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LỜI NÓI ĐẦU 

Trong thời đại công nghệ ngày nay, các thiết bị cơ khí và máy móc đã 
trở thành một phần không thể thiếu trong cuộc sống của chúng ta. Từ những 
chiếc xe hơi, máy công cụ, đến các thiết bị dùng trong gia đình… tất cả đều được 
thiết kế thông qua việc thiết kế các chi tiết máy. Vì thế cho nên việc hiểu và nắm 
vững kiến thức của môn học chi tiết máy là rất quan trọng đối với sinh viên 
ngành cơ khí. Cuốn sách BÀI TẬP CHI TIẾT MÁY được biên soạn với mục 
đích giúp sinh viên hiểu rõ hơn về lý thuyết, cách giải các bài tập cũng như kỹ 
năng tính toán, thiết kế các chi tiết máy. 

Nội dung cuốn sách này bao gồm các công thức cơ bản và số liệu, các 
bài tập mẫu và bài tập liên quan đến việc học tập môn học Chi tiết máy. Các bài 
tập được thiết kế để giúp sinh viên tăng cường kiến thức và kỹ năng của mình 
trong lĩnh vực này. 

Cuốn BÀI TẬP CHI TIẾT MÁY bao gồm 11 chương, có nội dung phục vụ 
việc làm bài tập hoặc hỗ trợ làm đồ án của môn học Chi tiết máy của sinh viên ngành 
cơ khí. Cuốn sách này đã được trường Đại học Kỹ thuật Công nghiệp, Đại học Thái 
Nguyên duyệt làm tài liệu giảng dạy cho môn học Chi tiết máy. 

Cuốn sách này được biên soạn bởi các thầy cô đã có kinh nghiệm nhiều 
năm giảng dạy môn học Chi tiết máy của bộ môn Cơ sở Thiết kế Máy và Robot 
của trường Đại học Kỹ thuật Công nghiệp, Đại học Thái Nguyên. Cụ thể như 
sau: các chương 1, 2 do PGS.TS. Vũ Ngọc Pi biên soạn; các chương 3, 4 do ThS. 
Ngô Quốc Huy biên soạn; các chương 5, 6 và 8 do ThS. Nguyễn Mạnh Cường 
và TS. Lê Xuân Hưng biên soạn; chương 7 do PGS.TS. Vũ Ngọc Pi và ThS. Ngô 
Quốc Huy biên soạn; các chương 9, 10, và 11 do TS. Nguyễn Thị Quốc Dung 
và ThS. Trần Thị Phương Thảo biên soạn. 

Chúng tôi hy vọng rằng cuốn sách này sẽ giúp sinh viên hiểu rõ hơn về 
các chi tiết máy và nâng cao kỹ năng của mình trong việc tính toán, thiết kế các 
chi tiết máy. Việc biên soạn cuốn sách này không tránh khỏi còn nhiều thiếu sót. 
Rất mong bạn đọc đóng góp ý kiến để hoàn thiện hơn. 

      Các tác giả 
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Chương 1 

TÍNH TOÁN ĐỘNG HỌC HỆ DẪN ĐỘNG CƠ KHÍ 
 

1.1 Công thức và số liệu tính toán 

1.1.1 Xác định công suất định mức của động cơ điện 

Công suất định mức của động cơ điện 𝑃𝑑𝑚
𝑑𝑐  được xác định theo công thức sau [1]: 

𝑃𝑑𝑚
𝑑𝑐 ≥ 𝑃𝑡/𝜂Σ       (1.1) 

Trong đó, Pt là công suất tính toán trên trục công tác (kW); 𝜂Σ là hiệu suất chung 
của toàn hệ thống, được xác định theo công thức sau: 

𝜂Σ = 𝜂1 ∙ 𝜂2 ∙ 𝜂3 ∙∙∙    (1.2) 

Với, 𝜂1, 𝜂2, và 𝜂3… là hiệu suất của các bộ truyền và các cặp ổ lăn trong hệ 
thống dẫn động. Các giá trị hiệu suất này được chọn theo bảng 1.1. 

Bảng 1.1 Hiệu suất của các bộ truyền và ổ lăn [1] 

Tên gọi Giá trị hiệu suất của bộ truyền hoặc ổ 
Được che kín Để hở 

Bộ truyền bánh răng trụ 0,96-0,98 0,93-0,95 
Bộ truyền bánh răng côn 0,95-0,97 0,92-0,94 
Bộ truyền trục vít   
  - Tự hãm  0,2-0,3 
- Không tự hãm với z1=1 0,70-0,75  
                                z1=2 0,75-0,82  
                                z1=4 0,87-0,92  
Bộ truyền xích 0,95-0,97 0,90-0,93 
Bộ truyền đai  0,95-0,96 
Một cặp ổ lăn 0,99-0,995  
Khớp nối  1 
Chú thích: Trị số hiệu suất của các bộ truyền bánh răng cho trong bảng ứng 
với cấp chính xác 8 và 9. Với các bộ truyền cấp chính xác 6 hoặc 7 thì tăng trị 
số trong bảng lên 1-1,5%. 
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Công suất tính toán Pt khi động cơ làm việc ở chế độ dài hạn được xác định 
như sau [1]: 

- Trường hợp tải trọng không đổi: 
𝑃𝑡 = 𝑃𝑙𝑣

𝑐𝑡        (1.3) 
Với 

𝑃𝑙𝑣
𝑐𝑡 = 𝐹∙𝑣

1000
        (1.4) 

Trong đó, 𝑃𝑙𝑣
𝑐𝑡 là công suất làm việc trên trục công tác (kW); F là lực kéo trên 

băng tải hoặc xích tải (N); 𝑣 là vận tốc băng tải hoặc xích tải (m/s). 

- Trường hợp tải trọng thay đổi: 

𝑃𝑡 = 𝑃𝑡𝑑
𝑐𝑡       (1.5) 

Với 𝑃𝑡𝑑
𝑐𝑡 là công suất tương đương trên trục công tác (kW): 

𝑃𝑡𝑑
𝑐𝑡 = 𝑃𝑖 ∙ √∑ (𝑃𝑖

𝑃1
)
2
∙ 𝑡𝑖
𝑡𝑐𝑘𝑖        (1.6) 

Trong đó, 𝑃𝑖 là công suất tác dụng của chế độ thứ i; 𝑡𝑖và 𝑡𝑐𝑘 là thời gian làm 
việc và thời gian chu kỳ. 

1.1.2 Phân phối tỉ số truyền 

Tỉ số truyền chung của một hệ dẫn động cơ khí (hay của toàn hệ thống) 
𝑢Σ được xác định theo công thức sau: 

𝑢Σ = 𝑛𝑑𝑐
𝑛𝑐𝑡

              (1.7) 

Trong đó, 𝑛𝑑𝑐 là số vòng quay của động cơ điện (vòng/phút); 𝑛𝑐𝑡 là số vòng quay 
của trục công tác (vòng/phút). 

Với hệ dẫn động gồm nhiều bộ truyền mắc nối tiếp với nhau, tỉ số truyền 
chung của hệ thống được tính như sau [1]: 

𝑢Σ = 𝑢1 ∙ 𝑢2 ∙ 𝑢3 ∙ …             (1.8) 

Trong đó, 𝑢1, 𝑢2, 𝑢3… là tỉ số truyền của các bộ truyền trong hệ thống. 
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Số vòng quay của trục công tác 𝑛𝑐𝑡 được xác định như sau: 

- Với hệ dẫn động băng tải: 

𝑛𝑐𝑡 = 60∙103∙𝑣
𝜋∙𝐷

             (1.9) 

Trong đó, D là đường kính tang dẫn của băng tải (mm); v là vận tốc vòng của 
băng tải (m/s). 

- Với hệ dẫn động xích tải: 

𝑛𝑐𝑡 = 60∙103∙𝑣
𝑧∙𝑝

            (1.10) 

Trong đó, z là số răng của đĩa xích tải (mm); p là bước của xích tải (mm) và v là 
vận tốc vòng của xích tải (m/s). 

Khi hệ dẫn động gồm một bộ truyền ngoài hộp (bộ truyền đai hoặc xích) mắc 
nối tiếp với một hộp giảm tốc thì tỉ số truyền của bộ truyền ngoài hộp 𝑢ng xác 
định theo kinh nghiệm như sau [2]: 

- Trường hợp hộp giảm tốc 1 cấp mắc nối tiếp với 1 bộ truyền ngoài hộp [2]: 
𝑢ng = (0,7 ÷ 0,75) ∙ 𝑢ℎ            (1.11) 

Từ đó ta có: 

𝑢ng = √(0,7 ÷ 0,75) ∙ 𝑢Σ            (1.12) 

- Trường hợp hộp giảm tốc bánh răng 2 cấp mắc nối tiếp với 1 bộ truyền ngoài 
hộp [2]: 

𝑢ng = (0,1 ÷ 0,15) ∙ 𝑢ℎ            (1.13) 

Khi này: 
𝑢ng = √(0,1 ÷ 0,15) ∙ 𝑢Σ            (1.14) 

- Với hệ dẫn động gồm hộp giảm tốc trục vít 2 cấp, trục vít - bánh răng hoặc 
bánh răng - trục vít mắc nối tiếp với 1 bộ truyền ngoài hộp thì [2]: 

𝑢ng = (0,025 ÷ 0,125) ∙ 𝑢ℎ            (1.15) 
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Do đó: 
𝑢ng = √(0,025 ÷ 0,125) ∙ 𝑢Σ            (1.16) 

Chú ý: Trị số nhỏ dùng khi 𝑢ℎ lớn. 

Tỉ số truyền của hộp giảm tốc nhiều cấp (hai, ba hoặc bốn cấp) có thể phân phối 
cho các cấp (gọi là phân phối tỉ số truyền) theo kinh nghiệm, theo đồ thị hoặc 
theo các công thức được xác định từ các bài toán tối ưu đơn và đa mục tiêu. Việc 
xác định tỉ số truyền tối ưu của các cấp nhờ công thức thu được từ kết quả giải 
các bài toán tối ưu đơn hoặc đa mục tiêu là phương pháp hiệu quả nhất. Theo 
phương pháp này, tỉ số truyền một số hộp giảm tốc thông dụng có thể xác định 
như sau: 

Với hộp giảm tốc bánh răng trụ 2 cấp khai triển, để có được Thể tích của hộp 
giảm tốc nhỏ nhất, tỉ số truyền của bộ truyền cấp nhanh u1 được xác định như 
sau [3]: 

𝑢1 = 0,292 ∙ 𝑢ℎ + 0,36         (1.17) 

Với 𝑢ℎ = 𝑢1 ∙ 𝑢2 là tỉ số truyền của hộp giảm tốc. 

Sau khi tính được 𝑢1, tỉ số truyền của bộ truyền cấp chậm 𝑢2 dễ dàng tính được 
từ quan hệ 𝑢ℎ = 𝑢1 ∙ 𝑢2. 

Chú ý: Công thức (1.17) sử dụng với các giá trị hệ số chiều rộng bánh răng cấp 
nhanh và cấp chậm tương ứng là 𝜓𝑏𝑎1 = 0,33 và 𝜓𝑏𝑎2 = 0,32. 

Tỉ số truyền của bộ truyền cấp nhanh 𝑢1 của hộp giảm tốc bánh răng trụ 2 cấp 
khai triển cũng có thể tính theo công thức sau để có Tiết diện ngang của hộp 
giảm tốc nhỏ nhất [4]: 

𝑢1 = 0,2515 ∙ 𝑢ℎ + 1,1673         (1.18) 

Chú ý: Công thức (1.18) sử dụng với các giá trị hệ số chiều rộng bánh răng cấp 
nhanh và cấp chậm tương ứng là 𝜓𝑏𝑎1 = 0,33 và 𝜓𝑏𝑎2 = 0,4. 

 Với hộp giảm tốc bánh răng đồng trục, tỉ số truyền của bộ truyền cấp 
nhanh 𝑢1 được xác định theo công thức sau [2]: 

𝑢1 = 1,3494 ∙ 𝑢ℎ
0,6677

(𝜓𝑏𝑎2/𝜓𝑏𝑎1)0,6023        (1.19) 
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Với hộp giảm tốc bánh răng côn-trụ 2 cấp, tỉ số truyền của bộ truyền cấp 
chậm 𝑢2 được xác định theo công thức sau [5]: 

𝑢2 ≈ 1,32 ∙ √𝑢ℎ        (1.20) 

Chú ý: Công thức (1.20) sử dụng với các giá trị hệ số chiều rộng bánh răng côn 
và hệ số chiều rộng bánh răng trụ tương ứng là 𝑘𝑏𝑒 = 0,3 và 𝜓𝑏𝑎2 = 0,4. 

Với hộp giảm tốc bánh răng cấp nhanh phân đôi, để có kích thước tiết 
diện ngang của hộp nhỏ nhất, tỉ số truyền của bộ truyền cấp chậm 𝑢2 được xác 
định theo công thức sau [6]: 

𝑢2 ≈ 0,8055 ∙ [(1÷1,3)∙𝜓𝑏𝑎2
𝜓𝑏𝑎1

]
1/3

        (1.21) 

Với hộp giảm tốc bánh răng cấp chậm phân đôi, để nhận được kích thước 
tiết diện ngang của hộp nhỏ nhất, tỉ số truyền của bộ truyền cấp chậm 𝑢2 được 
xác định theo công thức sau [7]: 

𝑢2 ≈ 1,2776 ∙ [(1÷1,3)∙𝜓𝑏𝑎2
𝜓𝑏𝑎1

]
1/3

        (1.22) 

Với hộp giảm tốc bánh răng trục vít, để bố trí hộp nhỏ gọn, tỉ số truyền 
của bộ truyền bánh răng 𝑢1 được xác định theo công thức sau (dùng khi 𝑢ℎ ≤
100): 

𝑢1 ≈ 𝑢ℎ
0,2 + 0,012 ∙ 𝑢ℎ − 0,17        (1.23) 

Với hộp giảm tốc trục vít 2 cấp, tỉ số truyền của bộ truyền trục vít-bánh 
vít cấp chậm 𝑢2 được xác định công thức sau để kết cấu của hộp hợp lý: 

𝑢2 ≈ 30,97        (1.24) 

1.1.3 Tính các thông số động học trên các trục 

Các thông số động học cần tính toán trên các trục gồm có công suất, số 
vòng quay, và mô men xoắn. Ký hiệu các chỉ số I, II, III và dc để chỉ các trục I, 
trục II, trục III. 

+) Tính công suất trên các trục: 

 Với sơ đồ tải không đổi, công suất làm việc trên trục công tác Plv (xác 
định theo công thức (1.4)) được dùng để phân phối trên các trục. Với sơ đồ tải 
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thay đổi, chọn công suất danh nghĩa là công suất lớn nhất và dùng công suất này 
để phân phối cho các trục. Khi này ta có: 

- Công suất danh nghĩa trên trục động cơ xác định theo công thức (1.1) và 
(1.3): 

𝑃𝑑𝑐 = 𝑃𝑙𝑣
𝑑𝑐 = 𝑃𝑙𝑣

𝑐𝑡/𝜂Σ            (1.25) 

- Công suất danh nghĩa trên các trục I, II và III xác định theo các công thức sau: 
𝑃𝐼 = 𝑃𝑑𝑐 ∙ 𝜂dc−I ∙ 𝜂𝑜            (1.26) 
𝑃𝐼𝐼 = 𝑃𝐼 ∙ 𝜂I−II ∙ 𝜂𝑜            (1.27) 
𝑃𝐼𝐼𝐼 = 𝑃𝐼𝐼 ∙ 𝜂II−III ∙ 𝜂𝑜            (1.28) 

+) Tính số vòng quay trên các trục: 

- Tốc độ quay của trục I: 
𝑛𝐼 = 𝑛𝑑𝑐/𝑢dc−I            (1.29) 

Với 𝑢dc−I là tỉ số truyền của bộ truyền (hoặc khớp nối) nối động cơ với trục I. 

- Tương tự, tốc độ quay của trục II và III: 

𝑛𝐼𝐼 = 𝑛𝐼/𝑢I−II            (1.30) 

𝑛𝐼𝐼𝐼 = 𝑛𝐼𝐼/𝑢II−III           (1.31) 

Với 𝑢I−II và 𝑢II−III tương ứng là tỉ số truyền của bộ truyền nối trục I với trục II 
và trục II với trục III. 

+) Tính mô men xoắn trên các trục: 

Mô men xoắn trên trục thứ i (Nmm) được xác định theo công thức sau: 

𝑇𝑖 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃𝑖
𝑛𝑖

          (1.32) 

+) Lập bảng kết quả tính các thông số động học 

Các kết quả tính toán các thông số động học được tổng hợp lại trong bảng 1.2. 
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Bảng 1.2 Các thông số động học trên các trục 

Thông số Trục 
Động cơ I II III Công tác 

Công suất (kW)           
Tỉ số truyền (-)          
Tốc độ quay (vòng/phút)           
Mô men xoắn (Nmm)           

1.2 Bài tập 

Bài 1.1 Cho hệ dẫn động có sơ đồ như hình 1.1. Biết hệ số cản ban đầu 𝐾𝑏đ = 1,4; 
lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1200 (N); vận tốc vòng trên băng tải 𝑣 =1,3 (m/s); 
đường kính tang dẫn băng tải 𝐷 = 400 (mm); số vòng quay của động cơ là 𝑛đ𝑐 = 
1450 (vòng/phút). Hãy xác định công suất định mức của động cơ; phân phối tỉ số 
truyền cho hệ dẫn động và tính toán các thông số động học trên các trục. 

Bài giải: 

+) Xác định công suất định mức của động cơ: 

Công suất định mức của động cơ 𝑃𝑑𝑚
𝑑𝑐  được xác định theo công thức (1.1): 

𝑃𝑑𝑚
𝑑𝑐 ≥ 𝑃𝑡/𝜂Σ         (1.33) 

Với Pt được tính theo công thức (1.3) và (1.4) vì tải không đổi: 

𝑃𝑡 = 𝑃𝑙𝑣 = 𝐹∙𝑣
1000

= 1200∙1,3
1000

= 1,56 (𝑘𝑊)        (1.34) 

Trong đó, 𝜂Σ là hiệu suất chung của toàn hệ thống, được tính theo công thức (1.2): 

𝜂Σ = 𝜂𝑏𝑟
2 ∙ 𝜂𝑜𝑙

4 ∙ 𝜂𝑥 ∙ 𝜂𝑘        (1.35) 

Với,  

𝜂𝑏𝑟- hiệu suất của bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng; vì bộ truyền làm 
việc trong hộp kín nên ta có 𝜂𝑏𝑟 = 0,97 (bảng 1.1); 

 𝜂𝑜𝑙- hiệu suất của một cặp ổ lăn; 𝜂𝑜𝑙 = 0,992 (bảng 1.1); 

 𝜂𝑥- hiệu suất của bộ truyền xích; 𝜂𝑥 = 0,96  (bảng 1.1); 
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 𝜂𝑘 - hiệu suất của khớp nối; 𝜂𝑥 = 1 (bảng 1.1). 

Thay các giá trị hiệu suất nói trên vào công thức (1.10) ta có: 

𝜂Σ = 0,8747          (1.36) 

Thay các giá trị của Pt và 𝜂Σ vào công thức (1.33) ta có: 

𝑃𝑑𝑚
𝑑𝑐 ≥ 𝑃𝑙𝑣

𝑑𝑐 = 1,56
0,8747

 =1,78  (kW)          (1.37) 

     

a)                                                                  b) 

Hình 1.1 a) Sơ đồ khai triển hệ dẫn động; b) Sơ đồ tải trọng 

1-Động cơ điện; 2, 3- Bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng; 4- Khớp nối; 5-
Bộ truyền xích; 6-Băng tải. 

 

+) Phân phối tỉ số truyền: 

Tỉ số truyền chung của hệ xác định theo công thức (1.7): 

𝑢Σ =
𝑛𝑑𝑐

𝑛𝑐𝑡
 

Trong đó, 𝑛𝑑𝑐 = 1450 (vòng/phút) là số vòng quay định mức của động cơ; 𝑛𝑐𝑡 
số vòng quay của trục công tác theo công thức (1.13): 

𝑛𝑐𝑡 = 60∙103∙𝑣
𝜋∙𝐷

= 60∙103∙1,3
𝜋∙400

= 62,07 (vòng/phút) 
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Thay các giá trị của 𝑛𝑑𝑐 và 𝑛𝑐𝑡 vào công thức (1.11) ta có: 

𝑢Σ =
1450
62,07

= 23,3 

Tỉ số truyền của bộ truyền xích được xác định theo công thức (1.14): 

 𝑢x = √(0,1 ÷ 0,15) ∙ 𝑢Σ = √(0,1 ÷ 0,15) ∙ 23,36=(1,528-1,8719) 

 Chọn 𝑢x = 1,7 và tính tỉ số truyền của hộp giảm tốc 𝑢h: 

𝑢h =
𝑢Σ

𝑢x
=

23,36
1,7

= 21,18 

Với hộp bánh răng nghiêng 2 cấp khai triển, để có tiết diện ngang của hộp giảm 
tốc là nhỏ nhất, thay giá trị của 𝑢h vào công thức (1.18) ta có tỉ số truyền cấp 
nhanh 𝑢1: 

𝑢1 = 0,2515 ∙ 21,18 + 1,1673 = 6,49 

Tỉ số truyền của bộ truyền cấp chậm 𝑢2 được xác định theo: 

𝑢2 =
𝑢h

𝑢1
=

21,18
6,49

= 3,26 

+) Tính các thông số động học trên các trục: 
- Tính công suất trên các trục: 
Vì tải không đổi nên công suất danh nghĩa trên trục động cơ xác định như trên 
(xem (1.38)): 𝑃𝑑𝑐 = 𝑃𝑙𝑣

𝑑𝑐 = 1,78  (kW) được dùng để phân phối trên các trục. 

- Công suất danh nghĩa trên các trục I, II và III xác định theo các công thức 
(1.26), (1.27) và (1.28) và ta có: 

𝑃𝐼 = 𝑃𝑑𝑐 ∙ 𝜂𝑘 ∙ 𝜂𝑜      (1.38) 

Chọn hiệu suất của khớp nối 𝜂𝑘 = 1, hiệu suất của một cặp ổ lăn 𝜂𝑜 = 0,992 
(bảng 1.1) và thay chúng cùng với 𝑃𝑑𝑐 = 1,78 vào công thức trên ta có 𝑃𝐼 =
1,77 (kW). Tương tự ta có: 

𝑃𝐼𝐼 = 𝑃𝐼 ∙ 𝜂br ∙ 𝜂𝑜            (1.39) 

𝑃𝐼𝐼𝐼 = 𝑃𝐼𝐼 ∙ 𝜂br ∙ 𝜂𝑜            (1.40) 
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Chọn hiệu suất bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng 𝜂𝑏𝑟 = 0,97; 𝜂𝑜 = 0,992 
(bảng 1.1) và thay chúng cùng với 𝑃𝐼 = 1,77 vào công thức trên ta có 𝑃𝐼𝐼 = 1,70 
và 𝑃𝐼𝐼𝐼 = 1,64 (kW). 

- Tính số vòng quay trên các trục: 

- Tốc độ quay của trục I được xác định theo công thức (1.33): 

𝑛𝐼 = 𝑛𝑑𝑐
𝑢k

= 1450 (vòng/phút)   (1.41) 

Với 𝑢k = 1 là tỉ số truyền của khớp nối. 

- Tương tự ta có tốc độ quay của trục II và III: 

𝑛𝐼𝐼 = 𝑛𝐼/𝑢1            (1.42) 

𝑛𝐼𝐼𝐼 = 𝑛𝐼𝐼/𝑢2            (1.43) 

Với 𝑢1 và 𝑢2 tương ứng là tỉ số truyền của bộ truyền bánh răng cấp nhanh và cấp 
chậm. Thay 𝑢1 = 6,49 và 𝑢2 = 3,26 và 𝑛𝐼 = 1450 (vòng/phút) vào công thức 
(1.42) và (1.43) ta có 𝑛𝐼𝐼 = 223,42 (vòng/phút) và 𝑛𝐼𝐼𝐼 = 68,53 (vòng/phút). 

- Tính mô men xoắn trên các trục: 

Mô men xoắn trên các trục I, II, và III (Nmm) được xác định theo công thức 
(1.32). Cụ thể: 

𝑇𝑑𝑐 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃𝑑𝑐
𝑛𝑑𝑐

          (1.44) 

𝑇𝐼 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃𝐼
𝑛𝐼

          (1.45) 

𝑇𝐼𝐼 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃𝐼𝐼
𝑛𝐼𝐼

          (1.46) 

𝑇𝐼𝐼𝐼 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃𝐼𝐼𝐼
𝑛𝐼𝐼𝐼

          (1.47) 

𝑇𝑐𝑡 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃𝑙𝑣
𝑛𝑐𝑡

          (1.48) 

Thay𝑃𝑑𝑐 = 1,78 (kW), 𝑃𝐼 = 1,77 (kW), 𝑃𝐼𝐼 = 1,70 (kW), 𝑃𝐼𝐼𝐼 = 1,64 (kW) và 
𝑛𝑑𝑐 = 𝑛𝐼 = 1450 (vòng/phút), 𝑛𝐼𝐼 = 223,42 (vòng/phút) và 𝑛𝐼𝐼𝐼 = 68,53 
(vòng/phút) vào các công thức trên ta được: 

𝑇𝑑𝑐 = 11723 (Nmm); 𝑇𝐼 = 11658 (Nmm); 𝑇𝐼𝐼 = 72666 (Nmm); 𝑇𝐼𝐼𝐼 =
228540 (Nmm); 𝑇𝑐𝑡 = 217390 (Nmm). 
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+) Lập bảng kết quả tính các thông số động học: 

Các kết quả tính toán các thông số động học trên các trục ở trên được thống kê 
trong bảng 1.3: 

Bảng 1.3 Kết quả tính toán các thông số động học 

Thông số 
Trục 

Động cơ I II III Công tác 

Công suất (kW)  1,78 1,77  1,70  1,64  1,56  

Tỉ số truyền (-) 1  6,49  3,26  1,7   

Tốc độ quay (vòng/phút)  2450 2450  223,42  68,53  62,07  

Mô men xoắn (Nmm)  11723 11658  72666  228540   217390 

Bài 1.2 Cho hệ dẫn động có sơ đồ như hình 1.2. Biết hệ số cản ban đầu 𝐾𝑏đ = 1,35; 
lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1400 (N); vận tốc vòng trên băng tải 𝑣 = 1,4 (m/s); 
đường kính tang dẫn băng tải 𝐷 = 360 (mm); số vòng quay của động cơ là 𝑛đ𝑐 = 
1450 (vòng/phút). Hãy xác định công suất định mức của động cơ; phân phối tỉ số 
truyền cho hệ dẫn động và tính toán các thông số động học trên các trục. 

    
a)                                                                  b) 

Hình 1.2 a) Sơ đồ khai triển hệ dẫn động; b) Sơ đồ tải trọng 
1-Động cơ điện; 2- Bộ truyền đai; 3, 4- Bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng;  

5- Khớp nối; 6-Băng tải. 
Bài 1.3 Cho hệ dẫn động có sơ đồ như hình 1.3. Biết hệ số cản ban đầu 𝐾𝑏đ = 1,3; 
lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1100 (N); vận tốc vòng trên băng tải 𝑣 = 1,35 (m/s); 
đường kính tang dẫn băng tải 𝐷 = 390 (mm); số vòng quay của động cơ là 𝑛đ𝑐 = 
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1450 (vòng/phút). Xác định công suất định mức của động cơ, phân phối tỉ số truyền 
cho hệ dẫn động và tính toán các thông số động học trên các trục. 

   
a)                                                                  b) 

Hình 1.3 a) Sơ đồ khai triển hệ dẫn động; b) Sơ đồ tải trọng 
1-Động cơ điện; 2- Khớp nối; 3-Bộ truyền bánh răng côn;  

4- Bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng; 5-Bộ truyền xích; 6-Băng tải. 
Bài 1.4 Cho hệ dẫn động có sơ đồ như hình 1.4. Biết hệ số cản ban đầu 𝐾𝑏đ = 
1,35; lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1250 (N); vận tốc vòng trên băng tải 𝑣 = 1,6 
(m/s); số răng đĩa dẫn của xích tải 𝑧 = 44; bước răng đĩa xích tải 𝑝 = 25,04 
(mm); số vòng quay của động cơ là 𝑛đ𝑐 = 1450 (vòng/phút). Hãy xác định công 
suất định mức của động cơ, phân phối tỉ số truyền cho hệ dẫn động và tính toán 
các thông số động học trên các trục. 

        
a)                                                                  b) 

Hình 1.4 a) Sơ đồ khai triển hệ dẫn động; b) Sơ đồ tải trọng 
1-Động cơ điện; 2- Bộ truyền đai; 3- Bộ truyền bánh răng côn;  

4-Bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng; 5- Khớp nối; 6-Xích tải. 
Bài 1.5 Cho hệ dẫn động có sơ đồ như hình 1.5. Biết hệ số cản ban đầu 𝐾𝑏đ = 1,4; 
lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1350 (N); vận tốc vòng trên băng tải 𝑣 = 1,25 (m/s); 
đường kính tang dẫn băng tải 𝐷 = 350 (mm); số vòng quay của động cơ là 𝑛đ𝑐 = 
1450 (vòng/phút). Hãy xác định công suất định mức của động cơ, phân phối tỉ số 
truyền cho hệ dẫn động và tính toán các thông số động học trên các trục. 
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a)                                                                  b) 

Hình 1.5 a) Sơ đồ khai triển hệ dẫn động; b) Sơ đồ tải trọng 
1-Động cơ điện; 2- Bộ truyền đai; 3, 4- Bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng; 

5- Khớp nối; 6-Băng tải. 
Bài 1.6 Cho hệ dẫn động có sơ đồ như hình 1.6. Biết hệ số cản ban đầu 𝐾𝑏đ = 
1,45; lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1500 (N); vận tốc vòng trên băng tải 𝑣 = 1,35 
(m/s); số răng đĩa dẫn của xích tải 𝑧 = 42; bước răng đĩa xích tải 𝑝 = 31,75 
(mm); số vòng quay của động cơ là 𝑛đ𝑐 = 1450 (vòng/phút). Hãy xác định công 
suất định mức của động cơ, phân phối tỉ số truyền cho hệ dẫn động và tính toán 
các thông số động học trên các trục. 

    
a)                                                                  b) 

Hình 1.6 a) Sơ đồ khai triển hệ dẫn động; b) Sơ đồ tải trọng 
1-Động cơ điện; 2-Bộ truyền đai; 3- Bộ truyền bánh răng trụ răng nghiêng;  

4-Bộ truyền bánh răng trụ răng thẳng; 5- Khớp nối; 6-Xích tải. 

Bài 1.7 Cho hệ dẫn động có sơ đồ như hình 1.7. Biết hệ số cản ban đầu 𝐾𝑏đ = 1,35; 
lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1400 (N); vận tốc vòng trên băng tải 𝑣 = 1,15 (m/s); 
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đường kính tang dẫn băng tải 𝐷 = 370 (mm); số vòng quay của động cơ là 𝑛đ𝑐 = 
1450 (vòng/phút). Hãy xác định công suất định mức của động cơ, phân phối tỉ số 
truyền cho hệ dẫn động và tính toán các thông số động học trên các trục. 

    
a)                                                                  b) 

Hình 1.7 a) Sơ đồ khai triển hệ dẫn động; b) Sơ đồ tải trọng 
1-Động cơ điện; 2- Bộ truyền bánh răng côn; 3- Bộ truyền bánh răng trụ răng 

nghiêng; 4- Khớp nối; 5-Bộ truyền xích; 6-Băng tải. 
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Chương 2 

PHÂN TÍCH LỰC VÀ CHỌN CHIỀU NGHIÊNG HỢP LÝ CHO BỘ 
TRUYỀN BÁNH RĂNG VÀ BỘ TRUYỀN TRỤC VÍT BÁNH VÍT 

 

 2.1 Ví dụ 

Bài 2.1 Phân tích lực và chọn chiều nghiêng hợp lý cho bộ truyền bánh răng trụ 
răng nghiêng 1-2 trong sơ đồ trên hình 2.1a. 

              
a)                                                 b) 

Hình 2.1 

Bài giải:   

- Xác định chiều quay của các trục từ chiều quay cho trước n2 (như hình 2.1b). 

- Giả sử cặp bánh răng 1-2 có chiều nghiêng như hình 2.1b. Tiến hành phân tích 
lực cho 2 cặp bánh răng (như hình 2.1b).  

- Từ kết quả phân tích lực ta thấy chiều nghiêng đã giả sử là chiều nghiêng hợp 
lý. Sở dĩ như vậy là vì trên trục trung gian II là trục có 2 bánh răng, hai lực dọc 
trục 𝐹𝑎2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  và 𝐹𝑎3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ngược chiều nhau. Do đó, tổng lực dọc trục tác dụng lên ổ trên 
trục này nhỏ. Dẫn tới kích thước ổ sẽ nhỏ và sẽ giảm được chi phí ổ. 
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Bài 2.2 Cho hệ dẫn động cơ khí có sơ đồ hình 2.2a. Xác định chiều quay thích 
hợp, phân tích lực và chọn chiều nghiêng hợp lý cho bộ truyền bánh răng trụ số 
3-4. 

Bài giải: 

- Xác định chiều quay của các trục của hệ thống: Chiều quay của trục công tác, 
là trục tang dẫn của băng tải, được chọn như hình vẽ để đảm bảo nhánh trên của 
băng tải là nhánh căng khi làm việc. Từ chiều quay này, chiều quay của các trục 
còn lại sẽ được xác định (theo nguyên tắc hai trục bánh răng ngoại tiếp quay 
ngược chiều nhau; hai trục của hai bánh đai quay cùng chiều nhau). 

- Giả sử cặp bánh răng 3-4 có chiều nghiêng như hình 2.2b. Tiến hành phân tích 
lực cho 2 cặp bánh răng (như hình 2.2b).  

- Từ kết quả phân tích lực ta thấy chiều nghiêng đã giả sử là chiều nghiêng hợp 
lý. Sở dĩ như vậy là vì trên trục trung gian II là trục có 2 bánh răng 2 và 3, hai 
lực dọc trục 𝐹𝑎2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  và 𝐹𝑎3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ngược chiều nhau. Do đó, tổng lực dọc trục tác dụng lên 
ổ trên trục này nhỏ. Dẫn tới kích thước ổ sẽ nhỏ và sẽ giảm được chi phí ổ. 

   
a)                                                      b) 

Hình 2.2 
 2.2 Bài tập 

Bài 2.3 Phân tích lực và chọn chiều nghiêng hợp lý cho bộ truyền còn lại cho 
sơ đồ trên hình 2.3. 
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a)                                                              b) 

Hình 2.3 

Bài 2.4 Phân tích lực và chọn chiều nghiêng hợp lý cho bộ truyền còn lại cho 
các sơ đồ trên hình 2.4. Chú ý cặp bánh răng 1-2 trong sơ đồ 2.4b là bánh răng 
trụ răng thẳng. 

         
a)                                              b)    c) 

Hình 2.4 
Bài 2.5 Phân tích lực và chọn chiều nghiêng hợp lý cho bộ truyền trục vít bánh 
vít còn lại trong sơ đồ trên hình 2.5. 

         
a)                                                                         b) 

Hình 2.5 
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Bài 2.6 Cho hệ dẫn động cơ khí có sơ đồ trên hình 2.6. Xác định chiều quay hợp 
lý, phân tích lực và chọn chiều nghiêng hợp lý cho các bộ truyền bánh răng trụ 
răng nghiêng 3-4 và 5-6. 

            
a)                                                        b) 

Hình 2.6 

Bài 2.7 Cho hệ dẫn động cơ khí có sơ đồ trên hình 2.7. Xác định chiều quay hợp 
lý, phân tích lực và chọn chiều nghiêng hợp lý cho các bộ truyền bánh răng trụ 
răng nghiêng. 

       
a)                                                             b) 

Hình 2.7 
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Chương 3 

BỘ TRUYỀN ĐAI 

 

3.1 Công thức và số liệu tính toán  

3.1.1 Bộ truyền đai dẹt 

 
Hình 3.1. Thông số hình học của bộ truyền đai 

Các công thức xác định các thông số hình học chính của bộ truyền đai (hình 3.1): 

- Đường kính bánh dẫn d1 được xác định theo công thức sau [1]: 

𝑑1  =  (1100  1300). √𝑃1
𝑛1

  3       (3.1) 

Trong đó, P1, n1, T1 là công suất, số vòng quay và mô men xoắn trên trục dẫn. 

Đường kính d1 sau khi tính cần chọn theo dãy tiêu chuẩn sau:  40, 45, 50, 56, 63, 
71, 80, 90, 100, 110, 125, 140, 160, 180, 200, 250, 280, 320, 360, 400, 450, 500, 
560, 630, 710, 800, 900, 1000, 1250, 1400, 1600, 1800, 2000.  

Sau khi xác định được 𝑑1 đường kính 𝑑2 được xác định theo [1]: 

𝑑2  =  𝑑1. u. (1 − ξ)       (3.2) 

Với, u là tỉ số truyền của bộ truyền đai;  là  hệ số trượt.  

 Đường kính 𝑑2 sau khi tính cũng cần quy chuẩn theo dãy trên. Tuy nhiên cần 
đảm bảo sai số vận tốc và tỉ số truyền không vượt quá 4%. 
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- Góc ôm được xác định theo các công thức sau [1]: 

𝛼1 = 1800  − 570 ∙ (𝑑2− 𝑑1)
𝑎

   và  𝛼2 = 1800  + 570 ∙ (𝑑2− 𝑑1)
𝑎

         (3.3) 

  Nếu 1 nhỏ sẽ ảnh hưởng xấu đến khả năng kéo của đai, do đó đối với đai 
dẹt  1 cần thoả mãn điều kiện  1  1500.  

- Chiều dài dây đai L được tính theo công thức:  

𝐿 =  2 ∙ 𝑎 + 𝜋
2
∙ (𝑑2 + 𝑑1) + (𝑑2−𝑑1)2

4∙𝑎
            (3.4) 

- Khoảng cách trục a cần đảm bảo điều kiện sau [1]: 

𝑎𝑚𝑖𝑛 ≥  (1,5 ÷ 2)(𝑑1 + 𝑑2)               (3.5) 

Trong công thức trên, trị số nhỏ khi vận tốc vòng lớn và trị số lớn khi vận tốc 
trung bình.  

- Điều kiện số vòng chạy của đai trong 1 giây [1]: 

𝑖 = 𝑣
𝐿
≤ [𝑖] = 3 ÷ 5 𝑠−1      (3.6) 

- Khi cần tính lại khoảng cách trục a theo L bằng công thức [1]: 

𝑎 = 1
8
{2𝐿 −  𝜋(𝑑2 + 𝑑1) + √[2𝐿 − 𝜋(𝑑2 + 𝑑1)]2 − 8(𝑑2 − 𝑑1)2}    (3.7) 

- Chiều dày dây đai 𝛿 được xác định theo điều kiện sau [1]: 

𝛿/𝑑1 < (𝛿/𝑑1)𝑚𝑎𝑥              (3.8) 

Trị số (𝛿/𝑑1)𝑚𝑎𝑥 được cho trong bảng 3.1.  

Bảng 3.1 Tỉ số chiều dày đai và đường kính bánh đai nhỏ [1] 

Loại đai dẹt 
Trị số ( 𝛿

𝑑1
)
𝑚𝑎𝑥

  

Nên dùng  Cho phép 
Đai vải cao su 

Đai da 

Đai sợi bông 

Đai sợi len 

Đai sợi tổng hợp 

1/40 

1/35 

1/30 

1/30 

1/50 … 1/70 

1/30 

1/25 

1/25 

1/25 

1/100 … 1/150 
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3.1.2 Bộ truyền đai thang 

- Đường kính 𝑑1 được chọn theo bảng 3.2, phụ thuộc tiết diện đai. Tiết diện dây 
đai được xác định theo đồ thị hình 3.2 căn cứ vào công suất cần truyền và tốc độ 
làm việc của bánh dẫn. Sau khi xác định 𝑑1, dường kính bánh đai lớn 𝑑2 được 
tính theo công thức (3.2). 

 
Hình 3.2 Đồ thị chọn tiết diện dây đai thang [1] 

Bảng 3.2 Kích thước bản dây đai và đường kính bánh đai nên dùng [1]: 

Loại bản đai bw b h 𝑑1 nên dùng 𝑑1𝑚𝑖𝑛 
Z 8.5 10 6 85 50 
A 11 13 8 125 75 
B 14 17 11 200 125 
C 19 22 14 315 200 
D 27 32 19 500 355 
E 32 38 23 630 500 

- Góc ôm được xác định theo công thức (3.3). Với đai thang, góc ôm 1 cần 
thoả mãn điều kiện 1   1200.  

- Chiều dài dây đai L theo lớp trung hòa được tính theo công thức (3.4). Với đai 
thang chiều dài đai L được tiêu chuẩn hoá, theo dãy sau [1]: 400, (425), 450, 
(475), 500, (530), 560, 630, (670), 710, (750), 800, (850), 900, (950), 1000, 
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(1060), 1120, (1180), 1250, (1320), 1400, (1500), 1600, (1700), 1800, (1900), 
2000, (2120), 2240, (2360), 2500, (2650), 2800, (3000), 3150, (3350), 3550, 
(3750), 4000, (4250), 4500, 5000, 5600, 6300, 7100, 8000, 9000, 10000, 11200, 
12500, 14000. Chú ý là trị số trong ngoặc ít dùng. 

- Khoảng cách trục a cần đảm bảo điều kiện sau [1]:  

0,55 ∙ (𝑑1 + 𝑑2) + ℎ ≤ 𝑎𝑚𝑖𝑛 ≤  2 ∙ (𝑑1 + 𝑑2)              (3.9) 

Khi thiết kế, cần xác định khoảng cách trục a rồi tính chiều dài L theo công thức 
(3.4) và làm tròn theo tiêu chuẩn. Trị số a, L phải thoả mãn điều kiện số vòng 
chạy của đai trong 1 giây theo công thức (3.6). Với đai thang, đai lược [i] = 10 
 30 s-1. Khi cần tính khoảng cách trục a theo L theo công thức (3.7).  

- Số dãy dây đai z: Để xác định số dãy dây đai z, trước hết cần xác định 𝑧 ∙ 𝐶𝑧 
theo công thức: 

6 ≥ 𝑧 ∙ 𝐶𝑧 ≥ 𝑃1∙𝐾𝑑
[𝑃0]∙𝐶𝛼∙𝐶𝑢∙𝐶𝑙

              (3.10) 

Trong đó, P1  là công suất trên bánh dẫn (kW); Kd  là hệ số tải trọng động được 
xác định theo bảng 3.3; [P] là công suất có ích cho phép thực tế (kW); [Po] là 
công suất có ích cho phép của một dây đai xác định bằng thực nghiệm; [Po] xác 
định theo bảng 3.4 theo đường kính bánh đai nhỏ và chiều dài lo lấy làm thí 
nghiệm; 𝐶𝛼 là hệ số kể đến ảnh hưởng của góc ôm 1 (bảng 3.5); 𝐶𝑙 là hệ số kể 
đến ảnh hưởng của chiều dài đai, phụ thuộc tỉ số L/lo (Tra bảng 3.6); 𝐶𝑢 là hệ số 
kể đến ảnh hưởng của tỷ số truyền (Tra bảng 3.7); 𝐶𝑧 là hệ số kể đến sự phân bố 
không đều tải giữa các dây đai. Sau khi tính được trị số 𝑧 ∙ 𝐶𝑧, số dãy dây đai z 
được xác định theo bảng 3.8 (được xây dựng với số liệu trong [1]). 

- Quan hệ giữa lực căng trên các nhánh đai so với lực căng ban đầu và góc ôm 
bánh đai được thể hiện qua công thức Euler [1]: 

𝐹1−𝐹𝑣
𝐹2−𝐹𝑣

=  𝑒𝑓′1           (3.11) 

Trong đó, 𝐹𝑣 = 𝑞𝑚. 𝑣2 là lực căng phụ do lực ly tâm gây ra (N); qm là khối lượng 
1 mét dài dây đai (kg/m); v là vận tốc dây đai (m/s); 1  là góc ôm bánh dẫn 
(rad); 𝑓′ là hệ số ma sát tương đương được xác định theo công thức sau: 
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Bảng 3.3 Trị số tải trọng động Kđ [1] 

Đặc tính tải trọng Loại máy 

Hệ số Kđ khi dẫn 
động bằng động cơ 

nhóm 
I II 

Tải tĩnh, tải trọng 
mở máy đến 120% 
tải danh nghĩa 

Máy phát điện, quạt, máy nén, bơm 
ly tâm, băng tải, máy tiện, máy 
khoan, máy mài  

1,0 1,1 

Tải trọng dao động 
nhẹ, tải trọng mở 
máy đến 150% tải 
danh nghĩa 

Máy bơm, và máy nén khí có 3 
xilanh trở lên, xích tải, máy phay, 
máy tiện rơvônve 

1,1 1,25 

Tải trọng dao động 
mạnh, tải trọng mở 
máy đến 200% tải 
danh nghĩa 

Thiết bị quay 2 chiều, máy bào, 
máy xọc, máy bơm, máy nén khí; 
vít vận chuyển, máng cài, máy ép 
kiểu vít và máy ép lệch tâm; máy 
kéo sợi, máy dệt. 

1,25 1,5 

Tải trọng va đập và 
không ổn định; tải 
mở máy đến 300% 
tải trọng danh 
nghĩa 

Máy ép kiểu trục vít và máy ép lệch 
tâm có vô lăng nhẹ; máy nghiền đá; 
máy nghiền nghiền quặng; máy cắt 
tấ; máy búa; máy mài bi; cần trục; 
máy xúc đất 

1,5…1,6 1,7 

Chú thích: 1. Động cơ nhóm I gồm: động cơ một chiều; động cơ xoay chiều 
một pha; động cơ không đồng bộ kiểu lồng sóc; tuabin nước; tuabin hơi; Động 
cơ nhóm II gồm: động cơ xoay chiều đồng bộ, động cơ xoay chiều không đồng 
bộ kiểu dây quấn, động cơ đốt trong. 

2. Trị số trong bảng ứng với chế độ làm việc 1 ca. Khi làm việc 2 ca lấy trị số 
trong bảng tăng thêm 0,1; Khi làm việc 3 ca tăng thêm 0,2. 

𝑓′ = 𝑓

𝑠𝑖𝑛(𝜑
2)

           (3.12) 

Với f  là hệ số ma sát giữa dây đai và bánh đai;  là góc rãnh đai.  

Khi bỏ ảnh hưởng của lực li tâm, lực căng ban đầu F0 phải đảm bảo điều kiện [1]: 

𝐹𝑡 ≤ 2 ∙ 𝐹0 ∙ 𝑒𝑓∙𝛼−1
𝑒𝑓∙𝛼+1

           (3.13) 
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Trong đó, Ft là lực vòng cần truyền (N);  là góc ôm giữa dây đai với bánh đai 
dẫn (rad). 

Bảng 3.4 Trị số công suất cho phép [Po] với đai thang thường [1] 

Kí hiệu tiết 
diện đai và 
chiều dài 
đai đai thí 
nghiệm l0 

Đường 
kính 
bánh 

đai nhỏ 
d1 

Vận tốc đai (m/s) 

3 5 10 15 20 25 

Z 

l0 = 1320 

63 

90 

112 

0,33 

0,46 

0,48 

0,49 

0,64 

0,75 

0,83 

1,17 

1,33 

1,04 

1,54 

1,78 

1,04 

1,80 

2,12 

- 

1,88 

2,30 

A 

l0 = 1700 

112 

125 

140 

160 

180 

0,7 

0,78 

0,80 

0,84 

0,88 

1,08 

1,17 

1,25 

1,32 

1,38 

1,85 

2,0 

2,20 

2,34 

2,47 

1,40 

2,75 

2,92 

3,14 

3,37 

2,73 

3,08 

3,44 

3,78 

4,06 

2,85 

3,26 

3,75 

4,09 

4,46 

B 

l0 = 2240 

125 

180 

224 

280 

0,92 

1,20 

1,35 

1,65 

1,38 

2,13 

2,30 

2,51 

2,25 

3,38 

4,0 

4,47 

2,61 

6,61 

5,53 

5,57 

- 

5,34 

6,46 

7,38 

- 

5,93 

7,08 

8,22 

C 

l0 = 3750 

200 

250 

280 

315 

355 

1,83 

2,30 

2,46 

2,63 

2,84 

2,73 

3,54 

3,77 

3,88 

4,29 

4,55 

6,02 

6,59 

7,39 

5,57 

5,75 

8,0 

8,82 

9,71 

10,51 

6,28 

9,23 

10,27 

11,33 

12,42 

- 

9,69 

11,0 

12,27 

13,63 
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450 3,08 4,74 8,54 11,53 14,15 15,62 

D 

l0 = 6000 

355 

500 

630 

800 

- 

- 

- 

- 

6,67 

9,75 

10,76 

11,14 

11,17 

15,57 

17,46 

19,16 

14,91 

20,23 

23,60 

26,50 

16,50 

24,90 

27,89 

31,11 

17,51 

26,47 

32,19 

34,23 

Bảng 3.5 Trị số của hệ số C [1] 

𝛼1 18
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Bảng 3.6 Trị số của hệ số Cl [1] 

l / l0 0,5 0,6 0,8 1,0 1,2 1,4 1,6 1,8 2,0 2,4 
𝐶𝑙 0,86 0,89 0,95 1,0 1,04 1,07 1,10 1,13 1,15 1,20 

Bảng 3.7 Trị số của hệ số Cu [1] 

u 1 1,2 1,6 1,8 2,2 2,4  3 
𝐶𝑢 1 1,07 1,11 1,12 1,13 1,135 1,14 

Bảng 3.8 Quan hệ số dây đai z với 𝑧 ∙ 𝐶𝑧 

𝑧 ∙ 𝐶𝑧 1 1,9 2,85 3,6 4,5 5,1 
z 1 2 3 4 5 6 

3.2 Bài tập  

Bài 3.1 Cho bộ truyền đai dẹt có công suất trên trục dẫn 𝑃1 = 4,5 (kW); số vòng 
quay trên bánh dẫn 𝑛1 =1450 vòng/phút; tỉ số truyền u = 3; hệ số trượt ξ=0,01; 
[i] = 3 (s-1). Xác định đường kính bánh đai 𝑑1 và 𝑑2 , khoảng cách trục a, chiều 
dài của dây đai L, góc ôm α1 và α2  và kiểm tra số vòng chạy của đai trong 1 giây. 

Bài giải:  
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- Đường kính bánh nhỏ d1 xác định theo công thức (3.1): 

𝑑1  =  (1100  1300) ∙ √𝑃1
𝑛1

  3 =  (160,5 ÷  189,6)  (mm)       (3.14) 

Chọn d1 theo dãy tiêu chuẩn ta có: d1 = 180 (mm). 

- Đường kính bánh đai lớn 𝑑2 xác định theo công thức (3.2):  

𝑑2  =  𝑑1 ∙ u ∙ (1 − ξ) = 180 ∙ 3 ∙ (1 − 0,01) = 534,6 (𝑚𝑚)     (3.15) 

Chọn theo dãy tiêu chuẩn ta được 𝑑2  =  560 (mm). 

- Tính vận tốc vòng của của bánh đai: 

𝑣 = 𝜋𝑑1𝑛1
60000

= 13,7 𝑚/𝑠 < 25 ÷ 30,𝑚/𝑠            (3.16) 
- Tính lại tỉ số truyền: 

𝑢 =  560
180.(1 − 0,01) =  3,14           (3.17) 

- Kiểm tra sai số tỉ số truyền: 
∆𝑢 =  3,14 – 3

3,14
∙ 100%  =  4,45% < 5%       (3.18) 

Như vậy sai số tỉ số truyền nằm trong phạm vi sai lệch cho phép. 

- Từ điều kiện hạn chế số vòng chạy i của dây đai trong 1 giây (công thức 3.6), 
với imax = 3, ta có: 

𝐿 𝑚𝑖𝑛 ≥ 𝑣
𝑖𝑚𝑎𝑥

=  13,7
3

= 4,57  𝑚 = 4570  (𝑚𝑚)         (3.19) 

Từ Lmin và các giá trị đường kính bánh đai, xác định amin theo công thức (3.7): 

𝑎𝑚𝑖𝑛 = 1
8
{2𝐿 − 𝜋(𝑑2 + 𝑑1) √[2𝐿 − 𝜋(𝑑2 + 𝑑1)]2 − 8(𝑑2 − 𝑑1)2}          (3.20) 

𝑎𝑚𝑖𝑛 = 1693 (𝑚𝑚) 

Ta có 𝑎𝑚𝑖𝑛 = 1693 > 2 ∙ (𝑑1 + 𝑑2) = 1480 (𝑚𝑚) nên điều kiện khoảng cách 
trục tối thiểu được đảm bảo. 

Chọn 𝑎 = 1700 (𝑚𝑚) và tính lại chiều dài của dây đai theo công thức (3.4): 
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  𝐿 =  2𝑎 + 𝜋
2
(𝑑2 + 𝑑1) + (𝑑2−𝑑1)2

4𝑎
= 4584 (𝑚𝑚)           (3.21) 

- Xác định góc ôm 1 và 2 theo công thức (3.3): 

  1  =  1800  − 570 𝑑2−𝑑1
𝑎

=  167,2 0 >  1500           (3.22) 

2 =  1800 + 570 𝑑2−𝑑1
𝑎

= 192,8 0          (3.23) 

- Kiểm nghiệm số vòng chạy của đai trong một giây theo công thức (3.6): 

𝑖 = 𝑣
𝐿
= 13,7

4,584
= 2,99 (𝑠−1) ≤ [𝑖]            (3.24) 

Bài 3.2 Cho bộ truyền đai thang với các thông số sau: Công suất trên trục dẫn 
P1=5 (kW); góc chêm đai =36o ; số vòng quay bánh dẫn 𝑛1 = 1480 
(vòng/phút); số vòng quay bánh bị dẫn 𝑛1 = 500 (vòng/phút); đường kính bánh 
dẫn 𝑑1 = 240 (mm); khoảng cách trục a=1250 (mm) ; hệ số trượt ξ = 0,01; 
[i]=10 (s-1). Xác định góc ôm , vận tốc vòng v trên các bánh và kiểm tra số 
vòng chạy của dây đai qua bánh đai trong một giây. 

Bài giải: 

- Vận tốc vòng trên bánh dẫn: 

𝑣 = 𝜋𝑑1𝑛1
60000

= 𝜋.240.1480
60000

= 18,6 𝑚/𝑠         (3.25) 

- Tỉ số truyền của bộ truyền đai: 

𝑢 =  𝑛1
𝑛2

= 1480
500

= 2,96         (3.26) 

- Đường kính bánh đai lớn 𝑑2 xác đinh theo công thức (3.2):  

𝑑2 =  𝑑1. u. (1 − ξ) = 240 ∙ 2,96 ∙ (1 − 0,01) = 703,3(𝑚𝑚)     (3.27) 

Chọn theo tiêu chuẩn ta có 𝑑2 = 710 (mm). 

- Xác định góc ôm 1 và 2 theo công thức (3.3): 
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1 = 1800 − 570 𝑑2−𝑑1
𝑎

=  158,5 0 > 1200          (3.28) 

2  =  1800  + 570 𝑑2−𝑑1
𝑎

=  201,5 0           (3.29) 

- Chiều dài dây đai: 

𝐿 =  2𝑎 + 𝜋
2
(𝑑2 + 𝑑1) + (𝑑2−𝑑1)2

4𝑎
= 4036 (mm) 

- Kiểm tra số vòng chạy của dây đai trong 1 giây theo công thức (3.6): 

𝑖 = 𝑣
𝐿
= 18,6

4,036
= 4,6 (𝑠−1) ≤ [𝑖] = 10 (𝑠−1)           (3.30) 

Bài 3.3 Cho bộ truyền đai thang có các thông số sau: Dây đai kiểu A; công suất 
P1 = 2 (kW); số vòng quay trục dẫn 𝑛1 = 1450 (vòng/phút); tỉ số truyền u = 3; 
đường kính bánh đai nhỏ 𝑑1 = 112 (mm); khoảng cách trục a = 350 (mm); tải 
trọng tĩnh ; [i]=10 (s-1). Xác định số dây đai z. 

Bài giải: 

- Đường kính bánh lớn được xác định theo công thức (3.2): 

𝑑2 =  𝑑1. u. (1 − ξ) = 112 ∙ 3 ∙ (1 − 0,01) = 332,6 (𝑚𝑚)     (3.31) 

Chọn theo dãy tiêu chuẩn ta có 𝑑2 =  350 (mm). 

- Góc ôm trên bánh dẫn xác định theo công thức (3.2):  

1  =  1800  − 570 𝑑2−𝑑1
𝑎

= 1 41,2 0 >  1200          (3.32) 

- Chiều dài đai L tính theo công thức (3.4): 
𝐿 =  2.350 + 𝜋

2
( 350 +  112) + (350 – 112)2

4𝑎
= 1466,2 (𝑚𝑚)         (3.33) 

Chọn theo tiêu chuẩn L = 1500 (mm). 
- Vận tốc vòng trên bánh dẫn:  

𝑣 = 𝜋𝑑1𝑛1
60000

= 𝜋.112.1450
60000

= 8,5  (m/s)        (3.34) 
- Số vòng chạy của đai trong một giây xác định theo công thức (3.6): 

𝑖 = 𝑣
𝐿
= 8,5

1,5
= 5,6 (𝑠−1) ≤ [𝑖] = 10 𝑠−1        (3.35) 
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- Xác định 𝑧 ∙ 𝐶𝑧theo công thức (3.10) : 

6 ≥ 𝑧 ∙ 𝐶𝑧 ≥ 𝑃1∙𝐾𝑑
[𝑃0]∙𝐶𝛼∙𝐶𝑢∙𝐶𝑙

         (3.36) 

Trong đó, P1  là công suất trên bánh dẫn, P1 = 2 (kW) ; 𝐾𝑑 =  là hệ số tải trọng 
động; Vì tải tĩnh nên tra bảng 3.3 được Kd = 1; [Po] là công suất có ích cho phép 
của 1 đai xác định bằng thực nghiệm; Tra bảng 3.4 với l0 =1700 (mm); 𝑑1 =112 
(mm); 𝑣1 = 8,5 (m/s) ta được [Po] = 1,85 (kW); C là hệ số kể đến ảnh hưởng 
của góc ôm trên bánh đai nhỏ; Với 1 = 141,20, tra bảng 3.5 ta được C = 0,89; 
Cl là hệ số kể đến ảnh hưởng của chiều dài đai; Tra bảng 3.6 với L/ l0 =1500/1700 
= 0,882 được Cl = 0,95; Cu là hệ số kể đến ảnh hưởng của tỉ số truyền; với u=3, 
tra bảng 3.7 ta được Cu=1,14. Thay các giá trị tìm được vào công thức trên ta có: 

6 ≥ 𝑧 ∙ 𝐶𝑧 ≥ 1,12         (3.37) 

Tra bảng 3.8 ta dễ dàng xác định được số dây đai thang là z = 2. 

Bài 3.4 Cho bộ truyền đai dẹt với các thông số sau: Đường kính bánh đai nhỏ 
𝑑1 = 125 (mm); tỉ số truyền u = 2,5; góc ôm trên bánh đai nhỏ 1=1600. Xác 
định khoảng cách trục a và chiều dài dây đai L. 

Bài 3.5 Cho một bộ truyền đai dẹt có các thông số sau : Công suất 𝑃1 =9 (kW); 
đường kính bánh dẫn 𝑑1 = 180 (mm); đường kính bánh bị dẫn 𝑑2 = 360 (mm); 
số vòng quay trên bánh dẫn 𝑛1 =1420 (vòng/phút); khoảng cách trục a =1200 
(mm); hệ số ma sát giữa dây đai và bánh đai f= 0.3; bỏ qua ảnh hưởng của lực 
ly tâm. Kiểm tra góc ôm tối thiểu của bộ truyền đai và xác định lực căng cần 
thiết ban đầu.  

Bài 3.6 Cho bộ truyền đai dẹt có các thông số sau: Công suất trên trục dẫn 𝑃1 = 

2,8 (kW); số vòng quay trên bánh dẫn 𝑛1 =1460 (vòng/phút); tỉ số truyền u = 
2,4; hệ số trượt ξ=0,01 ; [i] = 4 (s-1). Xác định đường kính bánh đai 𝑑1 và 𝑑2, 
khoảng cách trục a, chiều dài của dây đai L; góc ôm α1 và α2 và kiểm nghiệm số 
vòng chạy của đai trong 1 giây. 

Bài 3.7 Cho bộ truyền đai dẹt với các thông số sau: Công suất trên trục dẫn 𝑃1 =  
8 (kW); số vòng quay bánh dẫn và bị dẫn 𝑛1 = 2880 (vòng/phút) và 𝑛2 = 980 
(vòng/phút); đường kính bánh dẫn 𝑑1 = 180 (𝑚𝑚); khoảng cách trục a = 1800 
(mm); hệ số trượt ξ=0,01 ; [i] = 4 s-1. Xác định chiều dài dây đai, góc ôm trên 
các bánh đai và kiểm tra số vòng chạy i của đai trong một giây. 
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Bài 3.8 Cho bộ truyền đai dẹt có các thông số sau: Công suất trên trục dẫn 𝑃1 = 

5,4 (kW); số vòng quay trên bánh dẫn và bị dân 𝑛1 = 1460 (vòng/phút) và 𝑛2 = 
420 (vòng/phút); hệ số trượt ξ=0,01; [i] = 4 (s-1). Xác định các đường kính bánh 
đai 𝑑1 và 𝑑2, khoảng cách trục a, chiều dài dây đai L, góc ôm α1 và α2  và kiểm 
tra số vòng chạy của đai trong 1 giây. 

Bài 3.9 Cho bộ truyền đai thang có các thông số sau: Đường kính các bánh đai 
dẫn và bị dẫn 𝑑1 = 100 (mm) và 𝑑2 = 220 (mm); khoảng cách trục 𝑎 = 1,2 ∙ 𝑑2; 
hệ số trượt =0,01; tốc độ quay trục dẫn 𝑛1 = 970 (vòng/phút); [i]=10 (s1). Xác 
định góc ôm α1 và α2 , chiều dài dây đai, và kiểm tra số vòng chạy của dây đai 
trong một giây. 

Bài 3.10  Cho bộ truyền đai có sơ đồ trên hình 3.3. Biết tốc độ bánh dẫn 𝑛1 = 
1440 (vòng/phút) ; [i] = 15 (s-1); Hãy xác định giá trị góc ôm 1, 2 và chiều dài 
dây; kiểm tra điều kiện số vòng chạy của dây trong một giây. 

 

Hình 3.3  

Bài 3.11 Cho bộ truyền đai thang với các thông số sau: Dây đai ký hiệu B63; 
đường kính các bánh đai 𝑑1 = 112 (mm) và 𝑑2 = 224 (mm); chiều dài dây đai 
tính theo mặt trong L=  1600 (mm); độ chênh chiều dài đai đo theo mặt trong và 
theo mặt trung hòa của dây là ∆= 43 (mm); tốc độ bánh dẫn 𝑛1 = 1460 
(vòng/phút); [i]=10 (s-1). Xác định khoảng cách trục, góc ôm α1 và α2 và kiểm 
tra số vòng chạy của dây đai trong một giây. 

Bài 3.12 Cho bộ truyền đai thang với các thông số sau: Dây đai ký hiệu B;  công 
suất trên bánh dẫn 𝑃1 =4,8 (kW); số vòng quay trục dẫn 𝑛1 = 1450 (vòng/phút); 
tỉ số truyền u = 3; đường kính bánh đai nhỏ 𝑑1 = 140 (mm); khoảng cách trục a 
= 550 (mm); tải trọng tĩnh. Xác định số dây đai z.  

Bài 3.13 Cho bộ truyền đai thang với các thông số sau: Dây đai ký hiệu B; đường 
kính bánh dẫn 𝑑1 = 180 (mm); u = 3,15 ; khoảng cách trục a =1480 (mm); số 
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dây đai bằng 2 ; số vòng quay bánh dẫn 𝑛1 = 980 (vòng/phút); [i]=15 (s-1); tải 
trọng tĩnh và bỏ qua hệ số trượt. Xác định góc ôm trên bánh dẫn, chiều dài dây 
đai, vận tốc vòng của dây đai, khả năng tải của bộ truyền (công suất P) và kiểm 
tra số vòng chạy của dây đai trong 1 giây. 

Bài 3.14 Cho bộ truyền đai thang với các thông số sau: Đường kính các bánh đai 
𝑑1 = 200 (mm) và 𝑑2 = 600 (mm); công suất trên trục dẫn 𝑃1 = 10 (kW); tải 
trọng tĩnh; góc ôm trên bánh dẫn 1= 1570; tốc độ quay bánh dẫn 𝑛1 = 1440 
(vòng/phút); [i]=15 (s-1). Xác định khoảng cách trục, chiều dài dây đai, số dây 
đai và kiểm tra số vòng chạy của dây đai trong 1 giây. 

Bài 3.15 Cho bộ truyền đai thang với các thông số sau: Công suất trên trục dẫn 
𝑃1 = 6,5 (kW); tốc độ bánh dẫn 𝑛1 = 2880 (vòng/phút); tốc độ bánh bị dẫn 𝑛2 =
 1440 (vòng/phút); khoảng cách trục a = 500 (mm); đường kính bánh đai dẫn 
𝑑1 = 140 (mm); bỏ qua hệ số trượt; [i]= 20 (s-1). Xác định góc ôm trên bánh dẫn, 
chiều dài dây đai, số dây đai, bề rộng bánh đai và kiểm tra số vòng chạy của dây 
đai trong 1 giây. 

Bài 3.16 Cho hệ dẫn động cơ khí có sơ đồ trên hình 3.4. Biết tốc độ quay của 
trục động cơ là 𝑛𝐼 = 960 (vòng/phút); tốc độ quay, công suất trục số IV 𝑛𝐼𝑉 =
 30 (vòng/phút) và 𝑃𝐼𝑉 =  4,8 (kW); đường kính các bánh đai 𝑑1 = 125 (mm), 
𝑑2 = 500 (mm); hiệu suất của các bộ truyền và ổ tra bảng 1.1; bỏ qua hệ số trượt; 
[i]= 10 (s-1). Xác định tỉ số truyền, công suất cần truyền của bộ truyền đai, khoảng 
cách trục, góc ôm trên bánh dẫn và kiểm tra số vòng chạy của dây đai trong 1 
giây. 

       

Hình 3.4                                               Hình 3.5 
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Bài 3.17 Cho hệ dẫn động thùng sấy (hình 3.5). Biết công suất làm việc của 
thùng sấy P = 2,8 (kW); số vòng quay của thùng sấy 𝑛𝐼𝐼𝐼 = 30 (vòng/phút); tốc 
độ quay của trục động cơ là 𝑛𝑑𝑐 =  960 (vòng/phút) ; dây đai thang ký hiệu B 
(b=17 mm); tỉ số truyền của bộ truyền bánh răng trụ 𝑢𝑏𝑟 = 4; tỉ số truyền bộ 
truyền xích 𝑢𝑥 = 3,1; hiệu suất của các bộ truyền và ổ tra bảng 1.1; hệ số trượt 
ξ=0,01; [i]= 10 (s-1); tải trọng tĩnh. Xác định tỉ số truyền bộ truyền đai, công suất 
cần truyền trên trục động cơ, đường kính các bánh đai, khoảng cách trục, chiều 
dài dây đai, số dây đai, góc ôm trên bánh dẫn và kiểm tra số vòng chạy của dây 
đai trong 1 giây. 

Bài 3.18 Cho hệ dẫn động dùng bộ truyền đai thang có sơ đồ hình 1.2. Biết hệ 
số cản ban đầu 𝐾𝑏𝑑 = 1,35; lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1400 (N); vận tốc vòng 
trên băng tải 𝑣 =1,4 (m/s); đường kính tang dẫn băng tải 𝐷 = 360 (mm); số vòng 
quay của động cơ là 𝑛𝑑𝑐 = 1450 (vòng/phút); [i]= 10 (s-1). Xác định loại dây đai 
thang (ký hiệu), đường kính các bánh đai, khoảng cách trục, góc ôm trên bánh 
dẫn, chiều dài dây đai và kiểm tra số vòng chạy của dây đai trong một giây. 

Bài 3.19 Cho hệ dẫn động dùng bộ truyền đai thang có sơ đồ hình 1.4. Biết hệ 
số cản ban đầu 𝐾𝑏𝑑 =1,35; lực vòng trên băng tải 𝐹𝑡 = 1250 (N); vận tốc vòng 
trên băng tải 𝑣 = 1,6 (m/s); số răng đĩa dẫn của xích tải 𝑧 = 44; bước răng đĩa 
xích tải 𝑝 = 25,04 (mm); số vòng quay của động cơ là 𝑛𝑑𝑐 = 1450 (vòng/phút). 
Xác định loại dây đai thang (ký hiệu), đường kính các bánh đai, khoảng cách 
trục, chiều dài đai, góc ôm trên bánh dẫn và số dây đai cần thiết. 
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Chương 4 

BỘ TRUYỀN XÍCH 

 

4.1 Công thức và số liệu tính toán 

Thông số hình học chính bộ truyền xích ống con lăn minh họa như hình 4.1. 

   
a)                                                         b) 

Hình 4.1 Thông số hình học truyền động xích 
- Tỉ số truyền của bộ truyền xích:  

𝑢 = 𝑧2/𝑧1            (4.1) 

Với 𝑧1 là số răng đĩa xích dẫn; 𝑧1 là số nguyên lẻ và phải lớn hơn 𝑧1𝑚𝑖𝑛 =
13 ÷ 17 răng. 𝑧1 được xác định theo công thức sau [1]: 

𝑧1  = 29 − 2 ∙ 𝑢           (4.2) 

- Đường kính vòng chia các bánh xích 𝑑1,2:   

𝑑1,2 = 𝑝

sin( 𝜋
𝑍1,2

)
               (4.3) 

Trong đó, p là bước xích (mm); p được tiêu chuẩn hóa. 
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- Chiều dài dây xích được xác định theo công thức sau [1]:  

𝐿 =  2𝑎 + 𝜋
2
(𝑑2 + 𝑑1) + (𝑑2−𝑑1)2

4𝑎
    (4.4) 

- Số mắt xích X được xác định theo công thức sau [1]: 
𝑋 =  𝐿

𝑝
=  2∙𝑎

𝑝
+ 𝑍1+𝑍2

2
+ (𝑍2−𝑍1)2

4𝜋2 ∙ 𝑝2

𝑎
           (4.5) 

Sau khi tính số mắt xích theo công thức cần làm tròn về số nguyên chẵn gần nhất 
và tính lại khoảng cách trục a theo công thức sau [1]:  

𝑎 = 0,25 ∙ 𝑝 [𝑋 − 0,5 ∙ (𝑧1 + 𝑧2) + √{𝑋 − 0,5 ∙ (𝑧1 + 𝑧2)}2 − 2 (𝑧2−𝑧1)2

𝜋2 ]         (4.6) 

- Để đảm bảo cho xích làm việc ổn định, không bị mòn quá một giá trị cho phép 
trước thời hạn quy định, áp suất sinh ra trong bản lề của xích con lăn phải thoả 
mãn điều kiện: 

𝑝0 ≤ [𝑝0]     (4.7) 
Điều kiện trên được đảm bảo khi công suất tính toán của bộ truyền xích Pt thỏa 
mãn điều kiện [1]: 

𝑃𝑡 =  𝑃1  ∙𝐾∙ 𝐾𝑧 ∙𝐾𝑛
𝐾𝑑

≤ [𝑃0]        (4.8) 

Trong đó, 𝐾đ là hệ số kể đến sự phân bố không đều tải trọng cho các dãy; 𝐾đ = 
1; 1,7; 2,5 và 3 khi số dãy xích tương ứng là 1; 2; 3; 4; 𝐾𝑧 = 25/𝑧1 và 𝐾𝑛 =
𝑛01/𝑛1 là hệ số số răng và số vòng quay đĩa dẫn; [𝑝0] là áp suất cho phép (MPa); 
[𝑃0] là công suất cho phép của xích (MPa); K là hệ số sử dụng, được xác định 
theo công thức sau: 

𝐾 = 𝐾đ ∙ 𝐾𝑎 ∙ 𝐾𝑜 ∙ 𝐾đ𝑐 ∙ 𝐾𝑏𝑡 ∙ 𝐾𝑐          (4.9) 

Với, 𝐾đ là hệ số tải trọng động; 𝐾𝑎 là hệ số kể đến ảnh hưởng của khoảng cách 
trục; 𝐾𝑜là hệ số kể đến ảnh hưởng của cách bố trí bộ truyền; 𝐾𝑑𝑐 là hệ số kể đến 
khả năng điều chỉnh lực căng xích; 𝐾𝑏𝑡 là hệ số kể đến ảnh hưởng của điều kiện 
bôi trơn; 𝐾𝑐 là hệ số kể đến chế độ làm việc liên tục. Các trị số của các hệ số này 
được xác định theo bảng 4.1. 

 - Kiểm nghiệm xích về quá tải:  Để đảm bảo cho xích không bị hỏng do quá 
tải, hệ số an toàn S phải thoả mãn điều kiện [1]: 
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S =     [S]              (4.10) 

Trong đó, Q là tải trọng phá hỏng (tra bảng phụ thuộc loại xích và bước xích); 
Kthlaf hệ số tải trọng (tra bảng phụ thuộc vào chế độ làm việc); Fo là lực căng ban 
đầu; Ft là lực vòng; FV là lực căng phụ; [S] là hệ số an toàn cho phép (tra bảng 
phụ thuộc loại xích và số vòng quay, bước xích). 

Bảng 4.1 Trị số các hệ số thành phần của hệ số K [1] 

Điều kiện làm việc Trị số các hệ số 
Đường nối hai tâm đĩa xích so với phương ngang  
         Đến 600 

         Trên 600 

 
𝐾𝑜 = 1 

𝐾𝑜 = 1,25 
Khoảng cách trục  𝑎 = (30 ÷ 50) ∙ 𝑝 
                               𝑎 ≤ 25 ∙ 𝑝 
                              𝑎 ≥ (60 ÷ 80) ∙ 𝑝 

𝐾𝑎 = 1 
𝐾𝑎 = 1,25 
𝐾𝑎 = 0,8 

Vị trí trục được điều chỉnh bằng 
             Một trong các đĩa xích 
             Đĩa căng hoặc con lăn căng xích 
             Vị trí trục không điều chỉnh được 

 
𝐾𝑑𝑐 = 1 

𝐾𝑑𝑐 = 1,1 
𝐾𝑑𝑐 = 1,25 

Tải trọng tĩnh, làm việc êm 
Tải trọng va đập 
Tải trọng va đập mạnh 

𝐾đ = 1 
𝐾đ = 1,2 ÷ 1,5 

𝐾đ = 1,8 
Làm việc 1 ca 
                2 ca  
                3 ca 

𝐾𝑐 = 1 
𝐾𝑐 = 1,25 
𝐾𝑐 = 1,45 

Môi trường làm việc 
            Không bụi 
 
            Có bụi 
 
            Bẩn 
 

Bôi trơn theo chế độ 
I 
II 
II 
III 
 

III 
 

IV 

 
𝐾𝑏𝑡 = 0,8 
𝐾𝑏𝑡 = 1 

𝐾𝑏𝑡 = 1,3 
𝐾𝑏𝑡 = 1,8 khi v < 4 (m/s) 
𝐾𝑏𝑡 = 3 khi v < 7 (m/s) 
𝐾𝑏𝑡 = 3 khi v < 4 (m/s) 
𝐾𝑏𝑡 = 6 khi v < 7 (m/s) 
𝐾𝑏𝑡 = 6 khi v < 4 (m/s) 

)FFFK(
Q

Vott ++
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4.2 Bài tập  

Bài 4.1 Cho bộ truyền xích ống con lăn có các thông số sau: Bước xích  𝑝 =12,7 
(mm); khoảng cách trục a = 500 (mm); số răng đĩa  xích dẫn 𝑧1 = 21; số vòng quay 
đĩa dẫn 𝑛1 = 1000 (vòng/phút); số vòng quay đĩa bị dẫn 𝑛2 =  500 (vòng/phút). 
Xác định số mắt xích X và đường kính vòng chia của các đĩa xích. 

Bài giải:  

Tỉ số truyền của bộ truyền xích 𝑢:  
𝑢 =  𝑛1

𝑛2
=  𝑧2

𝑧1
          (4.11) 

=> 𝑧2 = 𝑧1.
𝑛1
𝑛2

=  21. 1000
500

=  42       (4.12) 

Số mắt xích 𝑋 được tính theo công thức (4.5): 

𝑋 =  𝐿
𝑝
=  2∙𝑎

𝑝
+ 𝑍1+𝑍2

2
+ (𝑍2−𝑍1)2

4𝜋2 ∙ 𝑝2

𝑎
           (4.13) 

 Thay số ta được  𝑋 = 110,5; Chọn 𝑋 = 110. 
Đường kính vòng chia đĩa xích: 𝑑1 = 𝑝

𝑠𝑖𝑛( 𝜋
𝑧1

)
≈ 85,2(𝑚𝑚) 

            𝑑2 = 𝑝

𝑠𝑖𝑛( 𝜋
𝑧2

)
≈ 170(𝑚𝑚) 

Bài 4.2 Cho bộ truyền xích ống con lăn 2 dãy có các thông số sau: Công suất 
trục dẫn P = 5,16 (kW);  tỉ số truyền 𝑢 = 1,86; tốc độ trục dẫn 𝑛1 = 52,2 
(vòng/phút); quay 1 chiều; làm việc 2 ca; tải va đập nhẹ; bộ truyền bố trí nằm 
ngang. Xác định số răng 𝑧1, 𝑧2, công suất tính toán 𝑃𝑡, bước xích p, khoảng cách 
trục a, số mắt xích X và đường kính vòng chia của các đĩa xích. 

Bài giải:       

- Số răng đĩa xích dẫn xác định theo công thức (4.2): 

𝑧1  = 29 − 2 ∙ 𝑢           (4.14) 

Thay u =1,86 vào (4.14) ta được 𝑧1 = 29 − 2 ∙ 1,86 = 25,28.  Chọn 𝑧1 = 27 răng.  

- Số răng đĩa xích bị dẫn: 𝑧2 = 𝑢 ∙ 𝑧1 = 1,86 ∙ 27 = 50,22.   Chọn Z2 = 52 răng. 

- Xác định công suất tính toán 𝑃𝑡 theo công thức (4.8): 
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𝑃𝑡 =  𝑃1  .𝐾.  𝐾𝑧 ∙ 𝐾𝑛
𝐾𝑑

≤ [𝑃0]        (4.15) 

- Trong đó, K là hệ số sử dụng K, được xác định theo công thức (4.9):  

𝐾 = 𝐾đ ∙ 𝐾𝑎 ∙ 𝐾𝑜 ∙ 𝐾𝑑𝑐 ∙ 𝐾𝑏𝑡 ∙ 𝐾𝑐          (4.16) 

Tra bảng 4.1 ta xác định được các hệ số như sau: 𝐾đ = 1,2 (tải va đập nhẹ); 𝐾𝑎 =
1 (khoảng cách trục 𝑎 = (30 ÷ 50) ∙ 𝑝; 𝐾𝑑𝑐 = 1 (có thể điều chỉnh vị trí trục 
của một trong các đĩa xích); 𝐾𝑏𝑡 = 1,3 (làm việc trong môi trường có bôi trơn); 
𝐾𝑐 = 1 (làm việc hai ca); 𝐾𝑜=1 (bộ truyền bố trí nghiêng với góc nhỏ hơn 400). 

Thay các giá trị thu được vào công thức trên ta được hệ số sử dụng K = 1,95;  

Hệ số ảnh hưởng bởi số răng: 𝐾𝑧 =
𝑧01
𝑧1

= 25
27

= 0,93; Hệ số ảnh hưởng bởi tốc 

độ quay (lấy 𝑛01 = 50 (vòng/phút): 𝐾𝑛 =
𝑛01
𝑛1

= 50
52,2

= 0,96; Hệ số kể đến số 
dãy xích 𝐾𝑑 = 1,7 với xích 2 dãy. 

Thay số vào công thức (4.8) xác định được công suất tính toán:  

𝑃𝑡 = 5,16.1,95.0,93.0,96
1,7

=  5,28 𝑘𝑊       (4.17) 

Tra bảng (5.5)[1] được bước xích:   p =31,75 (mm) thỏa mãn Pt < [Po] =5,83 (KW) 

Chọn khoảng cách trục 𝑎 = 30 ∙ 𝑝 = 30 ∙ 31,75 = 952,5 (mm). 

- Tính số mắt xích X: thay giá trị của a = 952,5 (mm); p = 31,75 (mm); 𝑧1 = 27; 
𝑧2 = 52 vào công thức (4.5) ta được 𝑋 =  100,03 . Lấy X = 100. 

- Tính chính xác lại khoảng cách trục a theo công thức (4.6) được: a = 952,05 (mm). 

Để xích không phải chịu lực căng quá lớn, rút bớt a đi một lượng a = 0,003.a = 
0,003.952,05 = 2,85 mm. Do đó khoảng cách trục lấy  a = 949 (mm) 

- Tính đường kính vòng chia các đĩa xích: 

𝑑1 =  𝑝

𝑆𝑖𝑛( 𝜋
𝑍1

)
=   31,75

𝑠𝑖𝑛 (3,14
27 )

=  273,49   (mm); 

Tương tự ta được 𝑑2 =  525,85  (mm). 



44 

Bài 4.3 Cho bộ truyền xích ống con lăn có các thông số như sau: Bước xích p = 
12,7 (mm); khoảng cách trục a = 500 (mm); đĩa xích dẫn có số răng 𝑧1 = 21; số 
vòng quay trục dẫn  𝑛1 = 450 (vòng/phút); số vòng quay trục bị dẫn 𝑛2 = 150 
(vòng/phút). Xác định số mắt xích và đường kính vòng chia các đĩa xích. 

Bài 4.4  Cho bộ truyền xích ống con lăn có các thông số như sau: Bước xích p = 
8 (mm); số răng đĩa xích dẫn và bị dẫn lần lượt là 𝑧1 = 25; 𝑧2 = 69;  khoảng 
cách trục a = 160 (mm). Xác định số mắt xích và đường kính vòng chia của các 
đĩa xích. 

Bài 4.5  Cho bộ truyền xích ống con lăn có các thông số như sau: Bước xích p 
=12,7 (mm); khoảng cách  trục a = 500 (mm); số răng và tốc độ quay trục dẫn 
lần lượt là 𝑧1 = 21 và 𝑛1 = 1000 (vòng/phút); tốc độ quay trục bị dẫn 𝑛2 = 500 
(vòng/phút). Hãy xác định số mắt xích và đường kính vòng chia của các đĩa xích. 

Bài 4.6  Cho bộ truyền xích ống con lăn có các thông số như sau: Công suất 9,5 
(kW); tốc độ quay trục dẫn là 𝑛1 = 900 (vòng/phút); tốc độ quay trục bị dẫn 
𝑛2 = 400 (vòng/phút); khoảng cách trục sơ bộ 600 (mm). Xác định bước xích, 
số mắt xích, đường kính vòng chia các đĩa xích và khoảng cách trục. 

Bài 4.7  Cho bộ truyền xích ống con lăn có các thông số như sau: 𝑧1 = 23; 𝑧2 = 
75; p = 15,87 (mm); số mắt xích X = 120; vận tốc xích v= 6,28 (m/s); [i] = 50 (s-

1). Xác định khoảng cách trục, đường kính vòng chia của các đĩa xích và kiểm 
nghiệm số lần va đập của mắt xích trong một giây. 

Bài 4.8 Cho bộ truyền xích ống con lăn làm việc hở. Biết công suất 𝑃1= 2,5 
(kW); 𝑛1 = 150 (vòng/phút); u =3; đường tâm của đĩa  xích hợp với phương 
ngang một góc 300; hệ số sử dụng  k = 1,8. Xác định số răng của các đĩa xích,  
công suất tính toán, bước xích, khoảng cách trục, số mắt xích và đường kính 
vòng chia các đĩa xích. 

Bài 4.9 Cho bộ truyền xích ống con lăn có các thông số như sau: Công suất P = 
4,2 (kW); số vòng quay bánh dẫn 𝑛1 = 200 (vòng/phút); số vòng quay bánh bị 
dẫn 𝑛2 = 50 (vòng/phút); số răng đĩa xích dẫn 𝑧1 = 25; hệ số sử dụng k = 1,85; 
[i] = 50 (s-1). Xác định bước xích, số mắt xích, đường kính chia các đĩa xích và 
kiểm tra số lần va đập của mắt xích trong một giây. 
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Chương 5 

TRỤC  
 

5.1 Công thức và số liệu tính toán 

5.1.1 Xác định đường kính trục 

- Đường kính tại tiết diện tại điểm A của trục được xác định theo công thức sau [1]: 

𝑑 ≥ √ 𝑀𝑡𝑑𝐴
0,1∙[𝜎]

3                  (5.1) 

Trong đó, 𝑀𝑡𝑑𝐴 là mô men tương đương tại điểm A, có thể tính theo công thức sau: 

𝑀𝑡𝑑𝐴 = √𝑀𝑥𝐴
2 + 𝑀𝑦𝐴

2 + 0.75 ∙ 𝑇𝐴2              (5.2) 

 Với, 𝑀𝑥𝐴, 𝑀𝑦𝐴 và 𝑇𝐴 tương ứng là mô men uốn theo phương x, mô men uốn 
theo phương y và mô men xoắn trên tiết diện trục tại điểm A (Nmm). 

5.1.2 Tính hệ số an toàn cho trục 

Trục sẽ đảm bảo được độ bền mỏi nếu hệ số an toàn tại các tiết diện 
ngang nguy hiểm thoả mãn điều kiện sau [1]: 

𝑠 ≥ [𝑠]             (5.3) 

Với [s] là hệ số an toàn cho phép; [𝑠] = 1,5 ÷ 2,5 (khi cần có thể lấy [𝑠] = 2,5 ÷
3 và khi này có thể không cần kiểm tra độ cứng của trục); s là hệ số an toàn của 
trục, được xác định theo công thức sau: 

𝑠 = 𝑠𝜎∙𝑠𝜏

√𝑠𝜎2+𝑠𝜏2
               (5.4) 

Trong đó, 𝑠𝜎, 𝑠𝜏 là hệ số an toàn chỉ xét riêng ứng suất pháp và ứng suất tiếp. 
Các hệ số này được xác định như sau: 
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𝑠𝜎 = 𝜎−1
𝐾𝜎∙𝜎𝑎+𝜓𝜎∙𝜎𝑚

         (5.5) 

𝑠𝜏 = 𝜏−1
𝐾𝜏∙𝜏𝑎+𝜓𝜏∙𝜏𝑚

         (5.6) 

Trong các công thức trên, -1, -1 là giới hạn mỏi uốn và xoắn trong chu trình đối 
xứng của mẫu nhẵn đường kính 710 mm, lấy gần đúng theo: 

𝜎−1 = (0,4 ÷ 0,5) ∙ 𝜎𝑏         (5.7) 

𝜏−1 = (0,23 ÷ 0,28) ∙ 𝜎𝑏         (5.8) 

 a, a - biên độ ứng suất uốn và xoắn trong tiết diện trục; 

𝜎𝑎 = 𝜎𝑚𝑎𝑥−𝜎𝑚𝑖𝑛
2

 ; 𝜏𝑎 = 𝜏𝑚𝑎𝑥−𝜏𝑚𝑖𝑛
2

         (5.9) 

m, m - ứng suất trung bình pháp và tiếp; 

𝜎𝑚 = 𝜎𝑚𝑎𝑥+𝜎𝑚𝑖𝑛
2

 ; 𝜏𝑚 = 𝜏𝑚𝑎𝑥+𝜏𝑚𝑖𝑛
2

         (5.10) 

Đối với trục quay, ứng suất uốn thay đổi theo chu kỳ đối xứng: 

m = 0; a = max = Mu/W             (5.11) 

Bảng 5.1 Công thức tính mô men cản uốn Wj và mô men cản xoắn Woj [1] 

Trục có tiết diện tròn 𝑊𝑗 =
𝜋𝑑𝑗

3

32
 𝑊0𝑗 =

𝜋𝑑𝑗
3

16
 

Trục có lỗ ngang 𝑑0 𝑊𝑗 =
𝜋𝑑𝑗

3

32
(1 − 1,54

𝑑0

𝑑𝑗
) 𝑊𝑗 =

𝜋𝑑𝑗
3

16
(1 −

𝑑0

𝑑𝑗
) 

Trục có 1 rãnh then 
𝑊𝑗

=
𝜋𝑑𝑗

3

32
−

𝑏𝑡1(𝑑𝑗 − 𝑡1)2

2𝑑𝑗
 

𝑊0𝑗

=
𝜋𝑑𝑗

3

16
−

𝑏𝑡1(𝑑𝑗 − 𝑡1)2

2𝑑𝑗
 

Trục có 2 rãnh then 

𝑊𝑗

=
𝜋𝑑𝑗

3

32
−

𝑏𝑡1(𝑑𝑗 − 𝑡1)2

𝑑𝑗
 

𝑊0𝑗

=
𝜋𝑑𝑗

3

16
−

𝑏𝑡1(𝑑𝑗 − 𝑡1)2

𝑑𝑗
 

Trong đó b, t1 tra bảng 5.1 theo dj 
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Trục then hoa răng 
chữ nhật 𝑊𝑗 = 

𝜋𝑑𝑗
3

32
 𝑊𝑗 = 

𝜋𝑑𝑗
3

16
 

 
Với  = 1,125 với then hoa cỡ nhẹ,  = 1,205 với 
cỡ trung,  = 1,265 với cỡ nặng và dj là đường kính 
trong. 

Trục then hoa răng 
thân khai 𝑊𝑗 =

𝜋𝑑𝑗
3

32
 𝑊0𝑗 =

𝜋𝑑𝑗
3

16
 

Khi trục quay một chiều, ứng suất xoắn thay đổi theo chu kỳ mạch động: 

m = a = max/2 = T/(2W0)           (5.12) 

Khi trục quay hai chiều, ứng suất xoắn thay đổi theo chu kỳ đối xứng nên: 

m = 0 ; a = max = T/W0           (5.13) 

Trong các công thức trên, W, W0 là mô men cản uốn và mô men cản xoắn của 
tiết diện trục (bảng 5.1);   ,  là các hệ số kể đến ảnh hưởng của trị số ứng 
suất trung bình pháp và tiếp đến độ bền mỏi (bảng 5.2); 𝐾𝜎𝑑, 𝐾𝜏𝑑 là các hệ số, 
xác định theo công thức sau: 

𝐾𝜎𝑑 = 𝐾𝜎/𝜀𝜎+𝐾𝑥−1
𝐾𝑦

 ; 𝐾𝜏𝑑 = 𝐾𝜏/𝜀𝜏+𝐾𝑥−1
𝐾𝑦

      (5.14) 

Bảng 5.2 Trị số của hệ số kể đến ảnh hưởng của ứng suất trung bình  

đến độ bền mỏi [1] 

Hệ số Khi 𝜎𝑏 (MPa) 
500 – 700 700 – 1000 1000 – 1200 1200 - 1400 

 0,005 0,1 0,2 0,25 
 0 0,05 0,1 0,15 

Bảng 5.3 Trị số của hệ số tăng bền Ky [1] 

Phương pháp 
tăng bền bề 

mặt 

Giới hạn bền 
b (MPa) 

Ky đối với 

Trục nhẵn 
Trục tập trung 
ứng suất ít 𝐾𝜎= 

1,5 

Trục tập 
trung ứng 
suất nhiều 
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𝐾𝜎 = 1,8 ÷
2,0 

Tôi bằng 
dòng điện tần 
số cao(1) 

600 ÷ 800 1,5 ÷ 1,7 1,6 ÷ 1,7 2,4 ÷ 2,8 
800 ÷ 1000 1,3 ÷ 1,5 - - 

Thấm nitơ(2) 900 ÷ 1200 1,1 ÷ 1,25 1,5 ÷ 1,7 1,7 ÷ 2,1 
Thấm cacbon 400 ÷ 600 1,8 ÷ 2,0 3 - 

700 ÷ 800 1,4 ÷ 1,5 - - 
1000 ÷ 2000 1,2 ÷ 1,3 2 - 

Phun bi 600 ÷ 1500 1,1 ÷ 1,25 1,5 ÷ 1,6 1,7 ÷ 2,1 
Lăn nén - 1,2 ÷ 1,3 1,5 ÷ 1,6 1,8 ÷ 2,0 
Chú thích: (1) Trị số đã cho khi mẫu có 𝑑 = (10 ÷ 20) (mm) và chiều 

sâu lớp tôi bằng (0,05 ÷ 0,2) ∙ 𝑑.  Trục đường kính lớn KF 
nhỏ hơn một ít; 

(2) Lấy trị số nhỏ khi chiều dày lớp thấm nito bằng 0,01d lấy 
trị số lớn khi chiều dày lớp thấm nito bằng (0,03 ÷ 0,04) ∙ 𝑑 

(3) Số liệu tìm được với mẫu thí nghiệm có đường kính d = 8 
÷ 40 (mm), trị số nhỏ dùng khi vận tốc phun nhỏ; 

(4) Số liệu nhận được ở các mẫu 17 ÷ 130 (mm). 

Trong đó, 𝐾𝑦 là hệ số tăng bền bề mặt (bảng 5.3); 𝐾𝑥 là hệ số tập trung ứng suất 
do trạng thái bề mặt, phụ thuộc vào phương pháp gia công và độ nhẵn bề mặt 
(bảng 5.4);  khi không tăng bền thì 𝐾𝑦 = 1; 𝜀𝜎, 𝜀𝜏 là hệ số kích thước pháp và 
tiếp (bảng 5.5); 𝐾𝜎, 𝐾𝜏 là hệ số tập trung ứng suất pháp và tiếp (bảng 5.6). 

Bảng 5.4 Trị số của hệ số tập trung ứng suất do trạng thái bề mặt Kx [1] 

Phương pháp gia công và độ nhẵn 
bề mặt 

Khi 𝜎𝑏 (MPa) 

400 600 800 1200 

Mài Ra 0,32 … 0,16 1 1 1 1 

Tiện Ra 2,5 … 0,63 1,05 1,06 1,1 1.25 

Tiện thô Rz 80 … 20 1,2 1,2 1,25 1,5 

Bề mặt không gia công 1,3 1,35 1,5 2,2 
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Bảng 5.5 Trị số của hệ số kích thước 𝜀𝜎 và 𝜀𝜏 [1] 

Dạng 
chịu tải 

Vật liệu 
trục 

Đường kính trục (mm) 
15 20 30 40 50 70 80 100 

Uốn  Thép các 
bon 0,95 0,92 0,88 0,85 0,81 0,76 0,73 0,7 

Uốn  Thép hợp 
kim 0,87 0,83 0,77 0,73 0,7 0,66 0,64 0,62 

Xoắn 
 

Thép các 
bon và hợp 
kim 

0,92 0,89 0,81 0,78 0,76 0,73 0,71 0,7 

Bảng 5.6 Trị số của hệ số tập trung ứng suất 𝐾𝜎/𝜀𝜎 và 𝐾𝜏/𝜀𝜏 [1] 

Đường 
kính trục 
d (mm) 

Kiểu 
lắp Giới hạn bền 𝜎𝑏 (MPa) 

  400 500 600 700 800 900 1000 1200 
𝐾𝜎/𝜀𝜎 

<30…50 r6 2,25 2,5 2,75 3,0 3,25 3,5 3,75 4,25 
 k6  1,69 1,88 2,06 2,25 2,44 2,63 2,82 3,19 
 h6 1,46 1,63 1,79 1,95 2,11 2,28 2,44 2,76 
>50…100 s6 2,75 3,05 3,36 3,66 3,96 4,28 4,60 5,20 
 k6  2,06 2,28 2,52 2,75 2,97 3,20 3,45 3,90 
 h6 1,8 1,98 2,18 2,38 2,57 2,78 3,00 3,40 

𝐾𝜏/𝜀𝜏 
<30…50 r6 1,75 1,90 2,05 2,20 2,35 2,50 2,65 2,95 
 k6  1,41 1,53 1,64 1,75 1,86 1,98 2,09 2,31 
 h6 1,28 1,38 1,47 1,57 1,67 1,77 1,86 2,06 
>50…100 s6 2,05 2,23 2,52 2,60 2,78 3,07 2,26 3,62 
 k6  1,64 1,87 2,03 2,15 2,28 2,42 2,57 2,74 
 h6 1,48 1,60 1,71 1,83 1,95 2,07 2,20 2,42 

5.2 Bài tập 
Bài 5.1 Cho trục có sơ đồ hình 5.1. Biết 𝐹𝑡1 = 𝐹𝑡2 = 2325 (N); 𝐹𝑎1 = 𝐹𝑟2 =264 
(N); 𝐹𝑎2 = 𝐹𝑟1 = 804 (N); 𝐹𝑟𝑑 = 1187 (N); 𝑟𝑚 =57,2 (mm); ứng suất cho phép 
của vật liệu làm trục [] = 63 (Mpa). Tính đường kính trục tại các tiết diện A, B, 
C và D của trục. 
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Hình 5.1 

Bài giải: 
+) Xác định phản lực tại các gối: 

Giả sử phản lực tại các gối ổ B và C là XB, XC, YB, YC như hình 5.2. 

 

Hình 5.2 Sơ đồ phân tích lực và các biểu đồ mô men 

- Tính phản lực theo phương X: 

Lấy phương trình cân bằng mô men của các lực theo phương X với điểm B ta có: 

∑𝑚𝐵(𝐹𝑥⃗⃗  ⃗) = 𝐹𝑟𝑑 ∙ 63 + 𝑋𝐶 ∙ 90 − 𝐹𝑟1 ∙ (90 + 77) + 𝐹𝑎1 ∙ 𝑑𝑚1
2

= 0          (5.15) 
Từ (5.15) ta có: 
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𝑋𝐶 = 𝐹𝑟1𝑐−𝐹𝑎1∙57,2−𝐹𝑟𝑑∙63
90

= 460 (N)           (5.16) 

𝑋𝐶⃗⃗⃗⃗  có giá trị dương nên có chiều theo chiều đã giả sử. 

Phương trình cân bằng lực theo phương X: 
𝑋𝐵 + 𝑋𝐶 − 𝐹𝑟𝑑 − 𝐹𝑟1 = 0           (5.17) 

 
=> 𝑋𝐵 = 𝐹𝑟𝑑 + 𝐹𝑟1 − 𝑋𝐶 = 1531,43 (N)         (5.18) 

- Tính phản lực theo phương Y 
Lấy phương trình cân bằng mô men của các lực theo phương Y với điểm B ta có: 

∑𝑚𝐵(𝐹𝑦⃗⃗  ⃗) = 𝑌𝐶 ∙ 90 − 𝐹𝑡1 ∙ (90 + 77) = 0         (5.19) 
=> 𝑌𝑐 = 𝐹𝑡1∙(90+77)

90
= 4314  (N)       (5.20) 

𝑌𝐶⃗⃗  ⃗ có giá trị dương nên có chiều theo chiều đã giả sử. 

Phương trình cân bằng lực theo phương Y:  

−𝑌𝐵 + 𝑌𝐶 − 𝐹𝑡1 = 0           (5.21) 

=> 𝑌𝐵 = 𝑌𝐶 − 𝐹𝑡1 = 1898 (N)          (5.22) 

𝑌𝐵⃗⃗⃗⃗  có giá trị dương nên có chiều theo chiều đã giả sử. 

+) Vẽ biểu đồ mô men uốn MX MY mô men xoắn T 

Sau khi xác định được phản lực tại các gối B và C, ta vẽ các biểu đồ mô men 
uốn Mx, My và mô men xoắn T (hình 5.2). 

+) Tính đường kính trục tại các tiết diện: 

Từ các biểu đồ mômen trên trục (hình 5.2), ta xác định đường kính trục tại các 
điểm yêu cầu như sau: 

+) Tại điểm A: 

- Mô men tương đương tại điểm A được tính theo công thức (5.2): 

𝑀𝑡𝑑𝐴 = √𝑀𝑥𝐴
2 + 𝑀𝑥𝐴

2 + 0,75 ∙ 𝑇2 = √0 + 0 + 0,75 ∙ 109894,912     (5.23) 
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𝑀𝑡𝑑𝐴 = 95172 (Nmm) 

- Đường kính trục tại điểm A được xác định theo công thức (5.1): 

𝑑𝐴 ≥ √ 𝑀𝑡𝑑𝐴
0,1∙[𝜎]

3 = √95172
0,1∙63

3 = 24,72 (mm)             (5.24) 

Tại đây có gia công rãnh then ta tăng đường kính trục thêm 4% nên: 

𝑑𝐴 = 24,72 ∙ 1.04 = 25,71  (mm). 

+) Tại vị trí ổ B: 

- Mô men tương đương tại điểm B được tính theo công thức (5.2): 

𝑀𝑡𝑑𝐵 = √𝑀𝑥𝐵
2 + 𝑀𝑥𝐵

2 + 0,75 ∙ 𝑇2 = √747812 + 0 + 0,75 ∙ 109894,912   (5.25) 

𝑀𝑡𝑑𝐴 = 121037 (Nmm) 

- Đường kính trục tại điểm B được xác định theo công thức (5.1): 

𝑑𝐵 ≥ √ 𝑀𝑡𝑑𝐵
0,1∙[𝜎]

3 = √121037
0,1∙63

3 = 26,78 (mm)             (5.26) 

+) Tại điểm C : 

- Mô men tương đương tại điểm C được tính theo công thức (5.2): 

𝑀𝑡𝑑𝐶 = √𝑀𝑥𝐶
2 + 𝑀𝑥𝐶

2 + 0,75 ∙ 𝑇2 =
√494342 + 1070102 + 0,75 ∙ 109894,912  (5.27) 

𝑀𝑡𝑑𝐴 = 178914 (Nmm) 

- Đường kính trục tại điểm C được xác định theo công thức (5.1): 

𝑑𝐶 ≥ √ 𝑀𝑡𝑑𝐶
0,1∙[𝜎]

3 = √178914
0,1∙63

3 = 30,5 (mm)             (5.28) 

- Tại điểm D: 
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- Mô men tương đương tại điểm D được tính theo công thức (5.2): 

𝑀𝑡𝑑𝐷 = √𝑀𝑥𝐷
2 + 𝑀𝑥𝐷

2 + 0,75 ∙ 𝑇2 = √124742 + 0 + 0,75 ∙ 109894,912 (5.29) 

𝑀𝑡𝑑𝐴 = 95986 (Nmm) 

- Đường kính trục tại điểm D được xác định theo công thức (5.1): 

𝑑𝐷 ≥ √ 𝑀𝑡𝑑𝐷
0,1∙[𝜎]

3 = √95986
0,1∙63

3 = 24,8 (mm)             (5.30) 

Tại đây có gia công rãnh then ta tăng đường kính trục thêm 4% nên: 

𝑑𝐴 = 24,8 ∙ 1,04 = 25,8 (mm). 

Xuất phát từ yêu cầu về độ bền, lắp ghép và công nghệ chọn đường kính các 
đoạn trục như sau: dB   =  dC = 35 (mm); dA   =  dD = 30 (mm). 

Bài 5.2 Cho trục có kết cấu hình 5.3 với các thông số sau: Vật liệu trục là thép 
45 có giới hạn bền 𝜎𝑏 = 600 (MPa); các kích thước rãnh then: b = 14 (mm); h = 
9 (mm); 𝑡1 = 5,5 (mm); 𝑡2 = 3,8 (mm); rmax = 0,4 (mm); rmin = 0,25 (mm); tại 
tiết diện 50 có mô men uốn 𝑀2 = 128.400 (Nmm) và mô men xoắn T = 323.539 
(N.mm). Tính hệ số an toàn bền tại tiết diện 50. 

 
Hình 5.3 

Bài giải: 

Hệ số an toàn tại tiết diện 50 của trục đã cho được tính theo công thức (5.4): 
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𝑠 = 𝑠𝜎∙𝑠𝜏

√𝑠𝜎2+𝑠𝜏2
≥ [𝑠]               (5.31) 

Trong đó, [s] là hệ số an toàn cho phép: [s] = 1,5÷2,5; 𝑠𝜎, 𝑠𝜏 là hệ số an toàn chỉ 
xét riêng ứng suất pháp và ứng suất tiếp; các hệ số này được xác định theo công 
thức (5.5) và (5.6): 

𝑠𝜎 = 𝜎−1
𝐾𝜎∙𝜎𝑎+𝜓𝜎∙𝜎𝑚

         (5.32) 

𝑠𝜏 = 𝜏−1
𝐾𝜏∙𝜏𝑎+𝜓𝜏∙𝜏𝑚

         (5.33) 

Với, 𝜎−1  và 𝜏−1 là giới hạn mỏi uốn và xoắn trong chu trình đối xứng của 
mẫu nhẵn; chúng được xác định theo các công thức (5.7) và (5.8). Với 𝜎𝑏= 600 
(MPa) ta có: 

𝜎−1 = (0,4 ÷ 0,5) ∙ 𝜎𝑏 = (0,4 ÷ 0,5) ∙ 600 = 240 ÷ 270 (𝑀𝑃𝑎)       (5.34) 

𝜏−1 = (0,23 ÷ 0,28) ∙ 𝜎𝑏 = (0,23 ÷ 0,28) ∙ 600 = 138 ÷ 168 (𝑀𝑃𝑎)       (5.35) 

Chọn 𝜎−1 = 260 (MPa) và 𝜏−1 = 150 (MPa). 

𝜎𝑎𝑗; 𝜏𝑎𝑗; 𝜎𝑚𝑗; 𝜏𝑚𝑗 là biên độ và trị số trung bình của ứng suất pháp và 
ứng suất tiếp tại tiết diện j, được xác định theo các công thức (5.9) và (5.10). 

Đối với trục quay, ứng suất uốn thay đổi theo chu kì đối xứng, do đó: 
𝜎𝑚𝑗 = 0;   

Với 𝑊𝑗 là mômen chống uốn của trục lắp 2 rãnh then; Với 𝑑2 = 50 (mm), ta 
có: b = 14; h = 9; 𝑡1 = 5,5; 𝑡2 = 3,8; rmax = 0,4; rmin = 0,25 thay vào công thức tính 
mô men chống uốn của trục II tại tiết diện tính toán (bảng 5.1) ta có: 

𝑊2 = 𝜋∙𝑑2
3

32
− 𝑏∙𝑡1∙(𝑑2−𝑡1)

32
= 4164,24 (mm3)         (5.36) 

Do đó ta có biên độ ứng suất 𝜎𝑎2 = 𝑀2/𝑊2=28,72 (MPa). 

Khi trục quay đều ứng suất xoắn thay đổi theo chu kì mạch động do đó: 

𝜏𝑚𝑗 = 0; 𝜏𝑎𝑗 = 𝜏𝑚𝑎𝑥𝑗

2
= 𝑇𝑗

2∙𝑊0𝑗
          (5.37) 
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Trong đó, 𝑊0𝑗  là mômen chống xoắn của trục xác định theo công thức: 

𝑊0𝑗 =
𝜋∙𝑑𝑗

3

16
− 𝑏∙𝑡1∙(𝑑𝑗−𝑡1)

2

𝑑𝑗
= 7128,5 (mm3)           (5.38) 

Mômen xoắn trục II:   T = 323539 (N.mm)   74,122 =a (MPa)  

𝜓𝜎, 𝜓𝜏 là hệ số kể đến ảnh hưởng trị số ứng suất trung bình đến giới hạn 
mỏi. Tra bảng 5.2 ta được: 𝜓𝜎 = 0,05 ; 𝜓𝜏 = 0. 

𝐾𝜎𝑑𝑗, 𝐾𝜏𝑑𝑗 là hệ số xác định theo công thức (5.14): 

𝐾𝑥  là hệ số tập trung ứng suất do trạng thái bề mặt, phụ thuộc vào phương 
pháp gia công và  độ nhẵn bề mặt. Tra bảng 5.3 có 𝐾𝑥 = 1,06; 

 𝐾𝑦  là hệ số tăng bền bề mặt trục; Tra bảng 5.4 được 𝐾𝑦  =1 (trục không 
được tăng bền). 

  và  là hệ số kích thước kể đến ảnh hưởng kích thước tiết diện trục đến 
giới hạn mỏi; tra bảng 5.5 với vật liệu thép cácbon d =35 (mm) ta được  = 0,88; 
 = 0,81. 

 𝐾𝜎 và 𝐾𝜏 là hệ số tập trung ứng suất thực tế khi uốn và xoắn, trị số phụ 
thuộc vào loại yếu tố gây tập trung suất. Tra bảng 5.6 ta được 𝐾𝜎/𝜀𝜎 = 1,79; 
𝐾𝜏/𝜀𝜏 = 1,47 do đó ta có: 𝐾𝜎𝑑2 = 1,85 và 𝐾𝜏𝑑2 = 1,53. 

Thay các giá trị tìm được nêu trên vào (5.30) và (5.31) ta có: 𝑠𝜎2 = 4,04 
và 𝑠𝜏2 = 7,78 .  

Thay các giá trị 𝑠𝜎 và 𝑠𝜏 tìm được vào (5.29) ta được 𝑠2 = 3,6 > [𝑠] = 2,5. 

Vậy điều kiện bền mỏi được thoả mãn. 

Bài 5.3 Cho trục chịu lực với sơ đồ hình 5.4. Biết 𝐹𝑡1 = 4000 (N); 𝐹𝑟1 =1456 
(N); 𝐹𝑡2 = 5000 (N); 𝐹𝑟2 =1820 (N); vật liệu làm trục có giới hạn bền uốn tương 
đương [𝜎𝑡𝑑] = 56 (MPa). Xác định mô men tương đương và đường kính trục tại 
tiết diện nguy hiểm. 
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Hình 5.4  

Bài 5.4 Cho trục chịu lực với sơ đồ hình 5.5. Biết 𝐹𝑡1 = 8.000 (N), 𝐹𝑟1 = 2550 
(N), 𝐹𝑎1 = 5500 (N), 𝑇𝑑𝑐 = 1,5 ∙ 106 (Nmm); 𝑑1 = 180 (mm); 𝐿1 = 𝐿3 = 100 
(mm); 𝐿2 = 200 (mm); vật liệu chế tạo trục có giới hạn bền uốn tương đương 
[𝜎𝑡𝑑] = 56 (MPa). Tính mô men tương đương và đường kính trục tại các tiết 
diện nguy hiểm. 

Bài 5.5 Cho trục chịu lực với sơ đồ hình 5.6. Biết 𝐹𝑡2 =  8000 (N); 𝐹𝑟2 = 3008 
(N); 𝐹𝑎2 = 2144 (N); 𝐹𝑡3 = 10000 (N); 𝐹𝑟3 = 3760 (N); 𝐹𝑎3 = 2690 (N); ứng 
suất cho phép tương đương cả vật liệu làm trục là [𝜎𝑡𝑑] = 56 (MPa). Xác định 
đường kính trục tại các tiết diện nguy hiểm và tính kiểm nghiệm kết cấu trục về 
độ bền mỏi. 

Bài 5.6 Cho trục chịu lực với sơ đồ hình 5.7. Biết lực vòng 𝐹𝑡4 = 6662 (N); lực 
hướng tâm 𝐹𝑟4 = 2594 (N); lực dọc trục 𝐹𝑎4 = 986 (N); lực phụ của khớp nối 
𝐹𝑘𝑛 = 2150 (N); đường kính vòng chia của bánh răng số 4 là 𝑑4 = 356,4 (mm); 
ứng suất cho phép tương đương của vật liệu chế tạo trục là [𝜎𝑡𝑑] = 56 (MPa). 
Xác định mô men tương đương và đường kính trục tại các tiết diện lắp ổ lăn và 
lắp bánh răng.  

 
Hình 5.5 
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Hình 5.6 

 
Hình 5.7 

Bài 5.7 Cho trục chịu lực với sơ đồ như hình 5.8. Biết mô men xoắn T = 3810 
(Nm); 𝐹𝑡4 = 2396,74 (N); 𝐹𝑎4 = 658,37 (N);  𝐹𝑟4 = 938,2 (N); 𝐹𝑥 = 2827,36 
(N); ứng suất cho phép tương đương của vật liệu chế tạo trục là [𝜎𝑡𝑑] = 56 
(MPa). Xác định mô men tương đương, đường kính trục tại tiết diện nguy hiểm 
và kết cấu trục.  

 
Hình 5.8 

Bài 5.8 Tính hệ số an toàn bền mỏi tại tiết diện 35 lắp bánh răng cho trục có 
kết cấu trên hình 5.9. Biết vật liệu làm trục là thép 45; giới hạn bền của vật liệu 
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𝜎𝑏 = 560 (MPa); các kích thước rãnh then: b = 10 (mm); h = 9 (mm); 𝑡1 = 5 
(mm); 𝑟𝑚𝑎𝑥 = 0,4 (mm); 𝑟𝑚𝑖𝑛 =  0,25 (mm); tại tiết diện 35 có mô men uốn là 
𝑀2 = 43972 (Nmm) và mô men xoắn T = 63790 (Nmm). 

 
Hình 5.9 

Bài 5.9 Tính kiểm nghiệm trục về độ bền mỏi tại tiết diện 45 bên trái cho trục 
có kết cấu trên hình 5.10. Biết trục làm bằng thép 45 có giới hạn bền của vật liệu 
𝜎𝑏 =  560 (MPa); các kích thước rãnh then: b = 8 (mm); h = 7 (mm); 𝑡1 =  4 
(mm); 𝑟𝑚𝑎𝑥 =  0,4 (mm); 𝑟𝑚𝑖𝑛 = 0,25 (mm); tại tiết diện nói trên có các giá trị 
mô men uốn là 𝑀2𝑥 = 238200 (Nmm), 𝑀2𝑦 = 354350 (Nmm) và mô men xoắn 
là T = 266493 (Nmm). 

Bài 5.10 Cho trục chịu lực có sơ đồ như hình 5.11. Biết 𝐹𝑡2 = 2566,19 (N), 𝐹𝑎2 =
 765,01 (N), 𝐹𝑟2 = 1015,08 (N), 𝑇2 =305378,65 (Nmm), 𝐹𝑡3 = 6560,29 (N), 
𝐹𝑎3 = 1014,41 (N), 𝐹𝑟3 = 2464,92 (N); đường kính trục tại vị trí lắp bánh răng 
số 2 là 48 (mm) và tại điểm D lắp ổ lăn là 35 mm. Hãy tính chuyển vị tại vị trí 
lắp bánh răng số 2 và góc xoay tại điểm D. 

Bài 5.11 Cho trục chịu lực có sơ đồ như hình 5.12. Biết mô đun đàn hồi của vật 
liệu chế tạo trục là E = 2.105 (MPa); đường kính trục 𝑑𝐷 =   50 (mm), 𝑑𝐴 =    45 
(mm). Hãy tính chuyển vị tại điểm lắp bánh răng D và tính góc xoay tiết diện 
trục tại chỗ lắp ổ A. 

 
Hình 5.10 
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Hình 5.11 

 
Hình 5.12 

Bài 5.12 Cho trục chịu lực có sơ đồ như hình 5.13. Biết đường kính vòng chia 
bánh răng dw1 = 74,8 (mm); mô đun đàn hồi của vật liệu chế tạo trục là E = 2.105 
(MPa); đường kính trục tại A và D là 𝑑𝐷 = 35 (mm), 𝑑𝐴 = 40 (mm). Tính chuyển 
vị tại vị trí lắp bánh đai D và góc xoay tại vị trí lắp ổ lăn A. 

 

Hình 5.13 
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Chương 6 

Ổ LĂN 

 

6.1 Công thức và số liệu tính toán 

6.1.1 Tính ổ lăn theo khả năng tải động 

Khả năng tải động tính toán của ổ lăn 𝐶𝑑 được xác định theo công thức [1]: 

𝐶𝑑 = 𝑄 ∙ 𝐿1/𝑚 ≤ 𝐶𝑏            (6.1) 

Trong đó, Q là tải trọng làm việc quy ước (kN); L là tuổi thọ cần thiết (triệu 
vòng); m là bậc của đường cong mỏi; m = 3 với ổ bi và m = 10/3 với ổ đũa. Khi 
tuổi thọ tính bằng giờ, ký hiệu 𝐿ℎ, ta có: 

𝐿 = 60 ∙ 10−6 ∙ 𝑛 ∙ 𝐿ℎ              (6.2) 

Tuỳ theo loại ổ, tải trọng quy ước Q được tính theo các công thức sau [1]: 

 + Với ổ bi đỡ, ổ bi đỡ chặn và ổ đũa côn: 
𝑄 = (𝑋 ∙ 𝑉 ∙ 𝐹𝑟 + 𝑌 ∙ 𝐹𝑎) ∙ 𝐾𝑑 ∙ 𝐾𝑡           (6.3) 

 + Với ổ chặn đỡ:  
𝑄 = (𝑋 ∙ 𝐹𝑟 + 𝑌 ∙ 𝐹𝑎) ∙ 𝐾𝑑 ∙ 𝐾𝑡            (6.4) 

 + Với ổ chặn: 
𝑄 = 𝐹𝑎 ∙ 𝐾𝑑 ∙ 𝐾𝑡             (6.5) 

 + Với ổ đũa trụ ngắn đỡ: 
𝑄 = 𝑉 ∙ 𝐹𝑟 ∙ 𝐾𝑑 ∙ 𝐾𝑡            (6.6) 

Trong các công thức trên,  

 V - hệ số ảnh hưởng của vòng nào khi quay, khi vòng trong quay V = 1; 
khi vòng ngoài quay V = 1,2; 

 𝐾𝑑 - hệ số xét đến ảnh hưởng của đặc tính tải trọng (bảng 6.1); 
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 𝐾𝑡- hệ số xét đến ảnh hưởng của nhiệt độ; 𝐾𝑡 = 1 khi nhiệt độ 𝑇 ≤ 1050𝐶; 
𝑘𝑡 = (108 + 0,4 ∙ 𝑇)/150 khi 𝑇 = 1050 ÷ 2500𝐶; 

 X, Y - hệ số tải trọng hướng tâm và tải trọng dọc trục (bảng 6.2); 

 𝐹𝑟 - lực hướng tâm tác dụng lên ổ (kN); 

 𝐹𝑎 - lực dọc trục, phụ thuộc vào loại ổ (kN). 

Bảng 6.1 Trị số của hệ số xét đến ảnh hưởng của đặc tính tải trọng [1] 

Đặc tính tải trọng tác dụng lên ổ 𝐾𝑑  

Tải trọng tĩnh: Hộp giảm tốc công suất nhỏ, con lăn của băng 
tải  

1 

Va đập nhẹ, quá tải ngắn hạntới 125%; máy cắt kim loại (trừ 
máy bào và máy xọc) động cơ điện công suất nhỏ và trung bình 

1 ÷ 1,2 

Va đập vừa và rung động quá tải ngắn hạn và tới 150% so với 
tải trọng tính toán: Hộp giảm tốc các kiểu, hộp tốc độ, máy ly 
tâm, máy điện, máy bào máy xọc, máy sàng 

1,3 ÷ 1,8 

Va đập mạnh, rung động, quá tải ngắn hạn tới 200%: quạt gió 
cỡ lớn, trục cán của máy cán cỡ vừa máy nghiền quặng nghiền 
đá 

 

1,8 ÷ 2,5 
Va đập mạnh, quá tải ngắn hạn tới 300%; máy rèn, máy cán 
thô, cưa gỗ 

2,5 ÷ 3 

Bảng 6.2 Trị số của các hệ số X, Y và e [1] 
Góc 
tiếp 
xúc 
0 

𝑖𝐹𝑎
𝐶0

 

Ổ lăn một dãy Ổ lăn hai dãy 

e 
𝐹𝑎
𝑉𝐹𝑟

≤ 𝑒 
𝐹𝑎
𝑉𝐹𝑟

> 𝑒 
𝐹𝑎
𝑉𝐹𝑟

≤ 𝑒 
𝐹𝑎
𝑉𝐹𝑟

> 𝑒 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 
Ổ bi đỡ một dãy 

0 0,014 1 0 0,56 2,30 1 0 0,56 2,30 0,19 
0,028    1,99    1,99 0,22 
0,056    1,71    1,71 0,26 
0,084    1,55    1,55 0,28 
0,110    1,45    1,45 0,30 
0,170    1,31    1,31 0,34 
0,280    1,15    1,15 0,38 
0,420    1,04    1,04 0,42 
0,560    1,00    1,00 0,44 
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 Ổ bi đỡ – chặn 
12 0,014 1 0 0,45 1,81 1 2,08 0,74 2,94 0,30 

 0,028    1,62  1,84   0,34 
 0,057    1,46  1,69   0,37 
 0,085    1,34  1,52   0,41 
 0,110    1,22  1,39   0,45 
 0,170    1,13  1,30   0.48 
 0,290    1,04  1,20   0,52 
 0,430    1,01  1,16   0,54 
 0,570    1,00  1,16   0,54 

18; 19; 
20 

- 1 0 0,43 1,00 1 1,09 0,70 1,63 0,57 

24; 25; 
26 

- 1 0 0,41 0,87 1 0,92 0,67 1,41 0,68 

30 - 1 0 0,39 0,76 1 0,78 0,63 1,24 0,80 
35; 36 - 1 0 0,37 0,66 1 0,66 0,60 1,07 0,95 

40 - 1 0 0,35 0,57 1 0,55 0,57 0,93 1,14 
 Ổ bi đỡ lòng cầu 
      1 0,42 

cotg 
0,65 0,65 

cotg 
1,5 
tg 

 Ổ đũa đỡ – chặn (ổ đũa côn) 
  1 0 0,40 0,4 

cotg 
1 0,45 

cotg 
0,67 0,67 

cotg 
1,5 
tg 

 Ổ bi chặn – đỡ 
45    0,66 1 1,18 0,59 0,66 1 1,25 
60    0,92 1 1,90 0,54 0,92 1 2,17 
75    1,66 1 3,89 0,52 1,66 1 4,67 
 Ổ đũa chặn – đỡ 
    tg 1 1,5 

tg 
0,67 tg 1 1,5 

tg 
Chú thích: 
1. Đối với ổ đũa đỡ - chặn khi 𝛼 = 00; 𝐹𝑎 = 0; 𝑌 = 1 
2. Đối với ổ bi chặn – đỡ khi 𝛼 = 900; 𝐹𝑟 = 0; 𝑌 = 1 
                                         khi 𝛼 = 00; 𝐹𝑎 = 0; 𝑌 = 1 
3. Đối với ổ đũa chặn – đỡ khi 𝛼 = 900; 𝐹𝑎 = 0 

4. Góc tiếp xúc đối với ổ bi đỡ - chặn, thông dụng như sau: 𝛼 = 120 đối với 
kiểu 36000; 𝛼 = 260 với kiểu 46000 với 𝛼 = 360 đối với kiểu 66000 
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a)  Xác định lực dọc trục Fa 

 Đối với ổ bi đỡ, ổ bi đỡ lòng cầu hai dãy và ổ đũa đỡ lòng cầu hai dãy, Fa 
là tổng lực dọc trục ngoài tác dụng lên trục và truyền đến ổ. 

 Đối với ổ đỡ chặn và ổ chặn đỡ do tồn tại góc tiếp xúc , khi Fr tác dụng 
sẽ sinh ra lực dọc trục phụ Fs (Hình 6.1) tính theo các công thức sau [1]: 

Với ổ đũa côn: 
𝐹𝑠 = 0,83 ∙ 𝑒 ∙ 𝐹𝑟            (6.7) 

Với ổ bi đỡ chặn: 
𝐹𝑠 = 𝑒 ∙ 𝐹𝑟             (6.8) 

Trong các công thức trên, e là hệ số, phụ thuộc góc tiếp xúc của ổ (bảng 6.2); 
Riêng ổ bi đỡ và đỡ chặn có  = 12o thì e phụ thuộc vào tỉ số iFa/C0 với Fa là tải 
trọng dọc trục tác dụng lên ổ; Co là khả năng tải tĩnh của ổ. 

 
Hình 6.1 Sơ đồ xác định lực dọc trục phụ tác dụng lên ổ [1] 

 Lực dọc trục phụ Fs trên một ổ sẽ tác dụng lên trục và qua trục tác dụng 
lên ổ kia. Vì vậy, với ổ đỡ chặn, lực dọc trục tác dụng lên ổ 𝐹𝑎𝑗 được xác định 
như sau: 

 Gọi ∑𝐹𝑧𝑗là tổng lực dọc trục tác động vào ổ đang xét j, bao gồm tổng lực 
dọc trục ngoài 𝐹𝑎𝑡và lực dọc trục phụ 𝐹𝑠𝑘từ ổ kia (Hình 6.1). Khi này ta có: 

∑𝐹𝑧𝑗 = 𝐹𝑠𝑘 ∓ 𝐹𝑎𝑡           (6.9) 

Trong công thức trên, dấu + khi Fat cùng chiều với Fsk và ngược lại. 

 Nếu 𝐹𝑠𝑗 của ổ đang tính j thoả mãn điều kiện 𝐹𝑠𝑗 ≥ ∑𝐹𝑧𝑗 thì đối với ổ đang 
tính 𝐹𝑎𝑗 = 𝐹𝑠𝑗; ngược lại nếu 𝐹𝑠𝑗 < ∑𝐹𝑧𝑗 thì 𝐹𝑎𝑗 = ∑𝐹𝑧𝑗. Hay 𝐹𝑎𝑗 =
𝑚𝑎𝑥(𝐹𝑠𝑗, ∑ 𝐹𝑧𝑗).  
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Chú ý: Với ổ bi đỡ chặn loại 36000 ( = 12o), hệ số e phụ thuộc lực dọc trục tác 
dụng lên ổ 𝐹𝑎 nhưng 𝐹𝑎 lại chưa biết (đang cần tính). Do vậy, khi này làm như 
sau [1]: 

 +) Tính sơ bộ e theo công thức: 

𝑒 = 0,574 ∙ (𝐹𝑟/𝐶0)0,215                (6.10) 

nếu e < 0,3 thì lấy e = 0,3. 

 +) Dùng e vừa xác định để tính các lực 𝐹𝑎𝑗 cho ổ thứ j; 

 +) Dùng 𝐹𝑎𝑗 để tính 𝑖 ∙ 𝐹𝑎𝑗/𝐶0 rồi tra e chính xác theo bảng 6.2; với i là số 
dãy con lăn. 

b) Xác định các hệ số X, Y 

 Các hệ số X, Y được tra bảng theo tỉ số 𝐹𝑎/(𝑉 ∙ 𝐹𝑟) và e.  

c) Chú ý 

 Với sơ đồ dùng gối kép (hình 6.2):  

 - Ổ tuỳ động (sử dụng ổ bi đỡ, ổ đũa trụ ngắn đỡ kiểu 2000…) chỉ chịu lực 
hướng tâm (lực dọc trục tác dụng lên ổ bằng 0). 

 - Ổ của gối kép (gối cố định) chịu cả lực hướng tâm và lực dọc trục. Ổ kép 
có thể sử dụng một trong hai sơ đồ là sơ đồ thuận (hay sơ đồ chữ O) (hình 6.2a) 
và sơ đồ ngược (hay sơ đồ chữ X) (hình 6.2b).  

 
a) 
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b) 

Hình 6.2 Kết cấu ổ kép: a) Sơ đồ thuận; b) Sơ đồ ngược [1] 

 - Việc tính ổ kép theo khả năng tải động hoặc tải tĩnh được tiến hành như 
đối với ổ 2 dãy. Khi tính toán cần chú ý [1]: 

+ Tải trọng dọc trục tác dụng lên ổ chỉ có tải trọng ngoài (bỏ qua lực dọc 
trục phụ). 

 + Khả năng tải động trong bảng của ổ kép được tra trong các bảng trong 
các sổ tay vòng bi, hoặc xác định như sau: 

Với ổ bi:  
𝐶 = 27/10 ∙ 𝐶𝑏1 ≈ 1,6 ∙ 𝐶𝑏1            (6.11) 

Với ổ đũa: 
𝐶 = 27/9 ∙ 𝐶𝑏1 ≈ 1,7 ∙ 𝐶𝑏1            (6.12) 

Trong đó, 𝐶𝑏1 là khả năng tải động của ổ một dãy cùng loại. 

 - Khả năng tải tĩnh trong bảng của ổ kép được tra trong các bảng trong các 
sổ tay vòng bi, hoặc xác định như sau: 

𝐶0 = 2 ∙ 𝐶01             (6.13) 

Trong đó: 𝐶01là khả năng tải tĩnh của ổ một dãy cùng loại. 

d) Trường hợp ổ lăn chịu tải thay đổi 

 Khi này tải trọng quy ước Q được thay bằng tải trọng tương đương QE [1]: 

𝑄𝐸 = √∑𝑄𝑖
𝑚∙𝐿𝑖

∑𝐿𝑖

𝑚
             (6.14) 
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Trong đó, m = 3 với ổ bi và m = 10/3 với ổ đũa; Qi là tải trọng quy ước khi chịu 
tải trọng tĩnh ở chế độ thứ i (xác định theo công thức 6.3 đến công thức 6.6 tuỳ 
thuộc loại ổ); Li là số triệu vòng quay ở chế độ thứ i; nếu tuổi thọ tính bằng giờ 
Lhi thì: 

𝐿𝑖 = 60 ∙ 10−6 ∙ 𝑛 ∙ 𝐿ℎ𝑖            (6.15) 

6.1.2 Tính ổ lăn theo khả năng tải tĩnh 

 Với các ổ lăn không quay hoặc quay với số vòng quay rất nhỏ (n < l 
vòng/ph), như ổ chặn của cần trục, móc treo, kích, thiết bị ép..., ổ lăn được chọn 
theo khả năng tải tĩnh để tránh biến dạng dư quá trị số cho phép theo điều kiện 
[1]: 

𝑄𝑡 ≤ 𝐶0            (6.15) 

Trong đó: 𝐶0 khả năng tải tĩnh của ổ (kN) - tra bảng trong sổ tay; 𝑄𝑡là tải trọng 
quy ước, xác định như sau [1]: 

 + Với ổ đỡ và đỡ chặn: 

𝑄𝑡 = 𝑋0 ∙ 𝐹𝑟 + 𝑌0 ∙ 𝐹𝑎          (6.16) 
Nếu 𝑄𝑡 < 𝐹𝑟 thì 𝑄𝑡 = 𝐹𝑟. 
 + Với ổ chặn và chặn đỡ: 

𝑄𝑡 = 𝐹𝑎 + 2,3 ∙ 𝐹𝑟 ∙ 𝑡𝑔𝛼           (6.17) 

nhưng khi  = 90o thì 𝑄𝑡 = 𝐹𝑎.  

Trong đó, 𝑋0, 𝑌0 là hệ số tải trọng hướng tâm và tải trọng dọc trục tĩnh (bảng 
6.3); 𝐹𝑎  là lực dọc trục (xác định như phần trên). 

Bảng 6.3 Trị số của các hệ số 𝑋0, 𝑌0 [1] 

Loại ổ Một dãy Hai dãy 
 X0 Y0 X0 Y0 

Ổ bi đỡ 
Ổ bi đỡ lòng cầu 
Ổ bi đỡ - chặn với 𝛼 =
120 

 𝛼 =
260 

0,6 
0,5 
0,5 
0,5 
0,5 
0,5 

0,50 
0,22cotg 

0,47 
0,37 
0,28 

0,22cotg 

0,6 
1,0 
1,0 
1,0 
1,0 
1,0 

0,50 
0,44 

cotg 
0,94 
0.74 
0,56 
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 𝛼 =
360 
Ổ đũa côn 

0,44 
cotg 

Chú thích: Đối với ổ đỡ - chặn kép, lấy giá trị X0, Y0 như đối với ổ đỡ - chặn 
hai dãy 

6.2 Bài tập 

Bài 6.1 Tính tải trọng qui ước Q để kiểm nghiệm khả năng tải động cho ổ lăn 
trong sơ đồ hình 6.3. Biết 𝐹𝑟𝐼= 1300 (N); 𝐹𝑟𝐼𝐼= 800 (N); 𝐹𝑎= 900 (N); ổ bi đỡ 
chặn có góc tiếp xúc  = 360; hệ số e=0,95; ổ có vòng trong quay, chịu tải không 
đổi và nhiệt độ làm việc nhỏ hơn 1000𝐶. 

       
Hình 6.3                                             Hình 6.4 

Bài giải: 

Đặt các lực dọc trục phụ vào các ổ, ta có sơ đồ tính như trên hình 6.4. Vì ổ lăn 
là ổ bi đỡ chặn nên tải trọng quy ước Q được tính theo công thức (6.3). Cụ thể 
như sau: 

Với ổ I:  

𝑄𝐼 = (𝑋𝐼 ∙ 𝑉 ∙ 𝐹𝑟𝐼 + 𝑌𝐼 ∙ 𝐹𝑎𝐼) ∙ 𝐾𝑑 ∙ 𝐾𝑡            (6.18) 

Trong đó, 𝐹𝑎𝐼là tổng lực dọc trục tác dụng lên ổ I và được tính như sau: 

𝐹𝑎𝐼 = 𝑚𝑎𝑥(𝐹𝑠𝐼, ∑𝐹𝑧𝐼)           (6.19) 

Trong đó, 𝐹𝑠𝐼 = 𝑒 ∙ 𝐹𝑟𝐼 = 0,95 ∙ 1300 = 1235 (𝑁)          (6.20) 

∑𝐹𝑧𝐼 = 𝐹𝑠𝐼𝐼 − 𝐹𝑎 = 𝑒 ∙ 𝐹𝑟𝐼𝐼 − 𝐹𝑎 = 0,86 ∙ 800 − 900 = −140 (𝑁)         (6.21) 

Thay (6.20) và (6.21) vào (6.19) ta có: 

durgenbe, tang 66 de'bany6.3 vi
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 𝐹𝑎𝐼 = 𝑚𝑎𝑥(𝐹𝑠𝐼, ∑𝐹𝑧𝐼) = 𝑚𝑎𝑥(1230, −140) = 1235  (𝑁)            (6.22) 

Các hệ số 𝑋𝐼, 𝑌𝐼 được tra bảng (6.2) theo tỉ số  𝐹𝑎𝐼
V∙𝐹𝑟𝐼

= 1230
1.1300

= 0.95 = 𝑒  

 𝑋𝐼 = 1; 𝑌𝐼 = 0 

Thay các 𝐹𝑎 và giá trị đã biết vào (6.18) ta được: 

𝑄𝐼 = (1 ∙ 1 ∙ 1300 + 0 ∙ 0,1235) ∙ 1 ∙ 1 = 1300 (𝑁)          (6.23) 

Với ổ II:  

𝑄𝐼𝐼 = (𝑋𝐼𝐼 ∙ 𝑉 ∙ 𝐹𝑟𝐼𝐼 + 𝑌𝐼𝐼 ∙ 𝐹𝑎𝐼𝐼) ∙ 𝐾𝑑 ∙ 𝐾𝑡           (6.24) 

Trong đó, 𝐹𝑎𝐼𝐼là tổng lực dọc trục tác dụng lên ổ II và được tính như sau: 

𝐹𝑎𝐼𝐼 = 𝑚𝑎𝑥(𝐹𝑠𝐼𝐼, ∑ 𝐹𝑧𝐼𝐼)           (6.26) 

Trong đó, 𝐹𝑠𝐼𝐼 = 𝑒 ∙ 𝐹𝑟𝐼𝐼 = 0,95 ∙ 800 = 760 (𝑁)          (6.27) 

∑𝐹𝑧𝐼𝐼 = 𝐹𝑠𝐼 + 𝐹𝑎 = 1235 + 900 = 2315 (𝑁)         (6.28) 

Thay (6.27) và (6.28) vào (6.26) ta có: 

 𝐹𝑎𝐼𝐼 = 𝑚𝑎𝑥(760,2315) = 2315  (𝑁)             (6.29) 

Các hệ số 𝑋𝐼𝐼, 𝑌𝐼𝐼 được tra bảng (6.2) theo tỉ số  𝐹𝑎𝐼𝐼
V∙𝐹𝑟𝐼𝐼

= 2315
1.800

= 2,67 > 𝑒  

 𝑋𝐼𝐼 = 0,37; 𝑌𝐼𝐼 = 0,66. 
Thay các 𝐹𝑎 và giá trị đã biết vào (6.24) ta được: 

𝑄𝐼𝐼 = (0,37 ∙ 1 ∙ 800 + 0,66 ∙ 2135) ∙ 1 ∙ 1 = 1705,1 (𝑁)          (6.30) 

Như vậy, 𝑄𝐼𝐼 = 1705,1 (𝑁) > 𝑄𝐼 = 1300 (𝑁) và vì 2 ổ giống nhau nên ta dùng 
𝑄𝐼𝐼 là giá trị lớn hơn làm tải trọng quy ước để chọn ổ lăn cho trục. 

Bài 6.2 Tính tải trọng qui ước Q để kiểm nghiệm ổ lăn theo khả năng tải động 
cho các ổ trong sơ đồ hình 6.5. Biết 𝐹𝑟𝐼= 3500 (N) ; 𝐹𝑟𝐼𝐼= 1500 (N); 𝐹𝑎2 = 500 
(N); 𝐹𝑎3= 6000 (N); ổ sử dụng cho gối I là ổ đũa trụ ngắn đỡ có C= 40 (KN); C0 
= 28 (kN); ổ sử dụng cho gối II ổ kép gồm 2 ổ đũa côn cỡ trung có C = 60 (kN); 
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C0 = 37kN; góc tiếp xúc  = 12,60; thời gian làm việc của ổ Lh =20000 (giờ); ổ 
có vòng trong quay với tốc độ n = 2930 (vòng/phút), chịu tải không đổi và nhiệt 
độ làm việc nhỏ hơn 1000𝐶. 

Bài giải: 

Vì sử dụng 2 ổ khác nhau nên cần tính tải trọng quy ước riêng cho từng ổ. Cụ 
thể như sau: 

- Tải trọng quy ước 𝑄𝐼 của ổ đũa trụ ngắn đỡ được xác định theo công thức (6.6): 

𝑄𝐼 = 𝑉 ∙ 𝐹𝑟 ∙ 𝐾𝑑 ∙ 𝐾𝑡         (6.31) 
Thay các giá trị đã cho vào (6.25) ta có: 

𝑄𝐼 = 1 ∙ 3500 ∙ 1 ∙ 1 = 3500 (𝑁)         (6.32) 

- Tải trọng quy ước 𝑄𝐼𝐼 của ổ đũa côn được tính theo công thức (6.3): 

𝑄𝐼𝐼 = (𝑋𝐼𝐼 ∙ 𝑉 ∙ 𝐹𝑟𝐼𝐼 + 𝑌𝐼𝐼 ∙ 𝐹𝑎𝐼𝐼) ∙ 𝐾𝑑 ∙ 𝐾𝑡           (6.33) 

 
Hình 6.5 

Trong đó:   

+) Fa là tổng lực dọc trục ngoài tác dụng lên ổ kép 

𝐹𝑎 = 𝐹𝑎3 − 𝐹𝑎2 = 6000 − 500 = 5500 (𝑁)           (6.34) 

 +) 𝑋𝐼𝐼, 𝑌𝐼𝐼 là các hệ số được xác định theo bảng 6.2 theo tỉ số: 

𝐹𝑎𝐼𝐼
V∙𝐹𝑟𝐼𝐼

= 5500
1.1500

= 3,67    (6.35) 

 Với ổ đũa côn hệ số e được xác định như sau (bảng 6.2): 
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𝑒 = 1,5 ∙ 𝑡𝑔𝛼 = 1,5 ∙ 𝑡𝑔12,60 = 0,3352          (6.36) 

 Từ (6.35) và (6.36) có: 𝐹𝑎𝐼𝐼
V∙𝐹𝑟𝐼𝐼

= 3,67 > e, tra bảng (6.2) được: 

𝑋𝐼𝐼 = 0,67; 𝑌𝐼𝐼 = 0,67 ∙ 𝑐𝑜𝑡𝑔𝛼 = 0,67 ∙ 𝑐𝑜𝑡𝑔12,60 = 2,9974         (6.37) 

 Thay các giá trị tìm được vào (6.33) ta có: 

𝑄𝐼𝐼 = (1 ∙ 0,67 ∙ 1500 + 2,9974 ∙ 5500) ∙ 1 ∙ 1 = 1749 (𝑁)      (6.38) 

Bài 6.3 Tính tải trọng qui ước Q để kiểm nghiệm khả năng tải động cho ổ lăn 
trong sơ đồ hình 6.7. Biết 𝐹𝑎= 800 (N); 𝐹𝑟𝐼= 1500 (N); 𝐹𝑟𝐼𝐼= 600 (N); sử dụng 
ổ bi đỡ chặn có góc tiếp xúc  =360, hệ số e=0,95; ổ có vòng trong quay, chịu 
tải không đổi và nhiệt độ làm việc nhỏ hơn 1000𝐶. 

Bài 6.4 Tính tải trọng qui ước Q để kiểm nghiệm khả năng tải động cho ổ lăn 
trong sơ đồ hình 6.8. Biết 𝐹𝑟𝐼 = 2900 (N); 𝐹𝑟𝐼𝐼 = 1400 (N); 𝐹𝑎 = 1000 (N); 
sử  dụng ổ bi đỡ chặn có góc tiếp xúc  =260 , hệ số e = 0,68; ổ có vòng trong 
quay, chịu tải không đổi và nhiệt độ làm việc nhỏ hơn 1000𝐶. 

Bài 6.5 Tính tải trọng qui ước Q để tính ổ lăn theo khả năng tải động cho sơ đồ 
trên hình 6.9. Biết  𝐹𝑟𝐼 = 3500 (N); 𝐹𝑟𝐼𝐼 = 1500 (N); 𝐹𝑎2 = 500 (N); 𝐹𝑎3 = 6000 
(N); ổ sử dụng cho gối I là ổ đũa trụ ngắn đỡ có C= 40 (KN); C0 = 28 (kN); ổ sử 
dụng cho gối II là ổ kép gồm 2 ổ đũa côn cỡ trung có C = 60 (kN), 𝐶0 = 37 
(kN), góc tiếp xúc  = 12,60; thời gian làm việc của ổ Lh =20000(giờ); ổ có vòng 
trong quay với tốc độ n=2930 (vòng/phút), chịu tải không đổi và nhiệt độ làm 
việc nhỏ hơn 1000𝐶. 

       
Hình 6.7                                             Hình 6.8 
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Hình 6.9                                             Hình 6.10 

            
Hình 6.11                                             Hình 6.12 

Bài 6.6 Tính tải trọng qui ước Q để kiểm nghiệm khả năng tải động cho ổ lăn 
có sơ đồ trên hình 6.10. Biết 𝐹𝑟𝐼= 1700 (N); 𝐹𝑟𝐼𝐼= 940 (N); 𝐹𝑎2 = 600 (N); 𝐹𝑎3= 
1200 (N); ổ sử dụng là ổ bi đỡ chặn có góc tiếp xúc  = 260, hệ số e = 0,68; ổ 
có vòng trong quay, chịu tải không đổi và nhiệt độ làm việc nhỏ hơn 1000𝐶. 

Bài 6.7 Tính tải trọng qui ước Q để tính ổ lăn theo khả năng tải động cho trục trên 
hình 6.11. Biết 𝐹𝑟𝐼= 500 (N); 𝐹𝑟𝐼𝐼= 700 (N); 𝐹𝑎= 600 (N); ổ sử dụng là ổ đũa côn 
có góc tiếp xúc  = 12,50, hệ số e=1,5tg ; ổ có vòng trong quay, chịu tải không 
đổi và nhiệt độ làm việc nhỏ hơn 1000𝐶. 

Bài 6.8 Tính tải trọng quy ước Q để chọn ổ lăn theo khả năng tải động cho trục 
trên hình 6.12. Biết phản lực tại hai gối ổ là 𝐹𝑟𝐼= 2000 (N); 𝐹𝑟𝐼𝐼 = 1500 (N); lực 
dọc trục trên hai bánh răng là 𝐹𝑎1= 700 (N); 𝐹𝑎2= 1000 (N); ổ sử dụng là ổ đũa 
côn có góc tiếp xúc  = 12,50, hệ số e=1,5tg ; ổ có vòng trong quay với tốc độ 
n = 630 (vòng/phút), chịu tải không đổi và nhiệt độ làm việc nhỏ hơn 1000𝐶. 
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Chương 7 

NỐI TRỤC  
 

7.1 Công thức và số liệu tính toán 

7.1.1 Nối trục ống 

    
Hình 7.1 Nối trục ống [1] 

Nối trục ống gồm ống bằng thép hoặc gang (dùng khi trục quay chậm) được lồng 
vào đoạn cuối của hai trục và được ghép với trục bằng chốt (hình 7.1). Các kích 
thước cơ bản của nối trục ống như sau (hình 7.1): 𝐷 = (1,5 ÷ 1,8) ∙ 𝑑 (mm); 
𝐿 = (2 ÷ 4) ∙ 𝑑; 𝑒 = 0,75 ∙ 𝑑; 𝑑𝑐 = (0,25 ÷ 4) ∙ 𝑑 với d là đường kính trục 
(mm) và 𝑑𝑐 là đường kính chốt.  

Nối trục ống được chọn theo giá trị của mô men xoắn tính toán Tt và đường kính 
trục d. Mô men xoắn tính toán được xác định theo công thức sau [1]: 

𝑇𝑡 = 𝑘 ∙ 𝑇 ≤ [𝑇]            (7.1) 

Trong đó, T là mômen xoắn danh nghĩa cần truyền (Nm); k là hệ số kể đến chế 
độ làm việc, phụ thuộc vào loại máy công tác (bảng 7.1); [𝑇] là mô men xoắn 
cho phép của nối trục (Nmm). 

- Đường kính trục d có thể xác định theo công thức sau [1]: 

𝑑 ≥ √ 𝑇
0,2∙[𝜏𝑐]

3                 (7.2) 

Trong đó, T là mô men xoắn trên trục (Nmm); [𝜏𝑐] là ứng suất cắt cho phép của 
vật liệu trục (MPa); [𝜏𝑐] = 0,25 ∙ 𝜎𝑐ℎ (MPa) với 𝜎𝑐ℎ là giới hạn chảy của vật liệu 
trục (MPa). 
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Ứng suất xoắn của ống 𝜏𝑡 và ứng suất cắt của chốt  phải thỏa mãn điều kiện sau [1]:   

𝜏𝑡 = 𝑘∙𝑇∙𝐷
0,2∙(𝐷4−𝑑4) ≤ [𝜏𝑥]                       (7.3) 

𝜏𝑐 = 4∙𝑘∙𝑇
𝜋∙𝑑𝑐

2∙𝑑
≤ [𝜏𝑐]                       (7.4) 

Trong đó, T là mô men xoắn cần truyền (N.mm); [𝜏𝑥] là ứng suất xoắn cho phép 
của vật liệu làm ống; [𝜏𝑥] = (0,3 ÷ 0,4) ∙ 𝜎𝑐ℎ (MPa); [𝜏𝑐] là ứng suất cắt cho 
phép của vật liệu làm chốt; [𝜏𝑐] = 0,25 ∙ 𝜎𝑐ℎ (MPa) với 𝜎𝑐ℎ là giới hạn chảy của 
vật liệu chốt (MPa). 

Bảng 7.1 Hệ số chế độ làm việc [1] 

Loại máy công tác k 
- Băng tải, quạt gió, máy cắt kim loại có chuyển động liên 
tục 
- Xích tải, vít tải, bơm ly tâm 
- Máy cắt kim loại có chuyển động tịnh tiến đảo chiều 
- Máy nghiền. máy búa, máy cắt li tâm, máy cán 
- Guồng tải, máy trục, thang máy 

1,2 ÷ 1,5 
1,5 ÷ 2 
1,5 ÷ 2,5 
2 ÷ 3 
3 ÷ 4 

7.1.2 Nối trục đĩa 

        
Hình 7.2 Nối trục đĩa [1] 

Hình 7.2 minh họa cấu tạo của nối trục đĩa. Các kích thước chính của nối trục 
đĩa được tra bảng (7.2). Cụ thể gồm: Đường kính trục hay đường kính trong của 
moay ơ khớp nối d; Đường kính ngoài của moay ơ khớp 𝐷 = 2 ∙ 𝑑; Chiều dài 
moay ơ 𝐿 = 1,5 ∙ 𝑑; Đường kính đi qua tâm các bulông 𝐷1 = 3 ∙ 𝑑𝐷; Đường 
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kính ngoài của bích nối  𝐷1 = 4 ∙ 𝑑𝐷; Chiều dày mặt bích nối 𝑡𝑓 = 0,5 ∙ 𝑑; Kích 
thước gờ bảo vệ 𝑡𝑝 = 0,25 ∙ 𝑑; Số lượng bu lông lắp ghép n = 3 khi d  40 (mm);  
n = 4 khi 40< d 100 (mm) và  n = 6 khi 100< d  180 (mm). 

Bảng 7.2 Kích thước của nối trục đĩa [1] 

[𝑇] (Nm) d 
D D0 L d4 Z GD2 

(Nm2) Đĩa 
thép 

Đĩa 
gang Dãy 1 Dãy 2 

16 

31,5 

63 

 

125 

250 

 

400 

 

 

630 

1000 

 

1600 

 

8,0 

16,0 

31,5 

 

63 

125 

 

200 

 

 

315 

500 

 

800 

16;18 

16;18; 20; 
22 

20; 22;  

24; 28 

25; 28; 32 

32; 40;  

45 

35;  

40;45; 

50 

50; 55; 60 

50; 55;  

60; 65; 70 

55; 

60; 65;  

70; 75; 80 

12; 14 

19 

24 

 

30; 35 

35; 
38;  

42 

38;  

42;  

48 

56 

56;  

63 

56;  

63; 71 

80 

90 

100 

 

110 

140 

 

150 

150 

 

170 

180 

180 

190 

190 

60 

65 

75 

 

80 

110 

 

115 

115 

 

120 

145 

145 

150 

150 

60 

80 

100 

 

120 

160 

 

170 

230 

 

170 

170 

230 

170 

230 

9 

9 

9 

 

9 

9 

 

11 

11 

 

13 

13 

13 

13 

13 

4 

4 

4 

 

4 

4 

 

4 

4 

 

4 

4 

4 

6 

6 

0.027 

0,029 

0,08 

 

0,18 

0,39 

 

0,39 

1,06 

 

2,07 

2,17 

- 

- 

4,73 

 

- Kích thước nối trục đĩa được xác định theo bảng 7.2, tra theo mômen xoắn 𝑇𝑡 
(công thức 7.1) và đường kính trục d (công thức 7.2). Sau khi chọn nối trục cần 
tính đường kính các bu lông. 

- Khi bu lông lắp có khe hở (nửa dưới hình 7.2), lực xiết cần thiết với mỗi bu 
lông được xác định theo công thức sau [1]: 
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𝑉 ≥ 2∙𝑘∙𝑇
𝑍∙𝑓∙𝐷0

                  (7.5) 

Trong đó, 𝐷0 là vòng tròn qua tâm các bu lông (mm) (bảng 7.2); z là số bu lông; 
𝑓 = 0,15 ÷ 0,2 là hệ số ma sát. 

Sau khi xác định được lực xiết V, điều kiện bền kéo của bu lông được kiểm tra 
theo công thức sau [1]: 

[𝜎𝑘] ≥ 1,3∙4∙𝑉
𝜋∙𝑑1

2                   (7.6) 

Với d1 là đường kính chân ren của bu lông (mm); [𝜎𝑘] là ứng suất kéo cho phép 
của vật liệu bu lông (MPa). 

- Khi dùng bu lông lắp không có khe hở (nửa trên hình 7.2), cần kiểm nghiệm 
điều kiện bền cắt cho bu lông theo công thức sau [1]: 

𝜏𝑐 = 2∙𝑘∙𝑇

𝑍∙𝐷0∙𝜋∙𝑑4
2

4

≤ [𝜏𝑐]                  (7.7) 

Trong đó, 𝑑4 là đường kính thân bu lông (mm) (hình 7.3); [𝜏𝑐] là ứng suất cắt 
cho phép, [𝜏𝑐] = 0,25 ∙ 𝜎𝑐ℎ với 𝜎𝑐ℎ là giới hạn chảy của vật liệu bu lông (MPa). 

7.1.3 Nối trục vòng đàn hồi 

 
Hình 7.3 Nối trục vòng đàn hồi [1] 
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Bảng 7.3 Kích thước nối trục vòng đàn hồi [1] 
[𝑇] (N

m) d D dm L l d1 D0 Z nmax B B
1 

l1 D
2 

l2 

6,3 1
0 

67 20 51 24 22 45 3 880
0 

3 2
0 

1
6 

1
7 

1
2 

1
1 
1
2 

24 63 30 25 

1
4 

50 4 760
0 

16,0 1
2 

71 

1
4 
1
6 

28 83 40 30 

1
8 

32 

31,5 1
6 

90 28 84 30 63 650
0 

4 2
8 

2
1 

2
0 

2
0 

1
8 

32 

2
0 

36 10
4 

50 36 

2
2 

63 2
0 

10
0 

36 71 6 570
0 

2
2 

40 

2
5 

50 12
4 

60 45 

2
8 

48 

125 2
5 

12
5 

 14
5 

45 90 4 460
0 

5 4
2 

3
0 

2
8 

3
2 
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2
8 

50 

3
2 

65 16
5 

80 56 

3
6 

60 

250 3
2 

14
0 

11
0 

56 10
5 

6 380
0 

3
6 

63 

4
0 

80 17
5 

71 

4
5 

75 

500 4
0 

17
0 

71 13
0 

8 360
0 

4
5 

95 80 

5
0 

90 

5
6 

95 

1000 5
0 

21
0 

 90 16
0 

285
0 

6 4
0 

3
6 

4
0 

5
6 

10
0 

6
3 

12
0 

 14
0 

11
0 

2000 6
3 

26
0 

  11
0 

20
0 

230
0 

8 7
0 

4
8 

4
8 

4
8 

7
1 

12
5 

8
0 

16
0 

 17
0 

14
0 

9
0 

15
0 
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Nối trục vòng đàn hồi có cấu tạo như nối trục đĩa nhưng thay bu lông bằng chốt 
có bọc vòng đàn hồi (hình 7.3). Mỗi nối trục có từ 4 đến 10 chốt. 

Các kích thước của nối trục vòng đàn hồi được tra bảng (bảng 7.3) theo mômen 
xoắn Tt  (công thức 7.1) và đường kính trục d (công thức 7.2). Kích thước cơ 
bản của vòng đàn hồi cho trong bảng 7.4. 

Bảng 7.4 Kích thước cơ bản của vòng đàn hồi [1] 

[𝑇]  
(Nm) 

dc d1 D2 l l1 l2 l3 h 

6,3 
16 

31,5 
63 
125 
250 
500 
1000 
2000 
4000 

8 
- 

10 
- 

14 
- 
- 

18 
24 
30 

M6 
- 

M8 
- 

M10 
- 
- 

M12 
M16 
M24 

12 
- 

15 
- 

20 
- 
- 

25 
32 
38 

28 
- 

42 
- 

62 
- 
- 

80 
95 
110 

14 
- 

20 
- 

34 
- 
- 

42 
52 
65 

8 
- 

10 
- 

15 
- 
- 

20 
24 
30 

10 
- 

15 
- 

28 
- 
- 

36 
44 
56 

1 
- 

1,5 
- 
- 
- 
- 
2 
- 
3 

Kiểm nghiệm điều kiện bền của vòng đàn hồi và chốt. 

- Kiểm nghiệm sức bền dập của vòng đàn hồi theo công thức [1]: 

𝜎𝑑 = 2∙𝑘∙𝑇
𝑍∙𝐷0∙𝑑𝑐∙𝑙3

≤ [𝜎𝑑]             (7.8) 

- Kiểm nghiệm sức bền uốn của chốt theo công thức sau [1]: 

𝜎𝑢 = 𝑘∙𝑇∙𝑙0
0,1∙𝐷0∙𝑑𝑐

3∙𝑍
≤ [𝜎𝑢]             (7.9) 

Trong đó, [𝜎𝑑] = (2  4) (MPa) là ứng suất dập cho phép của vòng cao su; [𝜎𝑢] = 
(60  80) (MPa) là ứng suất uốn cho phép của chốt; 𝑙0 = 𝑙1 + 𝑙2

2
 với 𝑙1 và 𝑙2 là 

các kích thước của chốt (hình 7.3). 
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7.2 Bài tập  

Bài 7.1 Thiết kế nối trục ống dùng chốt để nối hai đầu trục của một hệ dẫn động 
băng tải. Biết công suất cần truyền P = 4 (kW), tốc độ quay n = 350 (vòng/phút), 
vật liệu của ống và chốt là thép 45 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 350 (MPa). 

Bài giải:  

- Mô men xoắn cần truyền của nối trục chặt được xác định theo công thức (7.1): 
𝑇𝑡 = 𝑘 ∙ 𝑇 ≤ [𝑇]           (7.10) 

Trong đó, k là hệ số chế độ làm việc; với băng tải, tra bảng 7.1 ta có k=1,2 ÷ 1,5; 
chọn k=1,3. T là mô men xoắn danh nghĩa cần truyền (Nmm), xác định theo 
công thức: 

𝑇 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃
𝑛

= 9,55 ∙ 106 ∙ 4
350

=157140   (Nmm)       (7.11) 

Thay k=1,3 và T tính được ở trên vào (7.10) ta có 𝑇𝑡 = 204282 (Nmm). 

- Xác định đường kính trục d theo công thức (7.2): 

𝑑 ≥ √ 𝑇
0,2∙[𝜏𝑐]

3 = √204282
0,2∙87,5

3 = 22,68 (mm)            (7.12) 

Với  [𝜏𝑐] là ứng suất cắt cho phép của vật liệu làm ống: [𝜏𝑐] = 0,25 ∙ 𝜎𝑐ℎ =
0,25 ∙ 350 = 87,5 (Mpa); 

Chọn d = 25 (mm). 

- Đường kính ngoài của ống nối: 𝐷 = (1,5 ÷ 1,8) ∙ 𝑑 = (1,5 ÷ 1,8) ∙ 25 =
37,5 ÷ 40 (𝑚𝑚) Chọn D = 40 (mm). 

- Chiều dài của ống nối 𝐿 = (2 ÷ 4) ∙ 𝑑 = (2 ÷ 4) ∙ 25 = 50 ÷ 100 mm. Chọn 
L = 80 (mm). 

- Các  kích thước khác: 𝑒 = 0,75 ∙ 𝑑 = 0,75 ∙ 25 = 18,75;  

- Đường kính chốt: 𝑑𝑐 = (0,25 ÷ 0,4) ∙ 𝑑 = (0,25 ÷ 0,4) ∙ 25 = 6.25 ÷ 10 
(mm); chọn 𝑑𝑐 = 10 (mm). 
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- Kiểm tra điều kiện bền xoắn cho ống nối theo công thức (7.3):  

𝜏𝑡 = 𝑘∙𝑇∙𝐷
0,2∙(𝐷4−𝑑4) ≤ [𝜏𝑥]          (7.13) 

Với  [𝜏𝑥] là ứng suất xoắn cho phép của vật liệu làm ống: 

[𝜏𝑥] = (0,3 ÷ 0,4) ∙ 𝜎𝑐ℎ = (0,3 ÷ 0,4) ∙ 350 = 105 ÷ 140 (MPa); 

Thay các giá trị của các thông số đã xác định ở trên vào (7.13) ta có: 

𝜏𝑡 = 𝑘∙𝑇∙𝐷
0,2∙(𝐷4−𝑑4) = 1,3∙157140∙40

0,2∙(40−254) = 18,83 < [𝜏𝑥] = 105 (MPa)        (7.14) 

Như vậy ống nối đảm bảo điều kiện chịu xoắn. 

- Kiểm tra điều kiện bền cắt của chốt theo công thức (7.4): 

𝜏𝑐 = 4∙𝑘∙𝑇
𝜋∙𝑑𝑐

2∙𝑑
≤ [𝜏𝑐]                     (7.15) 

Với  [𝜏𝑐] là ứng suất cắt cho phép của vật liệu làm chốt: 

[𝜏𝑐] = 0,25 ∙ 𝜎𝑐ℎ = 0,25 ∙ 350 = 87,5 (MPa); 

Thay các giá trị của các thông số đã xác định ở trên vào (7.15) ta có: 

𝜏𝑐 = 4∙1,3∙157140
𝜋∙82∙25

= 123,97 > [𝜏𝑐] = 87,5                     (7.16) 

Như vậy điều kiện bền cắt của chốt không thỏa mãn. Do đó ta tăng đường kính 
trục lên d = 30 (mm). Tính lại các thông số ta được 𝐷 = (1,5 ÷ 1,8) ∙ 𝑑 =
(1,5 ÷ 1,8) ∙ 30 = 45,5 ÷ 54 (𝑚𝑚) Chọn D = 50 (mm); 𝐿 = (2 ÷ 4) ∙ 𝑑 =
(2 ÷ 4) ∙ 30 = 60 ÷ 120 mm; chọn L = 100 (mm); 𝑒 = 0,75 ∙ 𝑑 = 0,75 ∙ 30 =
22,5; đường kính chốt: 𝑑𝑐 = (0,25 ÷ 0,4) ∙ 𝑑 = (0,25 ÷ 0,4) ∙ 30 = 7.5 ÷ 12 
(mm); chọn 𝑑𝑐 = 12 (mm). 

- Kiểm tra lại điều kiện bền xoắn cho ống nối theo công thức (7.3):  

𝜏𝑡 = 𝑘∙𝑇∙𝐷
0,2∙(𝐷4−𝑑4) ≤ [𝜏𝑥]            (7.17) 

𝜏𝑡 = 𝑘∙𝑇∙𝐷
0,2∙(𝐷4−𝑑4) = 1,3∙157140∙50

0,2∙(504−304) = 9,39 < [𝜏𝑥] = 105 (MPa)          (7.18) 
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Như vậy ống nối đảm bảo điều kiện chịu xoắn. 

- Kiểm tra lại điều kiện bền cắt của chốt theo công thức (7.4): 

𝜏𝑐 = 4∙𝑘∙𝑇
𝜋∙𝑑𝑐

2∙𝑑
≤ [𝜏𝑐]                     (7.19) 

𝜏𝑐 = 4∙1,3∙157140
𝜋∙122∙30

= 60,21 ≤ [𝜏𝑐] = 87,5 (MPa)                 (7.20) 

Như vậy điều kiện bền cắt của chốt được đảm bảo. 

Bài 7.2 Thiết kế nối trục đĩa dùng bu lông lắp không có khe hở để nối hai đầu 
trục cho hệ dẫn động máy nghiền. Biết công suất cần truyền P = 10 (kW); tốc độ 
n =120 (vòng/phút); vật liệu của trục và bu lông là thép các bon có giới hạn chảy 
𝜎𝑐ℎ = 300 (MPa). 

Bài giải: 

- Mô men xoắn cần truyền của nối trục đĩa được xác định theo công thức (7.1): 

𝑇𝑡 = 𝑘 ∙ 𝑇 ≤ [𝑇]        (7.21) 

Trong đó, k là hệ số chế độ làm việc; với máy nghiền, tra bảng 7.1 ta có k=2 ÷ 
3; chọn k=2,5; T là mô men xoắn danh nghĩa cần truyền (Nmm), xác định theo 
công thức: 

𝑇 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃
𝑛

= 9,55 ∙ 106 ∙ 10
120

= 458330 (Nmm)      (7.22) 

Thay k=2,5 và T tính được ở trên vào (7.21) ta có 𝑇𝑡 = 1145825 (Nm). 

- Xác định đường kính trục d theo công thức (7.2): 

𝑑 ≥ √ 𝑇
0,2∙[𝜏𝑐]

3 = √1145825
0,2∙87,5

3 = 40,31 (mm)            (7.23) 

Với  [𝜏𝑐] là ứng suất cắt cho phép của vật liệu làm ống, [𝜏𝑐] = 0,25 ∙ 𝜎𝑐ℎ =
0,25 ∙ 300 = 75 (MPa). 

Với 𝑑 ≥ 40,31 (mm) và 𝑇𝑡 = 1145,8 (Nm) tra bảng (7.2) ta có các kích thước 
của nối trục đĩa như sau: Nối trục đĩa thép, [𝑇] = 1600 (Nm); d=55 (mm); D=190 
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(mm); D0=150 (mm); L=170 (mm); đường kính bu lông d4=13 (mm); số bu lông 
z=6. 

- Vì khớp nối dùng bu lông lắp không có khe hở nên cần kiểm nghiệm điều kiện 
bền cắt cho bu lông theo công thức (7.7): 

𝜏𝑐 = 2∙𝑘∙𝑇

𝑍∙𝐷0∙𝜋∙𝑑4
2

4

= 2∙2,5∙458330

6∙150∙𝜋∙132
4

= 19,18 ≤ [𝜏𝑐] = 75                (7.24) 

Với  [𝜏𝑐] là ứng suất cắt cho phép của vật liệu làm ống, [𝜏𝑐] = 0,25 ∙ 𝜎𝑐ℎ =
0,25 ∙ 300 = 75 (MPa). 

Như vậy điều kiện bền cắt của bu lông lắp khớp nối đĩa được đảm bảo. 

Bài 7.3 Thiết kế nối trục vòng đàn hồi để nối hai đầu trục của hệ dẫn động xích 
tải. Biết công suất cần truyền P = 6,4 (kW); tốc độ n = 1450 (vòng/phút); vật liệu 
của trục là thép 35 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 310 (MPa). 

Bài giải : 

- Mô men xoắn cần truyền của nối trục vòng đàn hồi được xác định theo công 
thức (7.1): 

𝑇𝑡 = 𝑘 ∙ 𝑇 ≤ [𝑇]          (7.25) 

Trong đó, k là hệ số chế độ làm việc; với xích tải, tra bảng 7.1 ta có k=1,5 ÷ 2; 
chọn k=1,75. T là mô men xoắn danh nghĩa (Nmm), xác định theo công thức: 

𝑇 = 9,55 ∙ 106 ∙ 𝑃
𝑛

= 9,55 ∙ 106 ∙ 6,4
1450

= 42152 (Nmm)        (7.26) 

Thay k=1,75 và T tính được ở trên vào (7.21) ta có 𝑇𝑡 = 73766 (Nmm). 

- Xác định đường kính trục d theo công thức (7.2): 

𝑑 ≥ √ 𝑇
0,2∙[𝜏𝑐]

3 = √ 73766
0,2∙77,5

3 = 16,82 (mm)             (7.27) 

Với  [𝜏𝑐] là ứng suất cắt cho phép của vật liệu làm trục, [𝜏𝑐] = 0,25 ∙ 𝜎𝑐ℎ =
0,25 ∙ 310 = 77,5 (MPa). 
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Với 𝑑 ≥ 16,82 (mm) và 𝑇𝑡 = 73766 (Nmm) tra bảng (7.3) ta có các kích thước 
của nối trục vòng đàn hồi như sau: mô men xoắn cho phép bằng [𝑇] = 125 (Nm); 
d=25 (mm); D=125 (mm); dm=65 (mm); L=145 (mm); d1=45 (mm); D0=90 
(mm); số chốt Z=4; dc=14 (mm); l1=34 (mm); l2=15 (mm); l3=28 (mm). 

- Kiểm nghiệm sức bền dập của vòng đàn hồi theo công thức (7.8): 

𝜎𝑑 = 2∙𝑘∙𝑇
𝑍∙𝐷0∙𝑑𝑐∙𝑙3

= 2∙1,75∙73766
4∙90∙14∙28

= 1,83 ≤ [𝜎𝑑] = 2 (MPa)         (7.28) 

- Kiểm nghiệm sức bền uốn của chốt theo công thức sau (7.9): 

𝜎𝑢 = 1,75∙73766∙41,5
0,1∙90∙143∙4

= 54,23 ≤ 60 (MPa)         (7.29) 

Trong đó, 𝜎𝑑 = (2  4) (MPa) là ứng suất dập cho phép của vòng cao su; 𝜎𝑢 = 
(60  80) (MPa) là ứng suất dập cho phép của chốt; 𝑙0 = 𝑙1 + 𝑙2

2
= 34 + 15

2
=

41,5 (mm). 

Bài 7.4 Thiết kế nối trục ống dùng chốt để nối hai đầu trục của hệ dẫn động máy 
nghiền. Biết công suất cần truyền P = 3,7 (kW); tốc độ quay n = 200 (vòng/phút); 
vật liệu của ống và chốt là thép 35 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 320 (MPa). 

Bài 7.5 Thiết kế nối trục ống dùng chốt để nối hai đầu trục của hệ dẫn động xích tải. 
Biết công suất cần truyền P = 7,7 (kW); tốc độ quay n = 160 (vòng/phút); vật liệu 
của ống và chốt là thép 45 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 350 (MPa). 

Bài 7.6 Thiết kế nối trục ống dùng chốt để nối hai đầu trục của hệ dẫn động vít 
tải. Biết công suất cần truyền P = 2,4 (kW); tốc độ quay n = 1450 (vòng/phút); 
vật liệu của ống và chốt là thép 45 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 350 (MPa). 

Bài 7.7 Thiết kế nối trục đĩa dùng bu lông lắp có khe hở để nối hai đầu trục của 
hệ dẫn động gầu tải. Biết công suất cần truyền P = 4,7 (kW); tốc độ n =230 
(vòng/phút); vật liệu của trục và bu lông là thép 45 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 350 
(MPa). 

Bài 7.8 Thiết kế nối trục đĩa dùng bu lông lắp không có khe hở để nối hai đầu 
trục của hệ dẫn động gầu tải. Biết công suất cần truyền P = 2,3 (kW); tốc độ n 
=1450 (vòng/phút); vật liệu của trục và bu lông là thép 35 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ =
310 (MPa). 
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Bài 7.9 Thiết kế nối trục đĩa dùng bu lông lắp có khe hở để nối hai đầu trục của 
hệ dẫn động quạt gió. Biết công suất cần truyền P = 5,2 (kW); tốc độ n =1480 
(vòng/phút); vật liệu của trục và bu lông là thép các bon có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ =
300 (MPa). 

Bài 7.10 Thiết kế nối trục vòng đàn hồi để nối hai đầu trục của hệ dẫn động gầu 
tải. Biết công suất cần truyền P = 1,4 (kW); tốc độ n = 1420 (vòng/phút); vật liệu 
của trục là thép 45 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 350 (MPa). 

Bài 7.11 Thiết kế nối trục vòng đàn hồi để nối hai đầu trục của hệ dẫn động máy 
nghiền. Biết công suất cần truyền P = 7,9 (kW); tốc độ n = 1450 (vòng/phút); vật 
liệu của trục là thép 35 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 310 (MPa). 

Bài 7.12 Thiết kế nối trục vòng đàn hồi để nối hai đầu trục của hệ dẫn động thang 
máy. Biết công suất cần truyền P = 6,4 (kW); tốc độ n = 1450 (vòng/phút); vật 
liệu của trục là thép 45 có giới hạn chảy 𝜎𝑐ℎ = 350 (MPa). 
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Chương 8 

MỐI GHÉP THEN 
  

8.1 Công thức và số liệu tính toán 

- Điều kiện bền dập của then bằng [1]: 

𝜎𝑑 = 2∙𝑇
𝑑∙𝑙𝑡′∙(ℎ−𝑡1)

≤ [𝜎𝑑]             (8.1) 
- Điều kiện bền cắt của then bằng [1]: 

𝜏𝑐 = 2∙𝑇
𝑑∙𝑙𝑡′∙𝑏

≤ [𝜏𝑐]             (8.2) 

Bảng 8.1 Các thông số của then bằng [1] 

 
Theo TCVN 2261-77; kích thước: mm 

Đường 
kính trục 

d, mm 

Kích thước tiết 
diện then 

Chiều sâu  

rãnh then 

Bán kính góc lượn 
của rãnh r 

b h Trên trục 
t1 

Trên lỗ 
t2 

Nhỏ 
nhất 

Lớn nhất 

1 2 3 4 5 6 7 
6 … 8 2 3 1,2 1 

0,08 0,16 > 8…10 3 3 1,8 1,4 
> 10…12 4 4 2,5 1,8 
> 12…17 5 5 3 2,3 

0,16 0,25 > 17…22 6 6 3,5 2,8 
> 22…30 8 7 4 2,8 
> 30…38 10 8 5 3,3 

0,25 0,4 > 38…44 12 8 5 3,3 
> 44…50 14 9 5,5 3,8 
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1 2 3 4 5 6 7 
> 50…58 16 10 6 4,3 

0,25 0,4 > 58…65 19 11 7 4,4 
> 65…75 20 12 7,5 4,9 
> 75…85 22 14 9 5,4 0,4 0,6 > 85…95 25 14 9 5,4 
> 95…110 28 16 10 6,4 

0,4 0,6 > 
110…130 

32 18 11 7,4 

> 
130…150 

36 20 12 8,4 

0,7 1 

> 
150…170 

40 22 13 9,4 

> 
170…200 

45 25 15 10,4 

> 
200…230 

50 28 17 11,4 

> 
230…260 

56 32 20 12,4 

1,2 1,6 > 
260…290 

70 36 22 14,4 

> 
290…330 

70 36 22 14,4 

> 
330…380 

80 40 25 15,4 

2 2,5 > 
380…440 

90 45 28 17,4 

> 
440…500 

100 50 31 19,5 

Chú thích: Chiều dài then bằng chọn theo dãy sau: 6, 8, 10, 12, 14, 18, 20, 
22, 25, 28, 32, 36, 40, 45, 50, 56, 63, 70, 80,90, 100, 110, 125, 140, 160, 
180, 200, 220, 250, 280, 320, 360, 400, 450, 500. 

Trong đó, 𝜎𝑑 và 𝜏𝑐 là ứng suất dập và cắt tính toán (MPa); d là đường kính 
trục (mm); T là mômen xoắn cần truyền (Mmm); b, h, t1 là các kích thước then 
(bảng 8.1); [𝜎𝑑] và [𝜏𝑐] là ứng suất dập và cắt cho phép; với tải trọng tĩnh có thể 
lấy [𝜎𝑑]  = 150 (MPa), [𝜏𝑐] = 60÷90 (MPa);  𝑙𝑡′  là chiều dài phần làm việc của 
then (mm) [1]: 

𝑙𝑡′ = 𝑙𝑡 − 2 ∙ 𝑟 = 𝑙𝑡 − 𝑏             (8.3) 
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8.2 Bài tập  

Bài 8.1 Kiểm nghiệm bền cho mối ghép then bằng trong hình 8.1. Biết đường 
kính trục d = 20 (mm); chiều dài may ơ 𝑙𝑚 = 50 (mm); mô men xoắn cần truyền 
𝑇1 = 22616,7 (N.mm). 

 
Hình 8.1 

Bài giải:  

Tra bảng 8.1 ta có các kích thước bề rộng và chiều cao then là: bh = 66; Chiều 
sâu rãnh then trên trục: t1 = 3,5; rmin = 0,16 (mm); Chiều sâu rãnh then trên lỗ: 
𝑡2 =   2,8; 𝑟𝑚𝑎𝑥 = 0,25 (mm); 

Với  𝑙𝑡 = (0,8 ÷ 0,9) ∙ 𝑙𝑚 = (0,8 ÷ 0,9) ∙ 50 = (40 ÷ 50). Ta chọn bằng 𝑙𝑡 = 
45 (mm) nên chiều dài phần làm việc của then: 𝑙𝑡 = 𝑙𝑡 − 𝑏 = 39 (𝑚𝑚). 

Kiểm nghiệm độ bền dập của then: 

𝜎𝑑 = 2∙𝑇
𝑑∙𝑙𝑡′∙(ℎ−𝑡1)

= 2∙22616,7
20∙39∙(6−3,5) = 22,197 < [𝜎𝑑] = 150 (MPa)          (8.4) 

Kiểm nghiệm độ bền cắt: 

𝜏𝑐 = 2∙𝑇
𝑑∙𝑙𝑡′∙𝑏

= 2∙22616,7
20∙3,5∙6

= 9,665 ≤ [𝜏𝑐] = 60 (MPa)          (8.5) 

Vậy then của khớp nối thoả mãn điều kiện bền dập và điều kiện bền cắt 

Bài 8.2 Xác định mô men xoắn cho phép của mối ghép then bằng hình 8.1. Biết 
chiều cao bề mặt dập bằng nửa chiều cao then; ứng suất cắt cho phép [𝜏𝑐] = 60 
(MPa); ứng suất dập cho phép [𝜎𝑑] = 120 (MPa). 



88 

 
Hình 8.2 

Bài 8.3 Thiết kế mối ghép then bằng dùng để ghép bánh răng với trục có đường 
kính d = 50 (mm) như trên hình 8.2. Biết vật liệu bánh răng là thép 40Cr; vật liệu 
then là thép C45; chiều dài mayơ l = 70 (mm); mô men xoắn cần truyền là 500000 
(Nmm); tải trọng va đập nhẹ. 

Bài 8.4 Cho mối ghép then bằng như trong bài 8.1 với mômen xoắn cần truyền 
bằng 1,2 lần mô men xoắn xác định được như ở bài 8.1. Kích thước của trục và 
may ơ không thay đổi; chiều dài then 𝑙𝑡ℎ𝑒𝑛 =  0,8 ∙ 𝑙𝑚 với 𝑙𝑚 là chiều dài may 
ơ. Kiểm nghiệm bền mối ghép then và nêu biện pháp xử lý nếu điều kiện bền 
không thỏa mãn.  

Bài 8.5 Bánh răng truyền lực vòng 𝐹𝑡 = 4 (KN), lắp trên trục d =45 (mm) nhờ 
một then bằng như trên hình 8.3. Hãy xác định chiều dài cần thiết của then. Biết 
đường kính vòng chia của bánh rang 𝑑𝑤1 = 150 (mm); vật liệu bánh răng là thép 
45Cr; vật liệu then là thép CT6; chịu tải va đập nhẹ. 

          
Hình 8.3                                                              Hình 8.4 
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Bài 8.6 Xác định ứng suất dập đối với mối ghép then bằng (hình 8.4). Biết chiều 
dài tính toán của mối ghép bằng 30 (mm) và mô men xoắn cần truyền T = 120000 
(Nmm). 

Bài 8.7 Xác định giá trị mô men xoắn cho phép cho mối ghép then bằng có kích 
thước 24 × 14 × 100 (𝑚𝑚3) lắp trong mối ghép tang trống với trục. Biết vật 
liệu then là thép CT45; đường kính trục d = 80 (mm); vật liệu của trục là thép 
45; vật liệu tang trống là gang; tải trọng va đập. 

Bài 8.8 Mối ghép hình trụ đường kính d =70 (mm) và chiều dài 95 (mm) cần 
phải truyền mô men xoắn cố định T = 1030000 (Nmm). Biết vật liệu của trục là 
thép 45; vật liệu may ơ là GX 28-48. Chọn và kiểm tra then bằng theo tiêu chuẩn. 

 

 

  



90 

 
Chương 9 

MỐI GHÉP ĐINH TÁN 
 

9.1 Công thức và số liệu tính toán 

9.1.1 Điều kiện bền của đinh tán 

- Điều kiện bền cắt của đinh tán được xác định theo công thức sau [8]: 

𝜏𝑐 = 4∙𝐹𝑖
𝑖∙𝜋∙𝑑2 ≤ [𝜏𝑐]    (9.1) 

Trong đó, i là số mặt cắt của đinh; 𝐹𝑖  là lực tác dụng lên mỗi đinh (N); d là đường 
kính đinh tán (mm); [𝜏𝑐] là ứng suất cắt cho phép của đinh tán (MPa). 

- Theo điều kiện bền cắt, đường kính đinh tán của mối ghép được xác định theo 
công thức sau: 

𝑑 ≥ √4∙𝐹𝑚𝑎𝑥
𝜋∙𝑖∙[𝜏𝑐]

     (9.2) 

Với, 𝐹𝑚𝑎𝑥 là lực tác dụng lên đinh chịu lực lớn nhất (N). 

- Điều kiện bền dập mối ghép đinh tán được xác định theo công thức sau [8]: 

𝜎𝑑 = 𝐹𝑖
𝑆𝑚𝑖𝑛∙𝑑

≤ [𝜎𝑑]         (9.3) 

Với 𝑠𝑚𝑖𝑛 là chiều dày của bề mặt chịu dập nhỏ nhất (mm); [𝜎𝑑] là ứng suất cắt 
cho phép của đinh tán (MPa). 

- Theo điều kiện bền dập, đường kính đinh tán được xác định theo công thức sau: 

𝑑 ≥ 𝐹𝑚𝑎𝑥
𝑆𝑚𝑖𝑛∙[𝜎𝑑]     (9.4) 

+) Xác định lực tác dụng lên mỗi đinh tán: 

- Khi mối ghép chịu lực F đi qua trọng tâm của mối ghép (Hình 9.1): Khi này 
mỗi đinh tán chịu 1 lực 𝐹𝑧⃗⃗  ⃗ như nhau; lực này có phương và chiều theo chiều của 
lực 𝐹 ; có trị số xác định theo: 

𝐹𝑧 = 𝐹/𝑧               (9.5) 
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Trong đó, z là số đinh tán của mối ghép;  

       
Hình 9.1                                                      Hình 9.2 

- Mối ghép chịu mô men M nằm trong mặt phẳng tấm ghép (hình 9.2): Khi này mỗi 
đinh chịu một lực 𝐹𝑀𝑖⃗⃗⃗⃗⃗⃗  có phương vuông góc với bán kính từ trọng tâm tấm ghép đến 
tâm đinh tán; có chiều theo chiều quay của mô men M; có trị số xác định theo: 

𝐹𝑀𝑖 = 𝑀∙𝑟𝑖
∑ 𝑟𝑖

2              (9.6) 

Trong đó, 𝑟𝑖 là khoảng cách từ tâm đinh thứ i đến trọng tâm mối ghép (mm).  

- Mối ghép chịu cả lực F và mômem M nằm trong mặt phẳng tấm ghép (hình 9.3): 

- Mối ghép chịu cả lực F và mô men M: áp dụng nguyên lý cộng tác dụng để 
xác định lực tác dụng lên đinh tán: 

𝐹𝑖⃗⃗ = 𝐹𝑧𝑖⃗⃗⃗⃗ + 𝐹𝑀𝑖⃗⃗⃗⃗⃗⃗      (9.7) 

 
Hình 9.3 

9.1.2 Điều kiện bền của tấm ghép 

- Điều kiện bền kéo của tấm được xác định theo công thức: 
𝜎𝑘 = 𝐹𝑡𝑖

𝐴
≤ [𝜎𝑘]         (9.8) 

Trong đó, 𝐹𝑡𝑖 là lực tác dụng lên tấm ghép tại hàng đinh đang xét (N); A là diện 
tích tiết diện chịu lực của tấm ghép tại hàng đinh đang xét (là diện tích tấm đã 
trừ phần lỗ) (mm2). 
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Cách xác định lực tác dụng lên tấm ghép tại hàng đinh đang xét 𝐹𝑡𝑖: Lực tác 
dụng lên tấm ghép là F thì hàng đinh trước sẽ chịu tải trọng là F; hàng đinh sau 
chịu lực bớt đi một lượng bằng 𝑧1

𝑧
∙ 𝐹 với z1 là số đinh của hàng đinh trước. Ví 

dụ như trên hình 9.4. 

 
Hình 9.4 

9.2 Bài tập 

9.2.1 Kiểm nghiệm cho mối ghép đinh tán  

Bài 9.1 Cho mối ghép đinh tán như hình 9.5a. Biết F = 9 (KN); d = 12 (mm); 
𝑆1 = 𝑆2 = 8 (𝑚𝑚); a=900 (mm); b = 250 (mm); L = a; [𝜎𝑑] = 110 (𝑀𝑃𝑎); 
[𝜏𝑐] = 90 (𝑀𝑃𝑎). Kiểm tra điều kiện bền cho mối ghép. 
Bài giải: 

- Dời lực 𝐹  về trọng tâm mối ghép ta được 1 mô men M và 1 lực 𝐹′⃗⃗  ⃗ = 𝐹 . Ta có: 
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𝐹′ = 𝐹 = 9 (𝑘𝑁) = 9000 (𝑁)          (9.9) 
𝑀 = (𝑎/3 + 𝐿) ∙ 𝐹 = (600

3
+ 600) ∙ 9000 = 7200000 (𝑁𝑚𝑚)     (9.10) 

- Dưới tác dụng của lực 𝐹′⃗⃗  ⃗,  mỗi đinh tán chịu 1 lực 𝐹𝑧⃗⃗  ⃗ có trị số bằng: 

𝐹𝑧 = 𝐹
3
= 9000

3
= 3000 (𝑁)        (9.11) 

- Dưới tác dụng của mômen M, các đinh chịu các lực tương ứng 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, và 
𝐹𝑀3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ có trị số: 

𝐹𝑀𝑖 = 𝑀∙𝑟𝑖
∑ 𝑟𝑖

2          (9.12) 

 
a)                                                         b) 

Hình 9.5 

Với 𝑟𝑖 là bán kính từ trọng tâm tấm ghép đến đinh tán thứ i. Ta có: 

 𝑟1 =  𝑟2 = √𝑏2 + (1
3
𝑎)

2
= √2502 + 3002 = 390,5 (𝑚𝑚)         (9.13) 

 𝑟3 = 2
3
𝑎 = 600 (𝑚𝑚)        (9.14) 

 => ∑ 𝑟𝑖2 = 𝑟12 + 𝑟22 + 𝑟32 = 664980,5 (𝑚𝑚2)         (9.15) 

Thay (9.13), (9.14) và (9.15) vào (9.12) ta có: 

𝐹𝑀1 = 𝐹𝑀2 = 7200000∙390,5
664980,5

= 4228,094(𝑁)           (9.16) 

𝐹𝑀3 = 7200000∙600
664980,5

= 6496,4 (𝑁)           (9.17) 

- Từ hình 9.5b ta có hợp lực tác dụng lên các đinh tán: 
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𝐹1 = 𝐹2 = √𝐹𝑧2 + 𝐹𝑀1
2 + 2 ∙ 𝐹𝑧 ∙ 𝐹𝑀1 ∙ 𝑐𝑜𝑠(𝐹𝑧⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗)             (9.18) 

Với 𝑐𝑜𝑠(𝐹𝑧⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗) = 𝑎
3∙𝑟1

= 600
3∙390,5

= 0,51256            (9.19) 

=>  𝐹1 = 𝐹2 = 6315,04 (𝑁)           (9.20) 

𝐹3 = 𝐹𝑀3 − 𝐹𝑧 = 6494,6 − 3000 = 3496,4 (𝑁)           (9.21) 

- Kiểm tra điều kiện bền cắt cho mối ghép theo công thức (9.1) (với i=1): 

𝜏𝑐 = 4∙𝐹𝑖
𝑖∙𝜋∙𝑑2 = 4∙6315,04

1∙𝜋∙122 = 55,08 < [𝜏𝑐] = 90 (𝑀𝑃𝑎) (9.22) 

Như vậy mối ghép thỏa mãn điều kiện bền cắt. 

- Kiểm tra điều kiện bền dập cho mối ghép theo công thức (9.2): 

𝜎𝑑 = 𝐹𝑖
𝑆𝑚𝑖𝑛∙𝑑

= 6315,04
8∙12

= 65,78 < [𝜎𝑑] = 110 (𝑀𝑃𝑎)      (9.23) 

Như vậy mối ghép thỏa mãn điều kiện bền dập. 

Bài 9.2 Cho mối ghép đinh tán chịu lực như hình 9.6. Kiểm nghiệm điều kiện 
bền cho mối ghép, biết 𝐹1 = 3 (kN); 𝐹2 = 8 (kN); 𝐹3 = 1,5 (kN); đinh tán làm 
bằng thép CT3 có ứng suất dập cho phép [𝜎𝑑] = 100 (MPa); ứng suất cắt cho 
phép [𝜏𝑐] = 95 (MPa); đường kính đinh d= 10 (mm); 𝑆𝐴 = 10 (𝑚𝑚); 𝑆𝐵 =
12 (𝑚𝑚). 

 
Hình 9.6                                                           Hình 9.7 

Bài 9.3 Cho mối ghép đinh tán chịu lực như hình 9.7. Biết ứng suất dập và cắt 
cho phép của mối ghép [𝜎𝑑] = 75 (MPa); [𝜏𝑐] = 60 (MPa); đường kính đinh tán 
d=8 (mm). Kiểm tra khả năng chịu tải của mối ghép. 
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9.2.2 Xác định đường kính đinh tán 

Bài 9.4 Tính đường kính đinh tán của mối ghép trên hình 9.8a. Biết F = 6500 
(N); a=250 (mm); b =625 (mm); c =1000 (mm); ứng suất dập và cắt cho phép 
của mối ghép [𝜎𝑑] = 100 (MPa); [𝜏𝑐] = 95 (𝑀𝑃𝑎); chiều dày các tấm ghép 
𝑆1 = 12 (𝑚𝑚); 𝑆2 = 15 (𝑚𝑚). 

          
a)                                                                      b) 

Hình 9.8 
Bài giải: 

Dời lực F về trọng tâm mối ghép ta được một mô men M và 1 lực 𝐹′⃗⃗  ⃗ = 𝐹 . 
𝐹′ = 𝐹 = 6500 (𝑁)        (9.24) 

𝑀 = 𝐹 ∙ (𝑏 + 𝑐/2) = 6500 ∙ (625 + 1000/2) = 7312500 (Nmm)        (9.25) 

- Dưới tác dụng của lực 𝐹′⃗⃗  ⃗,  mỗi đinh tán chịu 1 lực 𝐹𝑧⃗⃗  ⃗ có trị số bằng: 

𝐹𝑧 = 𝐹
4
= 6500

4
= 1625 (𝑁)      (9.26) 

- Dưới tác dụng của mômen M, các đinh chịu các lực tương ứng 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ 
và 𝐹𝑀4⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ có trị số: 

𝐹𝑀𝑖 = 𝑀∙𝑟𝑖
∑ 𝑟𝑖

2        (9.27) 

Với 𝑟𝑖 là bán kính từ trọng tâm tấm ghép đến đinh tán thứ i. Ta có: 

 𝑟1 =  𝑟2 = 𝑟3 =  𝑟4 = √𝑐2+(2∙𝑎)2

2
= √10002+2∙2502

2
= 559 (𝑚𝑚)         

(9.28) 
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Thay (9.13), (9.14) và (9.15) vào (9.12) ta có: 
𝐹𝑀1 = 𝐹𝑀2 = 𝐹𝑀3 = 𝐹𝑀4 = 7312500∙559

4∙5592 = 3270,3 (𝑁)           (9.29) 

- Từ hình 9.8b ta thấy hợp lực tác dụng lớn nhất lên đinh tán là 𝐹2⃗⃗  ⃗ = 𝐹3⃗⃗  ⃗ với trị 
số là: 

𝐹2 = 𝐹3 = √𝐹𝑧2 + 𝐹𝑀3
2 + 2 ∙ 𝐹𝑧 ∙ 𝐹𝑀3 ∙ 𝑐𝑜𝑠(𝐹𝑧⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗) = 4778,7 (𝑁)             (9.30) 

- Theo điều kiện bền cắt, đường kính đinh tán của mối ghép được xác định theo 
công thức (9.2): 

𝑑 ≥ √4∙𝐹𝑚𝑎𝑥
𝜋∙𝑖∙[𝜏𝑐]

= √4∙4778,7
𝜋∙1∙95

= 8,002 (𝑚𝑚)  (9.31) 

- Theo điều kiện bền dập, đường kính đinh tán được xác định theo công thức (9.4): 

𝑑 ≥ 𝐹𝑚𝑎𝑥
𝑆𝑚𝑖𝑛∙[𝜎𝑑] =

4778,7
12∙100

= 3,98 (𝑚𝑚)     (9.32) 

Từ (9.31) và (9.32) ta có đường kính đinh tán phải chọn là d 8,002 (mm). Do 
đó ta chọn 𝑑=10 (mm). 

Bài 9.5 Cho mối ghép đinh tán như hình 9.9. Biết tải trọng F=75000 (N) không 
đi qua trọng tâm; 𝑎 = 100 (𝑚𝑚); 𝐿 = 480 (𝑚𝑚); 𝑆1 = 𝑆2 = 10 (mm); [𝜎𝑑] =
105 (MPa); [𝜏𝑐] = 85 (MPa). Xác định đường kính đinh tán. 

   
Hình 9.9                                                     Hình 9.10 

Bài 9.6 Xác định đường kính đinh tán cho mối ghép như hình 9.10. Biết M= 
2500 (Nm); a=400 (mm); b = 500 (mm); [𝜎𝑑] = 110 (𝑀𝑃𝑎); [𝜏𝑐] = 90 (𝑀𝑃𝑎); 
𝑆1 = 20 (𝑚𝑚); 𝑆2 = 22 (𝑚𝑚). 

Bài 9.7 Ghép hai bản nối 2 mang bản lề 3 vào chi tiết 1 (hình 9.11). Biết chiều 
dày tấm 2 và 3 là 𝑆2 = 8 (𝑚𝑚) và 𝑆3 = 20 (𝑚𝑚). Ứng suất dập và cắt cho phép 
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của mối ghép là  [𝜎𝑑] = 75 (𝑀𝑃𝑎) và [𝜏𝑐] = 60 (𝑀𝑃𝑎). Xác định đường kính 
đinh tán. 

Bài 9.8 Cho mối ghép đinh tán hình 9.12. Biết F = 20000 (N); a =300 (mm); 
b=150 (mm); L=100 (mm); chiều dày các tấm ghép 𝑆1 = 8 (𝑚𝑚); 𝑆2 =
10 (𝑚𝑚); ứng suất cho phép là [𝜎𝑑] = 110 (𝑀𝑃𝑎); [𝜏𝑐] = 80 (𝑀𝑃𝑎). Xác 
định lực tác dụng lên đinh tán chịu lực lớn nhất và đường kính của đinh tán. 

   

Hình 9.11                                      Hình 9.12 

Bài 9.9 Cho mối ghép đinh tán như hình 9.13. Biết mối ghép có z đinh được xếp 
dọc theo chiều lực tác dụng; F=230000 (N); 𝑆1 = 10 (𝑚𝑚); 𝑆2 = 10 (𝑚𝑚); vật 
liệu tấm có [𝜎𝑘𝑡] = 160 (𝑀𝑃𝑎); vật liệu đinh tán CT2 có [𝜎𝑑] = 280 (𝑀𝑃𝑎) và 
[𝜏𝑐] = 140 (𝑀𝑃𝑎). Xác định đường kính đinh tán, số đinh tán z cần thiết và các 
kích thước b và L của mối ghép. 

       

Hình 9.13                                               Hình 9.14 

Bài 9.10 Cho mối ghép đinh tán chịu lực như hình 9.14. Biết tải trọng F = 320 (kN); 
vật liệu của tấm có [𝜎𝑘𝑡] = 160 (𝑀𝑃𝑎); vật liệu của đinh tán có [𝜎𝑑] =
280 (𝑀𝑃𝑎); [𝜏𝑐] = 140 (𝑀𝑃𝑎); 𝑆1 = 10 (𝑚𝑚); 𝑆2 = 12 (𝑚𝑚); b=260 (mm). 
Xác định đường kính đinh tán, số đinh tán và các kích thước của mối ghép. 
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9.2.3 Xác định tải trọng cho phép của mối ghép đinh tán 

Bài 9.11 Xác định tải trọng F lớn nhất mà mối ghép đinh tán hình 9.15a có thể 
chịu được. Biết d = 10 (mm); b = 300 (mm); a =600 (mm); L = 600 (mm); ứng 
suất dập cho phép của mối ghép [𝜎𝑑] = 120 (𝑀𝑃𝑎); ứng suất cắt cho phép của 
đinh tán [𝜏𝑐] = 90 (𝑀𝑃𝑎); chiều dày các tấm ghép 𝑆1 = 10 (𝑚𝑚); 𝑆2 =
15 (𝑚𝑚). 

      
a) b) 

Hình 9.15 

Bài giải: 

- Dời lực 𝐹  về trọng tâm mối ghép ta được 1 mô men M và 1 lực 𝐹′⃗⃗  ⃗ = 𝐹 . Ta có: 

𝑀 = (𝑎/3 + 𝐿) ∙ 𝐹 = (600
3

+ 600) ∙ 𝐹 = 800 ∙ 𝐹 (Nmm)         (9.33) 

- Dưới tác dụng của lực 𝐹′⃗⃗  ⃗, mỗi đinh tán chịu 1 lực 𝐹𝑧⃗⃗  ⃗ có trị số bằng: 

𝐹𝑧 = 𝐹/3(𝑁)      (9.34) 

- Dưới tác dụng của mômen M, các đinh chịu các lực 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, và 𝐹𝑀3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ có trị số: 

𝐹𝑀𝑖 = 𝑀∙𝑟𝑖
∑ 𝑟𝑖

2        (9.35) 

Với 𝑟𝑖 là bán kính từ trọng tâm tấm ghép đến đinh tán thứ i. Ta có: 

 𝑟1 =  1
3
∙ √𝑎2 + 𝑏2 =  1

3
∙ √6002 + 3002 = 223,6 (𝑚𝑚)         (9.36) 

 𝑟2 = √(1
3
𝑎)

2
+ (2

3
𝑏)

2
= √(1

3
600)

2
+ (2

3
300)

2
= 82,843 (𝑚𝑚)    (9.37) 

𝑟3 = √(2
3
𝑎)

2
+ (1

3
𝑏)

2
= √(2

3
600)

2
+ (1

3
300)

2
= 12,31 (𝑚𝑚)        (9.38) 

∑𝑟𝑖2 = 𝑟12 + 𝑟22 + 𝑟32 = 223,62 +282,8432 + 412,312 =
299996,66 (𝑚𝑚2) (9.39) 
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Thay các giá trị 𝑟𝑖  ở trên vào (9.35) ta được: 

𝐹𝑀1 = 800∙𝐹∙223,6
299996,66

= 0,596 ∙ 𝐹 (𝑁)           (9.40) 

𝐹𝑀2 = 800∙𝐹∙82,843
299996,66

= 0,754 ∙ 𝐹 (𝑁)           (9.41) 

𝐹𝑀3 = 800∙𝐹∙12,31
299996,66

= 1,1 ∙ 𝐹 (𝑁)           (9.42) 

- Từ hình 9.11b ta có lực tổng hợp tác dụng lên các đinh tán: 

𝐹1 = √𝐹𝑧2 + 𝐹𝑀1
2 + 2 ∙ 𝐹𝑧 ∙ 𝐹𝑀1 ∙ 𝑐𝑜𝑠(𝐹𝑧⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗)                     (9.43) 

𝐹1 = √(1
3
𝐹)

2
+ (0,596 ∙ 𝐹)2 + 2 ∙ 1

3
∙ 𝐹 ∙ 0,596 ∙ 𝐹 ∙ (1

3
∙ 𝑎/𝑟1) = 0,77 ∙ 𝐹         

(9.44) 

𝐹2 = √𝐹𝑧2 + 𝐹𝑀2
2 + 2 ∙ 𝐹𝑧 ∙ 𝐹𝑀2 ∙ 𝑐𝑜𝑠(𝐹𝑧⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗)                     (9.45) 

𝐹2 = √(1
3
𝐹)

2
+ (0,754 ∙ 𝐹)2 + 2 ∙ 1

3
∙ 𝐹 ∙ 0,754 ∙ 𝐹 ∙ 200/282,843 = 0,894 ∙

𝐹    (9.46) 

𝐹3 = √𝐹𝑧2 + 𝐹𝑀3
2 + 2 ∙ 𝐹𝑧 ∙ 𝐹𝑀3 ∙ 𝑐𝑜𝑠(𝐹𝑧⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗)                     (9.47) 

𝐹3 = √(1
3
𝐹)

2
+ (1,1 ∙ 𝐹)2 + 2 ∙ 1

3
∙ 𝐹 ∙ 1,1 ∙ 𝐹 ∙ 400/412,31 = 1,352 ∙ 𝐹         

(9.48) 

Từ các kết quả trên ta có: 

𝐹𝑚𝑎𝑥 = 𝑚𝑎𝑥(𝐹1, 𝐹2, 𝐹3) = 𝑚𝑎𝑥(0,77 ∙ 𝐹; 0,894 ∙ 𝐹; 1,352 ∙ 𝐹) = 1,352 ∙
𝐹   (9.49) 

- Từ điều kiện bền cắt của đinh tán (công thức 9.1), với i=1, ta có: 

𝜏𝑐 = 4∙𝐹𝑖
𝑖∙𝜋∙𝑑2 = 4∙1,352∙𝐹

𝑖∙𝜋∙𝑑2 ≤ [𝜏𝑐]          (9.50) 

=> 𝐹 ≤ 𝜋∙𝑑2∙[𝜏𝑐]
4∙1,352

= 𝜋∙102∙90
4∙1,352

= 5225,59 (𝑁)          (9.51) 

- Từ điều kiện bền dập mối ghép đinh tán (công thức 9.3) ta có: 

𝜎𝑑 = 𝐹𝑚𝑎𝑥
𝑆𝑚𝑖𝑛∙𝑑

= 1,352∙𝐹
𝑆𝑚𝑖𝑛∙𝑑

≤ [𝜎𝑑]       (9.52) 

𝐹 ≤ 𝑆𝑚𝑖𝑛∙𝑑∙[𝜎𝑑]
1,352

       (9.53) 
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Trong đó, 

 𝑆𝑚𝑖𝑛 = 𝑚𝑖𝑛(𝑆1, 𝑆2) = 𝑚𝑖𝑛(10, 15) = 10 (𝑚𝑚)       (9.54) 

Thay (9.54) và các giá trị đã biết vào (9.53) ta có: 

𝐹 ≤ 10∙10∙120
1,352

= 8875,74 (𝑁)       (9.55) 

Từ (9.51) và (9.55) ta có [𝐹] = 5225,59 (𝑁). 

        
Hình 9.16                                                   Hình 9.17 

Bài 9.12 Cho mối ghép đinh tán như hình 9.16. Biết b = 200 (mm); L = 600 
(mm); 𝑆1 = 12 (𝑚𝑚); 𝑆2 = 10 (𝑚𝑚); [𝜎𝑑] = 120 (𝑀𝑃𝑎); [𝜏𝑐] = 95 (𝑀𝑃𝑎). 
Xác định tải trọng cho phép của mối ghép. 

Bài 9.13  Cho mối ghép đinh tán như hình 9.17. Biết d=12 (mm); a=500 (mm); 
L=550 (mm); b=250 (mm); 𝑆1 = 8 (𝑚𝑚); 𝑆2 = 10 (𝑚𝑚); ứng suất cho 
phép [𝜎𝑑] = 100 (𝑀𝑃𝑎) và [𝜏𝑐] = 90 (𝑀𝑃𝑎). Xá c  đ ị n h  l ự c  t á c  d ụ n g  l ên  
đ inh tán chịu lực lớn nhất và tải trọng cho phép của mối ghép. 

      
Hình 9.18                                                Hình 9.19 
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Bài 9.14 Cho mối ghép đinh tán như hình 9.18. Biết đường kính đinh tán d=12 
(mm); [𝜎𝑑] = 100 (MPa); [𝜏𝑐] = 75 (𝑀𝑃𝑎); chiều dày tấm ghép 𝑆1 =
10 (𝑚𝑚); 𝑆2 = 10 (𝑚𝑚). Xác định tải trọng cho phép của mối ghép. 

Bài 9.15 Xác định tải trọng cho phép của mối ghép đinh tán hình 9.19. Biết d = 
12 (mm); a=350 (mm); L =175 (mm); h =700 (mm); 𝑆1 = 20 (𝑚𝑚); 𝑆2 =
20 (𝑚𝑚); [𝜎𝑑] = 120 (𝑀𝑃𝑎); [𝜏𝑐] = 80 (𝑀𝑃𝑎). 
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Chương 10 
MỐI GHÉP REN 

 

10.1 Công thức và số liệu tính toán 

- Điều kiện bền kéo của bu lông lắp lỏng, chịu lực dọc trục [8] : 

𝑘 = 4∙𝐹
∙𝑑1

2   [𝑘]        (10.1) 

Trong đó, F là lực tác dụng dọc trục bu lông (N); d1 là đường kính chân ren của 
bu lông (mm); [𝑘] là ứng suất kéo cho phép của bu lông (MPa). 

- Điều kiện bền mối ghép bu lông xiết chặt không chịu lực ngoài (hình 10.1) [8]: 

𝑡𝑑 ≈ 1,3 ∙ 𝑘 = 1,3∙4∙𝑉
∙𝑑1

2   [𝑘]        (10.2) 
- Điều kiện bền khi bu lông chịu lực lệch tâm (hình 10.2) : 

𝑡𝑑 = 𝑘𝑡𝑑 + 𝑢 ≈ 1,3∙4∙𝑉
∙𝑑1

2 + 32∙𝑉
∙𝑑1

2 = 9,3∙4∙𝑉
∙𝑑1

2  [𝑘]        (10.3) 

Với V là lực xiết bu lông (N). 

                   
Hình 10.1                                                              Hình 10.2 

- Bu lông xiết chặt chịu lực ngoài đi qua trọng tâm tấm ghép (hình 10.3): 

- Mỗi bu lông sẽ chịu một lực 𝐹𝑧 có trị số xác định theo: 
𝐹𝑧 = 𝐹

𝑧
            (10.4) 

- Khi bu lông lắp có khe hở, điều kiện bền của bu lông như sau: 
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𝑡𝑑 ≈ 1,3 ∙ 𝑘 = 1,3∙4∙𝑉
∙𝑑1

2   [𝑘]        (10.5) 

Trong đó, f là hệ số ma sát; với các tấm thép hoặc gang có thể lấy f = 0,150,20; 
s là hệ số an toàn, thường lấy s=1,3  1,5; i là số bề mặt tiếp xúc giữa các tấm 
ghép; V là lực xiết đai ốc tác dụng lên bulông (N): 

𝑉 = 𝑠∙𝐹𝑧
𝑖∙𝑓

                 (10.6) 
- Khi bu lông lắp không có khe hở, bu lông được tính theo điều kiện bền cắt và 
bền dập: 

+) Điều kiện bền cắt: 
𝜏𝑐 = 4∙𝐹𝑧

∙𝑑0
2∙𝑖

  [𝜏𝑐]        (10.7) 
+) Điều kiện bền dập: 

𝑑 = 𝐹𝑧
𝑆𝑚𝑖𝑛∙𝑑0

  [𝑑]        (10.8) 

Trong các công thức trên, 𝑑0 là đường kính thân bu lông (mm); i là số bề 
mặt chịu cắt của thân bu lông (ví dụ trên hình 10.4 có i = 2); [𝜏𝑐] là ứng suất cắt 
cho phép của thân bu lông (MPa). 𝑆𝑚𝑖𝑛là trị số nhỏ trong hai trị số 𝑆1 + 𝑆1

′  và 𝑆2 
(nếu vật liệu các tấm giống nhau); [𝑑] là ứng suất dập cho phép của mối ghép 
bu lông (MPa). 

                 
Hình 10.3: Bu lông lắp có khe hở              Hình 10.4: Bu lông lắp không khe hở 

- Bu lông chịu mô men M nằm trong mặt phẳng tấm ghép: 

+) Khi bu lông lắp có khe hở, điều kiện bền của bu lông như sau [8]: 

𝑡𝑑 ≈ 1,3 ∙ 𝑘 = 1,3∙4∙𝑉
∙𝑑1

2   [𝑘]        (10.9) 
Với V là lực xiết cần thiết của đai ốc, xác định như sau: Coi hợp lực ma sát sinh 
ra do xiết bu lông tập trung tại tâm bu lông, lực xiết V khi này được xác định 
theo [8]: 
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𝑉 = 𝑠∙𝑀
𝑓∙∑ 𝑟𝑖∙𝑧𝑖𝑘

                 (10.10) 

Trong đó, f là hệ số ma sát; 𝑠 = 1,5 ÷ 2,5 là hệ số an toàn; 

- Khi bu lông lắp không có khe hở, bu lông được tính theo điều kiện bền cắt và dập: 

+) Điều kiện bền cắt [8]: 

𝜏𝑐 = 4∙𝐹𝑚𝑎𝑥
∙𝑑0

2∙𝑖
  [𝜏𝑐]        (10.11) 

+) Điều kiện bền dập [8]: 
𝑑 = 𝐹𝑚𝑎𝑥

𝑆𝑚𝑖𝑛∙𝑑0
  [𝑑]        (10.12) 

Trong đó, 𝐹𝑚𝑎𝑥 là lực tác dụng lên bu lông chịu lực lớn nhất (N), được xác định 
theo: 

𝐹𝑚𝑎𝑥 = 𝑀∙𝑟𝑚𝑎𝑥
  ∑ 𝑟𝑖∙𝑧𝑖

2
𝑘

           (10.13) 

- Chịu đồng thời cả lực và mô men nằm trong mặt phẳng tấm ghép: 

Trường hợp này, áp dụng nguyên lý cộng tác dụng để xác định lực tác dụng lên 
bu lông chịu tải lớn nhất 𝐹𝑚𝑎𝑥 và dùng lực này để tính bền cho thân bu lông. 

10.2 Bài tập 

10.2.1 Kiểm nghiệm cho mối ghép ren 

             
a) b) 

Hình 10.7 

Bài 10.1 Kiểm tra bền cho mối ghép bu lông không có khe hở trên hình 10.7a. 
Biết F = 10000 (N); d0 = 14 (mm); a = 300 (mm); 𝑏 = 210 (𝑚𝑚); 𝐿 =
450 (𝑚𝑚); h = 34 (mm); 𝑆1 = 20 (mm); 𝑆2 = 18 (mm); ứng suất cho phép 
[𝜎𝑑] = 115 (MPa); [𝜏𝑐] = 95 (MPa). 
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Bài giải: 

- Rời lực 𝐹  về trọng tâm mối ghép ta được 1 mô men M và 1 lực 𝐹′⃗⃗  ⃗ = 𝐹 . Ta có: 

𝐹′ = 𝐹 = 10000 (𝑁)        (10.14) 
𝑀 = (𝑎/2 + 𝐿) ∙ 𝐹 = (300

2
+ 450) ∙ 10000 = 6000000 (Nmm)         (10.15) 

- Dưới tác dụng của lực 𝐹′⃗⃗  ⃗,  mỗi bu lông chịu 1 lực 𝐹𝑧⃗⃗  ⃗ có trị số bằng: 
𝐹𝑧 = 𝐹

4
= 10000

4
= 2500 (𝑁)      (10.16) 

- Dưới tác dụng của mômen M, các bu lông chịu các lực tương ứng 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 
𝐹𝑀3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ và 𝐹𝑀4⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ có trị số: 

𝐹𝑀𝑖 = 𝑀∙𝑟𝑖
∑ 𝑟𝑖

2        (10.17) 

Với 𝑟𝑖 là bán kính từ trọng tâm tấm ghép đến tâm bu lông thứ i. Ta có: 

 𝑟1 =  𝑟3 = 𝑎/2 = 300/2 = 150 (𝑚𝑚)         (10.18) 

 𝑟2 = 𝑟4 = 𝑏 = 210 (𝑚𝑚)        (10.19) 
 => ∑ 𝑟𝑖2 = 𝑟12 + 𝑟22 + 𝑟32 + 𝑟42 = 133200 (𝑚𝑚2)         (10.20) 

Thay (10.18), (10.19) và (10.20) vào (10.17) ta có: 
𝐹𝑀1 = 𝐹𝑀3 = 6000000∙150

133200
= 6756,8 (𝑁)           (10.21) 

𝐹𝑀2 = 𝐹𝑀4 = 6000000∙210
133200

= 9459,5(𝑁)           (10.22) 

- Từ hình 10.7 dễ thấy rằng lực tác dụng lên bu lông chịu lực lớn nhất là một 
trong 2 lực 𝐹2⃗⃗  ⃗ hoặc 𝐹3⃗⃗  ⃗. Ta có: 

𝐹2 = 𝐹4 = √𝐹𝑧2 + 𝐹𝑀2
2 = √25002 + 9459,52 = 9784,3 (𝑁)             

(10.23) 

𝐹3 = 𝐹𝑀3 + 𝐹𝑧 = 6756,8 + 2500 = 9256,8 (𝑁)           (10.24) 

Từ (10.24) và (10.25) ta có 𝐹𝑚𝑎𝑥 = 𝐹2 = 9784,3 (𝑁). 

- Kiểm tra điều kiện bền cắt cho mối ghép theo công thức (10.11) (với i=1) ta có: 

𝜏𝑐 = 4∙𝐹𝑚𝑎𝑥
∙𝑑0

2∙𝑖
= 4∙9784,3

𝜋∙142∙1
= 63,56 < [𝜏𝑐] = 95 (𝑀𝑃𝑎) (10.25) 

Như vậy mối ghép thỏa mãn điều kiện bền cắt. 
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- Kiểm tra điều kiện bền dập cho mối ghép theo công thức (10.12) ta có: 

𝜎𝑑 = 𝐹𝑚𝑎𝑥
𝑆𝑚𝑖𝑛∙𝑑0

= 7565,2
14∙14

= 49,9 < [𝜎𝑑]1105 (𝑀𝑃𝑎)      (10.26) 

Với  𝑆𝑚𝑖𝑛 = 𝑚𝑖𝑛(𝑆1; ℎ − 𝑆1) = 𝑚𝑖𝑛(20; 34 − 20) = 14 (𝑚𝑚). 

Như vậy mối ghép thỏa mãn điều kiện bền dập. 

          
Hình 10.8                                        Hình 10.9 

 
Hình 10.10 

Bài 10.2 Một giá đỡ chịu tác dụng tải trọng F =10000 (N) được giữ chặt bằng 
nhóm 3 bu lông lắp có khe hở như hình 10.8. Kiểm tra bền cho mối ghép khi sử 
dụng bu lông M20. 

Bài 10.3 Kiểm tra sức bền cho mối ghép bu lông lắp có khe hở hình 10.9. Biết 
F = 8000 (N); bu lông M22; a = 120 (mm); L =600 (mm); b =120 (mm); hệ số 
ma sát f = 0,15; hệ số an toàn k = 1,5; ứng suất cho phép của bu lông [k]  = 120 
(MPa).  

Bài 10.4 Kiểm nghiệm bền cho mối ghép bu lông không có khe hở hình 10.10. 
Biết F = 10000 (N); 𝑑0 = 14(mm); a=300 (mm); 𝑏 = 210 (𝑚𝑚); 𝐿 =
450 (𝑚𝑚); h=34 (mm); 𝑆1 = 20 (mm); 𝑆2 = 18 (mm); ứng suất cho phép 
[𝜎𝑑] = 115 (MPa); [𝜏𝑐] = 95 (MPa). 
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Bài 10.5 Một thanh ngang chịu tải trọng tĩnh F=12000 (N) được giữ chặt bằng 6 
bu lông như hình 10.11. Biết vật liệu bu lông là thép CT3 có ch=200 (MPa); hệ 
số an toàn của vật liệu bu lông [s]=3; hệ số an toàn của mối ghép k= 1,3; hệ số 
ma sát giữa các tấm ghép f=0,15; chiều dày tấm ghép 𝑆1 = 18 (mm); 𝑆2 =
20 (mm); h= 34 (mm). Kiểm tra bền cho mối ghép trong trường hợp mối ghép 
có khe hở với bu lông M45 và kiểm tra bền cho mối ghép trong trường hợp mối 
ghép không có khe hở với bu lông M42. 

 
Hình 10.11 

 
Hình 10.12 

Bài 10.6 Cho tấm 1 chịu tác dụng lực F = 12000 (N) được giữ bởi nhóm 4 bu 
lông với thanh ngang 2 như hình 10.12. Biết mối ghép dùng bu lông M32 lắp 
không có khe hở; ứng suất cho phép của vật liệu bu lông [𝜎𝑘] = 120 (MPa); 
[𝜏𝑐] =100 (MPa); ứng suất dập cho phép [𝜎𝑑] = 140 (MPa); hệ số ma sát 
f=0,25; hệ số an toàn k=1,4; a=500 (mm); D= 250 (mm), α= 300; 𝑆1 = 𝑆2 = 15 
(mm); ℎ = 26 (𝑚𝑚); 𝑑0 = 𝑑. Kiểm tra bền cho mối ghép.  

10.2.2 Xác định đường kính bu lông 

Bài 10.7 Tính đường kính của bu lông trong mối ghép có khe hở hình 10.13a. 
Biết L = 300 (mm); a=250 (mm); b = 150 (mm); F = 10000 (N); hệ số ma sát f 
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= 0,15; hệ số an toàn k =1,6; ứng suất kéo cho phép của bu lông []k = 110 
(MPa). 

Bài giải: 

- Rời lực 𝐹  về trọng tâm mối ghép ta được 1 mô men M và 1 lực 𝐹′⃗⃗  ⃗ = 𝐹 . Ta có: 

𝐹′ = 𝐹 = 10000 (𝑁)        (10.27) 

𝑀 = (𝑎/2 + 𝐿) ∙ 𝐹 = (250
2

+ 300) ∙ 10000 = 4250000 
(Nmm)     (10.28) 

 
a)                                                                         b) 

Hình 10.13 

- Dưới tác dụng của lực 𝐹′⃗⃗  ⃗,  mỗi bu lông chịu 1 lực 𝐹𝑧⃗⃗  ⃗ có trị số bằng: 

𝐹𝑧 = 𝐹
4
= 10000

4
= 2500 (𝑁)      (10.29) 

- Dưới tác dụng của mômen M, các bu lông chịu các lực 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ và 𝐹𝑀4⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ 
có trị số: 

𝐹𝑀𝑖 = 𝑀∙𝑟𝑖
∑ 𝑟𝑖

2        (10.30) 

Với 𝑟𝑖 là bán kính từ trọng tâm tấm ghép đến tâm bu lông thứ i. Ta có: 

 𝑟1 =  𝑟3 = 𝑎/2 = 250/2 = 125 (𝑚𝑚)         (10.31) 

 𝑟2 = 𝑟4 = 𝑏 = 150 (𝑚𝑚)        (10.32) 

 => ∑ 𝑟𝑖2 = 𝑟12 + 𝑟22 + 𝑟32 + 𝑟42 = 76250 (𝑚𝑚2)         (10.33) 
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Thay (10.31), (10.32) và (10.33) vào (10.30) ta có: 

𝐹𝑀1 = 𝐹𝑀3 = 4250000∙125
76250

= 6967,2(𝑁)           (10.34) 

𝐹𝑀2 = 𝐹𝑀4 = 4250000∙150
76250

= 8360,7(𝑁)           (10.35) 

- Từ hình 10.13 dễ thấy rằng lực tác dụng lên bu lông chịu lực lớn nhất là 
một trong 2 lực 𝐹2⃗⃗  ⃗ hoặc 𝐹3⃗⃗  ⃗. Ta có: 

𝐹2 = 𝐹4 = √𝐹𝑧2 + 𝐹𝑀2
2 = √25002 + 8360,72 = 8726,5 (𝑁)             

(10.36) 
𝐹3 = 𝐹𝑀3 + 𝐹𝑧 = 6967,2 + 2500 = 9467,2 (𝑁)           (10.37) 

Từ (10.36) và (10.37) ta có 𝐹𝑚𝑎𝑥 = 𝐹3 = 9467,2 (𝑁). 
Từ điều kiện bền kéo của bu lông: 

𝜎𝑘 = 1,3.4.𝑉
𝜋.𝑑1

2 ≤ [𝜎𝑘]            (10.38) 
Trong đó, V là lực xiết bu lông (N), xác định theo công thức: 

𝑉 = 𝑘∙𝐹𝑚𝑎𝑥
𝑖∙𝑓

         (10.39) 

𝑑1 ≥ √1,3.4.𝑉
𝜋.[𝜎𝑘] = √ 1,3.4

𝜋.[𝜎𝑘] ∙
𝑘∙𝐹𝑚𝑎𝑥

𝑖∙𝑓
= √ 1,3.4

𝜋.110
∙ 1,6∙9467,2

1∙0,15
= 38,98 (𝑚𝑚)      (10.40) 

Từ (10.40) ta chọn bu lông có đường kính chân ren 𝑑1 = 40 (𝑚𝑚). 

                
Hình 10.14                                                          Hình 10.15 

Bài 10.8 Giá đỡ 1 chịu tải tĩnh với các lực tác dụng F1=3000 (N), F2=6000 (N) và 
được giữ trên cột thép chữ U 2 bằng bốn bu lông (hình 10.14). Biết các bu lông có 
các ứng suất cho phép [𝜎𝑘] = 100 (MPa) và [𝜏𝑐] = 120 (MPa); ứng suất dập cho 
phép [𝜎𝑑] = 240 (MPa); thanh thép chữ U có chiều dày 𝑠1 = 20 (mm); giá đỡ 1 có 
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chiều dày 18 (mm); hệ số ma sát giữa các tấm ghép f=0,3; hệ số an toàn k=1,4. Xác 
định đường kính bu lông của mối ghép khi lắp có và không có khe hở. 
Bài 10.9 Giá đỡ chịu lực như hình 10.15. Biết bu lông làm bằng thép CT3 có 
ứng suất kéo cho phép [𝜎𝑘] = 100 (MPa); ứng suất cắt cho phép [𝜏𝑐] = 120 
(MPa); ứng suất dập cho phép [𝜎𝑑] = 240 (MPa); hệ số ma sát giữa các tấm ghép 
f = 0,2; hệ số an toàn k = 1,5; chiều dày tấm 22 (mm). Các lực tác dụng gồm F1 

= 6000 (N); F2= F3 = 3000 (N). Xác định đường kính bu lông của mối ghép khi 
lắp có và không có khe hở. 
Bài 10.10 Một thanh ngang chịu tác dụng của tải trọng F = 24000 (N) được giữ 
chặt bằng nhóm 6 bu lông như hình 10.16. Vật liệu bu lông là thép CT20 có giới 
hạn bền kéo cho phép [𝜎𝑐ℎ] = 240 (MPa). Hệ số ma sát giữa các tấm thép f = 
0,15; hệ số an toàn k = 1,2. Xác định đường kính bu lông của mối ghép khi lắp 
có và không có khe hở. 

                  
Hình 10.16                                                                 Hình 10.17 

Bài 10.11 Cho mối ghép bu lông có khe hở như hình 10.17. Biết F = 16000 (N); 
[𝜏𝑐] = 90 (MPa); [𝜎𝑑] = 120 (MPa); a = 500 (mm);  = 450;𝑠1 = 0,8 ∙ 𝑠2 =
16 (𝑚𝑚); ℎ = 32 (𝑚𝑚); =450. Xác định đường kính bu lông của mối ghép. 
Bài 10.12 Một nối trục đĩa sử dụng 6 bu lông như hình 10.18. Biết công suất cần 
truyền P=50 (kW); số vòng quay nối trục n=1000 (vòng/phút); 𝐷0 = 250 (𝑚𝑚); 
𝐷1 = 300 (𝑚𝑚); 𝐷2 = 200 (𝑚𝑚); hệ số ma sát giữa hai đĩa f=0,2; tải trọng không 
đổi; giới hạn chảy của vật liệu bu lông [𝜎𝑐ℎ] = 240 (MPa); hệ số an toàn của vật 
liệu bu lông [s] = 3; hệ số an toàn của mối ghép k = 1,3; chiều dày 2 đĩa ℎ1 = ℎ2 =
20 (𝑚𝑚). Xác định đường kính bu lông khi lắp có và không có khe hở. 
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a)                                                                                           b) 
Hình 10.18 

Bài 10.13 Xác định đường kính bu lông trong mối ghép bu lông có khe hở trên 
hình 10.19. Biết  F =12000 (N); a=400 (mm); b = 300 (mm); L = 300 (mm); hệ 
số ma sát giữa hai tấm ghép f = 0,25; hệ số an toàn k = 1,5; ứng suất kéo cho 
phép của bulông [𝜎𝑘] = 95 (MPa). 
Bài 10.14 Cho bu lông có đầu lệch tâm chịu tải trọng F=12500 (N) (hình 10.20). 
Biết độ lệch tâm 𝑒 = 0,7 ∙ 𝑑1; ứng suất kéo cho phép [𝜎𝑘] = 90 (MPa). Xác định 
đường kính bu lông. 

           
                Hình 10.19                                                          Hình 10.20 

10.2.3 Xác định tải trọng cho phép của mối ghép bu lông 

Bài 10.15 Xác định tải trọng cho phép của mối ghép bu lông hình 10.21a. Biết 
𝑑1 = 25 (𝑚𝑚); a = 300 (mm); b = 120 (mm); L=450 (mm); hệ số ma sát f = 
0,12; hệ số an toàn k = 2; [𝜎𝑘] = 110(MPa). 

   
a)                                                                           b) 

Hình 10.21 
Bài giải: 

- Dời lực 𝐹  về trọng tâm mối ghép ta được 1 mô men M và 1 lực 𝐹′⃗⃗  ⃗ = 𝐹 . Ta 
có: 

𝐹′ = 𝐹        (10.41) 

Arlen bang, 10 de bins10. 18 VeDany 111.

↑
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𝑀 = (𝑎/3 + 𝐿) ∙ 𝐹 = (300
2

+ 450) ∙ 𝐹 = 550 ∙ 𝐹 (Nmm)         
(10.42) 

- Dưới tác dụng của lực 𝐹′⃗⃗  ⃗,  mỗi bu lông chịu 1 lực 𝐹𝑧⃗⃗  ⃗ có trị số bằng: 
𝐹𝑧 = 𝐹/3 (𝑁)      (10.43) 

- Dưới tác dụng của mômen M, các bu lông chịu các lực 𝐹𝑀1⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗, và 𝐹𝑀3⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗ , có 
trị số: 

𝐹𝑀𝑖 = 𝑀∙𝑟𝑖
∑ 𝑟𝑖

2        (10.44) 

          Với 𝑟𝑖 là bán kính từ trọng tâm tấm ghép đến tâm bu lông thứ i. Ta có: 

 𝑟1 =  𝑟2 = √𝑏2 + (1
3
𝑎)

2
= √1202 + 1002 = 156,2 (𝑚𝑚)         (10.45) 

 𝑟3 = 2
3
𝑎 = 200 (𝑚𝑚)        (10.46) 

 => ∑ 𝑟𝑖2 = 𝑟12 + 𝑟22 + 𝑟32 = 88796,88 (𝑚𝑚2)         (10.47) 
Thay (10.45), (10.46) và (10.47) vào (10.44) ta có: 

𝐹𝑀1 = 𝐹𝑀2 = 550∙𝐹∙156,2
88796,88

= 0,9675 ∙ 𝐹 (𝑁)           (10.48) 

𝐹𝑀2 = 𝐹𝑀4 = 550∙𝐹∙200
88796,88

= 1,24 ∙ 𝐹 (𝑁)           (10.49) 

- Từ hình 10.21b dễ thấy rằng lực tác dụng lên bu lông chịu lực lớn nhất là 
một trong 2 lực 𝐹2⃗⃗  ⃗ hoặc 𝐹3⃗⃗  ⃗. Ta có: 

𝐹1 = 𝐹2 = √𝐹𝑧2 + 𝐹𝑀2
2 + 2 ∙ 𝐹𝑧 ∙ 𝐹𝑀2 ∙ 𝑐𝑜𝑠(𝐹𝑧⃗⃗  ⃗; 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗) = 1,21 ∙ 𝐹 (𝑁)             

(10.50) 

Thay 𝑐𝑜𝑠(𝐹𝑧⃗⃗  ⃗; 𝐹𝑀2⃗⃗⃗⃗⃗⃗  ⃗) = 1
3
∙ 𝑎
𝑟1

= 100
156,2

= 0,64 và (10.43) và (10.48) vào (10.50) ta có: 
𝐹1 = 𝐹2 = 1,21 ∙ 𝐹 (𝑁)             (10.51) 

𝐹3 = 𝐹𝑀3 − 𝐹𝑧 = 1,24 ∙ 𝐹 − 𝐹/3 = 0,907 ∙ 𝐹 (𝑁)           (10.52) 
Từ (10.51) và (10.52) ta có 𝐹𝑚𝑎𝑥 = 𝐹2 = 1,21 ∙ 𝐹 (𝑁). 

Từ điều kiện bền kéo của bu lông (công thức 10.9) ta có: 

𝑡𝑑 = 1,3∙4∙𝑉
∙𝑑1

2   [𝑘]        (10.53) 

Trong đó, V là lực xiết bu lông (N), xác định theo công thức: 

𝑉 = 𝑘∙𝐹𝑚𝑎𝑥
𝑖∙𝑓

         (10.54) 

=> 1,3∙4
∙𝑑1

2 ∙ 𝑘∙1,21∙𝐹
𝑖∙𝑓

  [𝑘]      (10.55) 

Từ (10.55) ta có: 



 

113 

 𝐹 ≤ [𝑘]∙𝑖∙𝑓∙∙𝑑1
2

1,3∙𝑘∙1,21
= 4117,133 (𝑁)       (10.56) 

Từ (10.56) ta có tải trọng cho phép đặt lên mối ghép bu lông là 𝐹 ≤ 4117,133 (𝑁). 

           
Hình 10.22                                                      Hình 10.23 

Bài 10.16 Xác định tải trọng cho phép của mối ghép bu lông có khe hở trên hình 
10.22. Biết a1= 400 (mm); a2 = 240 (mm); b1 = 450 (mm); b2 = 300 (mm); =20 (mm); 
L = 500 (mm); vật liệu bu lông có [𝜎𝑘𝑡] = 180(MPa); hệ số ma sát giữa tấm đỡ và 
giá là f = 0,25; tải trọng tĩnh; hệ số an toàn khi xiết chặt k = 1,5. 

Bài 10.17 Nối trục đĩa có kết cấu như hình 10.23. Biết nối trục sử dụng 6 bu lông 
M12 (có đường kính chân ren d1 = 10,863 (mm)) lắp có khe hở; đường kính vòng 
tròn qua tâm bu lông D0 = 80mm; vật liệu bu lông có [𝜎𝑘𝑡] = 150(MPa); hệ số 
ma sát f = 0,2; hệ số an toàn k=1,5. Xác định mô men xoắn cho phép của nối 
trục. 

Bài 10.18 Xác định tải trọng cho phép của mối ghép hình 10.9 khi dùng bu lông 
lắp không có khe hở. Biết 𝑠1 = 𝑠3 = 8 (𝑚𝑚); 𝑠2 = 12 (𝑚𝑚); chiều dài phần 
thân bu lông không có ren ℎ = 24 (𝑚𝑚). 
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Hình 10.24 

Bài 10.19 Một giá đỡ chịu tải trọng không đổi F như hình 10.24. Biết giá đỡ sử 
dụng 8 bu lông M24; vật liệu bu lông có [𝜎𝑐ℎ] = 300 (MPa); hệ số an toàn của 
vật liệu bu lông [s]=3; hệ số an toàn của mối ghép k= 1,3; hệ số ma sát giữa các 
tấm ghép f=0,18; 𝑠1 = 22 (mm); 𝑠2 = 25 (mm); h= 42 (mm). Xác định tải trọng 
cho phép của mối ghép khi dùng bu lông lắp có và không có khe hở. 
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Chương 11 

MỐI GHÉP HÀN 
 

11.1 Công thức và số liệu tính toán 

11.1.1 Mối hàn giáp mối 

              
a)                                                                         b) 

Hình 11.1 

- Trường hợp mối hàn chịu lực kéo (nén) F nằm trong mặt phẳng ghép [8]: 

𝜎𝐹 = 𝐹
𝑏∙𝑆

≤ [𝜎]′                     (11.1) 
Trong đó [𝜎]′ là ứng suất cho phép của mối hàn. 
- Trường hợp mối hàn chịu mô men M nằm trong mặt phẳng ghép [8]: 

𝜎𝑀 = 6∙𝑀
𝑏2∙𝑆

≤ [𝜎]′                     (11.2) 
- Trường hợp mối hàn chịu cả lực kéo (nén) và mômen trong mặt phẳng của tấm 
ghép [8]: 

𝜎Σ = 6∙𝑀
𝑏2∙𝑆

± 𝐹
𝑏∙𝑆

≤ [𝜎]′                     (11.3) 
11.1.2 Mối hàn chồng 

a- Mối hàn chồng dọc 
- Khi chịu lực kéo F (hình 11.2) [8]: 

𝜏 = 𝐹
2∙𝑙∙0,7∙𝑘

≤ [𝜏]′                     (11.4) 
- Khi chịu mô men M nằm trong mặt phẳng tấm ghép (Hình 11.3) [8]: 

𝜏 = 𝑀
𝑊0

≤ [𝜏]′                     (11.5) 

Trong đó, 𝑊0 là mômen chống xoắn của mối hàn tại tiết diện nguy hiểm. 
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- Khi chịu cả F và mô men M nằm trong mặt phẳng tấm ghép: áp dụng nguyên 
lý cộng tác dụng để tính: 

|𝜏𝑚𝑎𝑥⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗| = |𝜏𝐹⃗⃗⃗⃗ + 𝜏𝑀𝑚𝑎𝑥⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  | ≤ [𝜏]′                     (11.6) 
Chú ý: - Khi các đường hàn không đối xứng nhau qua đường tác dụng của lực 
(hình 11.4), từ điều kiện sức bền đều của hai đường hàn, ta có quan hệ [8]: 

𝑙1
𝑙2

= 𝑒2
𝑒1

                     (11.7) 
- Với mối hàn tương đối ngắn (l < b), quy ước ứng suất có phương dọc theo mối 
hàn và được phân bố đều theo chiều dài mối hàn (hình 11.3b). Như vậy các ứng 
suất trong mối hàn tính theo công thức gần đúng [8]: 

𝜏 = 𝑀
0,7∙𝑘∙𝑙

≤ [𝜏]′                     (11.8) 

 

 

                
                 a)                                    b) 

Hình 11.2                                                  Hình 11.3 

 
Hình 11.4 

b. Mối hàn ngang 

- Khi chịu lực kéo F (hình 11.5): 

Nếu hàn một mối [8]: 
𝜏 = 𝐹

0,7∙𝑘∙𝑙
≤ [𝜏]′                     (11.9) 

Nếu hàn hai mối [8]: 
𝜏 = 𝐹

2∙0,7∙𝑘∙𝑙
≤ [𝜏]′                     (11.10) 
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Hình 11.5                                                   Hình 11.6 

- Khi chịu mô men M (Hình 11.6): 

Nếu hàn một mối [8]: 
𝜏𝑀 = 𝑀

𝑊𝑢
= 𝑀

1
6∙0,7∙𝑘∙𝑏2 ≤ [𝜏]′                     (11.11) 

Nếu hàn hai mối [8]: 
𝜏𝑀 = 𝑀

𝑊𝑢
= 𝑀

2∙16∙0,7∙𝑘∙𝑏2 ≤ [𝜏]′                     (11.12) 

- Khi chịu cả F và mô men M nằm trong mặt phẳng tấm ghép: áp dụng nguyên 
lý cộng tác dụng để tính [8]: 

𝜏𝑚𝑎𝑥 = 𝜏𝑀 + 𝜏𝑀𝑚𝑎𝑥 ≤ [𝜏]′                     (11.13) 
c. Mối hàn hỗn hợp 

- Khi chịu lực kéo F (hình 11.7a) [8]: 
𝜏 = 𝐹

0,7∙𝑘∙(2∙𝑙𝑑+𝑙𝑛) ≤ [𝜏]′                     (11.14) 

- Khi chịu mô men M (Hình 11.7b) [8]: 

𝜏𝑀𝑚𝑎𝑥 = 𝑀
𝐽0

∙ 𝜌𝑚𝑎𝑥                     (11.15) 

Với 𝐽0 mô men quán tính độc cực của tiết diện nguy hiểm của mối hàn đối với 
trọng tâm của diện tích này; 𝜌𝑚𝑎𝑥 khoảng cách từ trọng tâm tiết diện nguy hiểm 
đến điểm xa nhất trên tiết diện nguy hiểm. 

- Khi chịu cả F và mô men M nằm trong mặt phẳng tấm ghép: 

|𝜏𝑚𝑎𝑥⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  ⃗| = |𝜏𝐹⃗⃗⃗⃗ + 𝜏𝑀𝑚𝑎𝑥⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗ ⃗⃗  | ≤ [𝜏]′                     (11.16) 

Chú ý: Khi mối hàn dọc khá ngắn so với mối hàn ngang (ld ≤ 0,5ln ) và chiều 
rộng cạnh hàn nhỏ so với kích thước b, ta có thể coi như ứng suất tiếp d sinh ra 
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trong mối hàn dọc có phương song song với mối hàn này và phân phối đều trên 
suốt chiều dài mối hàn. Khi này điều kiện bền sẽ là: 

Khi mối hàn chịu mômen M [8]: 

𝜏 = 𝑀

0,7∙𝑘∙𝑙𝑛∙𝑙𝑑 +0,7∙𝑘∙𝑙𝑛
2

6

≤ [𝜏]′                     (11.17) 

Khi mối hàn chịu cả lực và mômen trong mặt phẳng ghép [8]: 

𝜏 = 𝐹
0,7∙𝑘∙𝐿

+ 𝑀

0,7∙𝑘∙𝑙𝑛∙𝑙𝑑 +0,7∙𝑘∙𝑙𝑛
2

6

≤ [𝜏]′                     (11.18) 

Với 𝐿 = 2 ∙ 𝑙𝑑 + 𝑙𝑛. 

 
a)                                                                                b) 

Hình 11.7 

11.1.3 Mối hàn góc 

a. Trường hợp mối hàn chữ Y hoặc chữ K: tính toán như đối với hàn giáp mối.  

- Khi chịu lực F nằm trong mặt phẳng ghép (hình 11.8a) [8]: 

𝜎𝐹 = 𝐹
𝑙∙𝑠

≤ [𝜎]′                     (11.19) 

 
a)                                        b)                                          c) 

Hình 11.8 
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- Khi chịu mô men M nằm trong mặt phẳng ghép (hình 11.8b) [8]: 

𝜎𝑀 = 6∙𝑀
𝑙2∙𝑠

≤ [𝜎]′                     (11.20) 

- Khi chịu cả lực F và mômen M trong mặt phẳng của tấm ghép (hình 11.8c) [8] : 

𝜎Σ = 6∙𝑀
𝑙2∙𝑠

± 𝐹
𝑙∙𝑠

≤ [𝜎]′                     (11.21) 

b. Trường hợp mối hàn không vát mép: Tính toán như mối hàn chồng; tiết 
diện nguy hiểm là tiết diện phân giác đường hàn. 

 
a)                                        b)                                          c) 

Hình 11.9 

-Khi chịu lực F nằm trong mặt phẳng ghép (hình 11.9a) [8]: 

𝜏 = 𝐹
2∙0,7∙𝑘∙𝑙

≤ [𝜏]′                     (11.22) 

- Khi chịu mô men M nằm trong mặt phẳng ghép (hình 11.9b): Tính quy ước 
theo ứng suất cắt [8]: 

𝜏𝑀 = 𝜎𝑢
2

= 6∙𝑀
2∙2∙0,7∙𝑘∙𝑙2

≤ [𝜎]′                     (11.23) 

- Khi chịu cả lực F và mômen M trong mặt phẳng của tấm ghép (hình 11.9c) [8]: 

𝜏 = 𝜏𝐹 + 𝜏𝑀 = 𝐹
2∙0,7∙𝑘∙𝑙

+ 6∙𝑀
2∙2∙0,7∙𝑘∙𝑙2

≤ [𝜎]′                     (11.24) 
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c. Mối hàn góc chịu mômen uốn và mômen xoắn  

 
Hình 11.10 

Khi mối hàn góc chịu cả mô men uốn và mô men xoắn (hình 11.10), điều kiện 
bền là [8]: 

𝜏 = √𝜏𝑥
2 + 𝜏𝑢

2 ≤ [𝜏]′                     (11.25) 

Trong đó, 𝜏𝑥 và 𝜏𝑢 là ứng suất do mô men uốn Mu và mô men xoắn T gây nên, 
được xác định theo các công thức sau [8]: 

𝜏𝑥 = 2∙𝑇
0,7∙𝑘∙𝜋∙𝑑2         (11.26) 

𝜏𝑢 = 𝑀𝑢
𝑊𝑢

≈ 4∙𝑀𝑢
0,7∙𝑘∙𝜋∙𝑑2         (11.27) 

Ứng suất cho phép của mối hàn khi tải trọng tĩnh lấy theo bảng 11.1. 
Bảng 11.1 Ứng suất cho phép của mối hàn khi tải trọng tĩnh [8] 

Phương pháp hàn Khi kéo 

[𝜎𝑘]′ 

Khi nén 

[𝜎𝑛]′ 

Khi cắt 

[𝜏]′ 
Hàn tự động, bán tự động, hàn bằng 
tay dùng que hàn э42A và э50A 

[𝜎𝑘] [𝜎𝑘] 0,65 ∙ [𝜎𝑘] 

Hàn bằng tay với que hàn chất lượng 
bình thường э42, э50 

0,9 ∙ [𝜎𝑘] [𝜎𝑘] 0,6 ∙ [𝜎𝑘] 

11.2 Bài tập 

11.2.1 Mối hàn giáp mối 

Bài 11.1 Tính lực kéo cho phép của mối hàn giáp mối trên hình 11.11. Biết tấm 
thép có tiết diện 𝑏 × 𝛿 = 200 × 12 (𝑚𝑚2) với vật liệu là CT3 có ứng suất cho 
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phép [𝜎𝑘] = 160 (MPa); hàn bằng tay dùng que hàn э42; ứng suất kéo cho 
phép của mối hàn [𝜎𝑘]′ = 0,9 ∙ [𝜎𝑘]. 

Bài giải: 

Mối hàn giáp mối chịu lực kéo F nên ứng suất sinh ra trên mối hàn tính theo 
công thức (11.1): 

𝜎𝐹 = 𝐹
𝑏∙𝛿

≤ [𝜎]′                     (11.28) 

=> 𝐹 ≤ 𝑏 ∙ 𝛿 ∙ [𝜎]′                     (11.29) 

=> 𝐹 ≤ 200 ∙ 12 ∙ 0,9 ∙ 160 = 345600 (𝑁)                     (11.30) 

Kết luận: tải trọng lớn nhất mà mối hàn chịu được là: 𝐹𝑚𝑎𝑥 = 345600 (𝑁). 

Bài 11.2 Với mối hàn giáp mối cho ở bài 11.1, thiết kế đường hàn để lực kéo cho 
phép của tấm tăng lên 1,2 lần. 

 
Hình 11.11                                          Hình 11.12 

Bài 11.3 Một bình chứa khí được ghép bằng hàn như hình 11.12. Biết đường 
kính D = 320 (mm); d = 300 (mm); vật liệu làm bình là thép 142 có ứng suất 
kéo cho phép [𝜎𝑘] = 190 (MPa); hàn bằng tay và sử dụng que hàn э42. Xác định 
áp suất cho phép của bình chứa.  

11.2.2 Mối hàn chồng 

Bài 11.4 Xác định tỉ số l/b cho mối hàn dọc trên hình 11.13. Biết chiều cao tiết 
diện hàn bằng chiều dày tấm ghép; vật liệu tấm hàn là thép ít cácbon; hàn hồ 
quang bằng tay với que hàn э42. 
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                    Hình 11.13                                             Hình 11.14 

Bài 11.5 Cho mối ghép hàn như hình 11.14. Biết P=600 (kN); vật liệu hai tấm 
thép chữ U là CT3 có ứng suất kéo cho phép [σK] = 117 (MPa); hàn tự động dưới 
lớp thuốc hàn; chiều rộng cạnh hàn k=8 (mm). Xác định tiết diện ngang của thanh 
thép chữ U và chiều dài của mối hàn. 

Bài 11.6 Cho mối ghép hàn như hình 11.15. Biết diện tích tiết diện thanh thép 
góc A = 19,1 (cm2); B = 120 (mm); z0= 7,5 (cm); k = 12 (mm); ứng suất cắt cho 
phép của mối hàn: [𝜏𝑐]′ = 0,65 ∙ [𝜎𝑘𝑡] với [𝜎𝑘𝑡] là ứng suất kéo cho phép của 
tấm ghép. Tính chiều dài 𝐿1, 𝐿2 để khả năng tải của mối hàn và thanh thép góc 
là như nhau. 

 
Hình 11.15 

   
Hình 11.16                                                  Hình 11.17 
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Bài 11.7 Xác định tải trọng của mối ghép hàn bài 11.5 biết ứng suất của mối hàn 
[𝜏𝑐]′ = 96 (MPa). 

Bài 11.8 Tính chiều dài 𝑙𝑑 cần thiết của mối ghép hàn trên hình 11.16. Biết thanh 
thép chữ U có diện tích tiết diện A= 20,7 (cm2); kích thước 𝑎 × 𝑏 × 𝑐 =
180 × 70 × 5,1 ) (𝑚𝑚3); mối hàn chịu lực F = 260 (kN); mô men M = 6,5 
(Nm); ứng suất cắt cho phép của mối hàn: [𝜏𝑐]′ = 120 (MPa). 

Bài 11.9 Tính chiều dài 𝐿1, 𝐿2 của mối ghép hàn hình 11.17. Biết tải trọng F = 
49000 (N); B = 12,5 (cm); 𝑍0= 4,1 (cm); [𝜏𝑐]′ = 80 (MPa); bề rộng cạnh hàn k 
= 10 (mm). 

Bài giải: 

Từ điều kiện bền của mối hàn (công thức 11.14): 

𝜏 = 𝐹
0,7∙𝑘∙(𝐿1+𝐿2)

≤ [𝜏𝑐]′                     (11.31) 

𝐿1 + 𝐿2 ≥ 𝐹
0,7∙𝑘∙[𝜏𝑐]′

= 4900
0,7∙10∙80

= 87,5 (𝑚𝑚)                     (11.32) 

Theo điều kiện sức bền đều (11.7) ta có: 
𝐿1
𝐿2

= 𝐵−𝑍0
𝑍0

= 125−41
41

= 2,05        (11.33) 
Từ (11.33) ta có: 

𝐿1 = 2,05 ∙ 𝐿2  (11.34) 

Từ (11.32) và (11.34) ta có: 𝐿1 = 58,8 (𝑚𝑚) và : 𝐿2 = 28,7 (𝑚𝑚). 

Bài 11.10 Cho mối ghép hàn như hình 11.18. Biết thanh thép góc có diện tích 
tiết diện A = 19,7 (cm2); kích thước: 𝑎 × 𝑏 × 𝑐 = 125 × 80 × 10 (𝑚𝑚3); 
Z0=4,1 (cm); chiều rộng cạnh hàn k = 10 (mm); ứng suất cắt cho phép của mối 
hàn: [𝜏𝑐]′ = 0,65 ∙ [𝜎𝑘𝑡] với  [𝜎𝑘𝑡] ứng suất kéo cho phép của tấm ghép. Tính 
chiều dài 𝐿1, 𝐿2 để khả năng tải của mối hàn và thanh thép góc là như nhau. 

Bài 11.11 Xác định tải trọng cho phép của mối ghép hàn trong bài 11.10 biết 
ứng suất của mối hàn [𝜏𝑐]′= 120 (MPa). 

Bài 11.12 Cho mối ghép hàn như hình 11.19. Biết ứng suất cho phép của mối 
hàn [𝜏𝑐]′ = 120 (𝑀𝑃𝑎); b = 200 (mm); a = 90 (mm); L = 170 (mm); chiều rộng 
cạnh hàn k = 6 (mm); trọng tâm của mối hàn G được xác định bới 𝑐 = 𝑎2

𝑏+2∙𝑎
. 

Xác định tải trọng cho phép của mối hàn. 
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Bài 11.13 Cho mối ghép hàn như hình 11.20. Biết k = 6 (mm); h = 60 (mm); L 
= 600 (mm); bề rộng tấm hàn b = 12 (mm); ứng suất cho phép của tấm hàn là 
[𝜎𝑘𝑡] = 140 (MPa); ứng suất cắt phép của mối hàn [𝜏𝑐]′ = 0,6 ∙ [𝜎𝑘𝑡]; ứng suất 
kéo cho phép của mối hàn là 0,9 ∙ [𝜎𝑘𝑡]. Xác định lực F cho phép của mối ghép. 

Bài 11.14 Xác định lực F cho phép của mối ghép hàn trên hình 11.21. Biết các 
thông số giống như trong bài 11.13. 

   
Hình 11.18                                                  Hình 11.19 

11.2.3 Mối hàn góc 

          
Hình 11.20                                Hình 11.21                                   Hình 11.22 

Bài 11.15 Cho mối ghép hàn như hình 11.22. Ống 1 được hàn với tấm 2 có chiều 
dày s =8 (mm) bằng mối hàn chồng có bề rộng cạnh hàn k, chịu ngoại lực R = 
40000 (N) và mô men xoắn T=1,75.103 (Nmm); ống có đường kính ngoài d = 
100 (mm); đường kính trong d0 = 68 (mm); h = 200 (mm). Xác định kích thước 
cạnh hàn k, biết ứng suất cắt cho phép của mối hàn: [𝜏𝑐]′ = 120 (𝑀𝑃𝑎). 

Bài giải: 

Đây là mối hàn góc chịu lực và mô men xoắn nên điều kiện bền được xác định theo: 

𝜏 = √𝜏𝑅
2 + 𝜏𝑇

2 ≤ [𝜏]′                     (11.35) 
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Trong đó, 𝜏𝑅 và 𝜏𝑢 là ứng suất do lực kéo R và mô men xoắn T gây nên, được 
xác định theo công thức: 

𝜏𝑅 = 𝑅
0,7∙𝑘∙𝜋∙𝑑

         (11.36) 

𝜏𝑢 = 𝑀𝑢
𝑊𝑢

≈ 2∙𝑇
0,7∙𝑘∙𝜋∙𝑑2         (11.37) 

Thay (11.36) và (11.37) vào (11.35) ta có: 

𝜏 = √( 𝑅
0,7∙𝑘∙𝜋∙𝑑

)
2
+ ( 2∙𝑇

0,7∙𝑘∙𝜋∙𝑑2)
2
≤ [𝜏]′                     (11.38) 

𝑘 ≥
√𝑅2+(2∙𝑇

𝑑 )
2

𝜋∙𝑑∙0,7∙[𝜏]′
=

√(4∙104)2+(2∙1,75∙103
100 )

2

𝜋∙100∙0,7∙120
= 1,52 (𝑚𝑚)                   (11.39) 

Vậy bề rộng mối hàn tối thiểu k = 1,52 (mm). 

Bài 11.16 Cho kết cấu ghép bằng hàn như hình 11.23. Biết F=5 (KN); L=120 
(mm); d= 30 (mm); ứng suất cho phép của mối hàn [𝜏𝑐]′ = 100 (𝑀𝑃𝑎). Xác 
định kích thước cạnh hàn. 

     
                    Hình 11.23                                         Hình 11.24 

Bài 11.17 Một trục tròn được hàn cứng với giá đỡ bằng mối hàn góc như hình 
11.24. Xác định kích thước mối hàn nếu ứng suất cắt cho phép của mối hàn 
[𝜏𝑐]′ = 100 (𝑀𝑃𝑎). 
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