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Работоспособность резьбового соединения нагруженного силой, раскрывающей стык 
деталей, определяется двумя основными показателями: плотностью стыка и прочно-
стью болта. Детали сжимаются силой затяжки при завинчивании гайки. Болт растя-
гивается и одновременно скручивается моментом сил в резьбе. В инженерных расче-
тах напряжение в поперечном сечении болта приводят к эквивалентному, в котором 
касательная составляющая рассматривается как часть нормального напряжения от 
силы затяжки. Для увеличения точности расчета эквивалентное напряжение находит-
ся в зависимости от коэффициента трения в резьбе и ее размеров. С этой целью при 
вычислении коэффициента запаса прочности болта используют коэффициент экви-
валентного напряжения. Предложено определять коэффициент запаса прочности 
болта в зависимости от стандартной пробной нагрузки. С увеличением силы затяжки 
коэффициент запаса прочности снижается, а коэффициент запаса плотности стыка 
повышается. Рассчитана оптимальная затяжка соединения, обеспечивающая равен-
ство обоих коэффициентов запаса. Определен диапазон изменения силы затяжки, в 
котором значения коэффициентов запаса прочности болта и плотности стыка деталей 
не уменьшаются ниже единицы. 
Ключевые слова: резьбовое соединение, эквивалентное напряжение, пробная нагруз-
ка, коэффициент запаса, оптимальная затяжка. 

The strength of a threaded joint loaded by the external load that separates the joint is de-
termined by two main parameters: the joint integrity and the bolt strength. The parts are 
compressed by the nut tightening force. The bolt is stretched and twisted at the same time 
by the torque in the thread. In engineering calculations, the stress in the cross section of 
the bolt is brought to an equivalent stress in which the tangential component is consid-
ered as part of the normal stress of the tightening force. To increase the accuracy of the 
calculation, the equivalent stress is dependent on the coefficient of friction in the thread 
and the thread size. For this purpose, the equivalent stress factor is used when calculating 
the bolt load factor. It is proposed to determine the bolt safety load factor depending on 
the standard proof load. As the preload increases, the bolt safety load factor decreases, 
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while the joint tightness load factor increases. The optimum preload of the threaded joint 
is calculated, ensuring the equality of both load factors. The range of variation in the pre-
load is determined, within which the bolt safety load factor and the joint tightness load 
factor do not fall below 1. 
Keywords: threaded joint, equivalent stress, proof load, safety factor, optimum preload. 

Напряжение в сечении болта при затяжке со-
единения принято определять по эквивалент-
ному напряжению [1]: 

  экв
2 23 ,еK        (1) 

где   — нормальное напряжение;   — напря-
жение кручения; еK  — коэффициент эквива-
лентности, приводящий эквивалентное напря-
жение к нормальному от силы затяжки F. 

В формуле (1) 
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Здесь sA  и pd  — расчетные площадь сечения и 
диаметр болта [2], которые связаны выраже-
нием 
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где d2 — средний диаметр резьбы; d3 — внут-
ренний диаметр резьбы по дну впадины [3]. 

Напряжение кручения   в формуле (1) за-
висит от момента сил в резьбе р :T  

  р ,
p

T
W

   (3) 

где pW  — полярный момент сопротивления 
кручению болта, 3

p /16.pW d   
Момент сил в резьбе приложен в плоскости 

вращения гайки (рис. 1) и определяется выра-
жением 

   2
p 1tg .

2
dT F f    (4) 

Здесь   — угол подъема резьбы на среднем 
диаметре d2; 1f  — приведенный коэффициент 
трения в резьбе [4]: 
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где f  — коэффициент трения;   — угол про-
филя резьбы. 

После подстановки выражения (4) в форму-
лу (3) получим 
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Подставив соотношения (2) и (6) в форму-
лу (1), выразим из нее коэффициент эквива-
лентности: 
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Для болта одного диаметра значение коэф-
фициента eK  будет изменяться в зависимости 
от приведенного коэффициента трения 1f  
(формула (5)), т. е. от коэффициента трения  
в резьбе (табл. 1) [5, 6]. 

В табл. 2 приведены значения eK  для неко-
торых диаметров резьбы d при различных ко-
эффициентах трения в резьбе f (см. табл. 1). 

Из табл. 2 следует, что коэффициент эквива-
лентности eK  изменяется от 1,188 до 3,314  
в зависимости от коэффициента трения f и в 
меньшей степени от диаметра болта. В учебной 
и технической литературе [1, 7, 8] при расчете 
затянутого соединения на прочность принима-
ют eK  = 1,3 независимо от диаметра болта и 
коэффициента трения в резьбе. Тогда эквива-
лентное напряжение определяется выражением 

   экв 1,3 ,e
s
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где т[ ] /S    — допускаемое напряжение 
( т  — предел текучести материала болта; S = 
= 1,2…4,0 — средние значения коэффициента 
запаса) [1]. 

 
Рис. 1. Затянутое болтовое соединение 
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Значения eK  = 1,261…1,307 соответствуют 
коэффициенту трения f = 0,15 при фосфатном 
покрытии болтов либо при смазке болтов без 
покрытия или с оксидным покрытием (см. 
табл. 1). Однако при расчете болтов в других 
условиях, например болта М8 без покрытия и 
смазки, средний коэффициент трения f = 0,42 
(см. табл. 1). При этом коэффициент eK  = 2,259 
(см. табл. 2). Если принять силу затяжки F = 
= 6 000 Н, а допускаемое напряжение [ ]   

2170 Н/мм ,  то при расчете болта по выраже-
нию (7) с коэффициентом eK  = 1,3 получим 

 2 2

6 000 Н Н1,3 163,9 170 ,
36,6 мм мм

   

т. е. условие прочности соблюдается. 
На практике при f = 0,42 коэффициент экви-

валентности eK  = 2,259 и расчетное напряже-
ние окажется больше допускаемого: 

  2 2

6 000 Н Н2,259 370,3 170 ,
36,6 мм мм

 
 

т. е. условие прочности не соблюдается. 
Для одних и тех же условий коэффициенты 

трения могут изменяться в очень широких пре-
делах. Например, для болтов с оксидным покры-
тием без смазки разброс f  составляет от 0,50 до 

0,84, а со смазкой машинным маслом — от 0,37 
до 0,47 (см. табл. 1). Соответственно для первых 
из них коэффициент эквивалентности eK  изме-
няется от 2,470 до 4,077, а для вторых — от 1,970 
до 2,467. В этих случаях расчет по формуле (7) 
без точного значения коэффициента эквива-
лентности будет содержать ошибку. 

После введения рекомендаций ИСО Р 898-1: 
1968, устанавливающих классы прочности для 
болтов и винтов, в 1969 г. были опубликованы 
рекомендации ИСО Р 898-2, определяющие 
классы прочности гаек. Эти две рекомендации 
ИСО создали новую систему классов прочности 
болтов, винтов и гаек, а совместно с новыми 
требованиями к маркировке обеспечили чет-
кую классификацию несущей способности сбо-
рочного соединения болт–гайка. 

С тех пор в качестве главного критерия меха-
нической прочности используется пробная 
нагрузка или пробное напряжение [2, 9]. Проб-
ная нагрузка — наибольшее усилие, которое не 
вызывает в болте остаточных деформаций 
(рис. 2). 

Напряжение от пробной нагрузки гаранти-
рованно меньше предела текучести и является 
более точным и предпочтительным критерием, 
поскольку испытания пробной нагрузкой вы-

Таблица 1 
Значения коэффициентов трения в резьбе f и на торце гайки fт 

Смазочный материал 
Покрытие 

фосфатное без покрытия оксидное 
f fт f fт f fт 

Без смазочного материала 0,15…0,23 0,09…0,12 0,32…0,52 0,14…0,24 0,50…0,84 0,20…0,43 
Солидол 0,15…0,20 0,10…0,13 0,18…0,23 0,10…0,14 0,39…0,51 0,19…0,29 
Машинное масло 0,15…0,19 0,09…0,13 0,16…0,21 0,11…0,14 0,37…0,47 0,19…0,29 
Машинное масло с 20%-ной 
добавкой двусернистого 
молибдена 

0,14…0,17 0,07…0,10 0,11…0,15 0,07…0,10 0,15…0,21 0,07…0,11 

Примечание. Материал болта и гайки — сталь 45, резьба М10. 

Таблица 2 
Значения коэффициента эквивалентности eK  

d, мм 
f 

0,12 0,15 0,19 0,28 0,32 0,42 0,67 
8 1,228 1,307 1,425 1,726 1,872 2,259 3,314 

10 1,222 1,300 1,416 1,714 1,859 2,243 3,290 
12 1,218 1,295 1,410 1,707 1,852 2,234 3,277 
16 1,215 1,292 1,406 1,702 1,846 2,227 3,267 
20 1,211 1,287 1,401 1,696 1,839 2,218 3,254 
24 1,188 1,261 1,370 1,655 1,794 2,163 3,172 
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полняют на стандартных болтах, а определение 
предела текучести — на специально обработан-
ных образцах. В стандарте [2] предел текучести 
имеет общее значение для всех болтов заданно-
го класса прочности, в то время как пробная 
нагрузка в заданном классе определена для 
каждого болта отдельно (табл. 3). Если эквива-
лентное напряжение в расчетном сечении болта 
не превышает пробное напряжение, то стандарт 
гарантирует его прочность с 99 %-ной вероят-
ностью [2, 9]. 

Заменив допускаемое напряжение в правой 
части выражения (7) на пробное напряже-
ние ,p  получим 

  экв .p
e p

s s

FFK
A A

    
 

(8) 

Из уравнения (8) следует, что эквивалентное 
напряжение в сечении болта не больше пробно-
го напряжения, если 

  .e pK F F  (9) 

В затянутом соединении внешняя нагрузка P 
увеличивает нормальное напряжение (рис. 3): 

  ,pe

s s

FK F CP
A A A

   
s

 (10) 

где б б д/( )C c c c   — коэффициент основной 
нагрузки б(c  — жесткость болта; дc  — жест-
кость деталей). Коэффициент C показывает, 
какая часть силы P нагружает болт. Другая 
часть (1 – С)P разгружает стык деталей (см. 
рис. 3). 

 
Рис. 2. Диаграмма испытания болта пробной нагрузкой Fp 

 

Таблица 3 
Пробные нагрузки для болтов с крупной резьбой [2] 

Резьба 
Площадь 
сечения 
As, мм2 

Класс прочности 
4.8 5.6 5.8 6.8 8.8 10.9 12.9 

Пробная нагрузка Fp (AsSp), Н 
М8 36,6 11 400 10 200 13 900 16 100 21 200 30 400 35 500 

М10 58,0 18 000 16 200 22 000 25 500 33 700 48 100 56 300 
М12 84,3 26 100 23 600 32 000 37 100 48 900 70 000 81 800 
М14 115 35 600 32 200 43 700 50 600 66 700 95 500 112 000 
М16 157 48 700 44 000 59 700 69 100 91 000 130 000 152 000 
М18 192 59 500 53 800 73 000 84 500 115 000 159 000 186 000 
М20 245 76 000 68 600 93 100 10 800 147 000 203 000 238 000 

Предел прочности  
Rm, Н/мм2 

420 500 520 600 800 (d  16); 
830 (d > 16) 

1 040 1 220 

Предел текучести 
ReL, Н/мм2 

340 300 420 480 660 940 1 100 

Напряжение от проб-
ной нагрузки Sp, Н/мм2 

310 280 380 440 600 830 970 
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Для компенсации неточности внешней 
нагрузки P в неравенство (10) вводят коэффи-
циент запаса по нагрузке n [9, 10]: 

  .pe

s s

FK F CnP
A A

   
sA

 (11) 

После преобразования выражения (11) от-
носительно коэффициента n получим 

  .p eF K F
n

CP


  (12) 

Коэффициент n определяет прочность болта. 
Другим показателем работоспособности резьбо-
вого соединения является коэффициент запаса 
плотности стыка деталей (см. рис. 1) [7, 9]: 

  
 c .
1

Fn
С P



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Цель работы — определение оптимальной 
силы затяжки, обеспечивающей равную проч-
ность болта и стыка деталей, т. е. равенство ко-
эффициентов запаса n и cn . 

При увеличении силы затяжки F коэффици-
ент запаса n снижается, а коэффициент запаса 
по стыку nc повышается. Очевидно, что суще-
ствует оптимальная затяжка соединения, при 
которой коэффициенты будут равны: 
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Решив уравнение (14) относительно F, полу-
чим оптимальную силу затяжки 
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После подстановки optF  в формулу для вы-
числения одного из коэффициентов запаса (12) 
или (13), найдем значение коэффициентов при 
оптимальной затяжке: 

       
opt

opt c opt .
1 1
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Выражение (16) облегчает определение 
пробной нагрузки Fp, т. е. выбор болта по за-
данным коэффициентам запаса и внешней 
нагрузке P. 

Вследствие ошибок при затяжке соединения 
важно знать диапазон изменения силы затяж-
ки, при котором 1n   и c 1.n   

Для решения этой задачи построим графики 
коэффициентов запаса в зависимости от отно-
шения силы затяжки F к ее предельному значе-
нию из выражения (9) пред / :p eF F K  

  0 1
/p e

F
F K

   или  0 /p eF F K  

Предварительно преобразуем выражения 
(12) и (13): 
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          Графики, приведенные на рис. 4 для диапа-

зона силы затяжки 0 / ,p eF F K   показывают, 
что если сила F находится в пределах 
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(17) 

то значения коэффициентов запаса n и cn  не 
опускаются ниже единицы. 

Внутри этих пределов при оптимальной силе 
затяжки (15) 
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Рис. 3. Силы и деформации в соединении,  

нагруженном внешней силой Р: 
Fб — сила в болте, Fб = F + СP; Fд — сила в деталях,  

Fд = F – (1 – С)P 

 
Рис. 4. Графики коэффициентов запаса  

в резьбовом соединении 
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оба коэффициента запаса имеют равные зна-
чения: 

  
  opt c opt .
1

p

e

F
n n

P K C C
 

 
 

В качестве примера выберем болт для резь-
бового соединения, нагруженного силой P = 
= 24 кН. Согласно рекомендациям работы [1], 
принимаем коэффициент основной нагрузки 
соединения C = 0,25, а коэффициент трения в 
резьбе f = 0,15, для которого из табл. 2 получим 
среднее значение коэффициента Ke = 1,290. Для 
определения ориентировочного значения 
пробной нагрузки Fp используем формулу (16), 
приняв коэффициенты запаса opt с opt 2n n  : 

  
 

opt с opt 2

.
24 1,29 1 0,25 0,25 29,22

p p

n n

F F

  

 
   

 

Отсюда расчетная пробная нагрузка pF  = 
= 58,44 кН. Из табл. 3 выбираем болт М16 
класса прочности 5.8 с пробной нагрузкой 

pF  = 59,70 кН. После уточнения коэффициента 
основной нагрузки C = 0,195 и коэффициента 
Ke = 1,292 по табл. 2 для болта М16 определим 
оптимальную силу затяжки по выражению 
(15): 

   
 opt

59,70 1 0,195
38,91

1,292 1 0,195 0,195
F


 

 
кН. 

По формуле (16) уточним значение коэффи-
циентов запаса для болта и стыка: 

  
  opt c opt

59,70 2,01.
24 1,292 1 0,195 0,192

n n  
 

 

Преобразовав выражение (17), определим 
пределы изменения силы затяжки, внутри ко-
торых n  1 и nc  1: 

  

 

(1 )

59,70 0,195 2424 1 0,195 .
1,292

p

e

F CP
P C F

K

F


   

    

 

Отсюда получим кΗ кΗ19,32 42,58F  . 
На рис. 5 приведены графики коэффициен-

тов запаса для рассчитанного соединения. 

Выводы 
1. Прочность болта определяется эквива-

лентным напряжением, которое зависит от 
напряжения растяжения и касательного 
напряжения от скручивания болта моментом 
трения в резьбе. 

2. Для расчета эквивалентного напряжения 
предложено использовать коэффициент экви-
валентности, который приводит эквивалентное 
напряжение к напряжению растяжения от силы 
затяжки. 

3. Коэффициент эквивалентности зависит от 
коэффициента трения в резьбе и от диаметра 
болта. 

4. Критерием прочности стандартных бол-
тов может быть предел текучести материала 
или пробное напряжение от пробной нагрузки. 

5. Предложено определять коэффициент за-
паса прочности болта в зависимости от стан-
дартной пробной нагрузки. 

6. Напряжение от пробной нагрузки мень-
ше предела текучести и является более точным  
критерием прочности, поскольку испытания 
пробной нагрузкой проводят для каждого 
стандартного болта в заданном классе прочно-
сти, а определение предела текучести выпол-
няют на специальном образце для всего класса 
прочности. 

7. При увеличении силы затяжки резьбового 
соединения плотность стыка деталей увеличи-
вается, а прочность болта снижается. 

8. Оптимальная затяжка соединения обеспе-
чивает равенство коэффициентов запаса проч-
ности болта и плотности стыка деталей. 

9. Определен диапазон изменения силы за-
тяжки, где значения коэффициентов запаса 
прочности болта и плотности стыка деталей не 
опускаются ниже единицы. 

 
Рис. 5. Графики коэффициентов запаса  

для соединения с болтом М16 
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