом 
этих экспериментальных результатов для построения новой схематизиро-
ванной диаграммы построим прямую Гудмана (прямая 1 на рис. 30) и па-
раболу Гербера (кривая 2). Кроме того, как и ранее проведем под углом   
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45º к координатным осям прямую KL, отсекающую на осях ординат и абс-
цисс системы отрезки OK = тσ  и OL= тσ  (см. рис. 30). Найдем на диа-
грамме координаты точки );( rarmC σσ  пересечения прямой KL с парабо-
лой 2 путем совместного решения уравнений (14) (в котором принято  n = 
1, m = 2 – парабола Гербера), и уравнения прямой KL (11). В результате 
получим систему уравнений: 

.
;1

т

2
в

2
1

⎭
⎬
⎫

σ=σ+σ
=σσ+σσ −

rmra

rmra     (16) 

Решив систему (16), получим координаты точки C: 

 ;
2

442

1

1т
2

1
2
вв

2
в1т

−

−−−
σ

σσ−σ+σσ+σ−σσ
=σra        (17) 

            
1

1т
2

1
2
вв

2
в

2
44

−

−−
σ

σσ−σ+σσ−σ
=σrm .        (18) 

Прямая АC по схематизированной диаграмме (см. рис. 30) проводится 
под углом θ к оси абсцисс, тангенс которого определяется из соотношения 

1т
2

1
2
вв

2
в

1т
2

1
2
вв

2
в1т

2
11

44

4422
tg

−−

−−−−−

σσ−σ+σσ−σ

σσ−σ+σσ−σ+σσ−σ
=

σ
σ−σ

=θ
rm

ra . 

Напомним, что отрезок OA = 1−σ . Соединив прямой точки A и C, по-
лучим ломаную линию ACL, которую и примем за новую схематизиро-

ванную диаграмму предель-
ных амплитуд [16 – 18], разра-
ботанную нами на основе при-
веденных в литературе [14, 15] 
опытных данных. Действитель-
но, прямая AC проходит ближе 
к параболе Гербера, где распо-
лагается большинство экспе-
риментальных точек при испы-
тании стальных образцов на из-
гиб и растяжение-сжатие [14]. 

В то же время при оценке 
влияния среднего касательного напряжения на сопротивление усталости в 
[14, 15] отмечается, что для пластичных металлов при кручении большин-

Рис. 30. Новая схематизированная  
диаграмма 
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ство экспериментальных результатов с максимальными касательными на-
пряжениями, не превышающими предел текучести тτ , располагается выше 
параболы Гербера. Если по результатам экспериментальных данных ап-
проксимировать предельное амплитудное касательное напряжение aτ  в 
зависимости от среднего mτ  выражением [13] 

( ) 1)( 2
в

2
1 =ττ+ττ − rmra ,    (19) 

то кривая, описанная уравнением (19), будет располагаться выше параболы 
Гербера. 

На рис. 31 для стали 40ХН (с характеристиками механической проч-
ности для касательных напряжений, МПа: предел прочности вτ =580; пре-
дел текучести 0,2τ  = 460;  предел выносливости при симметричном цикле 

1−τ  = 270) построены диаграммы предельных амплитуд  для касательных 
напряжений с использованием зависимостей: параболической  Гербера 

( ) 12
в1 =ττ+ττ − rmra  и эллиптической(19) (кривые 1 и 2 соответственно). 

Точка A на оси ординат 
определяет значение 1−τ , а 
точка B на оси абсцисс – вτ . 
Исключим из диаграммы 

)( rmra f τ=τ  ту область, где 
предельные максимальные 
касательные напряжения 

rmrar τ+τ=τ max  > тτ . Для 
этого проведем прямую KL, 
отсекающую на осях коор-
динат отрезки OL и OK, рав-
ные пределу текучести τт. 
Уравнение прямой KL  име-

ет вид 

тτ=τ+τ ma .     (20) 
Используя уравнения (19) и (20), решим их как систему:  

⎪⎭

⎪
⎬
⎫

τ=τ+τ
=ττ+ττ −

.
;1

т

2
в

22
1

2

rmra

rmra     (21) 

Рис. 31. Диаграмма предельных амплитуд 
( )rmra f τ=τ  для стали 40ХН: 1 – парабола 

Гербера; 2 – эллиптическая кривая 
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В результате получим координаты точки C ( rarm ττ , ) пересечения 
прямой KL, ограничивающей пластические деформации, и эллиптической 
кривой ( )rmra f τ=τ :  

;2
в

2
1-

2
т

2
в

2
1-вт1-1-

τ+τ

⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛ τ−τ+ττ+τττ

=τra    (22) 

2
в

2
1-

2
т

2
в

2
1- 1-твв

τ+τ

⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛ τ−τ+ττ−τττ

=τrm .   (23) 

Если в диаграмме ( )rmra f τ=τ  провести прямую AC (см. рис. 31), со-
единяющую точки A( 1−τ , 0) и C ),( rmra ττ , то получим ломаную линию 
ACL. Это и будет новая схематизированная диаграмма для пластиче-
ских материалов при действии касательных напряжений. 

Прямая АC по схематизированной диаграмме (см. рис. 31) проводится 
под углом θ к оси абсцисс, тангенс которого определяется из соотношения 

( )
( )2

т
2
в

2
11втв

2
т

2
в

2
1в1т

2
в

2
111tg

τ−τ+ττ−τττ

τ−τ+ττ−ττ−τ+ττ
=

τ
τ−τ

=θ
−−

−−−−−

rm

ra . 

Экспериментальные данные [14, 15] по определению предела вынос-
ливости  при асимметричных циклах для ковкого и высокопрочного (с ша-
ровидным графитом) чугунов  показывают, что кривая ( )ma f σ=σ  лежит 
выше линии Гудмана, но значительно ниже параболы Гербера. Среди из-
вестных графиков экспериментальной аппроксимации зависимости 

( )ma f σ=σ  удовлетворяет этому условию только гипербола (15) 

( ) ( ) 1/ 2
1

2
1 =σσσ+σσ −− rmrara  И.А. Одинга [2]. Она описывает кривую пре-

дельных напряжений при одноосном напряжённом состоянии и действии 
переменных нагрузок для деталей, изготовленных из высокопрочного чу-
гуна. 

На рис. 32 для чугуна с шаровидным графитом марки ВЧ 50-1,5 с ме-
ханическими характеристиками, МПа: вσ  = 500; тσ  =400; 1−σ = 200 по-
строена диаграмма предельных  амплитуд с использованием зависимостей 
Гудмана (прямая 1), Гербера (парабола 2) и Одинга (гипербола 3). 

На рис. 32 введено обозначение OA = 1−σ ; OB = вσ ; OK = OL = тσ .  
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Исключим из диаграммы )( rmra f σ=σ  (см. рис. 32) область, где пре-
дельные максимальные напряжения σrmax превышают предел текучести 

rmrar σ+σ=σ max  > тσ . 
Для этого проведем прямую KL, отсекающую на осях координат от-

резки OL и OK, равные пределу текучести тσ . Заметим, что гиперболу 
И.А. Одинга можно использовать только в пределах упругих деформаций, 
так как кривая 3 (см. рис. 32) даже не пересекает ось абсцисс.  

 
Решив совместно уравнения (11) и (15): 

⎪⎭

⎪
⎬
⎫

=σσσ+σσ

σ=σ+σ

−− 1/)()/(

;
2

1
2

1

т

rmrara

ma  

 
найдем координаты точки C ),( rmra ττ  – пересечения прямой KL и гипер-
болы 3 (см. рис. 32): 

т

2
1

σ
σ

=σ −
ra ;                               (24) 

 
Рис. 32. Диаграмма предельных амплитуд ( )rmra f σ=σ  для высо-
копрочного чугуна ВЧ 50-1,5: 1 – прямая Гудмана; 2 – парабола Гер-
бера; 3 – гипербола Одинга; 4 – предлагаемая прямая схематизиро-
ванной  диаграммы 
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т

2
1

2
т

σ
σ−σ

=σ −
rm .     (25) 

Соединив точки A(0, 1−σ ) и C( rarm σσ ; ) (координаты ее получены из 
уравнений (24) и (25)) прямой, построим новую схематизированную диа-
грамму [13, 16 – 18] для ковких и высокопрочных (с шаровидным графи-
том) чугунов. 

Прямая АC по схематизированной диаграмме (см. рис. 32) проводится 
под углом θ к оси абсцисс, тангенс которого определяется из соотношения 

2
1

2
т

2
11т1tg

−

−−−

σ−σ
σ−σσ

=
σ

σ−σ
=θ

rm

ra . 

Для касательных напряжений схематизированная диаграмма строится 
аналогично, если заменить нормальные напряжения σ на касательные τ. 
Прямая АC в этой схематизированной диаграмме проводится под углом θ к 
оси абсцисс, тангенс которого определяется из соотношения 

2
1

2
т

2
11т1tg

−

−−−

τ−τ
τ−ττ

=
τ

τ−τ
=θ

rm

ra . 

Предлагаемые схематизированные диаграммы учитывают вσ , тσ  и 

1-σ  и практически не отличаются от диаграмм Серенсена-Кинасошвили, 
но в отличие от последней для их построения не требуется определение 
предела выносливости при пульсирующем цикле σ0 [16 – 20].  

 
2.5. Влияние концентрации напряжений и абсолютных  

размеров детали 
Одной из причин возникновения и развития трещин усталости, приво-

дящих к усталостному разрушению материала, являются местные напря-
жения, возникающие в местах резкого изменения формы и размеров попе-
речного сечения детали и в местах приложения сосредоточенных нагрузок. 

Явление возникновения местных напряжений называется концентра-
цией напряжений. Конструктивные элементы в деталях (отверстия, над-
резы, выточки и т. п.), вызывающие концентрацию напряжений, называют-
ся концентраторами напряжений. На рис. 33 приведены некоторые часто 
встречающиеся в конструкциях деталей машин виды концентраторов на-
пряжений.  
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Номинальным напряжением называется напряжение в опасном 
сечении, вычисленное по формулам сопротивления материалов без 
учета концентрации. 

На рис. 34 показан типичный пример концентрации напряжений у 
кромки поперечного отверстия в пластинке при ее растяжении в пределах 

упругости. Линии ''' mm −  дают эпюру распределения действительных 
нормальных напряжений по ширине пластинки в поперечном сечении ее, 
проходящем через отверстие.  

Линия m – m соответствует номинальным напряжениям в том же по-
перечном сечении, которые вычисляются по формуле 

( ) ,
нетто

н bdB
P

F
P

−
==σ  

 
где Р – растягивающая нагрузка; Fнетто – площадь нетто сечения полосы с 
учетом ослабления его отверстием; B и b – ширина и толщина пластинки. 
 

 

 

 

Рис 33. Концентраторы напряжений: а – 
выточки в круглых и призматических 
стержнях; б – галтель в местах перехода 
от одного сечения к другому; в – винто-
вая резьба в болтовом соединении; г – 
отверстие для шпонки; д – поперечное 
сверление вала; е – шпоночное соедине-
ние 

Рис. 34. Эпюра распределения 
нормальных напряжений в рас-
тягиваемой полосе, ослабленной 
круглым отверстием 
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Местные напряжения значительно превышают  номинальные и по-
этому, как правило, трещины  усталости возникают в местах концентрации 
напряжений, и концентраторы напряжений вызывают существенное сни-
жение предела выносливости. 

Отношение величины наибольшего местного напряжения, не превос-
ходящего предела упругости, к величине номинального напряжения назы-
вается теоретическим коэффициентом концентрации напряжений: 

;max нσσ=ασ  нττ=ατ max .   (26) 
Численные значения теоретического коэффициента концентрации на-

пряжений α для различных видов концентраторов даны в обширной спра-
вочной и учебной литературе [3, 6, 7, 8]. Напряжения σmax и τmax большей 
частью определяются экспериментально поляризационно-оптическим ме-
тодом или вычисляются методами теории упругости в предположении аб-
солютной упругости и изотропности материала. Поэтому теоретический 
коэффициент концентрации напряжений отражает лишь влияние формы 
концентратора на величину местных напряжений. Как показывают опыты, 
коэффициент концентрации зависит не только от формы, но и от материа-
ла образца, его абсолютных размеров, коэффициента несимметрии цикла и 
других факторов. Он тем ниже, чем пластичнее материал, так как пласти-
ческие свойства материала, способствующие перераспределению напря-
жений в зоне концентрации, смягчают концентрацию напряжений. 

Поэтому наряду с теоретическим коэффициентом концентрации вво-
дится понятие эффективного коэффициента концентрации Kσ или Kτ, кото-
рый представляет собой отношение предела выносливости при симмет-
ричном цикле гладкого образца к пределу выносливости при симметрич-
ном цикле образца того же диаметра с концентрацией напряжений 

;
к1

1

−

−
σ σ

σ
=K

к1

1

−

−
τ τ

τ
=K .                     (27) 

Надежное значение эффективного коэффициента концентрации на-
пряжений можно получить только из опыта. Если для данного вида кон-
центратора напряжений отсутствуют экспериментально установленные ве-
личины эффективных коэффициентов концентрации Kσ и Kτ, то их при-
ближенные значения можно определить по формулам 

),1(1);1(1 −α+=−α+= ττσσ qKqK    (28) 
где q – коэффициент чувствительности материала к концентрации напря-
жений при симметричном цикле. 
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Если q = 1, то K = α и материал обладает полной чувствительностью к 
концентрации напряжений (пики максимальных напряжений не сглажива-
ются). Для высокопрочных легированных сталей величина q близка к еди-
нице. Для конструкционных сталей в среднем q = 0,6…0,8, причем более 
прочным сталям соответствуют большие значения q, для малоуглероди-
стых сталей q снижается до 0,5. Для чугуна q = 0, т. е. чугун крайне мало 
чувствителен к концентрации напряжений. Это объясняется тем, что нали-
чие большого количества микроскопических включений графита в чугуне 
является источником весьма сильной внутренней концентрации напряже-
ний, по сравнению с которой концентрация, вызванная формой детали, не-
значительна. Коэффициент чувствительности q зависит от материала, гео-
метрической конфигурации детали, ее абсолютных размеров и теоретиче-
ского коэффициента концентрации. 

Приближенные значения q для сталей в зависимости от отношения 
вт σσ  и радиуса кривизны r поверхности детали в месте концентрации 

напряжений даны на графике рис. 35 [7]. 
При отношении вт σσ = 0,4…0,5 опыты дают большой разброс. Об-

ласть разброса на рис. 35 заштрихована. 
Предел выносливости 

гладкого образца зависит от его 
абсолютных размеров. Как по-
казывают опыты, с увеличением 
абсолютных сечений образца 
предел выносливости его пони-
жается. Некоторые авторы это 
снижение предела выносливо-
сти относят за счет следующих 
обстоятельств: 

• в образцах больших размеров более вероятно наличие дефек-
тов материала; 

• при изготовлении образцов происходит наклеп (упрочнение) 
поверхностного слоя, толщина которого, как правило, будет относительно 
меньше для больших образцов, чем для малых, а как показывают опыты, 
наклеп большей частью повышает предел выносливости; 

• при изгибе и при кручении с увеличением абсолютных разме-

Рис. 35. Графики коэффициента  
чувствительности q для стали 
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ров детали уменьшается градиент напряжений5 (рис. 36) и увеличивается 
объем материала, где напряжения максимальные, что создает более благо-
приятные условия для образования трещин усталости. 

Следует отметить, что до настоя-
щего времени еще нет исчерпывающего 
объяснения масштабного эффекта. Осо-
бенно сильно сказывается влияние 
масштабного фактора на образцы с 
концентрацией напряжений. Отсюда 
следует, что абсолютные размеры об-
разца влияют также на величину эффек-
тивного коэффициента концентрации 
напряжений. Снижение предела вынос-
ливости с увеличением размеров детали может достигать больших значе-
ний. Так, например, были испытаны оси в натуральную величину диамет-
ром 170 мм и образцы диаметром 7,5 мм, которые вырезались из этих же 
самых испытанных осей. Предел выносливости для осей оказался равным 
120 МПа, а для образцов – 230 МПа. 

Отсюда следует, что расчеты на прочность для деталей нельзя стро-
ить, исходя из лабораторных данных для малых образцов. 

Уменьшение предела выносливости деталей с увеличением ее абсо-
лютных размеров учитывается коэффициентом влияния абсолютных раз-
меров (масштабным коэффициентом), равным отношению предела вынос-
ливости детали данного размера (например диаметром d) к пределу вынос-
ливости лабораторного образца подобной конфигурации сечением, эквива-
лентным диаметру d0 = 7…10 мм. 

Масштабный коэффициент без концентрации напряжений 

( ) ( )
( ) .

01

1

d

d
d

−

−
σ σ

σ
=ε      (29) 

Масштабный коэффициент с концентрацией напряжений 

( ) ( )
( ) .

01

1

dk

dk
dk

−

−
σ σ

σ
=ε      (30) 

                                                 
5    Градиент напряжений равен тангенсу, который образует эпюра напряжений с осью 
эпюры. В нашем примере градиент напряжений равен отношению σmax к радиусу вала r. 
 

 
Рис. 36. Градиент напряже-
ний для образцов малого и 
большого диаметров 
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В формулах (29) и (30) ( )d1−σ  и ( )
01 d−σ  – пределы выносливости детали 

диаметром d и лабораторного образца диаметром d0, геометрически подоб-
ного данной детали без концентрации напряжений; ( )dk1−σ  и ( )

01 dk−σ  – 

предел выносливости детали диаметром d и предел выносливости лабора-
торного образца диаметром d0 , геометрически подобного данной детали с 
одинаковым иcточником концентрации напряжений. 

Значения масштабных коэффициентов при изгибе и кручении для ста-
лей приведены на рис. 37 и 38 [7, 8]. Как видно из графиков, масштабный 
фактор оказывает более сильное влияние на детали из высокопрочных ста-
лей и особенно при наличии концентрации напряжений. Для расчета на 
ПЭВМ значения коэффициентов влияния абсолютных размеров при изгибе 
εσ и εσк, приведенных на рис. 37, можно определить по математическим мо-
делям, поскольку некоторые кривые заканчиваются  при диаметрах моде-
лей d = 30…50 мм (d подставляется в миллиметрах):  

1 – εσ= 1,012e-0,003d; 2 – εσ= 1,0119e-0,0042d; 3 – εσ = εσк= e-0,0052d; 4 – εσ =    
= εσк= – 0,1471lnd+1,2721; 5 – εσк= – 0,1846lnd+1,338; 6 – εσк= 
=0,2134lnd+1,3692. 

 

 
Рис. 37. Значения коэффициентов влияния абсолютных размеров  
при изгибе: 1 – углеродистая сталь, гладкий полированный вал;  
2 – углеродистая сталь, гладкий шлифованный вал; 3 – легирован-
ная сталь, гладкий полированный вал; 4 – легированная сталь, 
гладкий шлифованный вал; углеродистая сталь, деталь с концен-
трацией напряжений; 5 – легированная сталь, деталь с умеренной 
концентрацией напряжений (Kσ < 2); 6 – конструкционная сталь  
(σв < 650 МПа), вал с напрессованной деталью; для d ≤ 60 мм; леги-
рованная сталь с резкой концентрацией напряжений 
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Для кривой, приведенной на рис. 38, можно воспользоваться зависи-
мостью [15] ετк= 0,6389d 2,1697/d. 

Коэффициенты влияния абсолютных размеров при изгибе для чугун-
ных валов (рис. 39) [20]: 

• без концентрации напряжений (кривая 1) – εσ = 1,620d - 0,205; 
• с небольшой концентрацией (Кσ ≤ 1,2) (кривая 2)  εσк =1,772d - 0,244; 
•  с резкой концентрацией (Кσ >1,2) (кривая 3) εσк = 2,049d - 0,309. 
Коэффициенты влияния абсолютных размеров при кручении для чу-

гунных валов (рис. 40) [15, 16]: 
• вал без концентрации напряжений (кривая 1)  ετ = 1,226d - 0,089; 
• вал с концентрацией напряжений (кривая 2) ετк = =1,936d - 0,282. 
Приведенные на рис 37 – 

40 графики дают лишь при-
ближенную оценку влияния 
масштабного фактора на уста-
лостную прочность, так как 
величина масштабного коэф-
фициента зависит также от 
геометрического очертания де-
тали, ее макроструктуры, тех-
нологии изготовления, которые не отражены в этих графиках. 

 

 
Рис. 38. Значения коэффициентов влияния 
абсолютных размеров при кручении сталь-
ных валов 

  
Рис. 39. Значение коэффициентов влия-
ния абсолютных размеров сечения εσ  и 
εσк для чугунных валов при изгибе: 
1 – вал без концентрации напряжений;  
2 – вал с небольшой концентрацией 
(Кσ ≤ 1,2); 3 – вал с резкой концентра-
цией (Кσ   >  1,2) 

Рис. 40. Значение коэффициентов 
влияния абсолютных размеров сече-
ния ετ  и ετк для чугунных валов при 
кручении: 1 – вал без концентрации 
напряжений; 2 – вал с концентрацией 
напряжений 
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Следует отметить, что данные о величинах масштабных коэффициен-
тов, приведенные различными авторами, не совпадают. Обширный спра-
вочный материал по величинам эффективных коэффициентов концентра-
ции напряжений для различных видов концентраторов приведен в работах 
[3, 7, 8]. 

Часть этого материала дана в приложениях, где приведены графики 
значений эффективных коэффициентов концентрации напряжений для не-
которых видов концентраторов, полученные при испытании лабораторных 
образцов диаметром d0 = 6…16 мм, специальных образцов-моделей разме-
ром d1 = 40…50 мм и некоторых деталей в натуральную величину. Там же 
приведены графики поправочных коэффициентов, учитывающих влияние 
предела прочности σв и некоторых геометрических соотношений. 

Если размеры детали отличаются от размеров испытанных образцов и 
моделей, приведенных в графиках 
приложения, то эффективный коэф-
фициент концентрации напряжений 
для детали находят путем пересчета, 
зная величину эффективного коэф-
фициента концентрации для образца 
с учетом влияния абсолютных раз-
меров. На рис. 41 схематически по-
казаны графики зависимости преде-
лов выносливости при симметрич-
ном цикле без концентрации σ-1 и с 
концентрацией σ-1к от абсолютных 
размеров сечения: 

• кривая 1 – для образцов без концентрации напряжений; 
• кривая 2 – для образцов с концентрацией напряжений.  
Здесь введено обозначение: d0

 =6…16 мм – диаметр обычных лабора-
торных образцов, на которых определяется предел выносливости металла; 

d1 = 30…50 мм – диаметр моделей, на которых в ряде случаев опреде-
ляются эффективные коэффициенты концентрации; d – произвольный 
диаметр детали. 

В дальнейшем все рассуждения будут вестись для нормальных на-
пряжений σ; для касательных напряжений формулы остаются теми же с 
заменой σ на τ. 

Рис. 41. Графики влияния масштаб-
ного коэффициента на величины 
пределов выносливости при сим-
метричном цикле σ–1 (кривая 1) и  
σ–1к (кривая 2) 
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По формулам (29) и (30) согласно рис. 41 масштабные коэффициенты: 
• для гладких образцов и деталей 
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• для образцов и деталей с концентрацией напряжений 
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Эффективные коэффициенты концентрации напряжений: 
• для образца диаметром d0 
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• для образца-модели диаметром d1  
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• для образца-модели диаметром d  
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Введем понятие эффективного коэффициента концентрации напряже-
ний для детали ( )ДσK , учитывающего суммарное влияние коэффициента 

концентрации напряжений и абсолютных размеров детали. Он равен от-
ношению предела выносливости гладкого образца диаметром d0 к пределу 
выносливости детали произвольного диаметра d 
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Из этой формулы следует, что предел выносливости детали 
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Зная величину ( )
1dKσ , можно определить величину ( )ДσK . Из ра-

венств (31) и (e) имеем 
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Учитывая равенства (a), (b) и (c), получим: 

( ) ( )
( )

( ) ( )
1

1
1 к

к
Д

dd

d
dKK

σσ

σ
σσ εε

ε
= .   (33) 

В ряде случаев формула (33) примет более простой вид. 
Если коэффициент ( )

1dKσ  определяется на образце диаметром d0 (в 

данном случае принимаем, что d0 = =d1), то, подставляя в формулу (33): 
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Если диаметр образца равен диаметру детали (d1 = d), то  
( ) ( )dd кк 1 σσ ε=ε  

и формула (34) приобретает вид 

( ) ( )
( ) .Д

d

dKK
σ

σ
σ ε

=      (35) 

Как показывают опыты, коэффициент ( )
1dKσ мало изменяется при 

увеличении диаметра свыше 30…40 мм (исключение представляют валы с 
напрессованными деталями). Поэтому, если коэффициент ( )

1dKσ  опреде-

лялся на образцах достаточно большого диаметра d1, после которого даль-
нейшее увеличение диаметра слабо влияет на его величину, то коэффици-
ент ( )ДσK  можно определять по приближенной формуле 
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Зависимость (36) получается из формулы (35), если принять 
( ) ( ) .

1dd KK σσ ≈  

2.6. Влияние качества обработки поверхности на предел 
выносливости металлов 

На предел выносливости детали значительное влияние оказывает ка-
чество обработки ее поверхности. Объясняется это тем, что поверхностный 
слой при основных видах деформации (изгибе и кручении) является наи-
более напряженным и усталостная трещина обычно зарождается на по-
верхности. 

После грубой механической обработки детали на ее поверхности ос-
таются риски, царапины и микроскопические трещины, около которых 
концентрируется напряжение, что ведет к снижению предела выносливо-
сти. 

Влияние качества обработки поверхности на предел выносливости 
учитывается коэффициентом поверхностной чувствительности β, равным 
отношению предела выносливости образца с заданным состоянием по-
верхности к пределу выносливости такого же гладкого образца с полиро-
ванной поверхностью 

( )п1

1

−

−
σ
σ

=β .     (37) 

На рис. 42 приведены ори-
ентировочные численные значе-
ния коэффициентов поверхност-
ной чувствительности для ста-
лей в зависимости от ее обра-
ботки и временного сопротивле-
ния [7, 8]. 

Как показывают приведен-
ные на рис. 42 графики, чувст-
вительность стали к состоянию 
поверхности возрастает с увели-
чением ее прочности. Поэтому 
детали из легированных сталей 

 
Рис. 42. Коэффициенты, учитывающие со-
стояние поверхности: 1 –  для зеркального 
полирования; 2 –  для тонкого шлифования; 
3 – для тонкой обточки; 4 –  для грубой об-
точки; 5 –  при наличии окалины 
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требуют особо тщательной обработки. 
Особенно сильно снижается предел выносливости от коррозии, кото-

рая способствует образованию трещин усталости, так как от наличия кор-
розии на поверхности образца образуется мелкая сетка трещин, которые 
повреждают наружный слой металла и являются источниками большой 
концентрации напряжений. 

Ориентировочно можно принять [6], что при кручении βτ  = βσ. Цвет-
ные металлы и серые чугуны мало чувствительны к обработке поверхно-
сти. После математической обработки графиков [6, 8] получим: 

для зеркального полирования (линия 1) 
β = 1; 

для тонкого шлифования (линия 2) 
β = 1 – 0,0001 вσ ; 

для тонкой обточки (линия 3) 
β = 1 – 0,0002 вσ ; 

для грубого шлифования (грубой обточки) (линия 4) 
β = 0,972 – 0,0003 вσ ; 

при наличии окалины (линия 5) 
β = 0,926 – 0,0004 вσ . 

Аналогичное влияние качества обработки поверхности на предел вы-
носливости свойственно и другим металлам и сплавам, в частности легким 
сплавам. При отсутствии данных коэффициент β, учитывающий шерохова-
тость поверхности, обычно принимают в соответствии с табл. 3 [8]. 

Таблица 3 
Значение коэффициентов β для металлов 

Окончательная обра-
ботка 

Черные металлы Деформируемые 
алюминиевые сплавы 

 Полирование 
 Шлифование 
 Чистовое точение 
 Точение 
 Грубое точение 
 Очень грубое точе-
ние 

1 
0,85…0,95 
0,74…0,85 
0,64…0,75 
0,55…0,64 
0,5…0,6 

1,0 
0,96…0,98 
0,87…0,94 
0,84…0,88 
0,78…0,83 
0,70…0,75 
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Как следует из рис. 42, чем прочнее материал, тем большие требова-
ния предъявляются к качеству обработки поверхности для реализации по-
тенциальных возможностей материала. 

По экспериментальным данным, упрочнение поверхности детали мо-
жет дать значительное повышение предела выносливости. Это упрочнение 
может быть получено как за счет холодной обработки металла – наклепа 
(обработка поверхности галтели коленчатого вала накаткой роликами  или 
обработка поверхности шатуна дробеструйным аппаратом), так и за счет 
термической обработки (цементация, азотирование, закалка поверхностно-
го слоя токами высокой частоты).  

Минимальные значения коэффициента β при поверхностном упроч-
нении деталей приведены в табл. 4 [6]. 

Предел выносливости детали при симметричном цикле изменения на-
пряжений с учетом концентрации напряжений и качества поверхности, 
учитывая формулу (37), будет равен 
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K
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           Таблица 4 
Минимальные значения коэффициента β при поверхностном упрочнении 

деталей 
 
Материал, способ поверхностного упрочнения и тип детали β 

Углеродистая и легированная стали; поверхностная закалка токами высокой 
частоты; деталь без концентрации напряжений 
То же с концентраторами напряжений 
Сталь, азотирование; деталь без концентрации напряжений 
То же с концентраторами напряжений 
Сталь малоуглеродистая; цементация; деталь без концентрации напряжений 
То же с концентраторами напряжений 
Углеродистая и легированная стали; обкатка роликами; деталь без концен-
трации напряжений 
То же с концентраторами напряжений 
Углеродистая и легированная стали; обдувка дробью (независимо от наличия 
концентраторов напряжений) 

 
1,2 
1,5 
1,1 
1,3 
1,1 
1,2 

 
1,1 
1,3 

 
1,1 

 
Если испытуемый образец имел обработку поверхности, подобную 

обработке детали, то в этом случае коэффициент поверхностной чувстви-
тельности β принимают равным единице и его можно не учитывать. 
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2.7. Влияние температуры и частоты изменений напряжений 

Экспериментальными исследованиями установлено, что при повыше-
нии температуры до 300…400 °C не наблюдается значительного влияния 
температуры на величину предела выносливости. При дальнейшем повы-
шении температуры предел выносливости несколько снижается. 

Понижение температуры вплоть до -196° по экспериментальным дан-
ным [7, 8], как правило, повышает предел выносливости. При весьма 
большом снижении температуры возможно уменьшение предела выносли-
вости, в условиях значительных перегрузок – только в местах концентра-
ции напряжений. Для некоторых металлов имеет место увеличение эффек-
тивного коэффициента концентрации напряжений при понижении темпе-
ратуры. Это показывает, что для этих металлов с понижением температуры 
коэффициент чувствительности к местным напряжениям повышается. 

При частотах, обычно имеющих место в практике, скорость измене-
ния напряжений не оказывает заметного влияния на величину предела вы-

носливости. Только при часто-
тах, превышающих 1000 циклов 
в секунду, предел выносливости 
с увеличением частоты не-
сколько увеличивается. На рис. 
43, где по оси абсцисс отложе-
ны логарифмы частот, пред-
ставлены кривые зависимости 
пределов выносливости от час-

тоты изменения напряжений для различных материалов. При сильной кон-
центрации напряжений или воздействии коррозии с увеличением частоты 
предел выносливости снижается. 

 
Вопросы для самопроверки 

1. Как влияет тип деформации на предел выносливости ? 
2. Как влияет степень несимметрии цикла на предел выносливости? 
3. Какие имеются диаграммы предельных напряжений и в каких ко- 
   ординатах они строятся? 
4. Как строится диаграмма предельных напряжений Хейга ? 

 
Рис. 43. Зависимость предела выносливо-
сти от частоты изменения напряжений 

61



 

5. В каких координатах строится диаграмма Смита? 
6. Как строятся схематизированные диаграммы предельных циклов? 
7. Как строится схематизированная диаграмма Серенсена-Кинасо- 
   швили? 
8. Как строится схематизированная диаграмма Рабиновича? 
9. В чем достоинства и недостатки схематизированных диаграмм? 

10. Как строятся новые схематизированные диаграммы для сталей 
     при действии нормальных и касательных напряжений? 
11. Как строится новая схематизированная диаграмма для высоко- 
              прочных чугунов? 
12. В чем достоинства и недостатки предлагаемых новых схематизи- 
     рованных диаграмм? 
13. Как влияет на напряжения при переменных нагрузках концентра- 
      ция напряжений и абсолютные размеры детали? 
14. Какие напряжения называются номинальными? 
15. Что называют концентраторами напряжений? 
16. Что называется эффективным коэффициентом концентрации   
      напряжений? 
17. Что называется теоретическим коэффициентом концентрации   
        напряжений? 
18. Что называется коэффициентом чувствительности q? 

 
 

2.8. Примеры расчетов 
Пример 1. Какова будет величина предела усталости для стали, 

имеющей в предельном цикле с наибольшим напряжением, отвечающим 
пределу усталости, наименьшее напряжение σrmin= 50 МПа и среднее на-
пряжение в цикле σrm=125 МПа  ? 

Решение. Так как среднее напряжение цикла определяется по форму-
ле (4), то  .2 minmax rrmr σ−σ=σ  Откуда предел усталости 

.2 minmax rrmrr σ−σ=σ=σ  
Подставляя данные задачи, получим: 

( ) 300501252 =−−⋅=σr МПа. 
Пример 2. При статических испытаниях образца из стали 45 были оп-

ределены предел прочности (временное сопротивление) вσ  = 600 МПа и   
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предел текучести тσ  = 340 МПа. По этим данным ориентировочно найти 

пределы выносливости при симметричных циклах: при изгибе и
1−σ , осевом 

растяжении о
1−σ , при симметричном цикле кручения к

1−τ  и предел текуче-

сти при кручении к
тτ . 

Решение. Из приближенных соотношений, приведенных в п. 2.1, на-
ходим ориентировочные значения величин 
и

1−σ ≈ 0,5σв = 0,5·600=300 МПа;   о
1−σ ≈ 0,7· и

1−σ = 0,7·300 = 210 МПа; 

к
1−τ ≈ 0,58· и

1−σ - 0,58·300 = 174 МПа;  и
1-

и
т

к
1к

т
σ

σ⋅τ
=τ − =

300
340174 ⋅ = 197,2 МПа. 

Пример 3. Определить предел выносливости при изгибе по симмет-
ричному циклу для шлифованного сту-
пенчатого вала в месте изменения его 
диаметра с d = 80 до D = 100 мм. Ради-
ус галтели r = 6 мм (рис. 44). Материал 
вала – сталь 45. Ее  механические ха-
рактеристики равны: вσ = 600 МПа; 

и
1−σ = 260 МПа. 

Решение. Из рис. П2.1 для 
d
r  = 

80
6 = 0,075 и 

d
D  = 2 по кривой 3 (угле-

родистая сталь вσ  = 500 МПа, диаметр модели d1=30…50 мм) находим 
( )

1dKσ = 1,70 (за диаметр d1 принимаем среднюю величину интервала 

30…50 мм, т. е. d1= 40 мм). 
Поправку, учитывающую влияние предела прочности ξσ, определяем 

из рис. П2.2 прил. 2. Для вσ  = 600 МПа и 
d
r = 0,075 поправочный коэффи-

циент ξσ = 1,02 и при 
d
D  = 2 коэффициент концентрации 

( )'
1dKσ  = ξσ ( )

1dKσ  = 1,02·1,7 = 1,73. 

Поправку,  учитывающую влияние отношения диметров dD / , нахо-

дим из рис. П3.3 прил. 3. Для 
d
D  =

80
100 = 1,25 по кривой 1 поправочный ко-

Рис. 44. К примеру 3 
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эффициент ξd =0,84 и коэффициент концентрации с учетом поправки для 
dD /  будет равен 

( ) ( ) ]1[1 '''
11

−ξ+= σσ ddd KK = 1 + 0,84(1,73–1) = 1,61. 

Эффективный коэффициент концентрации напряжений для детали  

(d = 80 мм) определяем по формуле (33) (с заменой ( )
1dKσ на ( ) ''

1dKσ ) 

( ) ( )
( )

( ) ( )
1

1
1 к

к''
Д

dd

d
dKK

σσ

σ
σσ εε

ε
= . 

Из рис. 37 находим по кривой 4 при d1 = 40 мм, ( ) ;73,0
1к =εσ d  при  d= 

= 80 мм, ( ) .63,0к ≈εσ d  По кривой 2 при d1 = 40 мм, ( ) .85,0
1

=εσ d  

Подставляя найденные величины, получим: 

( ) ( )
( )

( ) ( ) 85,063,0
73,061,1

1

1

1
к

к''
Д ⋅

=
ε⋅ε

ε
=

σσ

σ
σσ

dd

d
dKK = 2,20. 

Так как коэффициент ( )
1dKσ  определялся на образцах достаточно 

большого диаметра (d1 = 40 мм), то для определения эффективного коэф-
фициента концентрации ( )ДσK  можно воспользоваться приближенной 

формулой (35) 

( )
( )
( ) .

''

Д
1

d

dK
K

σ

σ
σ ε

=  

Для диаметра d = 80 мм по кривой 2  рис. 37 находим ( )dσε  = 0,73; 

( ) ''
1dKσ  = 1,61 нами уже найдено ранее, следовательно 

( )
73,0
61,1

Д =σK =2,21. 

Коэффициент поверхностной чувствительности β для шлифованной 
поверхности при вσ = 600 МПа находим по кривой 2 рис. 42 β = 0,93 или 

по формуле β = 1 – 0,0001 вσ =⋅−= 6000001,01 0,94. 
Предел выносливости вала при симметричном цикле вычисляем по 

формуле (38) 
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( )
( )

( ) 109
21,2

93,0260

Д

и
1

к1
0 =

⋅
=

β⋅σ
=σ

σ

−
− K

d
d  МПа. 

Пример 4. Найти предел выносли-
вости при изгибе по симметричному цик-
лу для шлифованного вала d = 60 мм с 
поперечным отверстием a = 10 мм (рис. 
45).  

Материал детали: углеродистая 
сталь с характеристиками вσ  = 600 МПа, 
и

1−σ = 270 МПа. 
Решение. Из рис. П4.1 прил. 4 при 6010=da  =0,17 по кривой 3 на-

ходим ( )
1dKσ  = 1,79. 

Эффективный коэффициент концентрации вала ( )ДσK  определяем по 

приближенной формуле (36), так как d1 = 45 мм (за d1 принимаем среднюю 
величину интервала 40…50 мм) 

( ) ( )
( ) .1

Д
d

dKK
σ

σ
σ ε

=  

По кривой 2 рис. 37 для диаметра d = 60 мм находим ( )dσε  = 0,78 

( )
78,0
79,1

Д =σK =2,3. 

Коэффициент поверхностной чувствительности β = 0,92 (пример 3). 
По формуле (38) находим предел выносливости вала 

( )
( )

( ) 109
3,2

92,0270

Д

и
1

к1
0 =

⋅
=

β⋅σ
=σ

σ

−
− K

d
d  МПа. 

Пример 5. Определить эффективный коэффициент концентрации на-
пряжений для вала диметром D = 40 мм с кольцевой выточкой глубиной t 
= 4 мм, диаметром d = 32 мм (рис. 46) при кручении. Цикл изменения на-
пряжений – симметричный. Вал изготовлен из легированной стали 40ХН с 
пределом прочности вσ  = 1000 МПа.  

Рис. 45. К примеру 4 

65



 

Решение. Из рис. П6.1 прил. 6 при 
40/4/ =Dt  = 0,1 по кривой 1 находим 

( )
1dKτ  = 1,38. 

При кручении кττ ε=ε , а эффектив-
ный коэффициент концентрации напря-
жений детали определяется по формуле 
(38) (заменой σ на τ): 

( ) ( )
( ) .1

Д
d

dKK
τ

τ
τ ε

=  

При d = 32 мм из рис. 36 находим, что ( )dкτε  = 0,82 и 

( ) 82,038,1Д =τK = 1,7. 

Пример 6. Стальной стержень прямоугольного сечения, имеющий 
переходное сечение, подвергается знакопеременной растягивающей и 
сжимающей нагрузке по симметричному циклу (рис. 47). 

Механические характери-
стики материала стержня: вσ = 

=600 МПа; тσ = 340 МПа, о
1−σ = 

=220 МПа. Наибольшее напря-
жение в стержне не должно превышать 1/4 предела выносливости. Наи-
большая нагрузка, действующая на стержень, равна 15 кН. Найти наи-
меньший допустимый радиус закругления r в переходе.  

Решение. Наименьшее поперечное сечение стержня  
F = 0,018 · 0,024 = 4,32·10-4  м2. 

 Наибольшее номинальное напряжение в тонкой части стержня  

=⋅⋅==σ − )101032,4(15000 640
max FP 34,7 МПа. 

Допускаемое напряжение  

554220][ о
1

о
к1 ==σ=σ −− n МПа. 

Допускаемый эффективный коэффициент концентрации напряжений  

[ ]
7,34

55][
о
max

о
к1 =

σ
σ

= −
σK = 1,44. 

 

Рис. 46. К примеру 5 

 
Рис. 47. К примеру 6 
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Эффективный коэффициент концентрации напряжений через теоре-
тический определяется по формуле (28) 

).1(1 −α+= σσ qK  
Задачу решаем методом последовательного приближения. Поскольку    

33,118/24/ ==hH  и 57,0600340вт ==σσ . 
Задаемся значением r = 5 мм; тогда .28,0185 ==hr  
Из рис. П7.1 прил. 7 находим σα  = 1,6, а из рис. 35 текста – q = 0,91.  

Подставляя найденные значения величин q  и σα  в формулу (28), опреде-
лим эффективный коэффициент концентрации напряжений 

.55,1)16,1(91,01 =−+=σK  

Полученный коэффициент 55,1=σK  оказался больше допустимого, 
отсюда следует, что r необходимо увеличить.  

Примем r = 7 мм, тогда ;39,0187 ==hr  σα  = 1,45 и q = 0,94.  

Подставляя новые значения величин q и σα  в формулу (28), найдем: 

.42,1)145,1(94,01 =−+=σK  

Расхождение между полученным эффективным коэффициентом кон-
центрации и допускаемым очень незначительное, наименьший допусти-
мый радиус закругления r = 7 мм.  

Пример 7. Определить предел выносливости 
( )к1−σ  полированного вала с напрессованной де-
талью. Размеры вала d = 80 мм, а схема нагруже-
ния дана на рис. 48. Давление посадки p = 15 МПа. 

Материал сталь 45, вσ = 600 МПа, и
1−σ = 250 МПа. 

Решение. Рассматриваемый случай приведен 
в прил. 8, рис. П8.1, тип б.  

Из рис. П8.1 для вσ = 600 МПа и d1 = 50мм по кривой 1 находим 

( ) 3(6,2
1

≥=σ pK d  МПа). 

 Поправочный коэффициент ξp на удельное давление посадки р опре-
деляем из рис. П8.2 прил. 8 – pξ  = 0,89. 

Учитывая поправку, находим коэффициент концентрации модели  

Рис. 48. К примеру 7 
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( ) ( ) =ξ= σσ 11
'

dpd KK  0,89 · 2,6 = 2,31. 

Эффективный коэффициент концентрации напряжений для вала диа-
метром d = 80 мм определяем по формуле (33) 

( ) ( )
( )

( ) ( )
1

1

1
к

к'
Д

dd

d
dKK

σσ

σ
σσ εε

ε
= . 

Из рис. 37  находим по кривой 6 для конструкционной стали при d1 = 
=50 мм  ( )

1к dσε = 0,5; при d =80 мм – ( )dкσε = 0,48. По кривой 2 при  d1= 

=50 мм – ( )
1dσε =0,81. 

 Подставив найденные значения величин в формулу (33), найдем 

( ) .1,3
48,081,0

25,031,2Д =
⋅

=σK  

Величина предела выносливости вала определяется по формуле (32) 

( ) 81
1,3

250
Д

и
1

к1 ==
σ

=σ
σ

−
− K

 МПа. 
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…лучше найти удовлетворительное 
решение задачи, но в срок, чем полу-
чить полное решение задачи к тому 
времени, когда оно станет бесполез-
ным. 
                                        Н.С. Бахвалов6 
 

ГЛАВА 3. МЕТОДЫ РАСЧЕТА НА ПРОЧНОСТЬ ДЕТАЛЕЙ 
МАШИН ПРИ НАГРУЗКАХ, ПЕРЕМЕННЫХ ВО ВРЕМЕНИ 

 
3.1. Расчеты на прочность при одноосном напряженном  

состоянии и чистом сдвиге (кручении) 
Одноосное напряженное состояние имеет место при растяжении, сжа-

тии и чистом изгибе. При поперечном изгибе бруса сплошного сечения ка-
сательными напряжениями, возникающими в поперечном сечении, обыч-
но пренебрегают и расчет ведут так же, как и для случая одноосного на-
пряженного состояния [9]. 

Рассмотрим наиболее часто встречающийся в практике случай расчета 
на прочность при неограниченном числе циклов нагружения, когда харак-
теристикой усталостной прочности является предел выносливости. Если 
для рассчитываемой детали имеется достаточно данных испытаний, чтобы 
построить полную диаграмму предельных напряжений, то, определив по 
ней предел выносливости детали ( )drσ  при заданном коэффициенте не-

симметрии r, коэффициент запаса прочности находим из отношения : 
( )

.
maxσ

σ
= drn      (39) 

Экспериментальных данных для построения полной опытной диа-
граммы предельных напряжений для детали обычно нет, и в этих случаях 
коэффициент запаса определяют по формулам, полученным при рассмот-
рении схематизированных диаграмм для образца. К детали, изготовленной 
из пластичного материала, предъявляют требование, чтобы она обладала 
достаточной прочностью при переменных напряжениях и в ней не возни-
кали остаточные деформации. Этому требованию удовлетворяет условие, 
чтобы точка, изображающая цикл, лежала внутри области ОАСL схемати-

                                                 
6 Бахвалов, Н.С. Численные методы (анализ, алгебра, обыкновенные дифференциальные уравнения). – 
М.: Наука, 1973. – 632 с. 

69



 

зированных диаграмм, показанных на рис. 27 – 32, и имелся бы соответст-
вующий коэффициент запаса по отношению к пределу выносливости и 
пределу текучести.  

Рассмотрим определение коэффициента запаса для лабораторного об-
разца диаметром d0 = 6…16 мм на основании указанных схематизирован-
ных диаграмм для случая, когда с изменением величины нагрузки характер 
напряженного состояния в исследуемой точке не изменяется и циклы из-
менения напряжений остаются подобными.  

На рис. 49 представлена схематизированная диаграмма предельных 
напряжений, в которой прямая AC проведена по некоторым углом θ к оси 
σm (среднеe напряжение), а прямая KL отсекает по осям абсцисс и ординат 
отрезки, равные σт (см. рис. 49). Пусть точка, изображающая рабочий цикл, 
находится в области ОАС (точка М1 с координатами ON1= σm: N1M1= σa), то 
при увеличении нагрузки предельный цикл будет изображаться точкой М  
с координатами ON = σrm; NM = σra и возможное разрушение образца про-
изойдет от усталостной трещины.  

Если же рабочий цикл характеризуется точкой F1 (с координатами 
OE1= σm: E1F1= σa), лежащей в области ОСL, а предельный цикл при уве-
личении нагрузки – точкой F (OE= σrm: EF= σra), то образцу угрожает раз-
рушение от появления пластических деформаций. 

 
Рис. 49. К определению коэффициента запаса для лабораторного  
образца по схематизированной диаграмме Серенсена-Кинасошвили 
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Коэффициент запаса по усталостному разрушению для цикла, изо-
браженного точкой М1  (см. рис. 49), равен в соответствии с подобием тре-
угольников OMN  и OM1N1 

.
1111111 OM

OM
MN

NM
ON
ON

MNON
NMONn ===

+
+

=    (a) 

Проведем через точку М1 (рис. 50) прямую А1M1 параллельно прямой  

АС и горизонтальную прямую M1O1. Из подобия треугольников OAM и  
11MOA  следует, что 

.
11 OA

OA
OM
OMn ==       (b) 

Как видно из рис. 50, 1−σ=OA , а =θσ+σ=+= tg1111 maAOOOOA  

ma σ⋅ψ+σ= σ , где ψσ= tgθ.  

 
Подставляя полученные значения величин ОА и О1А1 в равенство (b), 

получим:  

ma
n

σ⋅ψ+σ
σ

=
σ

−1 .     (40) 

Рис. 50. К выводу формулы для определения коэффициента запаса по  
усталостному разрушению по схематизированным диаграммам пре-
дельных напряжений 
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Запас прочности при действии касательных напряжений вычисляется 
аналогично зависимости (40) с заменой σ на τ. 

Значение ψσ зависит от принятой для расчета схематизированной диа-
граммы предельных напряжений. 

Так,  для диаграммы Серенсена-Кинасошвили (см. рис. 27) 

.2
2

2tg
0

01

0

01

σ
σ−σ

=
σ

σ−σ
==θ=ψ −−

σ ND
NA     (41) 

Аналогично для касательных напряжений (с заменой σ на τ) 

0
012

τ
τ−τ

=ψ −
τ . 

Значения σ-1, τ-1 приведены в прил. 1. Приближенные значения ψσ  и ψτ 
для различных видов деформации могут быть вычислены в зависимости от 
принятой схематизированной диаграммы. 

По схематизированной диаграмме, показанной на рис. 28: 

в1tg σσ=θ=ψ −σ .    (42) 
По диаграмме Рабиновича (см. рис. 29) 

S1tg −σ σ=θ=ψ .    (43) 
В работе [10] определения ψσ предложена зависимость: 

• для сталей 

В
410202,0 σ⋅+=ψ −

σ ,    (c) 
где σВ – предел прочнсости, МПа; 
• для легких деформируемых сплавов 

В00055,048,0 σ−=ψσ .     (d) 
При кручении принимают [10] .5,0 στ ψ=ψ  
Для предлагаемых автором новых схематизированных диаграмм 

значение θ=ψσ tg  может быть вычислено по формуле:   

• для сталей под действием нормальных напряжений σ (рис. 30) 

1т
2

1
2
вв

2
в

1т
2

1
2
вв

2
в1т

2
11

44

4422

−−

−−−−−
σ

σσ−σ+σσ−σ

σσ−σ+σσ−σ+σσ−σ
=

σ
σ−σ

=ψ
rm

ra  ;    (44) 

• для сталей под действием касательных напряжений τ (рис. 31) 

72



 

⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛ τ−τ+ττ−τττ

⎟
⎠
⎞⎜

⎝
⎛ τ−τ+ττ−ττ−τ+ττ

=
τ

τ−τ
=ψ

−−

−−−−
−

τ 2
т

2
в

2
11втв

2
т

2
в

2
1в1т

2
в

2
11

1

rm

ra ;             (45) 

• для чугунов с шаровидным графитом под действием нормальных на-
пряжений σ (см. рис. 32) 

2
1

2
т

2
11т1

−

−−−
σ

σ−σ
σ−σσ

=
σ

σ−σ
=ψ

rm

ra .   (46) 

• для чугунов с шаровидным графитом под действием касательных 
напряжений τ (см. п. 2.4): 

2
1

2
т

2
11т1

−

−−−
τ

τ−τ
τ−ττ

=
τ

τ−τ
=ψ

rm

ra .    (47) 

Коэффициенты ψσ  и ψτ, рассчитанные нами по формулам (44) – (47) 
для наиболее применяемых в машиностроении легированных сталей и вы-
сокопрочных чугунов, приведены в прил. 1 (табл. П1.4, П1.5). 

Для цикла, изображаемого точкой F1 (см. рис. 49 и  50), коэффициент 
запаса по текучести определяется по формуле:  

max

тт

111
т σ

σ
=

σ+σ
σ

=
+
+

=
maFEOE

EFOEn .   (48) 

При расчете деталей, выполненных из хрупкого материала, на диа-
грамме в координатах σm-σa не имеет смысла проводить линию KL (см. рис. 
49 и 50), так как весьма хрупкие материалы не имеют условного предела 
текучести. В этом случае коэффициент запаса вычисляют по формуле (40) 
(для касательных напряжений с заменой σ на τ). 

Для расчета на прочность деталей при действии переменных напря-
жений с использованием схематизированных диаграмм Серенсена-
Кинасошвили (см. рис. 27), Гудмана (см. рис. 28), Рабиновича (см. рис. 29) 
или по формулам (c) и (d) необходимо определять запасы прочности по 
формулам (40) и (48) и выбирать наименьшее значение, поскольку мы не 
знаем, в какой области схематизированной диаграммы находится рабочий 
цикл.  

Предлагаемые автором новые схематизированные диаграммы по-
зволяют также определить, какой вид разрушения является опасным при 
известных рабочих средних mσ  и амплитудных aσ  напряжениях: устало-
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стное разрушение или детали угрожает разрушение от появления пласти-
ческих деформаций. 

Напомним, что для всех схематизированных диаграмм координаты 
точки C имеют значения  предельных rmσ  и raσ на границе между обла-
стью, где может произойти усталостное разрушение или детали угрожает 
разрушение от появления пластических деформаций (см. рис. 50). Если 
вычислить для  напряженного состояния, которое характеризуется точкой 
C(σrm, σra), коэффициент постоянства нагружения, то он будет численно 
равен тангенсу угла αr между линией OC (характеризует циклы с постоян-
ным коэффициентом несимметрии r) и прямой CD, равной предельному 
амплитудному напряжению σra, 

rrarm OCD α=∠=σσ=χσ tg)(tg . 
Для какого-нибудь цикла, изображенного точкой M1, предельный 

цикл характеризуется точкой M (произойдет усталостное разрушение (см. 
рис. 50)), а коэффициент постоянства нагружения равен 

.tg
11

1
11

a

m

NM
ON

MN
ON

σ
σ

===α=χσ    (e) 

Нетрудно заметить, что 1σχ = tgα1< tgαr. Таким образом, для данного 
цикла 1σχ  = mσ / aσ < rmσ / raσ . Другими словами, для рабочих циклов на-
пряжений, расположенных в области OAC (см. рис. 50), в соответствии с 
(e) всегда σχ  = mσ / aσ < rmσ / raσ . Тогда расчет запаса прочности следует 
вести по зависимости (40). Для касательных напряжений расчет ведется 
аналогично зависимости (40) с заменой σ на τ. 

Если же рабочий цикл характеризуется точкой F1 (в области OCL), а 
предельный – точкой F, то tgα2= σχ = OE1/E1F1 > tgαr. Таким образом, для 
всех циклов в области OCL σχ  = mσ / aσ  > rmσ  / raσ . Поскольку для них 
предельным является разрушение от появление пластических деформаций 
(предельные циклы характеризуются точками на прямой CL), то расчет 
следует вести по зависимости (48).  

Для касательных напряжений τ область положения рабочих циклов 
определяется аналогично. Значение предельных значений коэффициента 
постоянства циклов σχ  и τχ  для легированных сталей и высокопрочных 
чугунов приведены в прил. 1 (см. табл. П1.4, П1.5). Заметим, что σχ  и τχ  
для всех материалов имеют определенный разбег значений. В случае, если 
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отношение am σσ попадает между минимальными и максимальными зна-
чениями σχ  и τχ , то расчет запасов прочности следует провести по зави-
симостям  (40) и (48) и принять минимальное его значение.  

Все сказанное выше еще раз проиллюстрировано на рис. 51 с разделе-
нием прямой OC на области расчета: первая область mσ / aσ < rmσ / raσ  – 
разрушение может произойти от усталостной трещины; вторая область  

mσ / aσ  > rmσ  / raσ  – детали угрожает разрушение от появления пластиче-
ских деформаций. 

 
Коэффициент запаса для детали отличается от коэффициента запаса 

лабораторного образца, так как необходимо учесть влияние на усталост-
ную прочность детали концентрации напряжений, абсолютных размеров 
детали и качества ее поверхности введением соответствующих поправоч-
ных коэффициентов.  

Эти поправочные коэффициенты обычно определяют при симметрич-
ном цикле, а для постоянных нагрузок они близки к единице. На практике 
при несимметричном цикле поправочные коэффициенты относят только к 

Рис. 51. Применимость схематизированной диаграммы усталостной  
прочности 

75



 

переменной части цикла напряжений, т. е. к амплитуде цикла aσ  или aτ , а 
расчетные формулы для определения коэффициента запаса для детали 
имеют следующий вид:  

( ) ;
Д

1

к

1

mama
KKn

σ⋅ψ+σ
β

σ
=

σ⋅ψ+σ
εβ

σ
=

σ
σ

σ

−

σ
σσ

σ

−
σ   (49) 

max

тт
т σ

σ
=

σ+σ
εβ

σ
=

σσ

σ
ma

k

Kn .    (50) 

При расчете обычно рекомендуют [3, 6] определять оба коэффициента 
запаса – по усталости σn  и текучести nт, а руководствуются меньшим из 
них. При расчете же по новым схематизированным диаграммам расчет 
ведется по усталостному разрушению (49), если для рабочих напряжений 

σχ  = mσ  / aσ  < rmσ  / raσ . В противном случае – по формуле (50). Только 
в случае, когда для рабочих напряжений mσ / aσ = rmσ  / raσ  рекомендуется 
проводить расчет по σn  и nт. 

Для осевого растяжения-сжатия в формуле (48) 1−σ  нужно заменить 

на о
1−σ  – предел выносливости при симметричном цикле для осевой де-

формации.  
При расчете деталей, находящихся в условиях чистого сдвига, в фор-

мулах (49) и (50) достаточно лишь заменить σ на τ. В результате получим  

( ) ,
Д

1

к

1

mama
KKn

τ⋅ψ+τ
β

τ
=

τ⋅ψ+τ
βε

τ
=

τ
τ

τ

−

τ
ττ

τ

−
τ    (51) 

где ψτ = tgθ (см. п. 2.4 и прил.1, табл.П1.4); 

max

т

Д

тт
т )( τ

τ
=

τ+τ
β

τ
=

τ+τ
βε

τ
=

τ

τ

ττ

τ
mama

k

KKn .    (52) 

Величина коэффициента запаса прочности зависит от многих причин. 
Если условия эксплуатации машины, характер внешних нагрузок и меха-
нические характеристики материала хорошо известны, а напряжения опре-
делены достаточно точными методами, запасы прочности по усталостному 
разрушению и по текучести могут быть взяты небольшими – в пределах 
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1,2…1,5; в противном случае их следует увеличить. В среднем величины 
запасов прочности колеблются в диапазоне n = nт = 1,5…2,0. 

При расчете деталей, выполненных из хрупкого материала, на диа-
грамме в координатах mσ  – aσ  не имеет смысла проводить линию KL (см. 
рис. 22), так как весьма хрупкие материалы не имеют условного предела 
текучести. В этом случае коэффициенты запаса вычисляют для нормаль-
ных напряжений по формуле (49), а для касательных  – (51).  

Усталостная прочность деталей зависит от условий эксплуатации, 
конструктивных, технологических и других факторов. Поэтому при конст-
руировании деталей машин расчет на прочность при переменных напря-
жениях большей частью носит поверочный характер и заключается в опре-
делении коэффициента запаса. Но в некоторых простейших случаях воз-
можно непосредственное определение конструктивных размеров деталей 
по допускаемым напряжениям для данного коэффициента запаса и задан-
ного отношения амплитуды напряжения к среднему напряжению 

r
r

m

a

+
−

=
σ+σ
σ−σ

=
σ
σ

=
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=ρ
σ

σ 1
11

minmax

minmax . 

Если известна величина σρ  при принятом коэффициенте запаса n, то 
допускаемое максимальное напряжение по усталостному разрушению [σr], 
исходя из рассмотренных схематизированных диаграмм (см. рис. 26 – 31), 
может быть определено из формулы (49) 
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Из полученных соотношений находим, что 
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[ ] [ ] [ ]=σ+σ=σ mar ( )
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При кручении  

[ ] [ ] [ ]=τ+τ=τ mar ( )
ττ

τ
τ

ψρ
β

ρτ

+

+−

Д
1 1

Kn
,  (54) 

где .ma ττ=ρτ  
Допускаемое максимальное напряжение, исходя из расчета на теку-

честь,  равно: 

[ ]
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;
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n

n

r

r

τ
=τ

σ
=σ

 

Из двух полученных величин для допускаемого напряжения берется 
меньшее значение.  

 
Вопросы для самопроверки 

1. Как определяется запас прочности детали при переменных напря-
жениях при одноосном напряженном состоянии – изгибе и растяжении-
сжатии? 

2. Как определяется запас прочности детали при переменных напря-
жениях при чистом сдвиге или кручении? 

3. Как учитывается влияние концентрации напряжений при определе-
нии запасов прочности при переменных напряжениях? 

4. Как учитывается влияние абсолютных размеров детали при опреде-
лении запасов прочности при одноосном напряженном состоянии? 

5. Почему расчет на прочность при переменных напряжениях называ-
ется поверочным?  
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3.2. Примеры расчетов 

Пример 8. Определить коэффициент запаса вращающегося вала в 
месте изменения его диаметра с 80 на 100 м. Радиус галтели r = 6 мм (см. 
рис. 44). Изгибающий момент М в опасном сечении изменяется по симмет-
ричному циклу и равен М = 3000 Н·м. Материал вала – сталь 45. Ее меха-
нические характеристики: σв = 600 МПа; σт = 340 МПа; σ-1 = 260 МПа. По-
верхность вала шлифованная. 

Решение. Эффективный коэффициент концентрации напряжений 
( )ДσK  и коэффициент поверхностной чувствительности β найдены в при-

мере 3 п. 2.8 и равны  
( )ДσK  = 2,21;    β = 0,94. 

Амплитуда напряжений  

( )
5,58

1081,0

3000
1,0 323 =

⋅
===σ

−d
M

W
M

a  МПа. 

Среднее напряжение цикла mσ  = 0. 
Коэффициент запаса по усталостной прочности определяем по фор-

муле (49) 

( ) .89,1
5,58

94,0
21,2
260

Д

1 ==
σ⋅ψ+σ

β

σ
=

σ
σ

−

ma
Kn  

Определять запас прочности по текучести не следует, так как среднее 
напряжение цикла mσ = 0 (цикл изображается точкой, расположенной на 
прямой OA (см. рис. 50). 

Пример 9. Механические характеристики стали 45 при изгибе сле-
дующие: вσ = 610 МПа; σт = 360 МПа; 1−σ = 250 МПа; 0σ = 420 МПа.  
Пользуясь схематизированными диаграммами предельных напряжений,   
определить запас прочности для детали, работающей на изгиб с напряже-
ниями maxσ = 120 МПа; minσ = – 40 МПа. Эффективный коэффициент 
концентрации напряжений для детали ( )ДσK  = 1,95. Коэффициент поверх-

ностной чувствительности β = 0,89.  
Решение. Запас прочности детали определяем по формуле (49).  
Амплитуда напряжений цикла 
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=σa МПа. 

Среднее напряжение цикла  
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2

40120
2
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−+

=
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=σm МПа. 

Определяем коэффициент ψσ: 
а) по диаграмме Серенсена-Кинасошвили: 
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σ ; 

б) по диаграмме (см. рис. 28)  
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σ
σ

=ψ −
σ

в
; 

в) по диаграмме Рабиновича 140025014001 =σ=ψ −σ  = 0,178; 
г) по новой схематизированной диаграмме 
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= 0,118. 
При этом am σσ=χσ  = 40/80 = 0,5;  rarmr σσ=χ σ = 0,51. 
Подставляя полученные значения величин в формулу (49), определим 

коэффициент запаса п по всем приведенным диаграммам: 

а)            1,1
4019,080

89,0
95,1

250
=

⋅+
=σn ; 

б)          02,1
40409,080

89,0
95,1

250
=

⋅+
=σn ; 

в)       105,1
40178,080

89,0
95,1

250
=

⋅+
=σn ; 
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г)        12,1
40118,080

89,0
95,1

250
=

⋅+
=σn . 

Пример 10. Решить предыдущий пример в предположении, что на-
пряжения maxσ  = 80 МПа; minσ  = 40 МПа. 

Ответ. а) σn = 4,52;  тn = 4.  
Пример 11. При использовании схематизированных диаграмм пре-

дельных напряжений запас прочности для любого несимметричного цикла 
изменений напряжений определяете по формуле (49) или (51). Исходя из 
этой формулы вывести зависимость для определения допускаемого напря-
жения при пульсирующем цикле (r = 0). 

Решение. Подставляя в формулу (49) при пульсирующем цикле 
20σ=σ=σ ma , получим: 
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Тогда при принятом коэффициенте запаса n допускаемое напряжение 
для детали при пульсирующем цикле определяем по формуле 

[ ] ( )
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⎣

⎡
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2
K

n
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Пример 12. По данным предыдущего примера установить зависи-
мость между допускаемыми напряжениями для детали при симметричном 
[ ]dк1−σ  и пульсирующем [ ]dк0σ  циклах. 

Решение. Из предыдущего примера имеем 

[ ] ( )
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Подставляя в это равенство значение ( ) [ ]dK
n

к1
Д

1
−

σ

− σ=

β

σ , окончательно 

получим: 
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Пример 13. Определить допускаемое напряжение для болта с метри-
ческой резьбой М 16х30 при растяжении-сжатии для пульсирующего и 
симметричного циклов изменения напряжений. Материал болта – легиро-

ванная сталь марки 40XН, ее характеристики: вσ  = 1000 МПа; о
1−σ  =       

650 МПа; ψσ = 0,194. Запас прочности σn = 2. 

Решение. Из прил. 9 по кривой 3, рис. П9.1  находим ( ) 0,3
0

=σ dK . 

Поправка, учитывающая влияние предела прочности по рис. П9.2, 
прил. 9 для вσ  = 900 МПа σξ  = 1,69, а коэффициент концентрации напря-
жений для образца с учетом поправки на прочность равен  

( ) ( )
00

'
dd KK σσσ ξ= = 1,69 · 3,0 = 5,07. 

По рис. П11.1 (прил. 11) при d = 16 мм поправка, учитывающая влия-
ние абсолютных размеров болта, 63,0=εσ . 

Тогда эффективный коэффициент концентрации напряжений для де-
тали  

( ) ( ) 0,807,507,5'
12Д 0

==ε= σ=σσ dKK . 

Коэффициент поверхностной чувствительности β = 1. 
Допускаемое напряжение определяем по формуле (52): 
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При пульсирующем цикле 

r = 0; σρ   = 1
1
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=
+
−

r
r . 

Тогда  

=σ ][ о
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=
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+
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 для симметричного цикла  
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r = – 1 и σρ = ∞=
+
−

r
r

1
1 . 

В этом случае формула (52) принимает вид 

[ ]=σ−
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σ

σ

−

Д

о
1 1

Kn
. 

Подставляя данные примера, получим: 

=σ− ][ о
1 7,18

8
1

2
30

=⋅  МПа. 

 
3.3. Определение коэффициента запаса 
при сложном напряженном состоянии 

Многие детали машин: трансмиссионные и коленчатые валы, клапан-
ные пружины поршневых двигателей и др. – испытывают переменные во 
времени напряжения в условиях сложного напряженного состояния. Для 
расчета таких деталей необходимо, как и в случае статической нагрузки, 
создать теорию прочности при переменных напряжениях, которая позво-
лила бы судить о прочности материала, находящегося в сложном напря-
женном состоянии, на основании опытных данных о его прочности при 
центральном растяжении-сжатии. Напряжения являются  переменными ве-
личинами, которые могут меняться во времени по различным законам 
(различные коэффициенты несимметрии, форма кривой, частота), поэтому 
в случае сложного напряженного состояния большей частью в течение 
цикла положение главных площадок в одной и той же точке напряженного 
тела меняется. Это значительно усложняет расчет, и до сих пор вопрос рас-
чете на прочность при переменной нагрузке в случае сложного напряжен-
ного состояния еще нельзя считать окончательно решенным, так как экс-
периментов, подтверждающих правильность той или иной теории, еще 
очень мало. Рассмотрим наиболее важный и часто встречающийся случай 
плоского напряженного состояния – совместное действие изгиба и круче-
ния. В результате многочисленных опытов с малоуглеродистыми и раз-
личными легированными сталями и специальными чугунами были уста-
новлены следующие зависимости между предельными значениями нор-
мальных и касательных напряжений: 
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• для сталей  
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• для чугунов 
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где σra  и τra – предельные значения амплитуд нормальных и касательных 
напряжений; σ-1  и τ-1 – пределы выносливости при симметричном цикле 
соответственно при изгибе и кручении. 

Формулы (55) и (56) были получены при совместном изгибе и круче-
нии из опытов с образцами, нормальные и (касательные напряжения у ко-
торых изменялись синфазно (касательные и нормальные напряжения одно-
временно достигали экстремальных значений) по симметричным циклам 
(рис. 52). 

Сдвиг фаз, как показали иссле-
дования С.В. Серенсена [5], не ока-
зывает существенного влияния на 
прочность деталей, работающих од-
новременно на изгиб и кручение. 
Поэтому этими формулами можно 
пользоваться и тогда, когда напря-
жения σ и τ изменяются не в одной 
фазе (несинфазно). 

В этом случае расчет по этим 
формулам приводит к увеличению запаса прочности. Если 211 =τσ −− , 
что характерно для пластичных материалов (малоуглеродистая сталь), то 
формулы (55) и (56) в этом частном случае совпадают. 

Обозначив через aσ  и aτ  значения амплитуд нормального и каса-
тельного напряжений для заданного рабочего цикла напряжений и учиты-
вая, что циклы подобны, имеем:  

n
a
ra

a
ra =

τ
τ

=
σ
σ  – коэффициент запаса по усталостному разрушению 

(общий коэффициент запаса);  

Рис. 52. Синфазное изменение нор-
мальных и касательных напряже-
ний по симметричным циклам 
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σ
− =

σ
σ n

a
1  – частный коэффициент запаса только по изгибу,  опреде-

ляемый в предположении отсутствия кручения; 

τ
− =

τ
τ n

a
1  – частный коэффициент запаса только по кручению. 

Используя принятые обозначения, зависимости (55) и (56) можно на-
писать в следующем виде:  
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Из формулы (57) получаем окончательное выражение для общего ко-
эффициента запаса по усталостному разрушению  (формула Гафа и Пол-
ларда)  

22
τσ

τσ

+

⋅
=

nn

nnn . (59) 

Формулы (58) и 
(59) применяют и в слу-
чае несимметричных 
циклов (рис. 53). 

В этом случае ча-
стные коэффициенты 
запаса по разрушению 
для нормальных напря-
жений ( σn ) и касатель-
ных напряжений ( τn ) 
определяются по фор-
мулам (49) и (51). 

Коэффициент запаса по текучести определяется по формуле 

экв

т
т σ

σ
=n ,                                                   (60) 

Рис. 53. Несинфазное изменение нормальных и 
касательных напряжений по несимметричным 
циклам 
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где тσ  – предел текучести; 22
экв 3τ+σ=σ – расчетное эквивалентное на-

пряжение.  
При расчете частных коэффициентов прочности по схематизирован-

ным диаграммам Серенсена-Кинасошвили или Рабиновича из двух полу-
ченных коэффициентов запаса по усталости и текучести прочность оцени-
вается меньшим по величине коэффициентом. 

При расчете по новым схематизированным диаграммам определя-
ем значение коэффициента постоянства нагружения am σσ=χσ для рабо-
чих напряжений и сравниваем их с предельными, приведенными в табл. 
П1.4 – П1.5  прил. 1. Если am σσ=χσ < rarm σσ  (аналогично для каса-
тельных напряжений), то расчет запаса прочности следует вести по зави-
симости (59) (по усталости). Если же am σσ=χσ  > rarm σσ  (аналогично 
для касательных напряжений), то расчет ведется по зависимости (60) – по 
текучести. 

 
Вопросы для самопроверки 

1. Как определяется запас прочности детали при действии переменных на-
пряжений по усталостному разрушению? 

2. Как определяется запас прочности детали при действии переменных на-
пряжений по текучести? 

3. Почему при расчете на переменные напряжения при действии перемен-
ных напряжений определяются частные запасы прочности? 

4. По какой теории прочности определяется эквивалентное напряжение 
при расчете из условия разрушения из-за пластических деформаций? 

5. Учитывается ли при расчете общего запаса прочности при переменных 
напряжениях несинфазность изменения нормальных и касательных на-
пряжений? 

6. Как определяется, по какой зависимости вести расчет на прочность при 
действии переменных напряжений? 
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3.4. Примеры расчетов 
Пример 14. Определить коэф-

фициент запаса в опасном сечении 
элемента вала с кольцевой выточкой 
(рис. 54). Дано: D = 110 мм, d = 90 мм, 
радиус кольцевой выточки r = 10 мм; 
поверхность вала тонкого шлифова-
ния. Материал вала – легированная сталь марки 45Х с характеристиками: 
вσ  = 850…1050 МПа;   тσ  = 700…950 МПа;   1−σ  = 400…500  МПа,   вτ = 

= 490…608 МПа; тτ  = 405…550 МПа; 1−τ  = 230…290 МПа. Действующие 
переменные во времени моменты равны: изгибающие maxиM = 5000 Н·м; 

minиM = – 1000 Н·м; крутящие maxкрM = 2000 Н·м; minкрM = – 500 Н·м. 

Решение. Полярный и осевой моменты сопротивления сечения 

( )33 09,02,02,0 ⋅== dWp =146·10-6 м3; 

6
и 10735,0 −⋅== pWW м3. 

Определяем  максимальные и минимальные номинальные напряже-
ния в опасном сечении  

6
и

maxи
max 1073

5000
−⋅

==σ
W

M = 68,5 МПа; 

6
и

minи
min 1073

1000
−⋅

−
==σ

W
M = – 13,7 МПа; 

6
maxкр

max
10146

2000
−⋅

==τ
pW

M
= 13,7 МПа; 

6
minкр

min 10146
500

−⋅
−

==τ
pW

M
= – 3,4 МПа. 

Определяем средние напряжения и амплитуды циклов: 

2
7,135,68

2
minmax −

=
σ+σ

=σm = 27,4 МПа; 

2
7,135,68

2
minmax +

=
σ−σ

=σa =  41,1 МПа; 

2
4,37,13

2
minmax −

=
τ+τ

=τm = 5,15 МПа; 

 
Рис. 54. К примеру 14 
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2
4,37,13

2
minmax +

=
τ−τ

=τa = 8,55 МПа. 

Для рабочих напряжений  

σχ = 27,4/41,1 = 0,667;  τχ = 5,15/8,55 = 0,602. 

В соответствии с табл. П1.4  прил. 1 предельные значения σχ = 
=1,969…1,187; τχ = 0,901…1,179. Таким образом, коэффициент запаса ли-
митируется усталостной прочностью и расчет необходимо вести по фор-
мулам (49) и (51). 

Эффективный коэффициент концентрации напряжений при изгибе 
для детали с вσ  =500 МПа равен (прил. 5) 

( )( )dreK 4619,6
500 6155,24734,0)(

в
−

=σσ −−−=  = 

= ( )22,04619,66155,24734,0 ⋅−−−− e  = 1,35. 
Поправочный коэффициент, учитывающий влияние предела прочно-

сти при r/d = 0,22 и вσ  = 700 МПа, равен σξ  = 1,04.  

Тогда  500вв
)()( =σσσσσ ξ= KK = 1,04·1,35 = 1,404. 

Поправочный коэффициент, учитывающий влияние отношения t/r= 
=10/10 = 1 равен ξt=1 (прил. 5, рис. П5.3). Тогда окончательно Kσ=1,404.  

При кручении  (прил. 6, рис. П6.3) Kτ=1,1. 
Коэффициент состояния поверхности β находим по кривой 2 (см. 

рис. 40) или по уравнению 
β = 1 – 0,0001 вσ  = 0,93. 

Примем, что βσ = βτ=  0,93. 
Определим масштабные коэффициенты кσε  и кτε . При действии 

нормальных напряжений по кривой 3 на рис. 35 или по моделям (посколь-
ку кривая заканчивается при d = 50 мм) 

626,00052,0
к ==ε −

σ
de . 

При действии касательных напряжений (см. рис. 38) или по модели 
(поскольку кривая заканчивается при d = 80 мм):  

712,06389,0 /169,2
к ==ετ

dd . 

Коэффициенты ψσ и ψτ определим по табл. П1.4 прил. 1: ψσ= 
=0,210…0,286; ψτ= 0,096…0,125. 
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Вычисляем  частные коэффициенты запаса 
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Общий коэффициент запаса прочности по усталостному разрушению 
определим по формуле Гафа и Полларда (58) 

.68,2
6,1572,2

6,1572,2
2222

=
+

⋅
=

+

⋅
=

τσ

τσ

nn

nnn  

Расчет запаса прочности по пределу текучести не проводим, так как 
прочность лимитируется усталостным разрушением (рабочие напряжения 
располагаются в областях OAC, см. рис. 51). 

Пример 15. Расчет коленчатого вала четырехцилиндрового быст-
роходного дизеля. Расчетные схемы кривошипа коленчатого вала дизеля 
приведены на рис. 55, а на рис. 56 – боковая проекция его. Коренные шей-
ки коленчатого вала дизеля выполнены короткими: левая lк.ш.L =65 мм; пра-
вая – lк.ш.P = 42 мм; диаметр коренной шейки dк.ш= 50 мм; толщина щек ле-
вой и правой hL=hP = 28 мм; ширина щек в районе перекрытия b= 60,39 мм; 
длина шатунной шейки lш.ш =27,2 мм; диаметр ее dш. ш= 50 мм, радиус гал-
тели в сопряжении шеек со щекой r = 3,5 мм.  

 
Рис. 55. Расчетная схема кривошипа Рис. 56. Расположение облегчаю-

щего отверстия в шатунной шейке 
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В шатунной шейке выполнено облегчающее отверстие диаметром δ= 
=12,5 мм, смещенное от оси шатунной шейки в плоскости кривошипа 
вверх на величину e =6 мм (рис. 56).  В коренных и шатунной шейке име-
ются отверстия диаметром a = 6 мм для подачи масла к вкладышам под-
шипников. 

Расчет нагрузок, действующих на кривошип, проводился по известной 
методике, поэтому приводим только результаты расчета [3, 21]. 

Центробежные силы инерции неуравновешенных масс щек равны: ле-
вой Krщ.L=1095 Н; правой Krщ.P = 1186,6 Н. Центробежные силы инерции 
неуравновешенных масс противовесов левого Krпр.L = 3120 Н;  правого 
KrпрP  =3039 Н. Центробежная сила инерции  части массы шатуна, отнесен-
ной к оси шатунной шейки, шrK = 2112 Н, а центробежная сила инерции 
массы  шатунной шейки равна ш.шrK = 1112 Н. Таким образом в центре ша-
тунной шейки действует центробежная сила ш.шш rKKr + = 3224 Н. 

Наибольший и наименьший крутящий момент (наибольший размах 
крутящего момента по результатам динамического расчета): при угле по-
ворота кривошипа φ= 378º ПКВ =maxM +1018 Н·м; при угле поворота φ= 
=345º ПКВ 305min −=M  Н·м (результаты расчета не приводятся). 

Для расчета на изгиб элементов коленчатого вала выбираем по резуль-
татам динамического расчета наибольшие и наименьшие значения сил K и 
T (см. рис. 55): при угле поворота кривошипа φ= 366º ПКВ Tmax= 8268 Н; 
Kmax= 58713 Н, а при φ= 6º ПКВ – Tmin= – 836 Н; Kmin= – 5923 Н. 

Определим реакции на левой и правой опорах коленчатого вала: 
от сил, действующих в плоскости кривошипа, при максимальном зна-

чении Kmax: 
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от сил, действующих в плоскости кривошипа, при минимальном зна-
чении Kmin: 
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от сил, действующих перпендикулярно плоскости кривошипа, при мак-
симальном значении Tmax: 

∑ =++−= ;0)5,05,0( ш.шк.шmaxкр. LLxPA hllTlRM  

∑ =+++−= ;0)5,05,0( ш.шк.ш.maxкр. PPxLB hllTlRM  

от сил, действующих перпендикулярно плоскости кривошипа, при ми-
нимальном значении Tmin: 

∑ =++−= ;0)5,05,0( ш.шк.ш.minкр. LLxPA hllTlRM  

∑ =+++−= .0)5,05,0( ш.шк.ш.minкр. PPxLB hllTlRM  

После подстановки величин в уравнения равновесия получим значение 
реакций на опорах от действия сил в плоскости кривошипа: 

при значении Kmax =58713,4 Н    7,27152=yLR  Н; 8,32046=yPR  Н; 

при значении Kmin = -5923 Н      2,2372−=yLR  Н, 6,2897−=yPR  Н; 

от действия сил в плоскости, перпендикулярной плоскости кривошипа: 
при значении Tmax =8268 Н    7,3776=xLR  Н; 4,4491=xPR  Н; 
при значении Tmin = -836 Н      9,381−=xLR  Н, 1,454−=xPR  Н. 
Расчет коренной шейки. Расчет коренной шейки проводим в двух се-

чениях: сопряжения ее со щекой и по сечению, где имеется отверстие для 
подачи масла к вкладышам подшипника (на рис. 54 оно совпадает с опорой 
A). Коленчатый вал изготовлен из  легированной стали 20ХН3А с механи-
ческими характеристиками (прил. 1, табл. П1.1): предел прочности σв = 
=950…1450 МПа; предел текучести σ0,2 = 850…1100; предел выносливости  
при изгибе σ-1 =430…650 МПа; то же при кручении τ-1 = 240…310 МПа. 

При расчете по разрезной схеме коренные шейки рассчитывают только 
на кручение без учета напряжений изгиба, мало влияющих на запас проч-
ности (по некоторым данным в пределах 3…4  %).  

При действии крутящего момента  в поперечном сечении коренной 
шейке возникают касательные напряжения: 
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от максимального Mкр. max= 1018 Н·м и минимального Mкр. min= - 305 Н·м 

;
к.ш

max.кр
max

pW
M

=τ ,
к.ш

min.кр
min

pW
M

=τ  

где кр
к.ш

4
к.ш

4
к.ш

кр
к.ш

к.ш 16
2

ξ
δ−

⋅
π

=ξ=
d

d
d

JW рр  – момент сопротивления корен-

ной шейки при кручении; Ip – полярный момент инерции коренной шейки 
( )

32

4
к.ш

4
к.ш δ−π

=
dJ р ; dк.ш – диаметр коренной шейки; δ – диаметр внутренне-

го облегчающего отверстия (если оно имеется); ξкр – поправочный коэф-
фициент, учитывающий наличие отверстия для подачи масла (прил. 14). 
Для данной конструкции коленчатого вала в коренной шейке нет облег-
чающего отверстия (δ = 0). 

Для поперечного сечения коренной шейки в сопряжении со щекой 
ξкр.=1 (отверстие расположено в центре коренной шейки, рис. 57), однако 
имеется выточка глубиной (на радиус) 0,2 мм. Поэтому в расчетах учиты-
ваем диаметр 50- 0,4 = 49,6 мм. 

Таким образом, 

6
33

к.ш.
к.ш 1095,23

16
0496,014,3

16
−⋅=

⋅
=

π
=

dWр  м3. 

Тогда  

 
Рис. 57. Чертеж коленчатого вала четырехтактного дизеля:  
1,4,5 – площадки для установки противовесов; 2,3 – щеки  
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==τ 6
max 10

95,23
1018  42,5 МПа; 

=−=τ 6
min 10

95,23
305 - 12,73 МПа. 

Определим амплитудное и среднее напряжения: 

=
τ−τ

=τ
2

minmax
a 27,62 МПа; 

=
τ+τ

=τ
2

minmax
m 14,88 МПа. 

Запас прочности nτ коренной шейки от действия переменного крутяще-
го момента находим по формуле (49) 

( ) .
Д

1

ma
Kn

τ⋅ψ+τ
β

τ
=

τ
τ

τ

−
τ          

Из прил. 13, рис. П13.2 при r/dшш= 3,5/49,6= 0,071 (Kτ)Д= 2,79 – эффек-
тивный коэффициент концентрации напряжений при кручении; из рис. 42 – 
βτ= 0,89 – коэффициент, учитывающий обработку поверхности; из прил. 1, 
табл. П1.4 ψτ=0,089 – коэффициент, учитывающий влияние среднего на-
пряжения. 

Таким образом, 

=
⋅+

=τ
88,14089,062,27

89,0
1,3

240n 2,46. 

Учет влияния крутильных колебаний производится приближенно: в за-
пас прочности вводится коэффициент динамического усиления λд. Значе-
ния коэффициента динамического усиления приведены в табл. 5. 

          Таблица 5 
Значение коэффициента динамического усиления 

Число 
шеек 

 
3 

 
4 

 
5 

 
6 

 
7 

 
8 

 
9 

 
10 

λД 1,07 1,14 1,21 1,28 1,35 1,42 1,49 1,56 
 
Запас прочности с учетом коэффициента динамического усиления  

д
' / λττ nn = . 

Таким образом, действительный запас прочности равен 
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05,221,1/46,2/ д
' ==λ= ττ nn . 

Момент сопротивления в сечении коренной шейки в сечении A-A, где 
имеется отверстие диаметром a  = 6 мм для подачи масла (см. рис. 57 ), ра-
вен 

кр.

3
к.ш

к.ш 16
ξ

π
=

dWр .  

Из прил. 14 при a/d = 6/50 =0,12 ξкр= 0,89. Таким образом, 

6
3

к.ш 1083,2189,0
16

05,014,3 −⋅=
⋅

=рW  м3. 

Величина максимального напряжения равна 

== 6
max 10

83,21
1018τ  46,63 МПа, 

а минимального  

=−= 6
min 10

83,21
305τ - 13,97 МПа. 

Амплитудное и среднее напряжения  

=
τ−τ

=τ
2

minmax
a 30,30 МПа; 

=
τ+τ

=τ
2

minmax
m 16,33 МПа. 

Запас прочности nτ при переменных касательных напряжениях в попе-
речном сечении коренной шейки A-A (см. рис. 57) находим по формуле 
(51) 

( ) .
Д

1

ma
Kn

τ⋅ψ+τ
β

τ
=

τ
τ

τ

−
τ  

Здесь при a/d = 6/50 =0,12, из прил. 1, табл. П1.1: τ-1= 240 МПа; табл. П1.4 
ψτ=0,089; прил. 4, рис. П4.3 прямая 1 имеем (Kτ)Д= 1,9;  βτ=1,5 (см. табл. 4 – 
поверхностная закалка токами высокой частоты).  

Подставив найденные значения коэффициентов, получим:  

=
⋅+

⋅

=τ
33,16089,03,30

5,1
9,1

240n 6,02. 

Действительный запас прочности равен 
97,421,1/02,6/ д

' ==λ= ττ nn . 
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Шатунная шейка. Запасы прочности шатунной шейки определим в 
двух сечениях – в сопряжении со щекой (сечение I-I, см. рис. 55) и в сече-
нии, где расположено смазочное отверстие (сечение II-II, см. рис. 55). По 
результатам динамического расчета известно, что на режиме максимально-
го крутящего момента наибольший крутящий момент равен 

=max.шшM +509 Н·м, действующий на шатунную шейку при угле поворота 
коленчатого вала (ПКВ) φ= 378º; минимальный – 5,152min.ш.ш −=M  Н·м при 
угле ПКВ φ= 345º. 

Момент сопротивления при кручении шатунной шейки в сечении I-I 

равен λδπ

ш.ш

4
ш.ш

4
ш.ш

ш.ш .р 16 d
dW −

⋅= ; dш.ш = 49,6 мм – диаметр шатунной шейки в 

сопряжении со щекой (см. рис. 56); δ =12,5 мм (см. рис. 56); λ =0,97 – по-
правочный коэффициент, учитывающий эксцентриситет облегчающего от-
верстия (прил. 15). В расчетах принимается диаметр шатунной шейки 49,6 
мм из-за уменьшения его из-за выточки (см. рис. 57). Тогда момент сопро-
тивления в сечении I-I (см. рис. 55) 

97,0
0496,0

0125,00496,0
16
14,3

16

44

шш

4
шш

4
шш

шш .кр ⋅
−

⋅=λ
δ−

⋅
π

=
d

dW =23,13·10-6 м3. 

Максимальное и минимальное касательные напряжения  

=⋅=τ 6
max 10

13,23
509 22,0 МПа; 

=⋅−=τ 6
min 10

13,23
5,152 -6,60 МПа. 

Определим амплитудное и среднее напряжения: 

=
τ−τ

=τ
2

minmax
a 14,30 МПа; 

=
τ+τ

=τ
2

minmax
m 7,70 МПа. 

Из прил. 13, рис. П13.2 при отношении радиуса галтели к диаметру 
шатунной шейки при переходе к щеке r/d= 3,5/49,6= 0,071 (Kτ)Д= 2,79; 
β = 0,89 (рис. 42); ψτ = 0,089 (прил. 1, табл. П1.4). Таким образом, част-
ный запас прочности шатунной шейки в сечении I-I (по галтели при 
переходе от шейки к щеке) при кручении  
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=
⋅+

=τ
7,7089,030,14

89,0
79,2

240n 5,27. 

Действительный запас прочности равен 
.35,421,1/27,5/ д

' ==λ= ττ nn  
Для определения коэффициента запаса прочности в сечении II-II, где 

имеется отверстие диаметром a  = 6 мм для подачи масла (см. рис. 56), оп-
ределим полярный момент сопротивления шатунной шейки в сечении II-II 
(см. рис. 55). 

.
16 кр.

ш.ш

4
ш.ш

4
ш.ш

ш.ш. ξλδπ
⋅

−
⋅

d
dWр  

Из прил. 14 при a/d = 6/50 =0,12  ξкр.= 0,89; прил. 15 – λ =0,97. Таким 
образом, 

=⋅
−

⋅= 89,097,0
05,0

0125,005,0
16
14,3 44

ш.ш рW 20,15·10-6 м3. 

Максимальные и минимальные касательные напряжения в сечении  

== 6
max 10

14,20
509τ  25,27 МПа; 

=−= 6
min 10

14,20
5,152τ - 7,57 МПа. 

Определим амплитудное и среднее напряжения 

=
τ−τ

=τ
2

minmax
a 16,42 МПа; 

=
τ+τ

=τ
2

minmax
m 8,85 МПа. 

Запас прочности nτ шатунной шейки  в сечении II-II от действия пере-
менных крутящих моментов находим по формуле (51). Из прил. 4, рис. 
П4.3 при a/d = 6/50 =0,12 и σв= 950 МПа находим по прямой 1 (Kτ)Д= 1,9; 
βτ=1,5 (закалка ТВЧ); ψτ=0,089. Тогда  

=
⋅+

=τ
85,8089,042,16

5,1
9,1

240n 11,0. 

Действительный запас прочности  
09,921,1/0,11/ д

' ==λ= ττ nn . 
Определим напряжения в сечениях I-I и II-II шатунной шейки от дейст-

вия изгибающих моментов. 
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Изгибающий момент в сечении сопряжения шатунной шейки со щекой 
(сечение I-I, см. рис. 55) от сил, действующих в плоскости кривошипа (мо-
мент относительно оси x), равен (положительный знак момента принима-
ется, как в курсе сопротивления материалов, когда верхние волокна вала, 
обращенные к положительному направлению оси y, находятся в сжатой 
зоне, рис. 58) 

• от максимальных сил 

м;Н4,1614028,05,0)10953120()028,0065,05,0(8,32046

5,0)()5,0( щ.пр.к.шmax

⋅=⋅⋅−−+⋅⋅=

=⋅−−+⋅= LLrLrLLyLx hKKhlRM
 

• от минимальных сил 
=−−+⋅= LLrLrLLyLx hKKhlRM 5,0)()5,0( щпркшmin - 171,96 Н·м. 

В плоскости, перпендикулярной плоскости кривошипа, (положитель-
ный знак момента принимается, если верхние волокна вала, обращенные к 
положительному направлению оси x (см. рис. 57), находятся в сжатой зо-
не): 

• от максимальных сил 
)5,0( к.шmax LLxLy hlRM += = 228,49 Н·м; 

• от минимальных сил 
)5,0( к.шmin LLxLy hlRM += =- 23,47 Н·м. 

В общем случае максимальное и ми-
нимальное напряжение должно быть вы-
числено с учетом изгиба шатунной шейки 
в двух плоскостях по зависимости 

.x
I
M

y
I

M

y

y

x

x ±±=σ  

Здесь x и y – координаты точки поперечно-
го сечения, в которой напряжения достигают максимума или минимума. 

Осевой момент инерции шатунной шейки в сечении I-I 
( )

64

4
ш.ш

4
ш.ш δπ −

==
dII yx  

Приведенная зависимость не учитывает эксцентричное смещение об-
легчающего отверстия. В действительности момент инерции относительно 
оси x равен 

 
Рис. 58. Схема деформации ша-
тунной шейки при действии из-
гибающих моментов в плоско-
сти кривошипа и перпендику-
лярно ей  
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( ) ( ) ( )
( )

.
1

161
64 2

ш.ш

22
ш.ш

2
ш.ш4

ш.ш
4
ш.ш

⎥
⎥

⎦

⎤

⎢
⎢

⎣

⎡

−
−−=

d
dedddIx

δ
δδπ    (a) 

Поскольку, как правило, в коленчатых валах поршневых двигателей 
смещение e« dш.ш, то расчет с учетом эксцентричного смещения осевой 
момент инерции в приведенном примере меняется только на 0,5 %. Поэто-
му расчет будем вести без учета этой поправки. 

После подстановки значений dш.ш = 0,0496 м и δ = 0,0125 м получим  
( ) ( )

64
0125,00496,014,3

64

444
ш.ш

4
ш.ш −

=
−

==
δπ dII yx = 29,57·10-6 м4. 

Так как шатунная шейка имеет круглое поперечное сечение, то опреде-
лить напряжения от изгиба можно от суммарного изгибающего момента 
(косой изгиб не возникает). Поэтому напряжение может быть найдено по 
формуле 

,
W
M Σ±=σ  

где MΣ – суммарный изгибающий момент; W= 2Ix/dш.ш = 11,925·10-6 м3–  
момент сопротивления поперечного сечения при изгибе. 

Поскольку от максимальных сил максимальный изгибающий момент  

5,163049,2284,1614 2222
maxизг. =+=+= yx MMM  Н·м, то максимальное 

нормальное напряжение возникает в точке поперечного сечения с угловой 
координатой от вертикальной оси, определяемой α=arccosα= arc (Mx / 
Mизг.max)= arc(1614,4/1630,5) ≈ 8 º (см. рис. 59).  

От минимальных сил  

55,173)47,23()96,171( 2222
minизг. =−+−=+= yx MMM  Н·м, 

то минимальное напряжение расположено в точке с угловой координатой 
(отсчет ведется от вертикальной оси) α=arccosα= arc (Mx /Mизг.min)= 
=arc(171,96/173,55) ≈ 8 º. 

МПа;75,1361392,0
2

0496,010
2957,0

49,2289903,0
2

0496,010
2957,0

4,1614

8sin
2

8cos
2

66

ш.шmaxш.шmax
max

=+=

=⋅+⋅= oo d
I

Md
I

M

y

y

x

xσ
 

или    6maxизг.
max 10

923,11
5,1630

==
W

Mσ = 136,75 Н·м. 
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Минимальное напряжение в той же точке равно 

МПа;55,141392,0
2

0496,010
2957,0

47,239903,0
2

0496,010
2957,0

96,171

8sin
2

8cos
2

66

ш.шminш.шmin
min

−=−−=

=⋅+⋅= oo d
I

Md
I

M

z

y

z

xσ
 

или 6minизг.
min 10

923,11
55,173

−==
W

Mσ =-14,55 МПа. 

На рис. 59 приведена схема нагружения шатунной шейки моментами 
относительно осей x и y моментами Mx и My при действии максимальных и 
минимальных сил.  

Вычислим амплитудное и среднее напряжения при изгибе в сечении I-I 
(сопряжение шатунной шейки со щекой, см. рис. 55) 

 σa = (136,75+14,55)/2=76,65 МПа;  σm = (136,75-14,55)/2= 61,10 МПа.  
Из прил.13, рис. П13.1 при r/h = 3,5/ 28= 0,125 эффективный коэффи-

циент концентрации напряжений с учетом масштабного фактора (Kσ)Д= 
=3,9, β=1,3 (см. табл. 4). Запас прочности при изгибе в сечении I-I опреде-
ляется по формуле (49). 

74,1
10,61184,065,76

3,1
9,3

420
=

⋅+⋅
=σn . 

Общий запас прочности шатунной шейки в сечении I-I  

62,1
35,474,1

35,474,1
2222

=
+

⋅
=

+
=

τσ

τσ

nn

nnn . 

Для рассматриваемой конструкции коленчатого вала ось отверстия для 
подачи масла к шатунным подшипни-
кам перпендикулярна плоскости кри-
вошипа (см. рис. 57). В этом случае 
учитываются только изгибающие мо-
менты как раз в этой плоскости, так 
как при изгибе шатунной шейки от 
сил, действующих в плоскости кри-
вошипа в сечении, где расположено 
отверстие для подачи масла (см. рис. 55), напряжение равно нулю. 

Если, как и раньше, примем знак изгибающего момента положитель-

Рис. 59. Схема нагружения шатунной 
шейки изгибающими моментами 
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ным, если при деформации изгиба верхние волокна вала, обращенные к 
положительному направлению оси x (см. рис. 57) будут располагаться в 
сжатой зоне, тогда изгибающие моменты равны:  

от максимальных сил 
=⋅++⋅=++= )0272,05,0028,0065,05,0(7,3776)5,05,0( ш.шк.шmax lhlRM LLxLy = 

1384,54 Н·м; 
от минимальных сил 

=⋅++⋅⋅−=++= )0272,05,0028,0065,05,0(9,381)5,05,0( ш.шк.шmin lhlRM LLxLy = -

33,49  Н·м. 
Момент сопротивления при изгибе шатунной шейки в сечении II-II (см. 

рис. 55)  

6
44

.изг
ш.ш.

4
ш.ш

4
ш.ш

ш.ш .изг 10774,98,0
05,0

0125,005,0
3232

−⋅=
−

⋅=
−

⋅=
πξδπ

d
dW  м3. 

В расчете принято, что из прил. 14 при a/d = 6/50 =0,12  ξизг.= 0,80. 
В окрестности точки, где расположено смазочное отверстие, макси-

мальное и минимальное нормальные напряжения равны 

МПа66,14110
774,9

54,1384 6

изг.ш.ш.

max
max =⋅=⋅=σ

W
M y ; 

МПа35,310
974,9
49,33 6

изг.ш.ш.

max
min −=⋅−==σ

W
M y . 

Вычислим амплитудное и среднее напряжения при изгибе шатунной 
шейки в сечении II-II: σa = (141,66+3,35)/2=72,51 МПа;  σm = (141,66-           
-3,35)/2= 69,16 МПа. 

Из прил. 4, рис. П4.1 при a/d = 6/ 50= 0,12 эффективный коэффициент 
концентрации напряжений с учетом масштабного фактора (Kσ)Д= 2,1, β=1,5 
(см. табл. 4, закалка ТВЧ); ψσ=0,184. 

Запас прочности при изгибе в сечении II-II определяется по формуле 
(49). 

67,3
16,69184,051,72

5,1
1,2

420
=

⋅+
=σn . 

Общий запас прочности шатунной шейки в сечении II-II  

.4,3
09,967,3

09,967,3
2222

=
+

⋅
=

+
=

τσ

τσ

nn

nnn  
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Расчет щеки коленчатого вала. В работах [20, 21, 24] был предложен 
расчет щеки коленчатого вала поршневого двигателя с положительным пе-
рекрытием, где было пока-
зано, что разрушение по 
щеке от действия перемен-
ных напряжений происхо-
дит по сечению, проходя-
щему от точки сопряжения  
шатунной шейки со щекой 
в плоскости кривошипа до 
такой же точки сопряжения 
коренной шейки со щекой – по линии 2-2 (рис. 60). В точке A возникает 
максимальное нормальное напряжение от изгиба под действием сил, дей-
ствующих в плоскости кривошипа, а также максимальное касательное на-
пряжение под действием крутящих моментов. Как показали результаты ис-
следований характера разрушения коленчатых валов в эксплуатации, 
именно в точке A появляется трещина, которая под действием переменного 
изгибающего момента развивается вглубь щеки и приводит к разрушению 
по линии 2-2.  

Для определения изгибающего момента, деформирующего щеку, необ-
ходимо взять сумму моментов всех сил, действующих в плоскости криво-
шипа, относительно точки С – середины толщины щеки (см. рис. 55 и 60). 
Так, для левой щеки (см. рис. 55) в этом случае получаем Mизг.= 
=0,5(lк.ш+hL)RyL.  

От действия максимальной нагрузки изгибающий момент Mизг.max  
18,1490)028,0065,0(8,320465,0)(5,0 к.шmaxmax.изг =+⋅=+= LyL hlRM  Н·м; 

от действия минимальной нагрузки изгибающий момент Mизг.min  
74,134)028,0065,0(6,28975,0)(5,0 к.шminmin.изг −=+⋅−=+= LyL hlRM  Н·м. 

Определим перекрытие шатунной шейки 

046,0
2

05,005,0
2 кр.

ш.шк.ш −
+

=−
+

=Δ rdd =0,004 м. 

Определим h1 (см. рис. 59) 

0283,022
1 ≈Δ+= Lhh  м. 

Ширина щеки в области перекрытия b= 64,39 мм. Тогда момент сопро-
тивления щеки при изгибе  

Рис. 60. Расчетная схема щеки коленчатого вала 
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6
22

1
изг. 1059,8

6
0283,006039,0

6
−⋅=

⋅
==

bhW м3. 

Максимальное и минимальное нормальные напряжения равны 

45,17310
8,59

1490,18 6

изг.

maxизг.
max ===

W
Mσ  МПа; 

68,1510
59,8
74,134 6

изг.

minизг.
min −=−==

W
Mσ   МПа. 

Амплитудное и среднее напряжения равны  σa =0,5(173,45+15,68) = 
=94,5 МПа;  σm =0,5(173,45-15,68)=78,85 МПа, а запас прочности при изги-
бе  

64,1
85,78184,05,94

5,1
9,3

420
=

⋅+⋅
⋅

=σn . 

От кручения запас прочности в окрестности точки A вычислили ранее 
при расчете шатунной шейки на кручение. Он равен nτ=4,35. 

Общий запас прочности щеки  

.52,1
35,464,1

35,464,1
2222

=
+

⋅
=

+
=

τσ

τσ

nn

nnn  

Пример 16. Определить общий коэффициент запаса прочности щеки 
коленчатого вала (см. рис. 60) со следующими размерами: коренная шейка: 
наружный диаметр dк.ш= 50 мм, длина lк.ш= 28 мм; шатунная шейка dш.ш=    
=48 мм, длина lш.ш= 28 мм; щека: ширина b = 76 мм, толщина h = 18 мм; 
радиус кривошипа R =39 мм; материал вала – чугун ВЧ 40, который имеет 
следующие механические характеристики (прил. 1, табл. П1.3): вσ = 
400…500 МПа; при кручении вτ  = 480…510 МПа; предел выносливости 
при  изгибе 1−σ  = 150…170 МПа; то же при кручении – 1−τ  = 198 МПа. 
Принять радиус галтели при переходе от шейки к щеке r = 4 мм.  

Максимальный и минимальный изгибающие моменты в щеке соот-
ветственно равны Mищ. max= 124 Н·м, Mищ. min= – 55,4 Н·м. Максимальный и 
минимальный крутящие моменты – Mкр. max = 588 Н·м, Mкр. min= – 420 Н·м. 

Решение. Определяем величину перекрытия [16, 17] 

1039
2

4850
2

ш.шк.ш =−
+

=−
+

=Δ Rdd  мм. 
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Определим высоту h1 и осевой момент сопротивления Wи расчетного 
сечения (по сечению A-A, см. рис. 54) 

59,201810 2222
1 =+=+Δ= hh мм; 

( ) 69
22

1
и 1037,510

6
59,2076

6
−− ⋅=⋅==

bhW  м3. 

Максимальное и минимальное нормальные напряжения знакопере-
менного цикла в расчетном сечении щеки равны [17] 

1,23
37,5
10124 6

и

maxищ.
max =

⋅
==

W
M

σ  МПа; 

3,10
37,5

104,55 6

и

minищ.
min −=

⋅−
==

W
M

σ  МПа. 

Среднее напряжение σm и амплитуда напряжений σa: 

4,6
2

3,101,23
2

minmax =
−

=
σ+σ

=σm  МПа; 

7,16
2

3,101,23
2

minmax =
+

=
σ−σ

=σa  МПа. 

При r/h = 4/18 = 0,222 определим эффективный коэффициент кон-
центрации напряжений с учетом масштабного фактора ( )ДσK  (прил. 13, 

рис. П13.1): 

( ) ( )[ ] [ ] 3333,03333,0
Д 05338,0222,06878,105338,06878,1 −−

σ −=−⋅= hrK =3,05; 

коэффициент обработки поверхности для тонкого шлифования (см. табл. 3) 
βσ= βτ = 0,95. 

Поскольку при данной нагрузке коэффициент постоянства нагруже-
ния χσ = 6,4/16,7= =0,383, то в соответствии с прил. 1, табл. П1.5 (предель-
ное значение для чугуна ВЧ 40  χσ = 0,12…0,445), то расчет следует вести 
по усталости (зависимость (49)) ; коэффициент ψσ=0,412..0,445 (табл. П1.5, 
прил. 1). 

Частный запас прочности по нормальным напряжениям  

( ) =
⋅+⋅

=

σψ+σ
β

σ
=

σ
σ

−
σ

4,6445,07,16
95,0
05,3

150

Д
1

ma
Kn 2,68. 
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Момент сопротивления кручению шатунной шейки (по сечению ша-
тунной шейки, см. рис. 60) равен 

( ) 6
333

ш.ш
ш.ш 107,21

16
104814,3

16
−

−
⋅=

⋅
==

dWp
π  м3. 

Максимальное и минимальное касательные напряжения знакопере-
менного цикла 

6ш.ш

maxкр.
max

107,21
588

−⋅
==

pW
M

τ = 27,1 МПа; 

4,19
107,21

420
6ш.ш

minкр.
min −=

⋅

−
== −pW

M
τ   МПа. 

Среднее напряжение τm и амплитуда напряжений τa 

85,3
2

4,191,27
2

minmax =
−

=
τ+τ

=τm  МПа; 

25,23
2

4,191,27
2

minmax =
+

=
τ−τ

=τa  МПа. 

При r/h = 4/18 = 0,222 определим эффективный коэффициент кон-
центрации напряжений с учетом масштабного фактора ( )ДτK  (прил. 13, 

рис. П13.2): 

       ( )
( ) 2001,02001,0Д 222,07787,16789,0

1
7717,16789,0

1
⋅+−

=
⋅+−

=τ
dr

K  =          

= 1,588. 
Для тонкого шлифования βσ =βτ = 0,96; коэффициент ψτ = 0,464...0,485 

(прил. 1, табл. П1.5). 
В соответствии с прил. 1, табл. П1.5 предельное значение для чугуна 

ВЧ 40-10 χτ = 0,235…0,333. Так как коэффициент постоянства нагружения 
χτ = 3,85/23,25 = 0,166, то расчет следует вести по усталости (49).  

Частный запас прочности по касательным напряжениям nτ  

( ) =
⋅+

=
+

= −

4,6485,085,23
95,0
59,1

198
Д

1

ma
Kn

τψτ
β

τ

τ
τ

τ
σ 4,64. 

Общий запас прочности щеки находим по формуле Гафа и Полларда  
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31,2
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2222
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+
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3.5. Детерминированные модели усталостной долговечности  

при стационарном нагружении 
Приведенная  ранее детерминированная модель усталостной долго-

вечности ),(),σ( TaCNTm
a a σ=σ  распространяется с помощью принципа эк-

вивалентности на более сложные элементы конструкции и условия на-
гружения. В соответствии с принципом эквивалентности приведенная вы-
ше зависимость считается справедливой для эквивалентных напряжений 

),,(),( TC ae
Taem

ae σ=σ
σ     (61) 

где  σae – эквивалентное напряжение, равное 

,1mia
K

ae σσψ+σ
σβσε

σ=σ               (62) 

где Kσ  – эффективный коэффициент концентрации напряжений; εσ – мас-
штабный коэффициент (влияния абсолютных размеров детали); βσ – коэф-
фициент поверхностной чувствительности; ψσ – коэффициент, учитываю-
щий влияние средних напряжений на предел выносливости (см. п. 2); 

...6...)(
2

1 22 +τ++σ−σ=σ xyayaxaia ,   (63) 

 σia – интенсивность амплитуд переменных напряжений цикла 
,...,...,,, yzaxyayaxa ττσσ  (вычисленных по известному тензору напряжений); 

σ1m – наибольшее постоянное напряжение цикла (первое главное напряже-
ние). 

Для малопластичных и хрупких материалов следует учесть влияние 
нормальных переменных напряжений, и тогда эквивалентное напряжение 

maiaae
K

11
1

1

1

1 3
13

11
13

1
σψ+⎥

⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
σ⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
τ
σ

−
−

+σ⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

τ
σ

−βε
=σ σ

−

−

−

−

σσ

σ , 

где σ1a – наибольшая амплитуда нормальных напряжений; σ-1, τ-1 – пределы 
выносливости при изгибе (растяжении-сжатии) и кручении. 

При расчете деталей ДВС методом конечных элементов (МКЭ) по из-
вестным компонентам тензора напряжений можно определить главные напря-
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жения σi (i = 1,2,3) и главные площадки при действии максимальной и мини-
мальной нагрузок, а также найти коэффициент nσ по формуле (49) для эк-
вивалентных напряжений. 

Однако, как отмечает  И.А. Биргер [11], модель усталостной долго-
вечности (61) еще не получила в полном объеме экспериментальной про-
верки и ее можно использовать только для приближенной оценки. Поэтому 
вопрос о выборе модели усталостной долговечности при сложном напря-
женном состоянии остается открытым особенно при расчете деталей ДВС 
численными методами. 

Сложность возникает в том, что при таком расчете из анализа выпадает 
тот очевидный факт, что при действии на деталь максимальных и минимальных 
нагрузок главные площадки в пространстве будут располагаться по-разному 
[14, 18, 19], т. е. главные площадки от действия максимальных и минималь-
ных нагрузок располагаются в разных сечениях детали и, как правило, не 
совпадают. Это означает, что при расчете, например, плоского напряженного 
состояния таким образом амплитудные σa и средние σm напряжения фактиче-
ски вычисляются по максимальным σmax, τmax и минимальным σmin,  τmin напря-
жениям, действующим в разных площадках, или определяются для некоторой 
усредненной площадки. 

При расчете МКЭ с помощью плоской конечно-элементной схемы детали 
в каждой узловой точке ее тензоры T на-
пряжений определяют в виде (рис. 61): 

.
yyx

xyx
T

στ

τσ
=    (64) 

При этом вполне естественным 
является то, что компоненты тензора 
(63) будут разными при действии мак-
симальных и минимальных нагрузок. 

Для того чтобы можно было исполь-
зовать формулу Гафа и Полларда (59), 
преобразуем компоненты тензора напря-
жений типа (64), полученные расчетом 

МКЭ в узловых точках расчетной схемы, поворотом осей таким образом, что-
бы нормальное напряжение на одной из площадок отсутствовало (σα = 0, см. 
рис. 55): 

Рис. 61. Напряжения на площадке, 
расположенной под углом α к ис-
ходной 

106106106106



 

0sincossin2cos 22 =ασ+αατ+ασ=σα yxyx ,  (65) 

где σx, σy, τxy – компоненты тензора напряжений T. 
Разделив левую часть уравнения (65) на cos2α, преобразуем его к виду: 

0tg2tg2 =σ+ατ+ασ xxyy .    (66) 

Откуда   
⎟⎟
⎟

⎠

⎞

⎜⎜
⎜

⎝

⎛

σ

σσ−τ±τ
=α

y

yxxy
2

xy-
arctg .   (67) 

Напряжения βσ , αβτ   в площадке, перпендикулярной с ασ  = 0, а также 

ее положение, определяются по формулам: 

 ,sincos
22

ατ−α
σ−σ

−
σ+σ

=σβ xy
yxyx    (68) 

   ,90o+α=β       (69) 

ατ+α
σ−σ

=ταβ 2cos2sin
2 xy

yx .    (70) 

Вывод формул (65) – (70) приводится в курсах сопротивление материа-
лов при исследовании плоского напряженного состояния. 

Если дискриминант  уравнения (66) 244 xyyxD τ−σσ=  отрицателен, то 

имеются два решения или существуют две площадки, где нормальное σα напря-
жение отсутствует. Это возможно в случае, если σx < 0 или σy < 0 при любом зна-
чении τxy. 

Если D = 0, то имеется единственная площадка, где σα = 0. Если D > 0, 
то не существует такой площадки, нормаль к которой определяется углом α, на 
которой σα = 0. 

Для случая, когда D < О, определяются две площадки, где σα = 0. 
С помощью кругов Мора (рис. 62) дадим графическое представление рас-

смотренных выше различных случаев напряженного состояния: а – имеются две 
площадки, где  σα = 0, (D < 0, σy < 0); б – имеется единственная площадка, где 
σα = 0 (отметим, что и касательное напряжение при этом отсутствует), причем на 
взаимно перпендикулярной площадке действует главное напряжение (D = 0);   
в  – площадок, где σα = 0, не существует (D > 0). 

Так как при расчете МКЭ в каждой узловой точке конечно-элементной мо-
дели будут получены по два тензора T1 – при действии максимальных и T2 –  при 
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действии минимальных нагрузок, то в общем случае может быть получено по 
четыре площадки, где σα = 0. 

Таким образом, для компонентов тен-
зора напряжений T1 могут быть получены 
площадки, где отсутствуют нормальные на-
пряжения, нормали к которым имеют углы 

''
1

'
1 и αα ,  и в этих площадках определяются 

касательные напряжения, а во взаимно пер-
пендикулярных – нормальные напряжения 
при действии максимальных нагрузок. Ана-
логично для тензора T2 определяются углы 

''
2

'
2  и αα  и действующие в нем напряже-

ния, причем в общем случае 
., ''

1
''
2

'
1

'
2 α≠αα≠α Это позволяет найти ам-

плитудные и средние напряжения, а далее 
подсчитать частные запасы прочности nσ и 
nτ (от действия только нормальных и каса-
тельных напряжений – формулы (49) и 
(51)), а затем по формуле Гафа и Полларда 
(59) общий запас прочности. Из получен-
ных запасов прочности выбираются мини-
мальные. 

Для случая, когда D = 0, расчеты nσ и 
nτ ведутся для площадки, определяемой углом '

1α , как описано выше при 
действии максимальной и минимальной нагрузок. 

Когда D > 0, то для тензора Т1 (при действии максимальных нагрузок) 
определим главные площадки и главные напряжения, а также нормальные и ка-
сательные напряжения в тех же площадках для тензора Т2 (при действии ми-
нимальной нагрузки). Аналогично определяем главные площадки и главные на-
пряжения для тензора Т2 и напряжения в тех же площадках для тензора Т1. 
После этого в каждой площадке находим минимальные nσ, nτ  и   общий коэф-
фициент запаса прочности п. 

Рис. 62. Графическое изображение 
различных случаев напряженного 
состояния 
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Рассмотрим пример использования предложенной методики для опреде-
ления коэффициентов запаса прочности, если напряжения определены МКЭ. В 
табл. 6 приведены результаты расчетов МКЭ крышки крепления коренных 
подшипников дизеля А-90ТК (материал серый чугун СЧ 21,  1−σ = 100 МПа, 

1−τ = 80 МПа) (рис. 63). Первый вариант нагрузок – монтажные усилия, вто-
рой – монтажные и рабочие усилия. В первом столбце табл. 6 цифрами обо-
значены номера узловых точек, в окрестностях которых определяли запасы 

прочности. Штрихом обо-
значены компоненты тен-
зора Т1 при действии пер-
вого варианта нагрузки, а 
двумя штрихами – тензора  
T2 при действии второго 
варианта нагрузки. 

Для напряжений σβ и 
ταβ  (столбцы 8 и 9) штри-
хами обозначены их значе-
ния при одном варианте на-
грузки в площадках, опре-
деляемых для другого ва-
рианта нагрузки, и наобо-

рот. В трех последних столбцах приведены значения коэффициентов запаса 
прочности: n1 – по предлагаемой методике;  n2 – то же, но в площадках, где дей-
ствуют только главные напряжения; n3 – без учета главных напряжений. Во 
всех указанных случаях D < 0.  

Сравнение полученных результатов показывает, что минимальные ко-
эффициенты запаса прочности n1  получены с учетом нормальных и каса-
тельных напряжений по формулам (49), (51) и (59). Совпадение коэффици-
ентов n1 и n2  (по площадкам, где действуют главные напряжения) дает ос-
нование полагать, что и для случая, когда D > 0, предлагаемая методика 
даст хорошие результаты. 

 
 

 
 
 

Рис. 63. Расчетная схема крышки коренных 
подшипников дизеля А-90ТК с указанием то-
чек, напряженное состояние которых исследу-
ется  
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Таблица 6. 
Коэффициенты запаса прочности для крышки коренных подшипников дизеля А-90ТК 

Номера 
узловых 
точек 

 
σx, 

МПа 

 
σy, 
МПа 

 
τxy, 
МПа 

 
 

α’/α’’ 

 
σβ,  
МПа

 
ταβ, 

МПа '
''

'
'

β

β

σ

σ
 

'
'''

'
''

βα

βα

τ

τ
 
 
n1 

 
n2 

 
n3 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 
1’ 

 
 

1" 
 
 

2' 
 
 

2" 

 
3' 

 
 

3" 

 

-37 
 
 

26 
 
 

-16 
 
 

-21 
 
6 
 
 
6 

 

-14 
 
 
4 
 
 

-1 
 
 

-1 
 
8 
 
 

19 
 

25 
 
 
3 
 
 
4 
 
 
5 
 

20 
 
 

11 
 

    
3,46
4,68

6,26
0,45

−
−  

 

  
96,75
96,75  

6,71
9,81  

8,8
87,7

−
−  

7,23
77,35

−
−

 

-51 
 
 

6,0 
 
 

-17 
 
 

-22 
 

14 
 
 

25 
 

-10,3
 
 

-1 
 
 
0 
 
 
2 
 

18,8 
 
 

2,7 
 

0,0
2,0

−
 

4,1
5,0−  

 

9,16
8,16

−
−  

2,22
27,0

−

0,22
9,10  

4,22
3,26  

 

9,0
5,1−  

8,5
5,11−  

 

29,0
29,0  

3,1
7,1−  

5,8
7,12−  

8,12
4,5  

 

 
 
 

2,1 
 
 
 
 
 

10,2 
 
 
 
 

5,4 
 

 
 
 

2,1 
 
 
 
 
 

10,2
 
 
 
 

6,6 

 
 
 

3,2 
 
 
 
 
 

10,2
 
 
 
 

13,2 

Приведем результаты расчета 
МКЭ поршневой головки шатуна 
дизеля Д144 ОАО ВТЗ при действии 
растягивающей 11,7 кН и сжимаю-
щей 90,8 кН сил по предлагаемой 
методике. На рис. 64 приведена 
схема расположения узловых точек 
конечно-элементной модели, а в 
табл. 7 – результаты расчета напря-
жений в этих узловых точках, а так-
же запасов прочности (ni – по пред-
лагаемой методике, в общем случае 
возможно i = 1, 2, 3; n5 – по зависи-
мости (59)). 

 
 

Рис. 64. Конечно-элементная модель 
поршневой головки 
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Таблица 7 
Результаты расчетов запасов прочности 

 
Тензор напряжений Номера 

точек σx σy τxy 

n1 n2 n3 n4 n5 

0,12 23,12 -0,02  
24 0,16 -188,8 1,37 

   
2,89 

 
2,87 

 
2,44 

2,66 79,98 15,13  
32 5,28 31,1 7,22 

 
6,78 

 
6,36 

 
- 

 
- 

 
7,02 

-0,72 83,4 2,63  
35 -6,7 31,8 1,25 

 
7,69 

 
7,4 

 
8,74 

 
6,8 

 
7,06 

-3,1 79,43 -7,81  
38 -7,31 29,54 -3,57 

 
7,93 

 
8,23 

 
8,95 

 
8,33 

 
7,21 

7,98 30,02 -16,9  
50 13,13 -23,0 -22,22 

 
8,72 

 
10,3 

 
12,63 

 
10,33 

 
8,36 

3,5 23,27 -5,57  
60 0,31 -209,1 3,27 

 
- 

 
- 

 
2,65 

 
2,58 

 
2,39 

Сравнение полученных результатов показывает, что запасы прочно-
сти, полученные по предлагаемой методике, вполне удовлетворительные 
[19]. 
 
 

3.6. Практические мероприятия, принимаемые  
для повышения усталостной прочности  

материалов 
В современных условиях, когда в практике все более широкое рас-

пространение получают быстроходные и более легкие машины, проблема 
борьбы с усталостью материалов приобретает особое значение. Эта борь-
ба ведется в конструктивном, технологическом, металлургическом, экс-
плуатационном и профилактическом направлениях.  

Как уже говорилось выше, концентрация напряжений создает благо-
приятные условия для возникновения и развития трещин усталости и 
сильно снижает величину предела выносливости. Хотя форма детали за-
висит главным образом от конструктивных и технологических требова-
ний, тем не менее конструктор всегда имеет возможность путем неболь-
ших изменений формы детали существенным образом уменьшить кон-
центрацию напряжений в опасном сечении детали и тем самым повысить 
ее усталостную прочность.  
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Конструктивные меры борьбы с усталостью заключаются в том, что-
бы добиваться по возможности более равномерного распределения на-
пряжений по опасным сечениям детали, для чего при конструировании 
детали надо избегать резких переходов от одного сечения к другому, ост-
рых надрезов, выточек малого радиуса, т. е. всего того, что создает значи-
тельную концентрацию напряжений в одном месте.  

На рис. 65 приведены величины предела выносливости и коэффици-
ента концентрации напряжений для одной и той же марки стали при раз-
ных параметрах надрезов [6].  

Рассмотрим ряд конструктивных мер, снижающих концентрацию 
напряжений.  

При конструировании галтели в валах и плоских деталях радиус пе-
реходной кривой r следует назначать возможно большим, так как с уве-
личением отношений dr  и hr  (d – меньший диаметр вала, а h — шири-
на плоской детали) величины эффективных коэффициентов концентрации 
напряжений при изгибе и кручении (Kσ и Kτ) уменьшаются. 

Уменьшения коэффициента концентрации напряжения можно полу-
чить не только увеличением радиуса закругления, но и выбором соответ-
ствующей формы галтели, имеющей больший радиус кривизны в наибо-
лее напряженном месте. Так, например, весьма рациональной по форме 
будет галтель с переходной кривой, взятой по дуге эллипса, или по кри-
вой, описанной двумя радиусами (рис. 66). Замена обычной круговой гал-

 
Рис. 65. Влияние радиуса надреза на величину предела 

             выносливости 
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тели приведенными галтелями дает повышение предела выносливости в 
пределах 10 %. 

Если по конструктивным причинам увлечение длины шейки вала 
нежелательно, то применяют галтель с поднутрением (рис. 67). Отношение 
r1/ r2 = 4/1. Сопряжение галтелью с поднутрением сохраняет длину цилин-
дрической части вала и увеличивает предел выносливости до 30 % [5]. 

Величина коэффициента концентрации напряжений зависит не толь-
ко от формы галтели, но и от соотношения жесткостей сопрягаемых участ-
ков детали. Резкая разница в жесткостях этих участков дает большие мест-
ные напряжения. Отсюда следует, что снижение коэффициента концентра-
ции напряжений можно получить путем устройства сгружающих выточек. 
Так, например, плавная выкружка более жесткой части вала (рис. 68) 
уменьшает разницу в жесткостях сопрягаемых частей детали и увеличива-
ет предел ее выносливости.  

Высокие местные напряжения, возникающие при прессовых посад-
ках колеса на вал, могут быть значительно понижены при устройстве раз-
гружающих выточек в ступице колеса (рис. 69)  

 

  
Рис. 66. Галтель с переходной кривой в виде: 
а – части дуги эллипса; б – описанной двумя 
радиусами 

 Рис. 67. Переходная  
галтель с поднутрением 

Рис. 68. Разгружающая выточка в 
более жесткой части вала в месте пе-
рехода от одного диаметра к другому 

Рис. 69. Различные конструктивные 
мероприятия при посадке ступицы на 
вал 
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Еще больший эффект снижения концентрации напряжений можно 
получить, если кроме разгружающей выточки вал в месте соприкоснове-
ния имеет бурт (см. рис. 69). В этом случае Kσ = 1,0…1,05. 

В тех случаях, когда устранение надрезов и резких переходов оказы-
вается невозможным, целесообразно применять разгружающие надрезы.  
Устройство дополнительных надрезов (выточек) вблизи основного или в 
менее напряженном сечении детали несколько увеличивает напряжения в 
недогруженных зонах и одновременно значительно снижает величину ме-
стных напряжений в зоне основного концентратора, что приводит к более 
равномерному распределению напряжений в детали.  

На рис. 70 показано распределение напряжений в стержне с надре-
зом, а также при наличии дополнительного разгружающего надреза в фор-
ме поперечного отверстия.  

На рис. 71 показано распределение напряжений у дна выточки 
сплошного вала при наличии одной кольцевой выточки, а также при уст-
ройстве двух дополнительных разгружающих кольцевых выточек. 

 

 
Рис. 70. Снижение концентрации на-
пряжений в полосе с надрезами (а) с по-
мощью дополнительной разгружающей 
выточки (б) 

Рис. 71. Снижение концентрации  на-
пряжений у дна выточки (а) с по  
мощью дополнительных разгружающих 
выточек (б) 

Загружающие надрезы (выточки) выравнивают напряжения по сече-
нию детали и позволяют повысить предел выносливости ее до 20…30 % 
[7]. На величину предела выносливости существенное влияние оказывает 
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состояние поверхности детали. Технологические меры борьбы с устало-
стью сводятся к правильной технологической обработке деталей. В дета-
лях из высокопрочной стали необходимо возможно более тщательно обра-
батывать их поверхности вплоть до шлифовки и полировки, устраняя ма-
лейшие царапины и все следы резца, так как они могут явиться зародышем 
будущей усталостной трещины. 

Как известно, постоянно действующие на поверхность детали на-
пряжения сжатия повышают ее усталостную прочность, а напряжения рас-
тяжения, наоборот, понижают и их надо избегать. 

В последнее время для создания на поверхностном слое детали ис-
кусственных сжимающих напряжений применяют различные способы об-
работки поверхности (поверхностная закалка, обдувка дробью, обкатка ро-
ликами и др.), которые значительно повышают предел выносливости дета-
ли. Однако существенным ограничением при использовании поверхност-
ной закалки является трудность обеспечения контурного распределения 
слоя при более или менее сложном очертании детали (например коленча-
тых валов поршневых двигателей).  
В то же время обрывы закаленного слоя являются причиной значительного 
снижения сопротивления усталости. Это снижение – следствие местного 
отпуска со снижением твердости, механических свойств и образованием 
растягивающих остаточных напряжений в местах повышенной напряжен-

ности детали. 
На рис. 72 показана схема 

расположения закаленного слоя, 
распределения напряжений и твер-
дости по поверхности вала в месте 
сопряжения шейки и щеки (в гал-
тели) при обрыве закаленного слоя 
(темная линия), поясняющая при-
чину уменьшения сопротивления 
усталости. Действенным средст-
вом устранения ослабления, вы-
званного выходом границы слоя 

на поверхность, считается поверхностный наклеп обкаткой роликами или 
наклепом дробью. 

 
Рис. 72. Распределение напряжений и 
твердости при перерыве закаленного 
слоя около галтели 
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Необходимо также обратить внимание на правильную сборку конст-
рукции, так как неправильная сборка ответственных деталей может сильно 
снизить их усталостную прочность. 

К металлургическим мерам борьбы с усталостью относятся наиболее 
удачный выбор материала и борьба с его дефектами. Материал должен 
иметь возможно более однородную мелкозернистую структуру и в нем не 
должно быть случайных трещин, пузырьков, пустот и посторонних вклю-
чений. К металлургическим мероприятиям относятся также становление 
оптимального режима термической обработки, азотирование и цианирова-
ние поверхностных слоев металла.  

К эксплуатационным мерам борьбы с усталостью относятся меры 
защиты от коррозии и предохранение поверхности ответственных деталей 
от случайных повреждений забоины, царапины и т. п., которые понижают 
величину предела выносливости. 

Профилактические мероприятия  заключаются в периодическом ос-
мотре детали во время ее службы с целью заблаговременного обнаружения 
трещины усталости и предотвращения аварии. В современных условиях 
для этой  цели применяют метод магнитной «дефектоскопии». 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
 

В учебном пособии изложены основные понятия о характеристиках со-
противления усталости, методах их определения, факторах, влияющих на со-
противление усталости,  традиционных детерминистических методах расчета 
на многоцикловую усталость по коэффициентам запаса прочности. Подробно 
рассмотрены схематизированные диаграммы предельных амплитуд, в том 
числе разработанные автором новые схематизированные диаграммы пре-
дельных циклов при действии нормальных и касательных напряжений для 
легированных сталей и высокопрочных чугунов. Даны примеры расчетов де-
талей при действии переменных напряжений, в том числе, коленчатого вала 
быстроходного дизеля. Приведены примеры использования новой детерми-
нированной модели расчета деталей ДВС при известных компонентах тензо-
ра напряжений, вычисленных, например, методом МКЭ. 

Проведен расчет коэффициентов ψσ и ψτ, учитывающих влияние сред-
них напряжений на предельные амплитудные напряжения, для наиболее 
используемых в двигателестроении сталей и высокопрочных чугунов. Точ-
но так же вычислен коэффициент постоянства нагружения χ, который в 
нашей справочной литературе используется редко, но он позволяет вычис-
лить положение рабочих циклов напряжений и выбрать методы расчета – 
по усталостному разрушению или текучести. Это уменьшает объем расче-
тов, так как не требуется проводит определение запасов прочности по двум 
видам разрушения. Для удобства использования учебного пособия  значи-
тельное внимание уделено материалам справочного характера.  Даны при-
меры расчета, поясняющие использование изложенных методов расчета.  

Во втором издании в ряд разделов учебного пособия внесены уточне-
ния и дополнения. 

Автор будет признателен за замечания и предложения, которые сле-
дует направлять по адресу: 6000000, г. Владимир, ул. Горького, 87, кафед-
ра «Тепловые двигатели и энергетические установки» или по E-mail 
hotz@mail.ru; gotz@vlsu.ru   
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ПРИЛОЖЕНИЯ 
    Приложение 1 

Таблица П1.1 
Характеристики механической прочности углеродистой стали, МПа 

Марка ста-
ли 

вσ   2,0σ  1−σ   1−τ   р1−σ  

10  340…420  210  160...220  80...120  120…150  
20  420…500  250  170…220  100...130  120…160  
30  500…600  300  200…270  110...140 170. . .210 
35  540…650  320  220…300  130…180  170…220  

40  580…700  340  230...320  140...190  180…240  
45  610…750  360  250...340  150...200  190…250  
50  640…800  380  270…350  160...210  200…260  
60  690…900  410  310...380  180...220  220…280  
ЗОГ  550…700  320  220...320  – – 
50Г  660...850  400 290...360 – – 

Примечание. Данные, приведённые для сталей в нормализованном состоянии, получены на 
образцах d = 6...12 мм с полированной поверхностью. База испытаний N = 107 циклов. Нижние значе-
ния пределов прочности и текучести соответствуют ГОСТ 1050-60. Стали – по ГОСТ 1050-60; при 
использовании сталей по ГОСТ 380-60 необходимо иметь в виду следующее соответствие марок: 
сталь Ст. 3 соответствует стали 20, сталь Ст.5 – стали 35, сталь Ст. 6 – стали 45. 

Таблица П1.2 
Характеристики механической прочности легированной стали, МПа 

Марка стали  σв σ0,2 σ-1 τ-1 σ-1р 
15ХНСД  640...660  390...420  310  160  – 

20Х  720...850  400...600  310...380'  170…230 – 
40Х  730...1050  650...900  320...480  210...260 240...340  
45Х  850...1050  700...950  400...500  —  – 

ЗОХМ  740...1000  540...850  310...410  230  370  
35ХМ  870...1050  720...940  470...510  —  —  
40ХН  1000...1450  800...1300 460...600 — 310...420  
40ХФ  900...1250  800...950  380...490 —  —  
50ХФ  1150   1400  900...1200  450…530  —  —  

38ХМЮА  850...1200  800...1000 420…550  —  —  
12ХНЗА  950...1400  700...1100  420...640  220...300 —  
20ХНЗА  950...1450  850...1 100  430…650  240…310 —  

37ХНЗА  1150...1600  1000…1400 520...700  320...400  —  

18ХНВА  1150...1400  850...1200  540...620  300...340 —  
25ХНВА  1100  950 500 — —   
40ХНМА  1100…1700  850...1600  500...700  270...380 —  
ЗОХГСА  1100...1700  850...1500  480...700  280...400 —  
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Примечание. Данные по механическим свойствам приведены для сталей в улучшенном со-
стоянии. Пределы выносливости получены на образцах d = 6... 12 мм с полированной поверхностью. 
База испытаний N = 5(106...IО7) циклов. 

При отсутствии в таблице данных по пределам выносливости для других марок стали они мо-
гут приближённо определяться на основании следующих соотношений: 

( )вσσ−1  = 0,45...0,55; ( )11 −− σσ р  = 0,7...0,9; ( )11 −− στ  = 0,50...0,65. 

Таблица П1.3 
 

Характеристики механической прочности чугуна 
Марка  Механические  

характеристики  СЧ21  СЧ 24  СЧ 28  СЧ 32  СЧ 35  
Предел прочности, МПа, при: 
растяжении σв р  
сжатии σв сж   
изгибе σв и  
кручении τв  
Твёрдость по Бринелю, НВ  
Предел выносливости σ-1: 
при изгибе на гладком 
образце, МПа  
То же при кручении  
τ-1, МПа   
Предел текучести, про-
порциональности, МПа 

 
210  
950  
400  
280  

180...207  
 
 

100 
 

80  
σт= 

= 0,75σв 

 
240  
1000  
440  
300  

187…217 
 
 

120 
 

100  
σт =  

= 0,75σв 

 
280 
1100  
480  
350  

170...241  
 
 

140 
 

110 
σт = 

= 0,75σв 

 
320  
1200  
520  
390  

170...241  
 
 

140 
 

115  
σт = 

= 0,85σв 

 
350  
1200  
560  
400  

197…255 
 
 

150 
 

115  
σт = 

= 0,85σв 
Марка  

ВЧ 45  ВЧ 40  ВЧ 50  ВЧ 60  ВЧ 45 
Предел прочности, МПа, при: 
растяжении σв р  
сжатии σв с ж  
изгибе σв и  
кручении τв  
Твёрдость по Бринелю НВ  
Предел выносливости σ-1: 
при изгибе на гладком об  
разце, МПа  
То же при кручении 
τ-1, МПа  
Предел текучести σт, МПа  

450…500 
1400…1600
650…750 
450…500 
207…269 

 
 

180…200 
 

115  
350…400 

400...550  
2000...2200 
600…700 
400...450  
156...197  

 
 

250...280  
 

198 
300..400 

  500...650  
1700...1800 
900…1000 
500...550  
207...255  
 
 
200...220  
 
170...210  
400…500  

600...700  
2000...2100 
1050…110 
600…750 
255...285  

 
 

170...230  
 

150...160  
420…550 

450…500 
2000 

650…750 
400…450 
173…207 

 
 

180…200 
 

105…115 
320…420 

 

119119119119



 

Таблица П1.4  

Значение ψσ,ψτ, χσ= σrm /σra, χτ= τrm /τra легированных сталей 

 
Таблица П1.5 

                Значение ψσ,ψτ, χσ= σrm /σra, χτ= τrm /τra высокопрочных чугунов 

 

Марка  

стали 
ψσ ψτ χσ = σrm /σra χτ = τrm /τra  

5ХНСД  

20Х 

40Х 

45Х 

30ХМ 

35ХМ 

40ХН 

40ХФ 

50ХФ 

38ХМЮА 

12ХН3А 

20ХН3А 

37ХН3А 

18ХНВА 

25ХНВА 

40ХНМА 

30ХГСА 

0,065…0,086 

0,057…0,134 

0,241…0,272 

0,210…0,286 

0,154…0,236 

0,192…0,274 

0,194…0,276 

0,175…0,270 

0,189…0,238 

0,300…0,329 

0,154…0,184 

0,167…0,277 

0,252…0,258 

0,149…0,242 

0,247 

0,175…0,321 

0,179…0,263 

0,040…0,048 

0,031…0,060 

0,110…0,117 

0,096…0,125 

0,072…0,108 

0,087…0,120 

0,089…0,124 

0,021…0,082 

0,088…0,111 

0,131…0,138 

0,075…0,089 

0,082…0,123 

0,111…0,116 

0,072…0,110 

0,111 

0,084…0,142 

0,083…0,119 

0,281…0,401 

0,313…0,734 

1,596…2,308 

1,969…1,187 

1,014…2,103 

0,754…1,703 

1,116…2,900 

1,420…2,559 

1,606…2,737 

2,429…2,502 

0,897…1,051 

0,965…2,155 

1,794…2,066 

0,749…1,760 

1,695 

0,997…4,832 

1,128…2,617 

0,432…0,556 

0,374…0,557 

0,994…1,280 

0,901…1,179 

0,384…1,475 

0,614…1,082 

0,875…1,597 

1,485…1,116 

1,214…1,686 

1,228…1,354 

0,972…1,378 

1,396…1,261 

1,00…1,333 

0,720…1,338 

1,140 

0,964…2,183 

0,880…1,571 

Марка чугуна ψσ 
ψτ χσ = σrm /σra χτ = τrm /τra 

ВЧ 45-0 0,333…0,339 0,424…0,426 2, 781…3,00 1,836…2,156 

  ВЧ 50-1,5 0,305…0,333 0,421…0,424 3,0…4,165 0,845…0,890 

     ВЧ 60-2 0,288…0,295 0,335…0,382 4,718…5,104 1,613…2,939 

     ВЧ 45-5 0,323…0,360 0,412…0,448 2,160…3,410 1,821…3,083 

  ВЧ 40-10 0,412…0,455 0,464…0,485 0,445…1,041 0,235…0,333 
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 Приложение 2 
Коэффициенты концентрации напряжений при изгибе валов с галтелями 

 

Модели для расчета: ;
7816,01

2998,1
)/(7266,9 dre−σ

−
=α ( ) )/(5840,7500в 5261,01

0531,1
dre

K −= −
=σσ  

 
 

Поправка, учитывающая влияние предела прочности σв 

 
Для произвольного значения σв эффективный коэффициент концентрации напряжений 

в
K σσ )( определяется через 500)( =σσ в

K : 500)()( =σσσσσ ⋅ξ=
вв

KK  

Модель для расчета: 
в

2461,1)/(0696,34 })]/(5448,15049448,57{[)6614,3(2569,0 σ++−=ξ −−
σ dre dr  

 
 
 
 
 

 

Рис. П2.1. Коэффициенты концен-
трации напряжений:  D/d =2; σн= 
=Mизг/(0,1d 3); 1 – ασ; 2 – 1)( dKσ   
для легированной стали (σв= 1200… 
1400 МПа), d =30…50 мм; 3 – 

0)( dKσ  для легированной стали 
(σв= 1200… 1400 МПа), d = 7…16 
мм; 1)( dKσ  для углеродистой стали 
(σв= 500 МПа), d = 30…50 мм; 4 – 

0)( dKσ  для углеродистой стали 
(σв= 500 МПа), d =7…16 мм 

 
 
 
Рис. П2.2. Поправка 

500в

в

)(
)(

=σσ

σσ
σ =ξ

K
K

, учитывающая 

влияние предела прочности σв 
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Приложение 3 
Коэффициенты концентрации напряжений при изгибе валов с галтелями 

Модели для расчета: 
.

6670,01
2950,1

)/(6364,16 dre−τ
−

=α   ( ) )/(0556,11500в 5332,01
0347,1

dre
K

−= −
=στ  

Рис. П3.2. Поправка 
500в

в

)(
)(

=στ

στ
τ =ξ

K
K

, 

учитывающая влияние предела прочности 
σв при D/d=2 

500)()( == вв KK σττστ ξ . 
Модель для расчета:  

( )

])/(866,19,38747134,1666[

]065,4[2286,0
8354,0

в

/2412,45

dr

e dr

+σ+

+−=ξ ⋅−
τ  

Поправки, учитывающие отношение D/d при изгибе и кручении (к прил. 2 и 3) 

Действительное значение K определяется: ( )11 0 −ξ+= KK d , где K – значение Kσ 

или Kτ при данном D/d; K0 – значение Kσ или Kτ  при D/d =2  

 
 
 
 

 

Рис. П3.1. Коэффициенты концен-

трации напряжений: D/d = 2; τн= 

=Mизг/(0,2d 3); 1 – ατ; 2 – легирован-

ная сталь (σв= 1000…1200 МПа),  

d ≤ 16 мм; 3 – углеродистая сталь 

(σв= 500 МПа), d ≤ 16 мм 

 

Рис. П3.3. Поправка ξd, учитывающая влияние 
отношения D/d: 1 – изгиб; 2 – кручение 
Модели для расчета 

;})]/(6567,97786517,375{[

)6342,3(2574,0

в
2412,1

)/(3692,37

σ++

+−=ξ
−

−
σ

dr

e dr
 

.])/(866,256599226,1572[

])/(5846,04847,1[1
6745,0

в

1561,0

dr

dr

+σ+

+−=ξτ  
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Приложение 4 

Коэффициенты концентрации напряжений ασ, Kσ, (Kσ)Д, Kτ и (Kτ)Д 
для валов с поперечным отверстием 

Модели для расчета: для кривой 1 2712,0)/(4165,02177,0
1

da+
=ασ ;  

для кривой 4 )/(2754,152623,01
4750,1

dae
K −σ

−
=  

 

 
 
Модели для расчета 

Для прямой 1 в0004684,06887,1)( σ+=σ ДK ; 

в0003868,05615,1 σ+=σK . Для прямой 2 в0002767,03676,1 σ+=σK . 
Для прямой 3 в0002767,03676,1 σ+=σK  

 
 
 
 
 
 

 

Рис. П4.1. Коэффициенты концентра-
ции напряжений   Kσ  и  (Kσ)D  при 
изгибе валов с поперечным отверсти-
ем σн= Mизг /Wнетто: 1 – ασ; 2 – ( Kσ )Д  
для легированной стали (σв ≥ 1000 
МПа), d = 40…70 мм;   3 – Kσ для ле-
гированной стали  (σв ≥ 1000 МПа),  
d = 12…16 мм; (Kσ)Д для углероди-
стой стали (σв ≤ 650 МПа), d = 40…50 
мм; 4 – Kσ для углеродистой стали  
(σв ≤ 650 МПа),  d = 6…8 мм 

 
Рис. П4.2. Коэффициенты концентра-
ции напряжений при изгибе валов с 
поперечным отверстием  
σн =Mизг /Wнетто: 1 – (Kσ)Д =  f2(σв) при 
a/d = 0,05…0,1, d = 40…50 мм; 2 – (Kσ)Д 
при a/d = 0,15…0,25, d = 40…50 мм;  
3 – Kσ = f1(σв) при a/d = 0,15…0,25, 
 d = 6…8 мм 
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Коэффициенты концентрации напряжений при кручении 

для валов с поперечным отверстием 

         
 
 

Приложение 5 
Коэффициенты концентрации напряжений при изгибе 

для валов с кольцевой выточкой 
 
 
 

 
Рис. П5.1. Коэффициенты концентрации 

напряжений при изгибе вала с кольцевой 

выточкой (t/r =1): 1 – ασ;   2 – (Kσ)Д  для ле-

гированной стали    (σв =1000 МПа),  

d = 40…50 мм; 3 – ( )
0dKσ  для легирован-

ной стали (σв =1000 МПа), d = 4…8 мм; 4 – 
(Kσ)Д для углеродистой стали (σв =500 
МПа), d = 40…50 мм; 5 – ( )

0dKσ  для уг-

леродистой стали (σв =500 МПа),  
d = 4…8 мм 

Модели для расчета: 6138,0)/(8126,03264,0
1

dr+
=ασ  (кривая 1). Для кривой 5: 

( )( )dreK 4619,6
500в 6155,24734,0)( −

=σσ −−−=  
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Рис. П4.3. Коэффициенты концентра-

ции напряжений при кручении валов с 

поперечным отверстием: 1 – (Kτ)Д при 

a/d =0,05…0,25,  d = 40…50 мм; 2 – Kτ  
при a/d =0,05…0,25,  d = 12…16 мм 

Модели для расчета: для прямой 1 
в0003449,05631,1)( σ+=τ ДK ;  

для прямой 2 
в0002843,03710,1 σ+=τK  
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Поправочные коэффициенты, учитывающие влияние предела прочности 

 
Поправочные коэффициенты, учитывающие влияние отношения t/r 

 
 

Приложение 6 
Коэффициенты концентрации напряжений при кручении для валов с кольцевой 

выточкой 

 
 

 

 
Рис. П5.2. Поправочный коэффициент  ξσ, 
учитывающий влияние предела прочности 
σв: 

500вв
)()( =σσσσσ ξ= KK . 

( )

2
в

2

)102538,5()10411,91(1681,02

)/(5808,9/5465,34075,1
1

r/dr/d

drdr

++
σ

+

+
+−

=ξσ

 

 

 
Рис. П5.3. Поправочный коэффициент 
ξt, учитывающий влияние отношения 
t/r: ( ) ( )11 0 −−=ξ KKt ,  
где K – значение Kσ при данном t/r; 
K0 – значение Kσ при t/r = 1 
Модель для расчета 

)/(1488,20003,1(1239,1 rt
t e−=ξ ; 

( )11 0 −ξ+= KK t  

 
Рис. П6.1. Зависимость Kτ от глуби-
ны канавки t при номинальном на-
пряжении 3

крн 0,2dM=τ : 1 – ле-
гированная сталь (σв> 900 МПа); 2 – 
углеродистая сталь (σв < 500 МПа) 
1 – );/(923,0303,1 DtK +=τ  
2 *- )/(857,0189,1 DtK +=τ  

125125125125



 

 

 
Приложение 7 

Теоретические коэффициенты концентрации напряжений (ασ) для плоских  
деталей с галтелью и надрезами 

 

 

Рис. П6.2.  Зависимость ατ от ра-
диуса канавки r при номинальном 
напряжении  3

крн 0,2dM=τ ; 

нmax τα=τ τ  

)/(1 drcbe
a
−τ

+
=α ; 

;109,42)/(883,96
)/(606,71)/(8,17 23

−+
+−=

dD
dDdDa  

;099,6)/(885,13
)/(72,9)/(318,2 23

+−
−+−=

dD
dDdDb  

6,555)/(1614
)/(3,1563)/(2,487 23

+−
−−−=

dD
dDdDb

 
 
Рис. П6.3.  Зависимость Kτ 

от отношения r/d и t/r:  угле-

родистая сталь (σв= 500 МПа), 

d =14 мм; 3
крн 0,2dM=τ  

 
 
 
Рис. П7.1. Значение теоретического 

коэффициента концентрации напря-

жений от отношения r/h при извест-

ном H/h σн=P/(b·h); σmax=ασ· σн, 

где  b – толщина пластинки 
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Рис. П7.2. Значение теоретического ко-

эффициента концентрации напряжений 

от отношения r/h при известном H/h 

σн=P/(b·h); σmax= ασ σн, где  b – толщина 

пластинки 

 

Приложение 8 
Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для вала 

с напрессованной деталью 

 
 

 

 
 
Рис. П7.3. Значение теоретического ко-
эффициента концентрации напряжений 
от отношения r/h при известном H/h 

( )62
изг

н bh
M

=σ ; σmax=ασ σн 

 

 
 
Рис. П7.4. Значение теоретического ко-
эффициента концентрации напряжений 
от отношения r/h при известном H/h 

( )62
изг

н bh
M

=σ ; σmax=ασ σн 

 
 
Рис. П8.1. а – втулка не передает на вал  
внешних нагрузок; б – втулка передает 
на вал поперечную силу; в – втулка пе-
редает на вал поперечную силу и изги-
бающий момент; 1 – тип б: d = 50 мм; 
2- тип а: d = 40…50 мм; 3 – тип в:  
d =10…14 мм; удельное давление по-
садки 30≥p МПа 
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Поправочные коэффициенты на удельное давление посадки 

 
          Приложение 9 

Коэффициенты концентрации напряжений для деталей с резьбой 
 (болты, шпильки) при растяжении-сжатии 

 
Поправочные коэффициенты, учитывающие влияние предела прочности 

           
 
 
 

 
 
Рис. П8.2. Зависимость поправочно-
го коэффициента pξ  от давления 

посадки ( ) ( ) МПа30≥σσ ξ= ppp KK ,  

где ( ) ( ) 30=σσ=ξ ppp KK  

 

 

Рис. П9.1. 1 – ασ; 2 – легированная 

сталь, d =12 мм; 3 – углеродистая сталь 

(σв=400 МПа), d =12 мм; отношение  

r/t =0,091 соответствует метрической 

резьбе, а r/t = 0,215 – резьбе Витворта. 

Модели для расчета:  

( ) ;
)/(0379,0

/1535,3
tr

tr
+−
⋅

=ασ кривая 2  

( );6037,2 0544,0 treK ⋅
σ ⋅=  кривая 3 

( )[ ] 2092,0/1895,00119,0 −
σ ⋅+−= trK  

 

 
 
Рис. П9.2. Определение действительно-

го коэффициента концентрации напря-

жений с учетом предела прочности 

( ) ( ) 400вв == σσσσσ ξ KK  
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Приложение 10 
Коэффициенты концентрации напряжений для деталей с резьбой при изгибе 

Поправочные коэффициенты, учитывающие влияние предела прочности 

          Приложение 11 
Масштабные коэффициенты, учитывающие влияние абсолютных 

размеров для деталей с резьбой 

 
 

 

Рис. П10.1. 1 – ασ; 2 – легированная 
сталь (σв  > 1500 МПа), d =15 мм; 3 – 
легированная сталь (σв =800 МПа), 
d =15 мм; 4 – углеродистая сталь 
(σв =400 МПа), d =15 мм; отношение 
r/t = = 0,091 соответствует метриче-
ской резьбе, а r/t = 0,215 – резьбе Ви-
творта 
1 – );//(1974,08333,2 tr+=σα  

2 – ( ) ;
4647,01

3586,2
4298,6 tre

K −σ
−

=  

3 – ( ) ;
468,01

472,1
7888,3 tre

K −σ
−

=  

4 – ( )tre
K 056,52952,01

1335,1
−σ

−
=  

 

Рис. П10.2. Влияние предела прочности на 

поправочные коэффициенты: 1 – r/t =0;  

2 – r/t = 0,091 (метрические резьбы);  

3 – r/t = 0,215 (резьба Витворта); 4 – r/t > 0,4; 

1 – ;210360001826,05805,1 2
вв σ−σ+=ξσ  

2 – ;21782500168,01438,1 2
вв σ−σ+=ξσ  

3 – 2
вв 34507001768,05159,0 σ−σ+=ξσ ; 

4 – в001707,03219,0 σ+=ξσ  

 

 
Рис. П11.1. Зависимость масштабного 

коэффициента с концентрацией напря-

жений от диаметра резьбы 

d
d
+−

=εσ 450,8
2951,0

к  или 

dln7725,13778,3
1

к +−
=εσ . 
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          Приложение 12 
Коэффициенты концентрации напряжений для валов 

со шпоночными пазами при кручении 

 
Коэффициенты концентрации напряжений для валов 

со шпоночными пазами при изгибе 

 
          Приложение 13 

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для коленчатых 
валов при изгибе щеки с учетом влияния абсолютных размеров сечения 

 
 
 
 
 

 

Рис. П12.1. Зависимость коэффициента 

концентрации напряжений Kτ от предела 

прочности σв для валов с двумя шпоноч-

ными пазами (при одном пазе необходимо 

вычислить соответствующее значение мо-

мента сопротивления Wнетто) 

в0017,0395,0 σ+=τK  

 

Рис. П12.2. Зависимость коэффициента кон-

центрации напряжений Kσ от предела проч-

ности σв для валов с одним шпоночным па-

зом (при двух пазах необходимо вычислить 

соответствующее значение момента сопро-

тивления Wнетто) 

1 – в0006534,08958,0 σ+=σK ; 
2 – в001171,08897,0 σ+=σK  

 
Рис. П13.1. Значение ( ) σσσ ε= KK Д  при из-

гибе щеки коленчатого вала при d = 40…70 

мм. Модель для расчета: 

( ) ( )[ ] 3333,0
Д 05338,06878,1 −−= hrKσ  

или  

( ) ( )hr
K

ln1459,05488,0
1

Д ⋅+
=σ  

130130130130



 

Эффективные коэффициенты концентрации напряжений для коленчатых 

валов при кручении шейки с учетом влияния абсолютных размеров сечения 

 
          Приложение 14 

Указания к приложениям 2 – 13 
 1. В тех случаях, когда известен эффективный коэффициент концентрации при 

изгибе σK  и нет данных о τK  при кручении, последний можно определить по фор-

муле ( ).16,01 −+= στ KK  

2. Графики эффективных коэффициентов концентрации для валов с поперечным 

отверстием (см. прил. 4, рис. П4.1 – П4.3) и со шпоночным пазом (см. прил. 12, рис. 

П12.1 и П12.2) построены на основе вычислений пределов выносливости по нетто-

сечению. При использовании этих данных номинальные напряжения следует вычис-

лять по формулам 

;
нетто

изг
н W

M
=σ    .

нетто

кр
н

pW
M

=τ  

В таблице, данной ниже, приведены приближенные формулы для Wнетто и Wpнетто, 

обеспечивающие достаточную для практических расчетов прочность. Заметим, что 

точность вычисления увеличивается при уменьшении отношений a/d и b/d. 

3. Коэффициенты влияния абсолютных размеров при кручении для стали (см. 

рис. 35 основного текста) принимаются одинаковыми для деталей с концентраторами 

напряжений и без них. 

4. При построении графиков, приведенных в приложениях, использовались 

средние значения эффективных коэффициентов концентрации; предельные значения 

могут быть в некоторых случаях на 10…20 % выше указанных. 

 
Рис. П13.2. Значение ( ) τετ=τ KK Д  при 

кручении шейки коленчатого вала при d = 
=40…70 мм. 
Модель для расчета: 
( ) ( )( ) 6487,0

Д 1207,34599,0 −
τ ⋅= drK dr  

или  

( )
( ) 2001,0Д 7717,16789,0

1
dr

K
⋅+−

=τ  
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Значение Kτ для валов с выточкой (прил. 6, рис. П6.1 – П6.3) несколько заниже-

ны. 
Значение моментов сопротивления сечений сложной формы 
Форма  
сечения 

Изгиб Кручение 

 

 
 

( )
d

tdbtdW
232

23

нетто
−

−
π

≈  

 
 

( )
d

tdbtdWp 216

23

нетто
−

−
π

≈  

 

 

( )
d

tdbtdW
23

нетто 32
−

−
π

≈  

 

( )
d

tdbtdW
23

нетто 16
−

−
π

≈  

 

.
32

3

изгбруттоизгнетто
dWW π

⋅ξ==⋅ξ=

 

.
16

3

кр

бруттокрнетто

d

WW pp

π
⋅ξ=

=⋅ξ=

 

 
 
5. При наличии детали, напрессованной на вал, различают два предела выносли-

вости: 
• предел выносливости, соответствующий разрушающим напряжениям в детали; 
•  предел выносливости, соответствующий началу образования трещин. 
Коэффициенты Kσ, представленные на рис. П8.1, прил. 8 относятся к разру-

шающим напряжениям в детали и определены на базе (10…20)109 циклов.  Значения Kσ, 
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соответствующие началу образования трещин в детали, будут выше и в отдельных слу-
чаях могут превосходить значения Kσ (см. рис. П8.1, прил. 8) в 1,5…2 раза. 

Коэффициенты, определенные тем или другим способом, следует использовать 

в зависимости от особенностей конструкции машины и условий ее работы. 

6. Данные, представленные в приложениях, соответствуют полированным или 

тщательно шлифованным образцам и деталям, не подвергавшимся какой-либо специ-

альной обработке по упрочнению поверхности (поверхностная закалка, азотирование, 

цементация, обдувка дробью, обкатка роликом и др.). Кроме того, приведенные данные 

соответствуют условиям работы на воздухе (т.е. при отсутствии коррозионного воздей-

ствия на металл) при нормальной температуре и симметричном цикле изменения на-

пряжений. 

 

         Приложение 15 
 

 
 
 
 
 
 

 
График для определения коэффициента λ=f(ζ), учитывающего эксцентриситет отверстия в валу 
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Приложение 16 
Задание на самостоятельную работу 

  Дано: 
1. Эскиз вала (табл. П16.1). 
2. Размеры детали (по указанию преподавателя). 
3. Величина нормальных и касательных напряжений (табл. П16.2). 
4. Состояние поверхности после обработки. 
5. Материал вала. 
Требуется: установить эквивалентное напряжение для простых видов деформа-

ции и определить коэффициент запаса прочности для сложного напряженного состоя-
ния. 

  Таблица П16.1 
Эскизы деталей и их размеры 

 
Размеры детали, мм Номер 

дета-
ли 

Эскиз № 
п/п D d r a 

 
 
1 

 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
10 

48 
50 
60 
60 
75 
72 
72 
75 
80 
85 

32 
40 
45 
50 
52 
58 
60 
60 
70 
60 

3 
5 
5 
6 
8 
7 
6 
5 
7 
5 

– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 

 
 
 
 
2 

 1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
10 

– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 

35 
45 
55 
65 
75 
65 
55 
45 
35 
45 

– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 

3,5 
4,5 
5 

4,5 
5 

4,5 
5,5 
6,5 
6 
5 

 
 
 
3 

 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
10 

48 
50 
60 
60 
75 
72 
72 
75 
80 
85 

45 
45 
55 
54 
67 
65 
66 
70 
73 
80 

3 
5 
5 
6 
8 
7 
6 
5 
7 
5 

– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
– 
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          Таблица П16.2 
Величина нормальных и касательных напряжений (к табл. П16.1) 

 
№ 
п/п. 

σmax, 
МПа 

σmin, 
МПа 

τmax, 
МПа 

τmin, 
МПа 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
10 
11 
12 
13 
14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 

100 
200 
250 
230 
150 
165 
210 
215 
220 
225 
215 
245 
235 
225 
215 
220 
200 
205 
208 
210 

-80 
-65 
-75 
-45 
-35 
-25 
-35 
-24 
46 
56 
45 
35 
24 
-45 
-34 
-25 
-25 
-35 
-45 
-55 

40 
30 
35 
50 
45 
35 
40 
50 
45 
35 
45 
55 
56 
65 
75 
45 
57 
76 
78 
56 

-20 
10 
-25 
-20 
-25 
-35 
-30 
-35 
-25 
20 
-35 
-25 
-25 
-35 
-45 
-35 
-45 
-65 
-75 
-35 

 
Материал вала 

Приведенные в табл. П16.1   валы изготовлены: 

 Эскиз 1 – из сталей 45Х, 40ХН, 40Х. 
 Эскиз 2 – из сталей 40ХФ, 50ХФ, 12ХНЗА. 
 Эскиз 3 – из сталей 40ХМА, 19ХНВА, 37ХНЗА. 

 
Состояние поверхности 

При расчете запасов прочности учесть состояние поверхности валов: 

Эскиз 1 – тонкое шлифование. 

Эскиз 2 – грубое полирование. 

Эскиз 2 – грубое полирование. 
Примечание. Необходимость расчета по усталостному разрушению или по те-

кучести устанавливается по предельным значениям κσ или κτ (прил. 1, табл. П1.4, П1.5). 

Если по нормальным и касательным напряжениям расчет запаса прочности ведется по 

разным критериям, то при сложном напряженном состоянии необходимо провести рас-

чет как по усталостному разрушению, так по текучести. 

Если запасы прочности оказываются ниже нормативных, то разрабатываются 
мероприятия по повышению прочности и проводится новый расчет.  
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      Приложение 17 
Расчёт щеки коленчатого вала поршневого двигателя 

1. Нарисовать эскиз коленчатого вала по исходным данным и найти ширину щеки при 
статическом расчёте. 

2. Провести поверочный расчёт щеки при действии переменных напряжений и найти 
общий запас прочности.  

Примечание. Размеры щеки могут корректироваться по результатам поверочного рас-
чёта или исходя из статистических данных, приведенных в табл. П17.3. 

Таблица П17.1 

Размеры шеек и нагрузки на коленчатый вал 

Изгибающий момент, 
Н⋅м 

Крутящий момент, 
Н⋅м № п/п Dкш, мм Dшш, мм rкр, мм 

Mmax Mmin Mmax Mmin 
1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
10 
11 
12 
13 
14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
23 
24 
25 
26 
27 
28 
29 
30 

75 
70 
72 
70 
72 
73 
76 
75 
75 
72 
70 
68 
70 
72 
73 
74 
75 
75 
75 
76 
77 
75 
75 
75 
75 
72 
70 
72 
74 
75 

68 
65 
66 
68 
67 
66 
68 
66 
65 
65 
62 
65 
65 
66 
65 
65 
68 
67 
66 
66 
65 
65 
66 
65 
65 
66 
65 
65 
65 
66 

62,5 
60 
58 
56 
57 
55 
62 
60 
58 
58 
55 
50 
56 
58 
55 
56 
58 
55 
54 
55 
56 
55 
56 
66 
64 
65 
55 
55 
56 
58 

776 
750 
800 
780 
720 
715 
785 
795 
780 
760 
725 
715 
710 
715 
716 
717 
719 
718 
717 
714 
714 
725 
715 
717 
715 
718 
716 
718 
717 
719 

-300 
-250 
-280 
-270 
-320 
-325 
-350 
-315 
-310 
-315 
-310 
-315 
-225 
-214 
-210 
-215 
-213 
-209 
-208 
-206 
-205 
-211 
-185 
-186 
-187 
-188 
-187 
-196 
-197 
-198 

650 
480 
550 
625 
585 
625 
615 
585 
565 
625 
580 
625 
615 
610 
612 
611 
595 
597 
596 
585 
575 
585 
575 
585 
595 
585 
596 
593 
595 
596 

-260 
-300 
-240 
-187 
-245 
-315 
-325 
-215 
-235 
-225 
-315 
-215 
-210 
-213 
-211 
-210 
-209 
-207 
-204 
-202 
-187 
-202 
-185 
-186 
-187 
-186 
-187 
-189 
-192 
-193 
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           Таблица П17.2 
Размеры шеек и нагрузки на коленчатый вал 

Изгибающий момент, 
Н⋅м 

Крутящий момент, 
Н⋅м № п/п Dкш, мм Dшш, мм rкр, мм 

Mmax Mmin Mmax Mmin 

1 
2 
3 
4 
5 
6 
7 
8 
9 
10 
11 
12 
13 
14 
15 
16 
17 
18 
19 
20 
21 
22 
23 
24 
25 
26 
27 
28 
29 
30 

75 
70 
72 
70 
72 
73 
76 
75 
75 
72 
70 
68 
70 
72 
73 
74 
75 
75 
75 
76 
77 
75 
75 
75 
75 
72 
70 
72 
74 
75 

68 
65 
66 
68 
67 
66 
68 
66 
65 
65 
62 
65 
65 
66 
65 
65 
68 
67 
66 
66 
65 
65 
66 
65 
65 
66 
65 
65 
65 
66 

62,5 
60 
58 
56 
57 
55 
62 
60 
58 
58 
55 
50 
56 
58 
55 
56 
58 
55 
54 
55 
56 
55 
56 
66 
64 
65 
55 
55 
56 
58 

717 
719 
718 
717 
714 
714 
725 
715 
717 
715 
718 
716 
718 
717 
719 
776 
750 
800 
780 
720 
715 
785 
795 
780 
760 
725 
715 
710 
715 
716 

 

-300 
-250 
-280 
-270 
-320 
-325 
-350 
-315 
-310 
-315 
-310 
-315 
-225 
-214 
-210 
-215 
-213 
-209 
-208 
-206 
-205 
-211 
-185 
-186 
-187 
-188 
-187 
-196 
-197 
-198 

611 
595 
597 
596 
585 
575 
585 
575 
585 
595 
585 
596 
593 
595 
596 
650 
480 
550 
625 
585 
625 
615 
585 
565 
625 
580 
625 
615 
610 
612 

 

-260 
-300 
-240 
-187 
-245 
-315 
-325 
-215 
-235 
-225 
-315 
-215 
-210 
-213 
-211 
-210 
-209 
-207 
-204 
-202 
-187 
-202 
-185 
-186 
-187 
-186 
-187 
-189 
-192 
-193 

 
Примечание. При расчете щеки рекомендуется учесть данные статистической 

обработки коленчатых валов автомобильных и тракторных двигателей, проведенной на 
кафедре ДВС [16]. Для удобства обработки конструктивных размеров КВ ДВС незави-
симо от размеров последних рассмотрим безразмерные величины – относительные раз-
меры, равные отношению основных размеров КВ: диаметров коренной и шатунных 
шеек dкш и dш.ш, перекрытия  Δ, ширины b и толщины h щеки к диаметру цилиндра дви-
гателя D, т.е. dкш/D,  dш.ш/D, Δ/D, b/D, h/D и r/D. На концентрацию напряжений в эле-
ментах вала оказывают влияние следующие конструктивные соотношения: r/h – отно-
шение радиуса галтели к толщине щеки; r/d – отношение радиуса галтели к диаметру 
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шейки; b/d – отношение ширины щеки к диаметру шейки; h/d – отношение толщины 
щеки к диаметру шейки; Δ/d – отношение перекрытия шеек к диаметру шейки; b/h – 
отношение ширины к толщине щеки. 

В табл. 17.3 приведены результаты статистической обработки величин безраз-
мерных параметров коленчатых валов: размах варьирования соответствующей характе-
ристики R, выборочное среднее значение x  с 80 % -ным доверительным интервалом, 
стандартное отклонение σ, критерий Пирсона χ2 и коэффициент вариации v. Выбран-
ный нами 80 %-ный доверительный интервал используется при расчете надежности 
двигателей. По величине коэффициента вариации v можно признать, что распределение 
основных величин является нормальным. 

Таблица П17.3 
Статистическая обработка относительных размеров коленчатых валов 

современных ДВС 

Относи-
тельные  
размеры 

Размах 

Среднее значение 
и 80 % -ный дове-
рительный интер-

вал 

Стандартное 
отклонение 

Критерий 
χ2 

Коэффи-
циент ва-
риации 

Коленчатые валы дизелей 

dкш/D 0,56…0,93 0,740 ± 0,014 0,073 3,78 0,098 

dшш/D 0,47…0,86 0,655 ± 0,006 0,033 8,55 0,051 

Δ/D 0,05…0,43 0,154 ± 0,012 0,062 4,01 0,407 

b/D 0,77…1,48 1,098 ± 0,031 0,158 2,65 0,144 

h/D 0,15…0,32 0,234 ± 0,008 0,039 9,44 0,166 

r/D 0,02…0,06 0,041 ± 0,001 0,008 8,75 0,182 

Коленчатые валы бензиновых двигателей 

dкш/D 0,61…0,85 0,710 ± 0,009 0,059 5,10 0,083 

dшш/D 0,52…0,73 0,616 ± 0,005 0,032 5,21 0,052 

Δ/D 0,03…0,40 0,185 ± 0,012 0,077 7,16 0,417 

b/D 0,73…1,17 0,915 ± 0,017 0,103 6,90 0,113 

h/D 0,13…0,28 0,208 ± 0,003 0,020 2,97 0,096 

r/D 0,02…0,04 0,023 ± 0,001 0,004 10,08 0,167 
 
Проведённый анализ позволяет найти пределы изменений dк.ш, dш.ш, Δ, b, h и r в 

зависимости от диаметра цилиндра D для дизелей и бензиновых двигателей. Получен-
ные данные позволяют определить в первом приближении основные размеры криво-
шипа коленчатого вала на стадии проектирования двигателя и сопоставить разрабаты-
ваемую конструкцию с существующими аналогами. 
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