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指南的基本注解2003年新版本，VDI 2230第一部分 
本指南已经用于实践超过25年，被广泛承认和经常参考，现在德国及其它地方被当作是标准工作用于计算螺栓

连接。本指南的目的是给设计师和设计工程师提供更多的按照计算步骤，用于计算螺栓连接提高系统步骤的参考。 
自从1986年出版以来，在使用该指南时已经积累了很多经验，这也证明了指南本身在众多的事项和一系列用户

变更零部件的查询中的地位。这些和其它标准工作的变化，特别是一些新知识和研究结果，已经导致VDI委员会根本

性地修订指南第一部分，并到目前为止延迟了计划中的第二部分（多螺栓连接）。 
该修订不仅仅是限制了更新某些方面，还有一些内容上的根本变化。此外，指南的结构也已经有了变化，目的

是提高清晰度。那些不直接用于计算要求的内容也被去掉了（例如，螺栓头部高度），或者已经被减少到了需要理

解的最低水平（例如装配方法）。 
经过集中讨论和1998年提交的草案修改，新版本的指南VDI 2230第一部分在2001年十月出版了德语版本，双语

版本的完成也被使用了，是为了更正一些小的错误和补充材料参数的资料。 双语版本并不包括2001年十月德语版本

的内容的根本变化。 
指南VDI 2230第一部分“系统性的计算高强度螺栓连接—圆柱螺栓连接”是VDI委员会“螺栓连接”的合作努力

的结果。在此对委员会全体成员的义务劳动表示感谢，感谢他们的参与和提供专业知识表格和数据。 

1 有效范围 

本指南的条款适用于钢制高强度螺栓和高强度螺栓连接，（紧固螺纹带60°侧角），例如，强度等级8.8-12.9，或

者70、80和工作负载的摩擦传导。作为规则，工作负载包括静态或动态轴向负载（例如，动作方向与螺栓轴方向平

行）。此外，弯曲力矩和横向负载也会发生。 
尺寸范围从M4-M39的数据也制成了表格。在低强度或者强度不同于DIN EN ISO 898-1标准，该指南也可以适用

于其它材料制成的类似螺栓，也适用于一些大尺寸的螺栓。 
指南也适用于在内部表面的接触区域有限制尺寸的地方（尺寸G，参照5.1.2.2部分）。如果超过该限制值，将不

能适用，或者会发生大的计算错误。 
基于表格A1-A4，A7，A11和A12的材料性质仅仅适用于室温，例如，必须根据它们的温度情况（较低和较高温

度）制定适当的误差，极端应力（例如，腐蚀）、突发和随机负载不适用。 
该指南原则上不废除根据实验的和/或者数字（FEM，BEM）测试要求以证实计算结果。这也特别推荐给一些重

要的连接。 
下列标准或者规范（选择）可在需要的时候查看： 
DIN EN 1591-1 法兰和接头.带衬垫的环形法兰连接的设计规则.计算方法 
DIN V ENV 1591-2 法兰及其接头.带衬垫的圆形法兰接头的设计规则.第2部分:衬垫参数 
DIN EN 28839 紧固零件的机械性能；有色金属制造的螺栓、螺钉、螺柱和螺母 
DIN EN ISO 898-1 由碳素钢和合金钢制成的紧固零件的机械性能；第一部分：螺栓，螺钉和螺柱 
ISO 898-2 紧固零件的机械性能；第二部分：有规定的检验载荷值的螺母；粗牙螺纹 
DIN EN ISO 3506 耐蚀不锈钢紧固件的机械性能 
DIN V ENV 1991 结构设计和作用原理 
DIN V ENV 1993 钢结构设计 
EN 1515 法兰及其连接件；螺栓连接 

2 技术准则 VDI 2230第1部分，1986年7月版与2001年10月修订版的差异 

与以前版本的指南相比较，首先，根本的和总体的有效理论上的力的相互关系，螺栓连接的力矩和变形都有描

述。所知道的同轴和偏心夹紧螺栓连接的设计关系源于附加的螺栓负载通常有效关系的正确的简化。计算是基于假

设横截面保持平整。 

在零部件的连接部分的夹紧或者变形件是非常重要的。该固体是描述成中空圆锥的平截头体，下面可以连到一

个中空气缸。变形固体的位置决定了夹紧（ symS ）的偏心和螺栓轴上的受力（ a ）。 
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与1986年7月的版本相比，有更多实质性的变化，具体如下: 

• 载荷系数n 由计算决定。 

• 被连接件的回弹力 Pδ 应通过圆锥模型求取。 

• 惯性力矩 BersI 的计算与夹紧件相关。 

• 不同杨氏模量的被夹紧件螺栓事例。 

• 不同的载荷因子Φ描述已经完成。 

• 介绍了通用的符号规则，例如:a ， symS ，u 和 v 。 

• 埋置的总数作为接合面数量和表面粗糙度的功能再次计算。 

• 当计算螺纹孔深度时，要考虑螺纹误差，并使用剪切力方面的新知识。 

• 不再包括螺栓头部高度计算。 

• 横向载荷和剪切载荷的影响要关注更多的细节。 

• 关于距离a 的解释有详述。 

• 考虑到迄今为止还没有使用预留量，螺栓强度可通过较高的装配预加载荷来更好地利用（屈服点的剪切应力

分布，扭应力的下降，超过弹性极限的拧紧强化）。 

• 作为热载荷结果的预加载变化已经包括在内。 

• 关于材料性质的详细情况已经有扩展。 

• 交变强度的章节已经更新，另外也提供了关于疲劳强度的信息。螺栓螺纹直径的交变应力计算不再参照横截

面
3dA ，而是参照应力横截面 SA 。 

• 摩擦等级的系数表格里注明了摩擦值。 

• 考虑到实际应用中发生的摩擦系数的扩散数量，拧紧因素的详细说明已经部分更正了。 

• 非线性计算的近似值已经取消，对于开式连接（特殊情况），已经包括了简化和核准的近似方法。 

• 至于其它机器部件的传统步骤相似方式，在计算中已经包括了安全性验证。 

• 省略了可允许的额外的螺栓载荷试验。 

• 另外的设计信息。 

与2001年十月版本的不同之处在于： 

• 根据DIN EN 1561和DIN EN 1563标准，更正了铸铁的机械特性，包括减少了剪切强度比例。 

• 根据新的测试结果，改变了限制表面压力。 

• 附加和更正了耐热钢材的特性. 

• 介绍了内螺纹材料区域的杨氏模量 BIE ， 

本指南的部分内容仍然不包括外部载荷的判定。 

3 载荷和变形条件. 

螺栓连接是通过单个或多个螺栓连接两个或多个零部件的一个可分离的连接。它可以在连接的零部件之间以清

楚明确的位置从一个到另一个传递力和力矩。螺栓是根据要承受的会发生的工作负载设计，产生的连接功能可以完

成。在以下部分，首先，所有的计算方法都有描述，计算单个螺栓连接的方法，通常被用于多种功能和相关的使用

场合，已经得到更多解释，并形成了现有的指南。 

3.1 可用的计算方法概述 

为了计算螺栓连接，连接的结构必须简化，直到它符合一个可以计算的机械模型。力传输的知识必须事先准备。 

根据该步骤，必须考虑到，由于这样理想的情形，只有连接件与实际条件的近似值才是可能的。根据适当费用，
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与计算比较，实验的和数字的方法比实际条件有更好的表示。 
我们所知道的机械模型可以根据周围的应用环境尺寸进行分类。下列分类描述不仅仅增加了计算方法的复杂性，

也增加了某些连接几何结构的近似值特殊性。 
• 单轴的：单螺栓连接的机械力学（1） 
• 双轴的：横梁连接（2）和（3）的机械力学。 
• 三轴：板状连接（4）到（8）的机械力学。 
在图 3.1/1，可能的计算近似值分配到了常见的连接几何结构。所有的连接实例原则上按照单螺栓连接模式计算。

据此，设计师可能会把一个复杂的、静态的、不确定的连接分成几个单螺栓连接。结果的质量将取决于精确度，根

据数量和分配所确定的部分载荷决定。在一些更加复杂的计算方法中，这样的问题不会发生，因为螺栓已经考虑在

更大的应用环境。 

 
图 3.1/1 螺栓连接概要 

3.2 单个螺栓连接计算，力和变形分析 

单螺栓连接计算法则是基于螺栓轴的直接连接的弹性特性。在装配和工作情况下，这个区域影响变形和螺栓轴

的受力。 
在单螺栓连接中的力和轴向变形可以根据简化的机械弹簧模型来描述。在这个模型中，螺栓和被连接件被看作

是带有回弹力 Sδ 和 Pδ 的张力和压力的弹簧，图 3.2/1。 
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图3.2/1 同轴紧固连接转换成弹簧模式 

在连接装配过程中，产生了一个（装配）预紧力 MF ，也在分界面上产生了紧固载荷 KF ，通过被紧固件并作用在

螺栓上的轴向工作载荷 AF ，在接合面的紧固区域也通过螺栓按比例传递。除了预紧力，加在螺栓上的工作载荷比例

按照附加的螺栓载荷 SAF 指定，残余的比例减轻了紧固。这部分的分配比例取决于连接件的弹性和力的作用位置，由

此确定了螺栓载荷的相当多的范围。 
发生在螺栓连接上的力和位移原则上可以通过一个连接图表来说明。在图 3.2/2 中，相关的连接图表在每一个例

子中分配给了同轴紧固连接的各种工作状态（3.2.1 部分）。为了清楚起见，（装配）预加载荷变化在这里就没有考

虑（参照 5.4.2）。 

 
图3.2/2，各种工作状态的同轴紧固和螺栓连接上加载连接图表 

为了进行更广泛的可能影响附加的螺栓载荷的分析，简单的弹簧模型已经不够了。除了螺栓和被连接件的弹性
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轴向应力 Sδ 和 Pδ 之外，这些部件的弯曲应力 Sβ 和 Pβ 也要考虑进去。 

计算附加的螺栓载荷 SAF 的相关方程式（3/1）考虑了该事实：螺栓会被工作负载 AF 和工作力矩 BM [3]拉伸。由

于该影响因素，必须通过有效的方式说明不同的影响，不管特定的机械模型。 

B
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    （3/1） 

数量 n ，m ， Mn 和 Mm 考虑了载荷或力矩作用点的影响。影响因素δ 、β 和γ 代表了由于单位载荷或力矩的位

移或倾斜量。 

Pγ   螺栓头与螺栓轴线的倾斜量，假设附加的螺栓载荷 NFSA 1=  

n    载荷因子，用来描述螺栓头位移上的工作载荷的影响，请参照 5.2.2.1 
m   力矩因子，用来描述螺栓头倾斜上的工作力矩的影响： 

PVAm ββ /=  

Mn   力矩因子，用来描述螺栓头位移上的工作力矩的影响： 

PVAMn δγ /=  

Mm   载荷因子，用来描述螺栓头倾斜上的工作载荷的影响 

PVAMm βα /=  

VAδ   螺栓头轴向位移，假设工作载荷 NFA 1=  

VAβ   与螺栓轴相关的螺栓头倾斜量，假设工作力矩 NmM B 1=  

VAγ   螺栓头轴向位移，假设工作力矩 NmM B 1=  

VAα   与螺栓轴相关的螺栓头倾斜量，假设实际工作载荷 NFA 1=  

方程式（3/1），当引入载荷因子Φ时（5.3 部分）也可以用下列关系式表示，见 5.3.2 节的部分。 

sym

B
mAenSA s

MFF ⋅Φ+⋅Φ= **     （3/5） 

在这种情况下，根据图表 3.1/1，工作载荷 AF 指向背离接合面，工作力矩 BM 按照逆时针方向旋转，这通常会是

确定的。对于标记 syms 参考 3.2.2 部分，和 5.3.2 部分。 

连接要实现其功能，通常需要足够的表面压力或者接合面夹紧力。由装配预加载荷 MF 产生的夹紧力在工作时由

于连接（在 AF > 0 时）的弹性而减小。在接合面上存在的残余夹紧力 KRF 可以根据图 3.2/2，由下面的关系来确定： 
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)( SAAMPAMKR FFFFFF −−=−=       （3/6） 

螺栓连接不仅可以用张力（FA > 0）加负载，也可以用压力（FA < 0）加负载。在这种情况下，虽然在接合面上

的夹紧力增加了，在螺栓头下面的剩余力 SRF 却减少了，因此可能会出现脱开。这些关系会在压缩状态下的连接负载

的连接图表里说明（图 3.2/3）。计算剩余力的关系可以用下列公式来表示。 

SAMSR FFF +=    当 0<SAF 时 

当使用方程式（3/7）时，已经考虑了表面压力的分布是通常不均匀的。因此，根据方程式（3/6）设计的连接，

被紧固件可能会比预期的（3.2.3 部分）早脱开。 
下列情况会出现表面压力分布更不均匀: 
• 与被紧固件高度相关的接合面范围越大 
• 载荷作用点与接合面靠得越近. 
• 由工作载荷引起的弯曲力矩越大. 
计算附加螺栓载荷的基本方程式（3/1）的应用将会在同轴和偏心夹紧例子中显示。在这种情况下，一个”纯”工

作力矩载荷，例如，不受力的工作力矩载荷，将不考虑在内，因为它构成了一个特殊例子。只有当关于连接脱开（5.3.2

部分）和确定交变弯曲应力（5.5.3 部分）的特殊例子时， BM 才会考虑进去. 

 

图 3.2/3 当同轴载荷直接作用在螺栓头和螺母下面时处于压力负载下的连接图表 

3.2.1 同轴夹紧单螺栓连接 

螺栓连接在以下情况下可以认为是同轴夹紧：当假设的压缩圆锥体，从螺栓头开始，在所有的边都可以形成，

或者它的形成受到实际工作载荷（图 3.2/4）时螺栓轴/线平面对称方式的限制。 

这时，在连接的预加载过程中，螺栓头将不与螺栓轴成某种角度。因此螺栓在预加载过程中不会弯曲。 

对于这个简单的情况，影响因子 0=Pγ 。对于在同轴情况下的同轴夹紧连接，也有受偏心力的例子，所知道的

关系是从基本方程式（3/1）变换而来（工作力矩 0=BM ） 

A
SP

P
SA FnF ⋅

+
⋅=

δδ
δ

        （3/8） 

3.2.2 偏心紧固单螺栓连接 

当被连接件被偏心夹紧时，在此过程中，螺栓轴与侧面对称夹紧件（在预加载过程中螺栓弯曲）轴并不重合，
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对于纯粹力（ 0=BM ）的应用的影响变量，假设如下： 

• 横截面保持平整，和 
• 除了螺栓载荷外，当轴向工作载荷作用（这种情况下 mn = ）时，一个假设的力矩以一样的比例作用到载荷作

用点，可以用简单方式确定： 

)( Z
Psym

Z
AVA sa βδδ ⋅⋅+−=                 （3/9） 

*2 )( P
Z
Psym

Z
PP s δβδδ =⋅++=                 （3/10） 

sym
Z
PP s⋅+= βγ                            （3/11） 

aZ
PVA ⋅−= βα                             （3/12） 

在这种情况下，系数 syms 指定了从假设的侧面对称夹紧件的螺栓轴 0 的距离 S。系数 a 表示了轴向工作载荷 AF（见

5.2.1 部分）的行程 A 的等值线到假设的侧面对称夹紧件 0 的距离。这里也考虑了 a 总是作为一个确定值引入。如果

力的行程 A 和螺栓轴 S 相对于轴 0 处于同一侧，距离 syms 将作为确定值引入。但如果处于相对侧，这个值就是不确

定的。对于同轴夹紧的情况，紧固件相应的回弹力是由
Z
Pβ 和

Z
Pδ 确定（图 3.2/4）。 

 

图 3.2/4 从一个假设的同轴夹紧连接在偏心夹紧连接下确定 syms 的模式 

下列方程式（3/13）的有效范围是建立在假设横截面保持平整的精确度上的。对于小的偏心 syms 和 a，导致的错

误较小。对于较大的数值，必须找到确定影响因素的其它模型。因此，对于附加螺栓载荷： 

A

S
Z
P

Z
P

Z
P

sym
Z
PS

S
Z
P

Z
P

Z
P

sym
Z
P

SA F
s

as
nF ⋅

+
⋅+⋅+

+
⋅⋅+

⋅=
}

)]/(1[
)/(1{

}
)]/(1[

)/(1{

2

ββ
δβδδ

ββ
δβδ

              （3/13） 

该方程式考虑了螺栓弯曲的影响，通常，由于螺栓高的弯曲回弹力，该影响可以忽略。也就是， ( ) 0/ ≈S
Z
P ββ 。 
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基于上述假设， 弯曲回弹力
Z
Pβ 可以通过转动惯量 BersI 大致确定： 

BersP

KZ
P IE

l
⋅

≈β                                        （3/14） 

因此，所知道的计算附加螺栓载荷的关系可以规定如下： 

A

BersP

K
sym

Z
PS

BersP

K
sym

Z
P

SA F

IE
ls

IE
las

nF ⋅

⋅
⋅++

⋅
⋅⋅+

⋅=
2δδ

δ
                     （3/15） 

n           对于假设的同轴夹紧例子的载荷系数 

syms         侧面对称被紧固件的轴到螺栓轴的距离 

a           从侧面对称被紧固件的轴到力作用点的距离。在这种情况下， a > 0 

3.2.3 单边开放的连接 

根据上述计算近似值，螺栓确定尺寸首先要考虑到夹紧力，以避免在轴的工作载荷 AF 压力下连接的单边开放。 

如果能够满足避免被紧固件的接合面的单边开放的要求，载荷/变形如图 5.3/4 所示。 

在这种情况下，工作载荷 AF 超过了开放载荷 AabF ，这里接合面的单边开放作为偏心轴工作载荷开始的结果。尽

管附加螺栓载荷 SAF 增加，局部的接合面开放在一定的限制下是被允许的。同时，也可以更好地利用螺栓螺纹的动态

力。因此，例如，对于螺栓较小的螺纹直径或者较低的强度等级，也是可以提供的（参照 5.4 部分）。 

3.2.4 横向力的影响 

在一般的机械工程中，螺栓连接是通常按照下列方法设计：横向力（工作载荷垂直作用到螺栓轴上）通过静态

摩擦传递到预加载的连接接合面上。然而，也有可能是连接元件自身或者其它元件（销子或套管）以有效锁紧方式

（剪切/螺栓承压应力连接）来传输横向力。轴向的附加螺栓载荷 SAF 通常可以被忽略。（参考 5.5.6 部分） 

如果外部负载的方向改变导致横向剪切，如果螺栓没有固定好，它会通过旋转来自动松动。在配套的螺纹和/或
者承压面上的相关运动抵消了自锁，因此连接（在拧紧过程中与负的有用力矩一致）的内部松开力矩将不再与螺纹

或承压平面的摩擦运动平衡。 
在高的预加载的螺栓连接，通常没有旋转导致的自动松动。如果螺栓有较低的抗弯曲能力，就需要额外的锁紧

来保证避免不允许的预加载损失。锁紧可以防止由于旋转而松开，以保证至少 80%的装配预紧力能够保持作为残余

预紧力。系紧锁紧表示仅仅防止螺纹副彻底失效，例如，残余预紧力可以全部散失（也可参照 6.2 部分）。 
原则上发生在横向负载螺栓连接的埋置量是比只有轴向负载（参照 5.4.2.1 部分）的连接大。遇到较高预加载带

有较高回弹力的螺栓，预加载的损失是由于微弱的松弛。对于有较低回弹力的螺栓，一个附加的弹性中间元件（例

如：张紧垫圈）是有必要的，以避免预加载的不允许的损失。这里，需要小心保证锁紧元件不被装配预加载压缩，

直到锁紧，而且不再需要提供弹性效果。 

4 计算步骤 

4.1 概述 

分解条件： 
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功能， 安装， 几何， 材料， 强度等级， 表面， 拧紧力矩， 拧紧工具 
输入： 
R0 公称直径 

极限尺寸                     d， G 

R1 拧紧系数                     Aα  

R2 最小夹紧力                  KerfF  

变三角形： 

R3 区分工作载荷/载荷系数       SAF ， PAF ，Φ  

R4 预加载变化                 ZF ， VthF ′Δ  

R5 最小装配预加载荷           minMF  

R6 最大装配预加载荷          maxMF  

应力例子和强度验证： 

R7 装配应力                  Mred ,σ ， MzulF  

R8 工作应力                  Bred ,σ ， FS  

R9 交变应力                  aσ ， abσ ， DS  

R10 表面压力                 maxp ， PS  

R11 最小联接长度             mineffm  

R12 滑动， 剪切应力              GS ， maxQτ  

R13 拧紧力矩                 AM  

4.2 说明 

螺栓连接的计算是基于外部工作载荷 BF 作用在该连接点上。该工作负载和由此引起的零部件的弹性变形在单个

螺栓连接点产生了轴向工作载荷 AF ，一个横向载荷 QF ，一个弯曲载荷 bM 和某些情况下的力矩 TM 。在特殊情况下，

一个”纯”工作力矩 BM ，例如，一个没有受力的工作力矩 BM ，作用在螺栓点。 

通常的困难和力及变形的大规模分析需要牵涉到初始数量的确定，那么本指南不能涉及，因为有大量的零部件

和螺栓连接的设计：这项任务必须通过借助弹性理论力学来解决。 

只有简单对称的和硬连接可以通过简单的工作载荷分析来得到初始数量。随后可以被知道初始数量 AF ， QF ，
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TM 和一些例子中的 BM 。 

当必须的螺栓尺寸通过计算确定后，从预先知道的负载条件开始，也考虑了预加载 VthZ FF Δ+ 的损失可能会由于

埋置和温度变化发生。也考虑了工作状态下的负载作用在被紧固件的接合面上，与装配预加载 MF 相比较，按照轴向

的螺栓力的比例 APA FF )1( Φ−= 变化——通常是减少（ 0>AF ） ——根据一些要求，在螺栓连接需要最小的夹紧

力 KerfF 值，例如，密封功能，防止接合面的单边开放，或者自动松开。 

最后，由于装配预加载 MF 可能会在依照选择的装配方法和摩擦条件的广泛的限制内分散更多或更少，造成误差。 

所有这些因素（图 4.2/1）都是主要尺寸公式的积分部分，它是螺栓计算的基础. 

])1([minmax VthZAKerfAMAM FFFFFF Δ++Φ−+=⋅= αα           （4.2/1） 

 

图4.2/1 主要尺寸和连接图表的更多重要量（不包括额外的热载荷 VthFΔ ） 

螺栓的装配预加载荷 MF 是螺栓名义尺寸确定尺寸的依据。与在拧紧过程中产生的螺纹力矩一起，它可以利用标

准化的螺栓材料的最小屈服点直到 100%及以上（拧紧力矩超过屈服点）。对于材料的相关强度和考虑的摩擦条件，

所选择的螺栓必须有一个关联的夹紧力 MF ，它至少要和计算的最大装配预加载 maxMF 一样大。 

90%的最小屈服点通常是作为最频繁应用——力矩控制拧紧的拧紧力矩。 MTabF 和用于装配的关联的拧紧力矩可

以从表格 A1 到 A4 查询到。 

如果工作情况下的应力是交变应力，那么交变应力 abσ± 必须不能超过螺栓的疲劳极限。 

最后，计算方法也包括要检查螺栓头或螺母下面的表面压力。不能超过材料的限制的表面压力，是为了避免由

于蠕变而使预加载荷损失。 
设计或装配条件通常可以选择或者受到影响，这些确定了用于埋置和分散预加载需要插入的数值。 

RO 确定了名义直径d和检查限制的尺寸G 

螺栓的名义直径通常根据表格 A7 来决定。 
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需要检查偏心夹紧和偏心负载连接下的计算关系的有效性。轴向工作载荷作用下的螺栓轴/线平面的尺寸 Tc 不能

超过下面的限制尺寸（也可以参照 5.1.2.2 部分） 

WdhGDSV += min:                          （R0/1） 

WdGESV ⋅≈′ )25.1(: K                      （R0/2） 

超过限制尺寸会产生很大的计算错误。 

R1 确定了拧紧系数 Aα （参照5.4.3部分） 

根据表格 A8，拧紧系数 Aα 考虑了可以达到的 minMF 和 maxMF 装配预加载。当考虑拧紧和调整技术和如果需要摩

擦系数等级（表格 A5） 

min

max

M

M
A F

F
=α                                （R1/1） 

对于屈服和角度控制拧紧，根据表格 A8 拧紧系数 Aα 是由 1=Aα 代替 

R2 确定了需要的最小夹紧力 KerfF （5.4.1部分） 

需要的最小夹紧力 KerfF 是考虑到下列要求而确定。 

a）摩擦夹紧传递螺栓轴向 YM 的横向载荷 QF 和/或力矩 

min

max

min

max

TaM

Y

TF

Q
KQ rq

M
q

F
F

μμ ⋅⋅
+

⋅
=                    （R2/1） 

b）密封介质 

max.iDKP pAF ⋅=                                     （R2/2） 

c）防止开放（参照 5.3.2） 

DsymBT

D
B

Dsymbt

symD
AKabKA AuSI

AuM
AusI

usuaA
FFF

⋅⋅+
⋅

+
⋅⋅+

⋅−⋅⋅
== maxmax

)(
      （R2/3） 

夹紧的偏心 syms （3.2.2 部分）和负载（距离a 和 5.2.1 部分）的偏心需要阐明。这里的参考点是假设的位置，

侧面对称变形和/或者工作载荷作用点/螺栓轴线（图 3.2/4）平面上的夹紧件。 距离a 总是有一个定值（参照 5.3.2

部分）。 

上述三个要求导致了以下关系： 

( )KAKPKQKerf FFFF +≥ ;max                       （R2/4） 

R3 将工作负载分成 SAF 和 PAF ，确定了Φ， Sδ ， Pδ 和 n （5.1 部分，5.2.2 部分和 5.3 部分） 

载荷因子Φ是附加的螺栓载荷 SAF 和轴向工作载荷组成部分 AF 的比值。 
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A

SA

F
F

=Φ                                             （R3/1） 

对于减轻被紧固件的负载，它遵循下列公式 

APA FF )1( Φ−=                                      （R3/2） 

为了确定载荷因子Φ，需要提供螺栓的回弹 Sδ （5.1.1 部分）、被紧固件的回弹 Pδ （5.1.2 部分）和载荷系数

n 的估值（5.2.2 部分）。 

对于典型的载荷和夹紧情况（也参照 5.3.1 部分）适用下列: 

a）同轴负载和夹紧（ 0=syms 和 0=a ）。根据方程式（5.3.1/2）: 

PS

P
n n

δδ
δ
+

⋅=Φ                                     （R3/3） 

Pδ 参考 5.1.2 部分。 

b）偏心夹紧和负载（ 0≠syms 和 0>a ），这种情况最经常发生。 

*

**
*

PS

P
en n

δδ
δ
+

⋅=Φ                                     （R3/3） 

*
Pδ 根据方程式（5.12/23），

**
Pδ 根据方程式（5.1.2/24）。 

对于很少受工作力矩 BM 影响的例子，参考 5.3.1.3 部分。 

R4 预加载荷变化
', VthZ FF Δ （5.4.2部分） 

对于螺栓由于应变造成的预加载荷 ZF 损失: 

( )PS

Z
Z

fF
δδ +

=                                         （R4/1） 

该指南评估了例如钢制螺栓，螺母和被紧固件情况下埋置的总量可以从表格 5.4/1 获得。 

对于热应力螺栓连接，预加载荷可能会由于螺栓及被紧固件不同的热膨胀系数而变化。下列公式适用于简单的

设计: 

( )

PT

PRT
P

ST

SRT
S

PPSSK
Vth

E
E

E
E

TTlF
δδ

αα

+

Δ⋅−Δ⋅⋅
=Δ '

                       （R4/2） 

由于松弛，需要检查是否有更多的预加载荷损失。 

R5 确定了最小的装配预加载荷 minMF （5.4.3部分） 

考虑到预加载荷变化和假设连接最大可能的解除，可以得到需要的最小的装配预加载荷。 
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'
max

*
min )1( VthZAenKerfM FFFFF Δ++Φ−+=                        （R5/1） 

如果不能完全保证负载在达到工作或平衡温度时总是能够发生，那么很有必要注意:如果 0' <Δ VthF ， 0' =Δ VthF 在

这里需要代替！ 

R6 确定最大装配预加载荷 maxMF （5.4.3部分） 

考虑到（R1/1）.可能的最大装配预加载可以按照以下计算: 

minmax MAM FF ⋅=α                                            （R6/1） 

R7 确定装配应力 redσ ， M 和 zulMF （5.5.1部分）和检查螺栓尺寸 

目的是最大可能限度的利用螺栓强度。根据 DIN EN ISO 898-1 标准，如果当螺栓（通常是 90%）的最小屈服点

min2.0pR 只有一部分允许被用于在装配状态 Mred ,σ 下的相对应力，下列公式适用，其中利用因子ν ： 

min2.0, pMzulred R⋅=νσ                                         （R7/1） 

装配预加载允许所选择的螺栓可以按照下列计算： 

2
min

20

2

min2.0
0

)]155.1(
2
3[31 G

p
Mzul

d
P

d
d

R
AF

μ
π

ν

+
⋅

+

⋅
⋅=                       （R7/2） 

当最小屈服点 min2.0pR 有 90%的利用时，装配预加载荷 MTabMzul FF = 可以从表格 A1 到 A4 获得。 

如果螺纹 Gμ 和螺栓头或螺母 Kμ （参考 R13）的承压面摩擦系数未知，可以查询表格 A5 来得到这些信息。 

如果根据 RO 大概估计，螺栓尺寸可以继续采用，请使用下列公式： 

maxMMzul FF ≥ ， maxMMTab FF ≥                                    （R7/3） 

如果不能满足该要求，应该选择较大的名义直径的螺栓并按照 R2 重复计算。如果该较大名义直径的螺栓还不行，

就要采取其他办法，例如选择更高强度等级或者另外的装配方法，减少摩擦，或外部载荷，或者其它设计变化。 

R8 确定工作应力 Bred ,σ （5.5.2部分） 

如果出现连接拧紧超过弹性极限的情况，超过屈服点是被允许的。预加载荷在工作应力过程中会下降。如果需

要，应检查需要的最小预加载荷。 
对于在加载过程中不超过螺栓屈服点的连接，应参考以下： 

在工作状态，总的螺栓载荷 maxSF 计算如下： 

VthAenzulMS FFFF Δ−⋅Φ+= max
*

max                              （R8/1） 

由于热量可导致预加载荷变化，这个关系可根据 5.4.2.2 部分适用的方程式（5.4/10），完全包括了温度的影响。 

注意: 如果 0>Δ VthF ，那么 0=Δ VthF 在此被代替! 

最大拉伸应力可以按照下列公式计算： 



 16

0maxmax / AFSz =σ                                                 （R8/2） 

最大扭转应力可以根据下列公式计算 

PG WM /max =τ                                                （R8/3） 

其中 min
2

2 155.1(
2 GMzulG d

PdFM μ
π

+
⋅

= ，
3
016

dWP
π

= ， sdd =0 或者 min0 idd = （对于缩小杆螺栓， Tdd =0 ）。 

对于减少的或相对的附带扭转应力的应力在应用中（推荐 5.0=τk ）减少到 τk 的： 

2
maxmax

2
, )(3 τσσ τ ⋅+= kzBred                            （R8/4） 

必须遵循下列公式： 

min2.0, pBred R<σ                                        （R8/5-1） 

或者其中一个安全界限超过了屈服点： 

0.1/ ,min2.0 ≥= BredpF RS σ                               （R8/5-2） 

下列公式适用于扭转应力全部失去和没有扭转的拧紧： 

max0min2.0 Sp FAR ≥⋅                                     （R8/6-1） 

0.1/ maxmin2.0 ≥= zpF RS σ                                （R8/6-2） 

需要的安全界限必须由用户自己建立。 

R9 确定了交变应力 aσ ， abσ （5.5.3部分） 

检查交变应力： 

通常：
S

SAuSAo
a A

FF
2
−

=σ                                           （R9/1） 

偏心：
2

SAbuSAbo
ab

σσσ −
=                                         （R9/2） 

根据方程式（5.5/36）计算 SAbσ 。 

使用下列公式 

ASaba σσ ≤/                                            （R9/3） 

交变的安全验证按照下列公式: 

0.1
/

≥=
aba

AS
DS

σ
σ

                                       （R9/4） 

安全界限由用户自己确定。在[4]中，推荐 2.1≥DS 。 

在交变循环次数
6102 ⋅≥DN 与应力横截面 SA 相关的高强度螺栓的疲劳极限参考值： 
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在热处理前轧制（SV） 

)45/150(85.0 += dASVσ                                     （R9/5-1） 

在热处理后轧制（SG） 

ASVSmASV FF σσ ⋅−= )/2( min2.0                                     （R9/5-2） 

如果大于疲劳强度 ASσ 的应力振幅的交变循环次数只有几千次（
410>ZN ），如果下列动态强度值确定的话，

可以建立连接的耐久极限。 
在热处理前轧制（SV） 

3/1)/( ZDASVAZSV NNσσ =                                      （R9/6-1） 

在热处理后轧制（SG） 

6/1)/( ZDASGAZSG NNσσ =                                      （R9/6-1） 

R10 确定表面压力 maxp （5.5.4部分） 

一方面，在螺栓头和螺母之间的承压面，另一方面是被紧固件，表面压力导致了与预加载荷减小相关的蠕变（含

时塑性流动），作为装配预加载荷或者工作中的最大载荷的结果，并不有效。根据倒角期望误差计算的表面压力，

不应该超过被紧固材料的表面极限压力。 
装配状态 e： 

GpzulMM pAFp ≤=
minmax /                                     （R10/1） 

工作状态： 

GpVthSAVB pAFFFp ≤Δ−+=
minmaxmaxmax /)(                    （R10/2） 

注意：如果 0>Δ VthF ， 那么 0=Δ VthF 在这里要被代替！ 

对于附带屈服或角度控制拧紧技术的最大表面压力，要考虑屈服点分散，从表格 A1 到 A4 可以查到 TabMF ，并

参考下列公式： 

4.1
min

max ⋅=
p

TabM

A
F

p                                             （R10/3） 

交变的安全验证： 

0.1/ max/ ≥= BMGp ppS                                         （R10/4） 

R11 最小联接长度 mineffm （5.5.5部分） 

为了防止螺栓连接由于啮合的螺纹脱开而失效，螺纹和螺母的足够的啮合是很必要的。必须遵循下列原则：螺

栓的最大拉伸力必须小于联接的螺母螺纹的最大拉伸力。 

mGMmS FF ≤                                                  （R11/1） 

最小联接长度 meffmin 需要根据该条件并与公称直径相关，对于从 M4 到 M39 的标准螺纹，可以参照表格 5.5/4。 
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R12 确定了防止下跌 GS 的安全界限和剪切应力 maxQτ （5.5.6部分） 

发生在螺栓连接的横向负载通过摩擦夹紧传递，在超载或正好合适的螺栓时，可以排除连接由于剪切或超过螺

栓允许的承受应力导致的失效。 

如果接合面数量 Fq 和 Mq 不可避免地牵涉到打滑和接合面的摩擦系数 Tμ ，下列公式适用最小残余预紧力 minKRF

和需要传递横向负载的预紧力
erfKQF : 

VthZAen
A

zulM
KR FFF

F
F Δ−−Φ−−= max

*
min )1(

α
                      （R12/1） 

如果 0<Δ VthF ， 那么 0=Δ VthF 通常要被代替。 

min

max

min

max

TaM

Y

TF

Q

erfKQ rq
M

q
F

F
μμ ⋅⋅

+
⋅

=                                 （R12/2） 

必须适用下面公式: 

erfKQKR FF >min                                                   （R12/3） 

防止打滑的安全验证： 

0.1min >=
erfKQ

KR
G F

F
S                                                 （R12/4） 

安全界限由用户自己建立。通常的静态载荷数据： 2.1≥GS ，对于交变载荷 QF 和/或者 YM ： 8.1≥GS 。 

过载，例如，克服了接合面上的静态摩擦，可能会导致剪切/螺栓承压应力（SL）。对于接合面上的螺栓横截面

τA 的剪切应力： 

ττ AFQQ /maxmax
=                                                （R12/5） 

避免螺栓剪切的目的是: 

BQ ττ <max                                                      （R12/6-1） 

或 

)/(max mBmBQ RRAAF ττ ττ ⋅⋅=⋅<                                 （R12/6-2） 

对于剪切强度比例，参考表格 5.5/1；对于抗拉强度 mR ，参考表格 A9。 

对于抗剪切的安全验证： 

1.1
maxmax

≥
⋅

==
Q

B

Q

B
A F

AS ττ
τ
τ

                                        （R12/7） 

对于负载分布和连接强度，可以参考 5.5.6 部分了解更多信息。 

R13 确定了拧紧力矩 AM （5.4.3部分） 
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力矩控制拧紧需要的拧紧力矩可以从表格 A1 到 A4 查到（对于 9.0=v ），在这种情况下，使用最小的摩擦系数。

拧紧力矩可以参考下列公式计算: 

]
2

58.016.0[ minmin2 K
Km

GzulMA
DdPFM μμ +⋅⋅+⋅=                    （R13/1） 

当使用可以防止螺栓旋转变松或松弛的接线元件时，可能必须要考虑螺栓拧得过紧产生的力矩 ⋅⋅
U

M 和额外的头

部力矩 KZuM ： 

KZu
U

ASA MMMM ++= ..,                                            （R13/2） 

5 数值计算 

5.1 连接的回弹 

5.1.1 螺栓的回弹 
螺栓的回弹力不仅仅考虑了在夹紧长度范围内的弹性变形，也考虑了在此范围以外发生的任何弹性变形，还有在连接点螺栓

的变形影响。 
区别是在轴向回弹力和弯曲回弹力。 

5.1.1.1 轴向回弹 

螺栓包括了一系列的可以由各种长度 il 的圆柱体和交叉区域 iA （图 5.1/1）代替的单个元件，如果 SE 是螺栓材

料的杨氏模数，那么在负载 F 下的单个元件的弹性延伸率 if 就是： 

iS

i
i AE

Flf
⋅
⋅

=                                                          （5.1/1） 

根据方程式（5.1/1），它将遵循轴向的圆柱单个元件弹性回弹力： 

iS

ii
i AE

l
F
f
==δ                    

 
图5.1/1 将螺栓分割成单个圆柱体和螺栓外的变形区域，弹性回弹力这样可以按照轴向螺栓回弹力作为整体的部件计

算 

在螺栓里面，圆柱体部件排成一行，因此整个弹性回弹力 Sδ 可以在夹紧长度（ iδ ）和更多变形区域范围内，由

增加单个圆柱体部件的回弹力来确定： 

GMGewSKS δδδδδδ +++++= K21                                  （5.1/3） 
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头部的回弹力 SKδ 和啮合的螺纹部分的回弹力，包括螺母或螺纹孔区域 GMδ ，属于进一步变形区域，比如那些在

夹紧长度范围以外的。 GMδ 由啮合的螺栓螺纹小径 Gδ 处的回弹力和螺母或螺纹孔区域 Mδ 回弹力组成， GMδ 来自螺

栓和螺母内螺纹之间轴向相对运动，它是由弹性弯曲和螺牙及螺母螺纹的受压变形及螺母的受压变形及螺母或内部

螺纹区域失调造成的。                                           

MGGM δδδ +=                                                      （5.1/4） 

单个回弹力可以用代替的延伸长度（也可以参考图表 5.1/1）计算： 

3dS

G
G AE

l
⋅

=δ                                                       （5.1/5） 

这里[5]： 

dlG ⋅= 5.0                                                          （5.1/6） 

2
343

dAd
π

=                                                          （5.1/7） 

进一步： 

NM

M
M AE

l
⋅

=δ                                                        （5.1/8） 

对于有头的螺纹连接（图表 5.1/1），有 BIM EE = 。对于螺栓连接（图表 5.1/3）和螺杆连接，有 SM EE = 。 

2

4
dAN

π
=                                                             （5.1/9） 

对于螺栓连接 

dlM 4.0=                                                              （5.1/10） 

或对于有头的螺纹连接 [6] 

dlM 33.0=                                                              （5.1/11） 

螺纹（图表 5.1/1， Gewl ）没有衔接的负载件的回弹力按照横截面以最小直径
3dA 如下计算： 

3dS

Gew
Gew AE

l
⋅

=δ                                                          （5.1/12） 

对于标准的六角头螺栓和内六角螺丝的弹性回弹力按照下列公式计算： 

NS

SK
SK AE

l
⋅

=δ                                                             （5.1/13） 

六角头螺栓头部有可代替的拉伸长度的计算公式： 

dlSK ⋅= 5.0 ，对于 hd 平均                                                （5.1/14） 

根据[6] 内六角圆柱头螺钉的计算公式： 
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dlSK ⋅= 4.0                                                             （5.1/15） 

对于其它种类的负载衔接和其它的螺栓头形式，现在还没有可靠的研究。估计的话，可以参照上述数据进行计

算。 
5.1.1.2 弯曲回弹 

当弯曲力矩作用时，通常需要螺栓的弯曲回弹力，来计算由弯曲负载产生的额外的应力，可以按照与轴向回弹

力类似的方式来定义。 
在简化模式下，当弯曲棒夹紧一边的时候，下面的公式适用弯曲变形，例如，弯曲角度： 

IE
lM KB

⋅
⋅

=γ                                                             （5.1/16） 

弯曲回弹力，与弯曲角度近似，是通常与方程式（5.1/2）类似 

i

i

B

i
i IE

l
M ⋅

==
γβ                                                          （5.1/17） 

作为简化，如果螺栓看作是包含单个圆柱体元件的张力棒，并有叠加弯曲，螺栓弯曲回弹力 Sβ 按照带有拉伸长

度 il 的单个圆柱体元件的弯曲回弹力数量来计算——与 5.1.1.1 类似的步骤，同样的拉伸长度： 

                                   （5.1/18） 

根据更多的最近以来的螺栓连接[8]的调查，弯曲回弹力的计算结果，特别是细杆螺栓，与实验确定的数据显著

不同。适应性可能会受到用于代替长度 Ml 的使用的较大数据影响。由于不同的 Mβ 结果，通常更有效的更精确的规

格现在是不可能的。 

对于普通的螺栓 ersl （ Kers ll ≠ ）代替弯曲长度的定义，有一个恒定直径 3d 的圆柱体棒是作为基础： 

3IE
l

S

ers
S ⋅
=β                                                                 （5.1/19） 

对于螺栓的弯曲角度，带有由它吸收的比例的弯曲力矩，经方程式（5.1/19）转换后，请使用下面的公式： 

3IE
Ml

M
S

BgesSers
BgesSSS ⋅

⋅
=⋅= βγ                                                  （5.1/20） 

这里
4
33 64

dI π
=                                                           （5.1/21） 

5.1.2 重叠被连接件的回弹 

由螺栓预加载的零部件的弹性回弹力 Pδ 计算，也指定了钢板的回弹力，证明了当有预紧力时，画出三维应力和

变形状态是很困难的。在在螺栓头或螺母和夹紧件之间重要夹紧区域的计算，在横截面轴向压缩应力向外呈放射状

减少，如果被夹紧件的横截面尺寸超过了螺栓头部承受区域的直径 Wd 。随着从头部承受区域距离的增加，压缩应力

的减少是不一样的。在压缩应力下的区域（夹紧体）随着从螺栓头或螺母向接合面拓宽，有一个回转抛物面的形状[7；
9；10]。 
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图表5.1/2，螺栓连接点的夹紧体和计算模式 

钢板变形有点象抛物线定义（ 0=axialdf ）。对于回弹力的计算，夹紧和变形体在简化模式下是相等的，更远一

步是可以由代用的相同回弹力的变形圆柱体代替的（图 5.1/2）。 
大而重的物体的变形条件，是通常适用于当一个物体平稳地放在另一个物体上时，下列方程式有效的先决条件。

下列方法不考虑接触回弹力。它取决于接合面表面的微观结构，数量，内容和位置，及夹紧件上的强度。对于相当

多数量的不一定平整的薄板，作为负载功能如果需要实验确定，纵向回弹力 Pδ 会增加。 

通常，根据图表 5.1/2 附带变形固体的横截面区域，对于圆形横截面的钢板，下面的公式适用钢板的回弹力. 

 

一个彻底的带有代替变形圆锥体的螺栓连接显示在图表 5.1/3，作为较大夹紧力的结果，变形圆柱体达到了圆柱

形部件的外围边缘. 

 

图表5.1/3 圆柱体螺栓带变形圆锥体和轴套的连接 
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因此，必须为处于两者之间的变形轴套留有公差。对于在实践中通常会发生的非圆柱体形部件（矩形法兰，多

螺栓连接的部件），现在还没有可靠的知识来计算钢板回弹力.这样的几何通常近似看作圆柱体考虑。 

（代替的）外部直径 AD 通常用接合面上的平均边缘距离的两倍来计算，其由接合面面积来确定。当有单螺栓连

接从多螺栓连接中松开时，孔距（间距 t）由于双向回弹力的影响，将不作为（代替的）外部直径使用。相反地，在

最靠近附近孔的边缘的变形体的完全传播将作为基础[3]来看待（参考图表 5.2/7）。 
根据方程式（5.1/1）和（5.1/2），关于工作应力的计算是在该步骤的更安全的一边，因为实际的钢板回弹力更

小。 
由图表 5.1/4 a 显示的代替的变形圆柱体是由有头的螺纹连接得到的。位于底部钢板和由于伸长率的变形区域是

插入到螺栓回弹力的计算中（5.1.1 部分）。为了简化钢板回弹力的计算，顶部圆锥体和底部截短的圆锥体由一个同

样回弹力（图表 5.1/4 b）的代替的变形圆锥体所代替，它可以由轴套后继。 

 

图表5.1/4圆柱体有头螺纹连接 

a） 代替的变形圆锥体     b） 计算模式 

附带界面区域（ AD 最大约 Wd⋅4.1 ）的有头的螺纹连接（ESV）对于大多数部件是稍微大些，，一个基本体（ AD′ ，

参考下一部分）对于大多数部件比螺栓头 Wd 的承受直径显著大，作为螺栓连接（DSW）的变形体来考虑。 

极限直径是来解决问题的，不管有没有变形轴套。 

ϕtan, ⋅⋅+= KWGrA lwdD                                   （5.1/23） 

这里连接系数: 

w = 1 DSV 

w = 2 ESV 

对于 GrAA DD ,≥ ，变形模型包括了两个变形圆锥体（DSW）或者一个变形圆锥体（ESV），否则需要考虑一个变

形轴套。对于 AW Dd ≥ ，只要使用一个变形轴套来计算回弹力. 

5.1.2.1 同轴紧固单螺栓连接的回弹 
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图表5.1/5 同轴（a）和偏心（b）紧固 

根据 3.2.1 部分，如果变形可以在工作载荷作用下，或者变形体可以形成侧面对称方式（图表 5.1/5），在螺栓轴

/线平面无障碍地传播到界面，螺栓连接是作为同心紧固考虑的。 

同心夹紧件 Pδ 的弹性回弹力是按照[7;11]在 GrAA DD ,≥ 时得到的： 

 

如果 GrAAW DDd ,<< 代替的变形体包括了圆锥体和轴套： 

 
调查结果显示，在代替的变形体上的（假设的）圆锥体角度ϕ是不恒定的。根据上述的抛物线的变形体和周围

环境材料支撑作用，它受到钢板主要尺寸的质的影响（图表 5.1/6）。 

 

图表5.1/6 螺栓连接的圆锥体角度划分了钢板的主要尺寸 

出于代替变形圆锥体回弹力和实际的变形体的相同要求，由于更多的影响因素（压缩应力分布，承压面和孔的

直径，轴套部件）考虑到过程，下列公式适用于标准螺栓连接的圆锥体角度： 

yESV E ln193.0ln013.0348.0tan: ++= βϕ                  （5.1/26） 

yDSV LD ln153.0)2/ln(032.0362.0tan: ++= βϕ              （5.1/27） 

这里： WKL dl /=β                                               （5.1/28） 
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      WA dDy /′=                                               （5.1/29） 

在其它情况下，代替变形圆锥体的角度依靠周围环境材料的支持结果.因此直径比例 y 代替了 AD ，需要与基本

体的代替外部直径 AD′ 计算，该直径是由界面上（基本体）钢板的边缘平均距离的两倍产生（参考图表 5.1/2 和图表

5.1/8）。在这种情况下，在螺栓周围的整个材料区域要把根据螺栓轴周围画的同轴圆考虑进去。结果 AA DD ≥′ 。 

该角度与假设的压缩圆锥体角度是不完全相同的，连接螺栓头/螺母下面的承压区域的最外面的外部边缘到表面

压力精确假设是零的界面的点（也可以参考 5.3.2 部分）。 

作为近似值，下列尺寸比例可以用 6.0tan =ϕ 计算： 

 

在这种情况下，计算钢板回弹力的最大误差是大概 5%>。 
如果代替的变形圆锥体和变形轴套是分开计算的话，根据方程式（5.1/24），要使用下列公式： 

 

圆锥体高度计算是按照（图表 5.1/3） 

 

因此，对于轴套高度:  

 

用于轴套的回弹力（5.1/33） 

 
全部的回弹力计算要使用下列公式 

 

注意: 

1. 更精确地考虑，对于带螺母的螺栓连接且有承压直径比螺栓头部大的，两个代替变形圆锥体对于 GrAA DD ,> ，

在 2/Kl 并不矛盾。这也加强了作用在螺母上和脱离了方程式（5.1/27）的假设的圆锥体角度的计算。 
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2. 对于螺栓连接在轴向工作负载作用的螺栓轴/线的平面外不规则确定，或者材料区域分布很不均匀的情况下，

作为振幅功能的回弹力的计算可能回导致更精确的结果。对于单个部分，部件的回弹力可以与关联的边缘距离来计

算，允许包括角度和相应的合并。 

3. 如果有不同的杨氏模量部件紧固，那么整个变形体，除了分成轴套和圆锥体的，仍然需要分成相应的带有一

样的杨氏模量的变形体。相关m 的纵向区域 il 数量与夹紧长度对应： 

 

从头部或螺母承压区域开始，在代替变形圆锥体区域，前面的圆柱体部分大的直径适用部件变形圆锥体的一个

承压直径 Wd 。 

 

回弹力
V
Piδ 通过公式（5.1/30）计算，其中 WW dd = ， iV ll = ； PiP EE = 。 

对于部件的变形轴套，回弹力
V
Piδ 由公式（5.1/33）确定，其中， iH ll = ； PiP EE = 。对于整个钢板的回弹力，

适用下面的公式： 

 

5.1.2.2 偏心紧固单螺栓连接的回弹 

由于在螺栓轴两边的不同的部件回弹力的结果，不是侧面对称的变形固体将会导致螺栓头偏斜。除了代替的变

形体的纵向变形，偏心的夹紧（图表 5.1/5）还会使被夹紧件发生弯曲变形。这样一来， 与同心紧固件想比较，由
*
Pδ

指定的偏心夹紧钢板和轴套的回弹力会增加。 
对于近似值计算，使用下面的条件和简化假设： 
• 紧固件形成一个棱晶体。 
• 紧固件包括基本的和连接体。 
在基本体的分离的分界面上，弯曲拉力一边上的表面压力大于零。 
• 所有的基本固体的横截面在压力下保持平整.一个线性应力分布发生在其中. 
这些假设通常仅仅允许弯曲固体，其在螺栓轴的平面上的分界面尺寸——工作载荷处于极限值 G 内。对于 DSV，

minh 作为两个紧固钢板中较薄的厚度，适用下列公式： 

minhdG W +=                                           （5.1/38） 

对于 ESV，很难作出定义，因为分界面相对变形体（图表 5.1/4）完全在另一个位置，压力分布又很不均匀，其

与夹紧长度[14]也没有关系。对于钢制有头螺纹连接件，内螺纹由界面和必要的螺纹拧入长度开始，根据图表 5.1/7
下列数据被推荐用于界面的测量。 
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也有可能使用较大的尺寸范围，在此范围内压力被假设为一个近似恒定值，虽然是较低水准。 

 
这样一来，一个不准确的计算是被允许的，特别是关于开口极限（5.3.2 部分），因此对于重要的连接，建议进

行数字式或实验的检查。G′可以增加，界面的压力分布可以由有头螺纹部件的埋头孔来平坦化。根据埋头孔深度，

可以适用下列公式： 

 

建议以对应清楚定义的方式来设计界面区域（承压区域）。例如，通过凹口[15]来定义。一个 DSV 当 GDA > 开

始在外部边缘撑开，当 WA dhD +≈ min)6.14.1( K ，和 ESV 当 WA dD ⋅≈ 2.4  [3;14]时在外部边缘开始撑开。 

 

图 5.1/7 对于 ESV 的界面测量 

包括基本体和连接体的紧固件在图表 5.1/8 作为多螺栓连接的详细所示。界面 Tb 的侧面边界由螺栓空间或变形体

的范围确定。 
根据偏心紧固连接[14;16;17]的界面压力分布的研究，在基础体的弯曲拉伸一侧，用一个近似的恒定的分界面压

力来计算。 
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如果界面区域的外部轮廓没有从螺栓轴 S-S 距离超过 G/2（或者代替 GG ′: ，G ′′ ， maxG′ ），例如 2≤e 。这一

条件的满足将优先于基本要求 GcT ≤ 。 
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要计算弹性回弹力
*
Pδ 和

**
Pδ （参考 5.1.2.3 部分）需要平面惯性力矩 BI ，这一力矩来只有通过变形体来确定，没

有孔的偏移，因为螺栓通过其头部与螺母的压合而产生弯曲。 

连接体（ 1h 和 2h ）定位在变形体的外面，不影响基本体[3]的弯曲变形。 

通常，当 WA dD > 时，钢板高度适用上述公式。 

 

作为近似值（没有减去通孔），代替的惯性力矩用来适应变形模型.对于同心夹紧的螺栓连接，下面的公式适用

于变形圆锥体： 

 

如果连接是偏心夹紧，变形圆锥体要考虑偏心 syms （参考下面）： 

 

如果没有变形套管，例如， GrAA DD ,≥ ， 极限直径 GrAD , 根据方程式（5.1/23）要被用来代替 AD 。 

如果有变形套管，那么通常要使用下面的公式（参考图表 5.1/8）： 

 

这里， GrADb ,≤ 。 

下面公式用于变形体。 

 

如果基本实体的几何形状为锯齿状（阶梯形、切口），可能生成一个以上变形套筒和/或一个以上变形锥体（EVS），
或两个或两个不同的变形锥体（DSV）。如果需要，应根据其弹性和惯性动量单独进行计算。为此，通常适用下述公

式： 
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对于 SAbσ （5.5.3 节）的计算，不考虑螺栓的横截面；将使用下述公式： 

 

分界面 BTI （ KerfF 所要求，5.3.2 节）的惯性动量，通常为一个近似值（图 5.1/8），为： 

 

其中， 。 

如果由于设计原因，规定密封面积 DA 小于分界面积，CT将相应减少。应相应考虑与穿过轴 0-0 的横向轴不对称

的面积比例（“Steiner”比例）。 

根据变形实体的假想位移（偏心度） syms ，利用如下公式（3/10）和图 3.2/4 计算偏心夹紧的回弹力。 

 
位移起始于工作载荷的螺栓作用轴线平面上的界面测量处。如果螺栓头左右出现相同的（局部的）回弹力，则

连接体同心夹紧（参见 3.2.1 节）。根据界面测量 CT和螺栓距界面边缘的最小距离 e，下述公式仅适用于直线性定义

的基本实体的普通情况（图 3.2/4 和 5.1/8）： 

 
对于弯曲回弹，则根据等式（3/14）；对于板的回弹： 

 

在此情况下， Pδ 是工作载荷的螺栓作用轴线平面上的假想位移的变形体的弹性，例如，侧向对称变形实体。 

对于具有不同的杨氏模量的夹紧部件的螺栓接头，则根据等式（5.1/37）， Pδ 为： 

 

一个部件变形锥体的惯性动量在此情况下不是利用等式（5.1/41a）进行计算，而是根据等式（5.1/36），利用 iWd ,

和 1, +iWd ： 
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对于现有的部件变形套筒，类似等式（5.1/42）进行计算
H

iBersI , 。 

5.1.2.3 偏心作用的轴向工作载荷的回弹 
同心夹紧和同心加载螺栓紧固件的情况在实际中很难发现。在大多数情况下，载荷 FA的作用线不在螺栓轴上，

并且螺栓轴本身不与基本体（图 3.2/4）中的侧向对称变形实体的轴 0-0 重合。 

对于与基本体对称轴 0-0 距离为 syms 的偏心螺栓布局，以及与对称轴距离为 a 的载荷加载，预载件出现了变形的

变化。对于大多数的普通情况，以及根据 5.1.2.2 节中的假设，根据等式（3/9），说明工作载荷应用的偏心度及其对

变形行为的影响： 

 

距离 a 通常为正号。对于 syms 的符号法则，见 5.3.2 节，5.3/2 表。 

应考虑在不利的横截面条件下，即使是载荷导入的相对小的偏心度也会对夹紧件的变形具有相当大的影响。 
在与等式（5.1/49）类似的方式中，对于具有不同杨氏模量的夹紧件，同时考虑等式（5.1/50）： 

 

对于附加的螺栓载荷 SAF ，我们也可为等式（3/15）编制： 

 0≠syms 和 0>a ： 

 

 0≠syms 和 0=a ： 

 

 0≠= symsa ： 
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如果 a 和 Ssym不位于对称轴的同侧，特别是在 || symsa >> 时，则附加的螺栓载荷 SAF 可能会大于计算值。由于不

利控制，这种情况应予以避免。 

施加的工作载荷 AF 的偏心度的恒定增加导致弯曲拉力侧上的接合面处表面压力的减少，直到单侧开口开始为

止。然后夹紧件的回弹逐步增加（5.3.3 节），这点在计算所示的 Pδ 时并未考虑，因为本指南的目的在于通过加载足

够的最小夹紧力来防止该开口。 

5.2 载荷系数 

5.2.1 轴向作用的工作载荷的作用线 – 距离 a 
偏心加载连接体中的距离 a 的计算是应用工程力学的一个问题，所涉及的工作量取决于相关的结构和等效系统，

等效系统可以极为容易地计算。这样的示例在每种情况下单独陈述。指南使用者有责任自己关注弹性力学的规律，

如其在处理自己情况时，可以排除其他情况，计算等效系统中的静态未定义的数量。 
距离 a 是轴向工作载荷等效作用线距侧向对称变形实体轴的距离，因此最终为一个杠杆臂（也可参见 3.2.2 节）。

FA 等效作用线是从最靠近螺栓的系统中弯曲力矩特性的零点位置获得的。零点允许单个螺栓接头子系统从整个系统

中释放（自由），此时为均衡状态，然后分离（示例见图 5.2/1 和图 5.2.5）。静态不确定分析包括夹紧零件的弯曲形变

度[18～22]。 

假设恒定截面的一个圆环，例如一个对圆周恒定的惯性动量，距离 Ra 275.0≈ ，例如对于直线分离的连杆和偏

心夹紧（图 5.2/2）。 

5.2.2 载荷系数 
载荷系数用于将单个螺栓连接件上的载荷加载点转换成弹力模型，并允许作为本载荷加载点，其对确定附加螺

栓载荷的规格是关键的。研究表明，如果是已装配件的变形，载荷系数仅能以更为精确的方式来确定，但无载荷连

接件可以尽可能现实地来确定[3]。 

 

5.2/1：框架结构，同心夹紧（Ssym = 0，CT≤G）：力矩零点位置 
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图 5.2/2：直线分离连杆上的力矩特性，偏心夹紧（Ssym ≠ 0） 
本文中使用的方法假定有载荷连接件的横截面仍然是平的。在更为复杂的机械模型中，发现：除了先前已经考

虑的载荷加载高度外，特别是距预载面积的载荷加载点的距离和影响载荷系数的连接件的厚度。已经确定的相互关

系可以在一个模型中进行组合，其是基于夹紧锥体的展开。 

5.2.2.1 基本原理 

在上述研究中定义了载荷导入系数 n ，其是影响系数 VAδ 和板的弹性 Pδ 之间的一个比例（等式（5.2/1）。在此情

况下，影响系数 VAδ 表明由于一个施加的工作载荷 FA = 1N 所引起的螺栓头的位移（参见 3.2 节）。 

 

图 5.2/3：根据预载荷连接件的变形确定载荷系数 
根据本定义，载荷系数可利用机械原理[23]，根据预载连接件的位移来确定。在一个预载连接件中（图 5.2/3），

如果两个螺栓承压面的位移 fV1 和 fV2，以及工作载荷所作用的点 K 的合成位移 fVK1和 fVK2 是已知的，则载荷系数可从

位移比例来获得： 
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研究表明先前的载荷系数作为夹紧件的已释放的接合面的长度 l 和夹紧长度 lK 之间的一个长度比例的定义仅对

夹紧套筒仍然有效。在该特殊情况（ WA dD ≤ ）下，每个横截面在预载条件下仍然是平的。 

因此如果连接件的变形特性已知时，载荷系数可以确定。变形情形在很大程度上取决于连接件的几何形状。下

文对同心夹紧连接件与偏心夹紧连接件之间作了一个区别。 
对于同心夹紧的连接件，载荷系数受到下述与棱柱体有关的数量的影响（图 5.2/4）。可利用这些参数对该关系作

一个相对简单的描述，同时考虑已经施加工作载荷（例如，开口）之后界面上的变化。 

 预载面边缘和载荷加载点之间的距离 ak 

 预载面和连接件侧向边缘之间的连接件的距离 ar 

 载荷加载高度 hk 

 

图 5.2/4：确定载荷系数 n 的连接件参数 

 螺栓头承压面积 dw的直径 

 孔直径 dh 

已经开发了基于两维情况的载荷系数 Dn2 的大致关系，图 5.2/5，作为 BEM 计算和实验中的广泛性参数研究结果

[3]。 
对于偏心夹紧连接件，应考虑进一步的参数，例如，远离载荷的连接件侧面的范围。但是，该影响目前仅能大

致测量。附录 C 中的第 6 项包含了一个方案。 

5.2.2.2 确定载荷系数 n 的步骤 
可在公式（5.2/1）中给出的定义的基础上确定载荷系数。仅考虑工作载荷加载入到连接件的情况，应注意附加

螺栓载荷上的工作载荷的力矩影响。 
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载荷导入高度 hk/h 

图 5.2/5：载荷系数 Dn2  
不考虑导入的工作力矩。下文介绍的方法假设一个棱镜形的非开口接头，其中两块板的合成工作载荷大约位于

一条作用线上。 
对于载荷导入系数，实际中相关的许多接头可能与简单的接头相关。对于这些接头，可根据一个简单的方法，

而不必应用完全包含在附录 C 中的方法，就可以充分的精度来确定载荷导入系数。该方法推荐用于复杂的接头，具

有更为精确的计算，并可作为计算程序的基础。 
下文介绍的工作步骤适用于载荷系数的简化确定。在该情况下，下述适用于： 

1. 从 Dn2 开始，关于附加的螺栓载荷（ 8.0=⋅⋅ dwdhas kkk ；参见附录 C），考虑空间延伸的所有参数都是在安

全侧上估计的。因此建议的载荷系数可能太大。 

2. 连接的两板必须具有相同的杨氏模量（相同的材料）。 
a) 从整个连接体中释放单个螺栓连接件 
根据图 5.2/6 中的示例显示，单个螺栓连接件应以剖面无力矩的方式，从载荷侧上的周边释放，以符合上述的限

制条件。 
在多螺栓连接件中，当相邻的螺栓的夹紧区域相互影响时出现问题。由于横向延伸的相互损害，如果夹紧的零

件从整个组件中释放，则夹紧的零件更为刚性，见图 5.2/7。这个错误可利用从整个组件中释放的接头来得到减少，

但当计算板的弹性时，考虑到完全横向延伸的压缩锥体，或延伸到相邻孔边缘的变形体，这些尺寸将包括在直径 AD

和 AD′ 的计算中。然后用变形体或压缩锥体确定距离 ra 。但是，如果各个连接件的压缩锥体搭接到相当的程度，附

加才是值得的。 
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图 5.2/6：从完整连接件中释放单个螺栓连接件 

 

图 5.2/7：相邻的螺栓对单个螺栓接头的影响 
b) 将连接件分为基本体和连接体 
对于载荷加载，每个连接件可细分为基本体和连接体。基本体包含影响板的弹性条件的区域（至多为 G，参见

5.1.2 节），因此，也包括锥体。 

工作载荷可通过连接体传递到基本体（图 5.2/8）。载荷加载点 GK ，其表明在该点处载荷加载到基本体，是大约

位于连接体的半程上[24]。 
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图 5.2/8：分成基本体和连接体 
c) 建立连接件类型 
在图 5.2/9 中，对于载荷加载点的位置，连接件必须指定一种类型。应加以小心，以确保界面位于标记的区域中。

这标志连接件区域是均匀夹紧的，并从设计角度来说是适当的。在每个连接件上，利用具有相对于螺栓轴为 30°角

度的一个锥体（从螺栓支承区域开始拔出）来大致确定。 

虽然提出的连接件类型仅代表螺栓接头，在进行简化限制范围内，结果也可应用于攻丝螺纹接头。特别是，本

文中使用到连接件类型 SV1、SV2 和 SV4。在这些情况下，底板代表攻丝螺纹侧面。对于高度h ，仅需要确定顶板的

高度（参见图 5.2/10）。 

 

均匀夹紧的界面，从设计角度而言是适当的 

图 5.2/9：根据载荷加载的类型而分的连接件类型 



 38

 

图 5.2/10：确定载荷系数的参数 
在凹螺纹情况下，高度 h 与螺纹起点有关。 
d) 确定参数 
高度 h、距离 ak和长度 lA必须根据连接件的几何形状来确定（图 5.2/4）。对于同心载荷情况：lA = 0。 
e) 确定载荷系数 
载荷系数 n 可直接或利用表 5.2/1 中的线性插值法来最终确定。对于非常小的载荷系数，必须可期望连接件将可

能倾向于开口，其中简化的确定的先决条件将不再存在。 
对于类似于梁的接头（图 3.1/1），可假设载荷系数为 0.4。 

表 5.2.1：连接件型号 SV1～SV6 的载荷因素n  

 

5.3 载荷系数和附加螺栓载荷 
附加螺栓载荷 FSA，作为载荷 FA 的一个比例部分，螺栓附加作用，其可规定为轴向工作载荷的分向量的一个函

数。最后，引入载荷系数Φ： 

 
借助平衡条件（图 5.3/1） 

 
下述通常适用于附加的板载荷： 

 

5.3.1 载荷系数和附加螺栓载荷的上限 
不同的夹紧和载荷状态的结果获得了不同的载荷系数（表 5.3/1）。 
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图 5.3/1：同心加载螺栓连接件工作状态的连接图，n = 1 

表 5.3/1：加载和夹紧的基本类型以及相关的载荷系数 

加载 同心（a=0） 偏心（a≠０） 
 

夹紧 同心 偏心 同心 偏心 

在头上载荷加载（n=1） KΦ  *
KΦ  eKΦ  *

eKΦ  
通过 FA加载 

在板上载荷加载（n<1） nΦ  *
nΦ  enΦ  *

enΦ  

通过 MB加载 mΦ 1） *
mΦ  -2） -2） 

1） 对于ＦＳＡ无重要性。 
2） （外部工作）弯曲力矩不具有偏心效果。 
载荷系数实质上取决于回弹力，因此也可能指定为相对弹性系数。因此在确定回弹力时，Φ的计算取决于其所

适用的简化，在各个情况下使用者必须检查。 
对于螺栓头和螺母支承区域中的载荷加载的理论情况： 

 
考虑到力的加载（5.2.2 节）以及等式（3/8），在ＦＡ加载期间，下述通常适用于同心加载和夹紧情形下的载荷系

数： 

 
因此： 

 

在外部弯曲力矩 0=BM 时 
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根据 3.2 节，下述章节适用于纯粹的工作载荷应用（ AF ）。章节 5.3.1.3 涉及一个外部弯曲（工作）力矩ＭＢ罕见

出现的情形。 

5.3.1.1 同轴负载 

在同心夹紧（ 0=syms ）以及同心加载（a = 0）连接件中，完整的开口出现在当 VPA FF = 时的界面上。利用等

式（5.3/2），对于导致开口的轴向载荷，其遵守： 

 

Φn 符合等式（5.3/6）。等式（5.3/7）适用于 SAF 。 

等式（5.1/54）适用于偏心夹紧和同心加载连接件的特殊情形。等式也可写作： 

 

其中： 

 

5.3.1.2 偏心负载 

因为 0=syms ，作为符合等式（5.1/48）、（5.1/49）和（5.1/51）～（5.1/53）的一个近似值，一个同心夹紧和偏心

加载连接件导致载荷系数为： 

 
经常出现的情形为偏心夹紧和加载（也参见 5.1.2.3 节）。如果在高加载期间出现的一侧开口是可避免的话，载荷

系数
*
enΦ 和附加螺栓载荷 SAF 的确定仅为 AabA FF ≤ 范围内的利害要素。一侧开口造成来自轴向载荷和弯曲（5.3.3 节）

的螺栓加载的递增。 
在达到计算的开口力之前，可能已出现部分一侧开口，因为所依据的计算手段是以界面上的压应力（假定为常

数，但严格来说其是不存在的，图 5.3.2/1）分布为基础的。实际表明：该差异通常对螺栓连接件的功能性没有不利

影响。 
按类似等式（5.3/6）的方式，下述等式适用于侧面分向量载荷加载期间的载荷系数 

 
根据等式（5.1/53），螺栓头和螺母承压区域平面中的载荷加载为 

 

对于开口极限处的轴向工作载荷，按类似等式（5.3/8）的方式： 



 41

 

只要 AabF 没有超过，可按类似于同心夹紧连接件的方式计算载荷。对于 SAF 和 PAF ，根据等式（3.2/15）、（5.1/55）

和（5.3/2），其遵循： 

 

通过考虑部件和界面区域的局部不同弹性以及接触弹性，该计算可以相当地改善。作为一个结果，对于内置式

静态未定义的连接件结构，力矩的零点位置以及由此而来的距离 a 的大小（5.2.1 节）可按有利的意义进行校正，例

如，a 变得更小。另一方面，接触回弹增大早期的开口。原则上有可能允许这些影响，虽然其涉及到相当得计算量［18～
20；25；26］。 

对于刚性充分或耐变形的连接件情形，偏心加载可假定为或多或少的同心，例如刚性梁连接或圆板（图 3.1/1）。
不可能依据指南在此处进行区分，因此必须在可比较的结构或复杂的弹性－机械计算进行决策。 

5.3.1.3 特殊情况下的外部弯曲力矩 

等式（3/5）适用于仅通过一个外部弯曲或工作力矩加载的特殊情形。如果 aFM AB ⋅′= 代替 MB，以及替代力

AA FF =′ ，根据等式（5.3/12 和 13），其遵循： 

 

由于加载仅造成弯曲变形，在此情形下，下述仅适用于
**

Pδ ： 

 

根据等式（5.1/48），其遵循： 

 
可在[3]中找到有关计算的资料。 

5.3.2 偏心载荷情况下上限的关系式 
当界面边缘处的压应力降为零时，出现螺栓连接件夹紧零件的单侧开口，由于不利的几何形状条件（例如界面

面积太大或为明显的偏心度），参考 5.1.2.2 节，甚至在预加载条件下也会出现这种情形。在工作载荷条件下，只要偏

心作用载荷 AF 和/或外部力矩 BM 超过一个极限值 AabF 或 BabM （其取决于预载荷以及夹紧零件的弹性水平），就立

刻会出现开口。 
如果接合面的大小不超过符合等式（5.1/38）的极限值 G，或不超过符合等式（5.1/39）的极限值G′，根据图 5.3/2
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作为依据以及允许的符号法则（表 5.3/2），考虑尺寸关系，这些极值的简单计算是可能的。在该情形下，预载产生的

压应力可假定为在接触区域或密封区域上恒定分布，工作载荷 AF 引起的弯曲应力可假定为线性波动，例如，符合图

5.3/2 的坐标 x 方向上的界面压力 )(xp ： 

 
以及夹紧载荷 

 
和夹紧区域上所产生的力矩 

 

在该情形下，
*
enΦ 分派 5.31 节中定义的载荷系数， VF 分派螺栓连接件的预载荷，根据 5.4.3 节，其通常小于组

件预载荷 FM。 

 

图 5.3/2：螺栓连接件的偏心夹紧和偏心加载，以及界面上的尺寸和表面压力 
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表 5.3/2：符号法则 

 
注：工况 V 和 VI 仅在例外情况下才能导致开口。工况 IV 仅为完整性目的而阐述，不会有开口。 
 

设计角度要求的密封区域 DA 是界面区域的一个整体部分（也参见 5.1.2.2 节），并可以至多假设界面区域的大小

低于孔的面积。 
尺寸的符号法则（表 5.3/2）假定：坐标 x（图 5.3/2）的正方向是由轴向工作载荷的等效作用线相对于横向对称

夹紧体（参见 5.2.1 节）的位置而确定的，其上游坐标原点。3.2 节中的法则适用于 FA和 MB。 
与图 5.3/2 形成对比，如果除了工作载荷 FA之外，也加载了一个工作力矩 MB，则根据等式（5.3/21）和（5.3/22），

利用 5.3.1 节中定义的系数
*
mΦ ，假定通常有效的形式： 

B
sym

m
AenVK M

s
FFF

*
* )1( Φ

+Φ−−=                                 （5.3/23） 

)1()( **
mBsymVsymenAKI MsFsaFM Φ−+⋅−⋅Φ−=                    （5.3/24） 

根据有开口危险侧上的界面压力，以及距重心线的距离 u，替代为 0（ 0)( == uxp ），一侧开口起始上的工作载

荷 FAab和 MBab 可根据等式（5.3/20）进行计算，考虑到表 5.3/2 中距离（u， Ssym， a）和加载数量（FA和 MB）的符

号，并替代等式（5.3/23）和（5.3/24）： 
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另一方面，如果等式与夹紧载荷 FK或预载 FV得到解决，则可获得相应的极限数值 FKab以及 FVab，其中现有的工

作条件正好导致开口： 

 

 

如果替代 MB = 0，可从等式（5.3/25）、（5.3/27）以及（5.3/28）获得纯粹工作载荷（ 0≠AF ， 0=BM ）工况下

的相应的幅度。如果 FA = 0，等式（5.3/26）～（5.3/28）介绍了纯粹工作力矩载荷（ 0=AF ， 0≠BM ）特殊工况

下的关系。 

如果界面区域的尺寸超过极限数值 G 或 Gˊ，则上述关系不再有效，因为不能忽略界面压力 )(xp 的非线性特征。 

在纯粹工作力矩载荷特殊情形下（ 0≠BM , 0=AF ），螺栓通常假想布置于横向夹紧体的对称轴（同样为假设）

的右侧。因此 syms 永远为正。 

5.3.3 开式连接的关系式 

在界面一侧开始开口后（FA>FAab），附加的螺栓载荷 SAF 递增（图 5.3/2）。在此处是不可能对函数特性 )( ASA FfF =

作出精确解释的。 
因此提出一个近似的方案。借助一个圆弧，有可能粗略地确定开口起始与一侧边缘承压工况之间的区域中的附

加螺栓载荷（图 5.3/2）。利用上述获得的结果对于初步估计是足够精确的。 

在超过 SAabF 之后的附加螺栓载荷 SAKIF （图 5.3/2）可按下述步骤进行计算或图形显示： 

a) 根据初步等式（5.3/15），作为 FA的函数，附加螺栓载荷 FSA的计算： 

 
b) 利用下述定义 FAab 处的初步关系（参见 5.3.2 节）： 

 

c) 根据杠杆原理，计算理想边缘支承工况时的载荷系数（参见图 5.3/4）： 
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图 5.3/3 开放连接的附加螺栓载荷 

 

图 5.3/4：开口螺栓连接处的杠杆作用 
如果压缩边缘（V）的弹性和/或塑性变形可以忽略，则根据表 5.3/2，下述适用于符号法则和工况 I 和 III： 

 

其中， SAKaVSKa FFF += ； AKa
sym

SAKa F
sv
avF

+
+

=  

通常对于工况 I、II 和 III： 
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d) 在直线 a）和 c）之间，利用与两直线都无关的渐进曲线来显示开口动作。为粗略地确定尺寸，即一个初始

的近似方案，用一个在各个工况下都能导致与开口点 FAab 处的直线 a）( )AenSA FF ⋅Φ= *
和直线 c）（杠杆原理）（图 5.3/3）

无关的一个圆来代替。 

在图形表示中，发现圆心作为垂直于直线 a）（在 AabF 处）和直线 a）与 c）的角度等分线的一个相交点。在此处

应注意到的是：对于所有的坐标轴都适用相同的比例。 
圆 K 的函数等式介绍如下[27]： 

 

利用 SAKIFy = 和 x=FA，对于 FAab≤FA≤FAKa，其遵循： 

 

利用 Φ=KIm ， )/()(2 symK svavm ++= ， AabdFa = 和 VFt −= ，我们可以得到 Kn ，m ， r 。 

)1()1()(1[

)(

22

symsym

VAab
sym

AabK

s
a

s
a

FF
s
a

Fn

+
+

Φ+−Φ+⋅
+
+

+

−⋅Φ−
+
+

−⋅Φ=

υ
υ

υ
υ

υ
υ

 

21 Φ+

⋅Φ−
= KK mnr  

e) 确定 FAKa（一侧边缘支承的起点）： 
在图形表示中，FAKa 是作为 M 垂直于直线 c）的一个足点而发现的（图 5.3/2）。按类似于 d）的方式： 

 
其中 mK和 nK来自于 d）。 

f) 为工作载荷 AF 确定附加螺栓载荷 1SAKF ： 

在图形表示中， 1SAKF 是作为属于横坐标 AF （图 5.3/3）的圆点的一个纵线而获得的。利用 d）中规定的函数等

式（5.3/31）来计算 1SAKF 。 

注：近似方法表明使用一个圆弧。如果不能避免轻微的部分开口，或不能避免，或可以允许，或允许利用与本
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指南的目的形成对比的惯性储备，则其是可以适用的。基于抛物线手段，在较大的开口时应予以考虑的进一步的方

法可从文献[62]中查到。 

5.4 预加载荷 

5.4.1 最小夹紧力 
根据施加于螺栓接头上的要求所生成的最小夹紧载荷： 

 一个现有横向载荷 FQ的传递，和/或由于摩擦夹紧装置作用在螺栓轴的力矩 MY： 

 

 其中 minTμ 是界面的摩擦系数（参见表 A6）， Fq 是内部力传递界面的数量（参见 5.5.6 节）， Mq 是内部力矩

传递的界面的数量， ar 是根据夹紧件的尺寸而得出的摩擦半径。 

 相对于媒介的密封 

为确保密封功能，一个夹紧载荷作为密封面积 AD的比例函数，并要求媒介的最大内部压力 max,ip ： 

 
 开口的预防（参见 5.3.2 节）： 

 
FKab 符合等式（5.3/28） 
下述适用于： 

 

5.4.2 预紧力的变化 
基于下述原因，螺栓的预载可以相对于组件的预载 FM而变化： 

 周围区域中其他螺栓的紧固 
 接触表面的预埋 
 通过旋转而自我松动 
 材料的松弛 
 温度变化 
 接头的过载 

如果近似计算看上去不合适，对标记为关键的连接件应相应进行原始部件的核查。 

5.4.2.1 由于压陷和松弛而造成的预载损失 
除了纯粹弹性变形外，在组装期间以及组装之后，甚至是在低于屈服点或极限表面压力下加载期间，在螺栓接

头上出现局部塑性变形，这些都导致连接件的松弛。承压区域的表面粗糙度的塑性整平、配对螺纹的载荷侧面，以

及其他界面都指定为“压陷”。此外，在已经预载的连接件中也可能出现材料蠕变。由此而引起的预载随时间的损耗

称为“松弛”。 
当工作温度高于再结晶温度大约 50%以上时，必须考虑由于松弛而引起的可预见的预载损耗。在室温条件下，

由于为纯粹的弹性预载螺栓，不会出现可预见的松弛量。但是，承受屈服控制或角度控制的紧固螺栓在室温下也会

松弛。根据典型的摩擦系数 14.0≈Gμ ，可以达到的组件预载降低大约 10%，因此仅有大约 80%的最小载荷仍然在屈
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服点或 0.2%的弹性极限应力状态。 
对于铝合金，大约为 160℃的工作温度工况；对于结构钢和调质钢，大约为 240℃的工作温度工况，出现了显著

的随时间而增加的预载损耗[28；29]，DIN EN 0269，DIN 267-13。在这些工况下，强烈建议对各个螺栓接头进行实

验分析。 

在组装期间已经出现的预埋量不会导致预载的损耗。因此所达到的组件预载 MF 仅减少 ZF 乘以组装完成之后出

现的变形 Zf ，如果在紧固操作期间（液压或热预载）表面粗糙度不平整，组装后出现的预埋量可能显著大于本文提

及到的指导值。 

根据图 5.4/1，利用介绍连接件弹性的类似三角之间的关系，预载 ZF 的损耗和塑性变形 Zf 之间的相互关系为： 

 

 

图 5.4/1：由于预埋量 fZ的变形而引起的螺栓连接的预载减少 FZ 
据此： 

 

预埋量主要取决于工作载荷类型、界面数量以及配对表面的粗糙度幅度[30]。在铝材料工况中，可以看出预埋量

大于钢工况下的预埋量（例如攻丝螺纹接头上螺纹预埋量为 10um，而不是 5um）。 
如果在各个工况下不能获得实验确定的数值，可以使用表 5.4/1 中给出的指导数值来估计连接件的预埋量。如果

超过表 A9 中给出的限制表面压力，则它们是不适当的。在该情况下，夹紧件的材料可能在头部和/或螺母支承区域

要进行蠕变，变形 fZ可能会不受控制地增加（参见 5.5.4 节）。 
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表 5.4/1：钢制螺栓、螺母和紧密夹紧零件预埋量指导数值 
平均粗糙度高度 加载 预埋量指导数值，um 

根据 DIN 4768 的 RZ  螺纹中 每个头部或螺母支承区域 每个内部界面 

<10um 
拉力/压力 

剪力 
3 

3 
2.5 

3 
1.5 

2 

≤10um <40um 
拉力/压力 

剪力 
3 

3 
3 

4.5 
2 

2.5 

≤40um <160um 
拉力/压力 

剪力 
3 

3 
4 

6.5 
3 

3.5 
根据已经在大量圆柱形连接件上确定的指导数值，也应考虑预埋量。例如，在夹紧的钢板-金属堆栈中，由于不

是理想的平面平行的表面的接触回弹的原因，总的回弹实质上可能会大于同样夹紧长度的大量连接件中的回弹。在

此情况下，预载 FZ的损耗应根据实验确定，而不是利用等式（5.4/6）。 
5.4.2.2 温度对预紧力的影响 

由于杨氏模量中温度依从的变化，以及因为螺栓和夹紧件的热膨胀系数的不同，可能会出现显著的预载变化。

在该情况下应考虑的是最低和最高稳定状态温度时的工作状态，以及不稳定温度区的工作状态，这些可能经常导致

周围之间的实质性温度差别，它们通常是一个良好的热导体，以及孔中的螺栓“绝缘”。 
热膨胀系数 aT介绍了由于温度变化△T 导致的长度 l 部分的线性变形 fT。 

 
在相同的膨胀系数（表 A9）下，如果螺栓被较大幅度地加热超过周围环境，和/或其膨胀系数大于同样温度变化

下的夹紧零件的膨胀系数，则预载会根据线性变形中的差别降低。如果螺栓拉伸到比夹紧零件较小的程度，则预载

增加。 
由于常规材料的杨氏模量（表 A9）随温度增加而降低（表 A10），则即使螺栓和夹紧件在相同的热膨胀期间，

预载也会随温度增加而降低。基于室温条件下的预载 VRTF ，在温度 T 时，预载 FVT为： 

     （5.4/8） 
其中 

 
允许热诱导的预载变化为： 

 
如果忽略预载依从的影响，则大约的预载变化为： 
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也要检查在关键工作状态下是否出现永久变形。这些导致了预载的进一步损耗（参见 5.5.2 节和 5.5.4 节）。 

5.4.3 装配预紧力和拧紧力矩 
目前使用中的紧固技术并不理解为螺栓中直接产生的预载，而是间接产生的预载，例如，作为紧固力矩的一个

函数、弹性线性变形的一个函数、旋转角度的一个函数，或据此确定螺栓的屈服点。 
由于要求用于产生预载的总拧紧力矩 MA是由螺纹力矩 MG和头部或螺母摩擦力矩 MK组成的。 

 
当采用测量时（其通过旋转来防止松弛（如自锁紧螺母）或防止松弛（如锯齿状的支承表面螺栓）），则螺纹和/

或头部摩擦力矩可能增加。在这些情况下，如果需要的话，应考虑过渡螺栓的力矩 UM && 或附加的头部力矩 KZuM ： 

 

在高预载的连接情况下， UM && 可以忽略。 

源于倾斜平面的平衡条件，可以获得装配预紧力和螺纹中的扭矩作用之间的相互关系。利用节径 d2（表 A11 和

表 A12），螺纹的螺旋角度ϕ和螺纹的摩擦角度 ρ′： 

 

利用节距 P 和螺纹侧面角 a，对于公制螺纹： 

 

按螺纹侧面角 a=60°， GG μμ 155.1=′ ，以及按简化的方式 

 
因此： 

 
利用用于克服承压区域和头部或螺母之间的摩擦所要求的力矩 

 
可以得到 
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利用平面圆环承压区域，下述近似适用于头部下面的摩擦直径： 

 

其中  

这时，考虑了螺母 Da 的倒角直径、夹紧件的倒角直径 dha，以及孔的直径 dh 和平面头部支承区域的内径 da。 
螺栓连接件的装配预紧力[32]受到下述影响： 

 连接件（螺栓、螺母、夹紧件）的几何形状 
 连接件的强度 
 紧固技术 
 紧固工具 

在估计摩擦系数时出现错误、摩擦系数的分散、不同的紧固技术，以及仪器、操作和读数错误都或多或少地导

致相当的装配预紧力的分散（图 5.4/2）。 

 
图 5.4/2：关于装配预紧力的分散的紧固技术的影响，以及达到强度等级 12.9 所要求的螺栓直径 

a) 冲击扳手 
b) 螺栓安装轴 
c) 力矩扳手或精密螺栓安装轴 
d) 屈服控制的螺栓安装轴 
紧固系数 aA（组件不确定的系数）考虑到可达到的 FMmin 和 FMmax之间的安装预紧力分散可按下述形式导入： 

 

在同样要求的最小组件预载 FMmin 下，下述适用于 1Aα 和 2Aα 两个不同的紧固技术： 

 

其中， SMM AF ⋅= maxmax σ ，利用最大的安装预紧力 constM =maxσ ，我们可以得到应力横截面， 
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或通常上利用参考直径 d0： 

 

也就是                  
2

1

02

01

A

A

d
d

α
α

≈                   （5.4/26） 

从这点也可看出，例如，当使用相对于 2.11 =Aα （例如，通过旋转角进行组装）的 5.21 =Aα 时的紧固技术时

（例如通过螺栓安装轴进行组装），螺栓的规格必须要大于大约 45%（例如为 M12，而不是 M8）。 
由于紧固技术显著地影响了所要求的螺栓规格，所以必须仔细选择并仔细使用紧固技术，以选择用于组装并以

计算为依据。 

 

图 5.4/3：预载分散和紧固系数之间的关系[33] 
表 A8 给出了不同紧固技术时紧固系数 aA的计算关系和指导数值。图 5.4/3 显示紧固系数 aA和安装预紧力中的分

散之间的关系。 
对于三种最为重要的紧固技术，下文给出了仅要求作为基本理解的详情。长度控制的、液压或热紧固与本文无

关[34]。阈力矩必须高于夹紧件的全表面接触时的力矩，其经常作为介绍螺栓操作的参考点而选择。 

5.4.3.1 力矩控制拧紧 
可利用显示性的或信号性的力矩扳手或监控的螺栓安装轴来进行力矩控制的紧固（图 5.4/4）。除了控制的变量“力

矩”外，构成一个阈力矩的旋转角度也通常要测量，以监控紧固操作。由于简单的操作和经济的紧固工具，力矩控

制的紧固是最为普遍的。 
所有冲击扳手和螺栓安装轴仅可在零件的螺栓安装试验中进行调整。这可通过分离力矩、进一步的力矩或螺栓

上的拉伸测量来进行。 
在该工况下，分离力矩是所要求的力矩，以能在螺栓操作已经完成之后进一步转动螺栓。其与所希望的紧固力

矩不同，对于力矩控制的紧固，利用再紧固系数，该再紧固系数取决于轴的类型和摩擦的类型，以及弹性比例，其

可能在 0.85 和 1.30 之间波动。 
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图 5.4/4：力矩控制的紧固，具有角度监控（示图）[35] 
可利用特殊紧固工具来仅仅感知进一步的力矩，该特殊紧固工具测量螺栓转动时旋转角度和力矩，并计算进一

步旋转角度 0°时安装状态下的力矩，其要求在克服静态摩擦（由于更高的分离力矩造成的）之后进一步转动。 

螺栓的拉伸可超声波测量或机械测量，可通过螺栓弹性来确定所达到的预载。 

冲击扳手利用动力传递能量。像螺栓安装轴一样，冲击扳手必须在最初部件上进行调节。弹性范围内的紧固系

数很高，导致紧固技术不可用于高负载的螺栓接头。在每次推动期间，可以测量简单作用峰值力矩和进一步的旋转

角度。因此最新的带力矩控制的冲击扳手允许屈服控制的紧固。 

5.4.3.2 转角控制拧紧 
角度控制的紧固是一种间接的长度测量方法，因为螺栓的线性变形对螺纹的节距是（理论上）与所覆盖的旋转

角度成直接比例的。在该情形下，夹紧件内部的压缩变形，以及界面完全闭合之前出现的弹性和塑性变形是可同时

测量的。由于界面上的变形通常不能预先确定，并且是不规则的，所以实际上在具有滑动力矩时，在所有的界面都

完全闭合之前接头首先是预载的（对于屈服受控的紧固）。 

 

图 5.4/5：具有力矩监控（示图）[35]的角度受控的紧固 
在阈力矩超过之前（图 5.4/5），不会测量旋转角度。除了受控的变量“旋转角度”之外，也通常测量力矩，以监

控紧固操作。 
实际表明该技术仅在螺栓拧紧到塑料范围时达到其最高的精度，由于塑料范围内的变形特性近似水平线，所以

角度误差几乎没有影响（图 5.4/5）。此时，支承区域上的摩擦系数已经达到的安装预紧力没有影响。另一方面，在弹

性范围内，变形曲线的急剧弹性部分出现角度误差。但是，在该情形下，与力矩受控的紧固相比，对预载分散也有

一个摩擦（uG）减少的影响。 
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如可能，应在原始部件上利用试验来确定旋转角度，以正确检测设计弹性。在一个合适的旋转角度时，由于抗

拉强度超过而造成的螺栓的断裂或过应力是可安全地排除的。但是，在超过螺栓材料的屈服点时，螺栓的可再次使

用性受到限制。该技术仅可用于具有充分的变形性（自由加载的螺纹或减少的螺纹侧面长度）的螺栓。角度受控的

紧固是电机行业的最新技术。 

5.4.3.3 屈服控制拧紧 
在屈服控制预紧力技术中，螺栓的屈服点作为安装预紧力的一个受控的变量。与支承区域上的摩擦无关，拧紧

螺栓，直到大约达到螺栓的屈服点或极限应力，其作为组件的拉力和扭曲应力的结果（ 2.0pred R≈σ ）。对于角度受控

的紧固，连接件首先应用具有滑动力矩进行预载。 
在屈服控制预紧力中，螺栓的屈服点通过预紧期间测量力矩和旋转角度，以及通过确定它们之间不同的份额

ϑddM A / 来识别，其等于力矩/角度曲线的切线斜度。只要一出现塑性变形，则差别份额下降（图 5.4/6）。在交上力

矩/角度曲线的线性部分之前，降低到已确定的最大数值的特定部分时，其将激活切断信号。 
如果由于较低的螺纹摩擦结果而使装配预紧力增加，则扭曲部分相应减少。因此分离设计的螺栓的最高可能的

装配预紧力 FMmax在此中是不必要的。 

       

图 5.4/6：屈服控制预紧力（示图）[35] 

经常出现的紧固系数 1>Aα 在设计螺栓时是可忽略的。 

螺栓在经历该过程中的塑性拉伸是非常小的，因此通过屈服控制的螺栓紧固的再次使用性是很少受到影响的，

阈力矩和切断标准应适合有问题的连接件。 

5.4.3.4 拧紧方法的比较 
紧固技术的比较表明，作为屈服控制的预紧的恒定总应力σred 的结果，在本技术中，由 uG=0.10 和 0.14 之间的

螺纹摩擦系数的等同大的分散所造成的装配预紧力的分散相对于力矩受控的紧固是小的，屈服受控的装配预紧力通

常要大于力矩受控的装配预紧力（图 5.4/7）。 

5.4.3.5 最小装配预紧力 
在考虑载荷系数的同时（参见 5.3 节），计算所要求的最小的装配预紧力，根据等式（5.4/4）预载变化（参见 5.4.2

节）和最小夹紧载荷为： 
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  （5.4/28） 

 

图 5.4/7：力矩控制（I）和屈服控制（II）预紧的装配预紧力的比较（M10 – 12.9）[33] 
不能完全确保在达到工作温度或均衡温度之后通常会出现加载，则： 

如果 0<′Δ VthF ， 0=′Δ VthF 可在此处进行替代！ 

5.5 应力和应变的计算 
对于安装和工作状态，必须对强度进行单独验证。 

5.5.1 装配应力 
在大多数情况下，通过相对于螺母或内部螺纹转动螺栓来施加预载，作为结果，除了预载产生的拉应力之外，

在螺栓中由于螺纹力矩 MG的原因也产生扭曲应力。 

螺栓最大可能的预载（屈服点处的载荷）同时受到拉力和扭曲应力 Mσ 和 Mτ 的影响，所产生的总应力通过变形

能量理论而减少到等同于单轴应力状态（可比的应力 redσ ）。 

 
下述适用于 
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以及 

 
d0 作为螺栓相关横截面 A0 的直径，以及阻力相关的极化力矩 WP，在具有螺纹侧面直径 di 的螺栓中，比属于应

力横截面的直径 2/)( 32 dddS += 要小，最弱的横截面位于螺纹侧面，下述代替计算可比的应力： 

 

在收缩成瓶颈状的螺栓情形中（细杆螺栓， 30 dd ≤ ），细杆直径应使用： 

 

只要螺纹杆径
mini

d 变得大于属于应力横截面的直径 ds（限制杆以及全直径的螺栓），作为一个原则，弱点转移

到螺栓的螺纹上。为计算比较性的应力，在该情形下使用假想的应力直径 ds 作为参考数量： 

 

因此 

 

考虑到源自于 5.4.3 节中公制螺纹的螺纹力矩的计算，下述通常适用于弹性区域，其中
3
0)16/( dWP π= ： 

 

对于比较应力 Mred ,σ ，如果仅可使用符合 DIN EN ISO 898-1 或 DIN EN ISO 3506-1 标准化螺栓的最小屈服点

Rp0.2min 的一部分（通常为 90%），则根据利用系数 v： 

 
根据[36]，如果横截面上的扭曲应力恒定，则在相关的横截面 A0 上达到全塑性状态下的材料的屈服点。该条件

可通过更正阻力的极化力矩来满足。下述适用于：
3
0)12/( dWP π=  

根据等式（5.5/4），（5.5/5）以及（5.5/6），相对于屈服点，其遵循：： 
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因此装配预紧力 FM为： 

 
对于无扭曲应力的紧固技术： 

   或 

               
根据 DIN EN ISO 898-1，对于标准的最小屈服点 Rp0.2min 的 90%的利用率，也可从表 A1～A4 中选取装配预紧力

TabMzulM FF = 。在不考虑尺寸和几何误差时进行计算。对这些数值进行圆整，圆整误差不大于±2.5%。对于瓶颈收

缩状的螺栓（表 A2 和 A4），计算是基于螺纹侧面直径 39.0 ddT ⋅= 。 

对于节径 d2和小径 d3（表 A11 和 A12），使用 DIN 13-1～13-11 中标准化的名义尺寸计算应力横截面 As（参见

DIN 13-28）。如为特别大的基本负偏差的螺栓，以及尺寸小于 M8 的螺栓，实际应力横截面和阻力的极化力矩部分上

实质上是小的[61]。例如，对于公差为 6az（热浸镀锌）的 M12 螺栓，或公差为 6e 的 M4 螺栓（电镀锌），加载能力

低于将近 10%。因此在这些情形下应进行 d3min 和 d2min 的计算。 

在根据等式（5.5/7）计算 zulMF ，以及利用表 A1～A4 推论 TabMF 时，应根据现有条件使用螺纹摩擦系数 minGμ 的

最小值。相关的最大紧固力矩 MA（参见 5.4.3 节），在 minmin KG μμ = 时，可以从表 A1～A4 中推论出来。如果摩擦系

数未知，或无法获得资料，可从表 5 种选取指导数值。 

注：在使用表 A1～A4 时，如果紧固技术/紧固工具中有较大的波动，可以适当减少所要求的紧固力矩 AM （计算

值>±5%），以避免过度应力，或如果（组件）紧固力矩增加，也要考虑螺栓的附加加载。在很少情形下，使用锁紧

螺母时所要求的过度螺栓力矩 UM &&（参见5.4.3节），则可能有必要包括强度验证中产生的附加扭曲应力（等式5.5/3）。 

在超过弹性极限的屈服控制或角度控制的拧紧情形中，螺栓的利用至少达到各自 100%的屈服点。为此原因，可

达到的装配预紧力至少要高于表 A1～A4 中给出的数值的 ν/1 的系数。 

所允许的装配预紧力幅度 zulMF 应由用户制定，同时考虑功能和强度的要求，例如极限表面压力、热加载和弹性。

在弹性范围内紧固时，目标为 9.0=ν ，即使是最大的装配预紧力 maxMF （参见 5.4.3 节）也是显著地低。因此，对

于 zulMF ，适用下述范围（图 5.5/1）： 
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图 5.5/1：允许的装配预紧力 zulMF 的范围 

5.5.2 工作应力 
和装配应力相比，具有轴向分量的工作载荷（工作载荷分量 FA、工作力矩 MB以及附加的热载荷△FVth）通常导

致应力增加（参见 3.2 节）。 
在工作状态，扭曲应力通常变得比安装状态下要小。在超过弹性极限的连接件预紧中，经常可以观察到扭曲应

力的完全减少，在许多情形下扭曲应力在静态加载下降低到 50%，在长期交变加载中也是完全减少。可在不同的水

平下考虑扭曲应力。 
如果在工作状态下不超过屈服点，则根据变形能量理论，工作状态中的比较应力可按类似于 5.5.1 节中的方法： 

 
除了作用的抗拉应力之外，任何工作状态的扭曲应力都应部分地考虑。如果不能获得其他资料，则推荐的减少

系数为 5.0=τk 。 

对于抗拉应力，对于附加的螺栓载荷 Fs（参见 5.3 节）以及热应力连接件中可能的附加热载荷△FVth（参见 5.4.2.2
节）： 

 
在与本指南的目标具有偏差时，如果螺栓接头部分打开，应考虑螺栓的弹性和 FAab 之上的板的变化（参见 5.3.3
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节）。该变化仍然不能准确地计算。作为一个近似值，因此建议用等式（5.5/11）中的 maxSAF 来替代 5.3.3 节中确定的

附加螺栓载荷 FSAK1。 
如果△FVth >0，则此处应以△FVth =0 来代替，但仅仅是在达到工作温度或平衡温度之后才出现的机械加载除外。 

根据等式（5.5/3），利用螺纹力矩 GM （参见 5.4.3 节）来计算扭曲应力τ 。 

 
以及阻力力矩 

 

如果在少数情形下有必要的话，应在强度验证中（参见先前章节中的注释）包括过度螺栓的力矩 UM &&（参见 5.4.3

节）。 
如果扭曲载荷完全减少，则工作中的连接件的最大预载的总和、最大附加螺栓载荷和附加热载荷（上述涉及等

式（5.5/11）的应用）必须低于符合 DIN EN ISO898-1 或 DIN EN ISO 3506-1 的标准化最小屈服点的螺栓载荷： 

 
如果由于超出弹性极限拧紧而超过屈服点或相应的高加载，初始的加载导致螺栓的塑性变形，因为螺栓力：

2.01 MS FF > ，其中 2.0MF 来自于 v=1 时的等式（5.5/7）和等式（5.5/8）。结果是，装配预紧力降低[37]。 

对于初始加载之后的预载，假定预埋（5.4.2.1 节）已经减少： 

 
由于螺栓材料在扭曲应力降低到相当程度的同时变硬的事实，根据硬化系数 kv=1.1…1.2： 

 
因此，在初始加载之后，作为一个原则，螺栓连接件再次表现为纯粹弹性的方式，因为其已经自我调整到新的

屈服点。由于与组装状态相比，预载 Fv1 的降低要大于预埋损耗的事实，则有必要检查在关键连接情形下是否保持

FMmin。 
在热应力连接件中，所有配对零件的自发的变化，或仅在长期中生效的变化， 材料特性（耐热应力、蠕变限制、

杨氏模量、热膨胀系数）的变化都应予以考虑。 

5.5.3 交变应力 
交变应力计算为： 

 
对于偏心夹紧和/或加载，考虑到弯曲载荷，下述适用于 

 
在螺栓的首个载荷承压螺纹圈上出现一个高切口作用。此处的局部应力峰值（取决于设计条件）可能达到比名

义应力高 10 倍的程度。因此与静态应力相比，螺栓连接件的局部承压能力在交变应力期间要显著地低。整个连接件
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的动态强度由许多影响因素而确定。 
对于疲劳极限的指导数值，根据 DIN 969 和 ISO 3800 中的应力横截面 As，以及标准螺纹为 6g/6H 的符合 DIN EN 

ISO898-1 的高强度螺栓，可以计算如下[38；39]。在该情形下，考虑通过利用系数 0.85 而确定的分散范围 1Aσ 的下限

而得出的关于应力幅度 50Aσ 测量值的分散。 

对于热处理之前轧制的螺栓螺纹（SV），以及疲劳极限的应力幅度，在 1/3.0 min2.0 <≤ FFSm （σ 单位为 N/mm
2
，

d 单位为 mm）的有效范围内进行规定; 

 

对于热处理之前轧制的螺栓和超出弹性极限的紧固螺栓，不期望螺纹的疲劳极限减少，因为在工作载荷期间预

载被调整到一个较低的水平（参见 5.5.2 节）。 

在 1/3.0 min2.0 <≤ FFSm （σ 单位为 N/mm
2
，d 单位为 mm）的有效范围内在热处理后轧制的螺栓（SG）的疲劳强

度高于热处理之前轧制的螺栓。由于引入的残余压应力[60]，该较高的疲劳强度是稳定应力的一个函数： 

 

这里，                  

精细螺纹的疲劳极限随着强度增加以及螺纹的精细度的增加而降低。例如，在强度为 12.9 的连接件中，其可能

要比标准螺纹要低到 30%[39；40]。 
对于热处理之前轧制的螺栓以及热处理之后轧制的螺栓，此中提及到的疲劳极限仅适用于交变循环超过

6102 ⋅=DN 的情形，如果仅有几千个交变循环（
410>ZN ）以及应力幅度大于工作中出现的疲劳极限，如果假定

下述动态强度数值，则可以建立连接件的耐力极限[4；39；41]： 
 热处理之前轧制（SV） 

 
 热处理之后轧制（SG） 

 
对于工作中（超过一个载荷组）的强度验证，等式（5.5/22）和（5.5/23）必须加区别地使用，在这方面没有可

靠的发现。 
奥氏体钢和非铁金属制成的螺栓的疲劳强度的数值可从文献[42～47]中找到。如为热浸镀锌螺栓，则疲劳强度大

约要低于根据等式（5.5/19）和（5.5/20）所计算的数值的 20%。 
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图 5.5/2 弯曲连接体 

在遇到被夹部件偏心载荷和/或夹紧力时，总的弯曲力距 MBges 由作用力 FA， FS 和外工作力距 MB 引起。该总

弯曲力距 gesBM 增加螺栓的额外应力 SAσ 达到 SABσ ，在计算疲劳极限时应考虑。 

与图 5.5/2（距离 syms 和 a 不在同一侧）相比较，考虑到杠杆臂，总弯曲力距通常可以得出为： 

 

通过减去预载荷 VF 的影响可以计算出造成应力增加的额外弯曲力距： 

 
用等式（3/5），可以得出： 

 

用计算纵向变形 f 的纵向弹力δ 相似的方式，可以确定计算弯曲变形γ 的弯曲弹力β （5.1.1 节）。 

弯曲角γ （见图 5.1.1）与螺栓和被紧固件的大小一样。 
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从该变形状态，用计算螺栓弯曲角度的等式（5.1/20），同样地计算平板的角度和对于平衡状态 

 
可以最终得到总的弯曲力距被螺栓和被紧固件吸收。 

                     或 

 
因此，被螺栓吸收的比例是： 

 

一般来说 PS ββ >> ，因此 PS ββ / 远大于 1。因此被螺栓吸收的弯曲力距大约是： 

 

对于增加的弯曲力距 bM ，与上述计算螺栓额外弯曲度的等式相似，用等式（5.5/26）和考虑符号规则（5.3.2 节），

得到： 

 （5.5/33） 
在没有外弯曲力距的特殊情况下，等式可以简化为： 

 

因此对于类似于 bZ σσσ += 的最大额外应力，得到： 

 

利用应力横截面（5.4.3 节）， Sβ 的关系、弯曲件的惯性替代力距 BersI （5.1.1.2 节）、 2//3 SS dWI ≈ 、对被夹

部件的弯曲弹性的关系，用类似于等式（3/15）和（5.1/17） 

 
可以得出： 
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       （5.5/37） 

在这种情况下，紧靠右边中括号的表达方式描述的应力仅产生于载荷 SAF 的差，括号中的表达方式描述因额外弯

曲载荷而增加载荷。 
对于具有不同杨氏模数的被紧固件连接，适用等式（5.5/36）： 

 

同样地，等式（5.5/37）应该改变。 

如果螺栓连接部分开启，建议尽可能接近地在等式（5.5/37）用额外增加的在 5.3.3 节中计算的螺栓载荷 1SAKF 的

比率和相关的轴向载荷代替相对的弹力或载荷系数
*
enΦ 。 

5.5.4 螺栓头和螺母支承面的表面压力 
在螺栓头和螺母与被紧固件之间的承载区域，产生蠕变（由时间决定的塑性流动）而失去预载荷的的表面压力，

不应因使用装配预载荷或最大载荷 maxSF 而产生作用。因此，表面压力不该超过被紧固件材料的表面限制压力。 

装配状态： 

 

工作状态： 

 

在这种情况下也会出现：如果 0>Δ VthF ， 那么 0=Δ VthF 应替代 ，除非仅在工作温度或平衡温度达到后总是出

现机械载荷。 

对于在压力载荷作用下的连接来说（负压 AF ），应该替代 0max =SAF 。 

对于在屈服和角度控制紧固技术下的最大表面压力，在从表 A1 到 A4 中值 MTabMzul FF = 适用下面： 

 

系数 1.4 是最大屈服点和最小屈服点的比率（1.2），使用系数 11.1/1 =v 的相互值和硬化作用（1，05）[34]的乘

积。 
对于平面圆形承载区域，大约适用： 

 

其中， KiD 参照方程（5.4/22）。 

在表 A9 中提供了实验中达到的极限表面压力参考值。这些值除了其他因素外还取决于作为基础的被紧固件的受

压和几何状态。在钢材料中，在孔中凹槽可取得高达 25%的高出值（支撑影响）。被紧固件外部很小之处部分导致
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极限表面压力明显降低。如果钢材料可以允许超过 mμ25 的的压力，那么有可能极限表面压力更高[53]。 

如果使用垫圈减轻表面压力，要保证垫圈具有足够的强度和厚度。计算厚度为 Sh 的垫圈与被紧固件之间的压力，

标准垫圈使用下列等式计算，并且考虑作为外部直径的压力影响区域： 

 
在热载荷情况下，材料强度的降低和因此而产生的极限表面压力的降低也应该考虑在内。 

5.5.5 啮合长度 

如果出现应力过度，自由载荷螺纹或长柄杆（设计原则）会出现断裂。这需要对螺栓连接的各连接点的承载力

进行精确匹配。这也包括内部螺纹的承载力。 
当啮合螺纹的承载力与自由载荷螺栓螺纹或长柄的承载力一致时（图 5.5/3），便达到了啮合长度的零界点或螺母

高度 krm 的零界点（螺栓螺纹的长度和完全吻合的螺母或内螺纹） 

 
图5.5/3 螺栓连接的内螺纹啮合长度与剥离力 

如果螺母的强度等级至少和螺栓的强度等级一致，则配有标准螺母的螺栓连接件具有完全的承载力。例如：10.9
级螺栓配 10 级螺母。 

当把螺栓拧入用强度相对较低的材料制成的螺母时，如果应力过度，螺栓螺纹会在次零界啮合长度时磨掉螺母

螺纹。在这种情况下，螺栓连接件的承载量决定于剪切面积，它是由螺栓螺纹的外直径和螺母材料的抗剪强度确立

的。 
在拉伸应力情况下确定需要的螺母高度的计算模型设定需要的螺母高度完全由螺母材料的剪切应力产生，由螺

柱螺纹的拉伸力引起，并且螺纹圈的过度强加的弯曲应力的影响可以忽略。另外，因弯曲产生的剪切面积的减小应

和校正因子（C1，C3，）一起考虑。 
除此之外，计算模型设定由于在压裂的瞬间产生的塑化影响——即螺纹的磨损剥离，在内螺母的螺纹圈上存在

均匀力的分布。 

螺母螺纹的剥离力 mGMF 和需要的啮合长度
mineffm 根据[48]计算，剪切力 BMτ 和内螺纹的剪切区域 SGMA 如下： 
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其中： 

 

并且，公制螺纹在 9.1~4.1/ =ds ： 

 

在这种情况下，下列通常适用于 1: 1 =CESV ，以及 

 （ 14.0 << SR ）  （5.5/44b） 

或 

                                         （ 1≥SR ）  （5.5/44c） 

具有螺栓螺母剪切力τ 和剪切区域 SGA 的强度比 sR 计算如下: 

 
对于钢，为： 

 
这里： 

       （5.5/44f） 

对于强度比，从等式（5.5/43）和（5.5/44e）在同样的剪切强度比： 

           （5.5/44g） 

因此 

 

根据设计原则，螺纹的剥离力与自由载荷的螺栓螺纹的折断力比较 SmmS ARF ⋅= ： 

 
由此得出，对于等式（5.5/45） 

 

或 
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考虑到螺母螺纹的约 0.8P 的啮合长度仍未加载[49]，产生需要的啮合长度的计算关系最后为： 

        （5.5/48） 

当螺纹的外径 d 达到 公差下限，螺母螺纹的节径 D2 达到公差上限，就存在对螺纹连接件的载荷最不利的情形。

因此对于未知的有效螺纹尺寸来说，产生需要的啮合长度的计算关系（5.5/48）可以修改如下: 

       （5.5/49） 
当把螺栓拧入用强度相对较高的材料制成的螺母时， 如果应力过度，螺母螺纹会在次零界啮合长度时剥离螺栓

螺纹。在这种情况下，螺栓连接件的承载量决定于由螺母螺纹的内径形成的剪切区域和螺栓材料的剪切力。计算过

程与上述过程相似，在此不再详述。 

对于已知的拉伸强度 minmMR 或布氏硬度的各种螺母材料，等式（5.5/49）需要的剪切强度值 BMτ 可以在考虑表

A9 时从表 5.5/1 中看到。 
图 5.5/4 使具有从 M4 到 M9 标准螺纹的螺栓连接件的需要啮合长度与作为螺栓强度等级 8.8、 10.9 和 12.9 的螺

母材料的剪切力通过图表表示出来。 
确定这些数据时，发现在M4和M39之间范围内的需要的啮合长度位于分散带内，其宽度达到至多平均值的 10%。

上限由 M4 螺纹的尺寸形成。因此 M4 尺寸的（最不利情形）计算值被看作图 5.5/4 中曲线的基础。 
 

 

图5.5/4.需要的啮合相对长度 
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表5.5/1各种类型材料的剪切力比率参考值 
剪切力比率 

材料类型 
mB R/τ  HBB /τ  

退火钢 0.60 ~ 0.65 2 
奥氏体（固熔热处理） 0.80 3 

奥氏体F60/90 0.65 ~ 0.75 2.0 ~ 2.5 
1.1 1.5 生铁GJL 

GJS 0.9 2.0 
铝合金 0.7 1.5 

钛合金（时效硬化） 0.6 2 

并且，图 5.5/4 是基于实践中发生的使用最大拉伸力 maxmR 。 

由于螺栓强度的使用降低，比如说，在弹性范围内拧紧，啮合的最小长度相应地降低。 
对于细螺纹和/或变化的公差，也许需要不同于此的啮合长度。各种情形应该依据（5.5/49）来确定。 

5.5.6 剪切应力 

5.5.6.1 概述 

原则上，螺栓和/或被紧固件（滑动）不能发生相对移位。在不能满足此要求或不存在的螺栓连接上，设计中应

确保在发生应力过度时可以进一步地限制使用或者力线上的其它部件在预先确定的断裂连接件失效时受到保护。当

连接件被想象为载荷失效时，取得力传递界面 Fq 或力距传递（ YM ）界面的数量和位置。应该考虑被紧固件或螺栓

剪切的滑动中各个内界面。所有不发生相对移动的界面都不相关。从界面各载荷承载量的总和可以获得总承载量。 
依据在 DIN V ENV 1090-1（辅助钢结构设计-第一部分：高结构总则和规范，1998）的附件 A 中介绍的方法可以

进行抗滑连接实验。另外依据 DIN50141（剪切实验，1982）或 LN65 150（对螺栓和螺栓头作双剪切实验，1977）可

以做紧固件剪切/孔承载应力实验。 

5.5.6.2 载荷分布 

适用各种情况下的涉及几个螺栓的横向载荷的程度通常是变化的。几个螺栓的统一载荷通常需要相对移位和局

部永久变形，它们产生在载荷情况下成对部件的接触和适应。 
强度等级 12.9 或 80 的螺栓，强度 8.8、10.9 或 70 具有高强度部件（Rm > 800 MPa，A5 < 14%）的螺栓配对或统

一载荷在超过 8 个连接点分布的使用要求作实验调查以便评估此类连接件的适应性。 

传统的间隔是 hh ded 53 1 ≤≤ 。根据 ISO273 孔系列一致的大定位偏差和间隙时，应通过减缩因子降低此范围内

的螺栓的极限剪切力： 

                    （5.5/50） 

这里 

 

依据 IT13 遇到定位偏差和间隙时，可以进行计算达到大约 8=Sn 而没有减缩因子，例如 

0.11 =β 。 
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如果遇到圆形法兰接头，也可以设定统一载荷分布为 8>Sn ，，因为可以设定所有的连接件受制于同样的变形。 

5.5.6.3 静载荷 

通过在界面的静态摩擦避免滑动。极限滑动载荷
μzulQF 依赖于摩擦系数和残余预紧力： 

在此： 

 

在估算各界面的静态摩擦系数 Tμ 时（见表 A6），必须考虑由于渗透（毛细管作用）而产生的装配状态的可能损

伤和成对表面的准备状态。在机械表面之间通常会产生静态摩擦系数。通过实验确定或检查可以校验设计。 
界面的最小残余预紧力为： 

       （5.5/54） 

如果额外热载荷 0<Δ VthF ，那么 0=Δ VthF 应该替代，除非只在达到平衡温度后横向载荷发生作用。 

在横向载荷或垂直载荷方向，因被紧固件的失效而产生的连接失效可以有效得到避免。对于距离为 e（开始于螺

栓/螺栓纵轴）的通孔模式的几何设计，适用下列： 
朝横向载荷方向： 

达到边缘 hde 3min0 =  

在螺栓之间 hde 3min1 =  

这取决于螺栓材料（表 5.5/2） 的剪切力 Bτ 和在接合面的剪切面 τA 。 

表 5.5/2 依据 DIN EN ISO 898-1 或按照[50]和[51]的 DIN EN ISO 3506-1 
强度等级的螺栓的剪切力比例 

 

决定于各界面的位置，依据 DIN EN ISO 898-1 螺栓的相关剪切面 τA 是 
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在这里 dd =τ 或 idd =τ （长柄螺栓的横截面）或者 Pdd =τ （全螺栓横截面）。 

不考虑各界面的位置如何，依据 DIN EN ISO 3506-1 对于不锈钢制作的螺栓，螺蚊 SAA =τ 的受压横截面对于载

荷承受力始终具有决定因素，因为长柄和螺纹的受力值尚不知道。 

因为预载荷减少到连接失效的程度，所以可以设定剪切 AS 有一个标准安全的余地给螺栓的允许剪切力而不考虑

预载荷： 

 
轴向和横向载荷同时产生影响的相互确认。 

 

只有在 时才需要。 

因为承载应力的失效，应该考虑到，和机械工程中典型的 2.0/ ≥hdh 的尺寸比值一起，在孔内存在统一的应力

分布。 
螺栓的承载应力由弱部件的失效度确定。 

一般来说，螺栓的允许应力比钢板的应力高。如果情况如此的话，螺栓 min2.0pR 的允许应力应用下列等式替代。 

如果在很大程度上避免被紧固件的塑料变形，必须应用下列： 

 

不过，由于孔壁上的多轴向应力，明显高的载荷可能会传递至高预载荷连接件失去作用的程度并且在上述距离 0e

到 3e 保持在[52]： 

 

如果到边缘的距离仅为 hde 5.10 = ，，那么可以假设这种连接件只有一半的螺栓承载压力 2/
LzulQF ，如果只用

一个螺栓来实施单一剪连接，情况也是如此。 

5.5.6.4 动载荷 

交变应力期间，载荷界面必须处于全螺栓的长柄区域内。根据 

5)/(/ −≤ DaDNN ττ  

这里，
810=DN ， MPaD 23=τ 。 

交变循环周期 N 至疲劳或忍耐极限的数量是[41；52]： 

 
用适当的手段（防滑连接，全螺栓，销或此类部件）避免由于交变载荷方向产生的冲击载荷。通过适当的手段

（防滑接头，全螺栓，销或此类部件）同样可以避免接合面区域因微滑作用产生的磨损腐蚀。 
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6 提高螺栓连接工作可靠性的设计 
6.1 螺栓连接耐久性 

通过适当设计，可以从三个基本方面保证螺栓连接的耐久性： 
1． 螺栓的低载荷（连接件的设计） 
2． 螺栓的低应力（螺栓的设计） 
3． 螺栓的高压性（螺栓的材质特点） 
传递到螺栓的工作载荷和力矩的比例是由整个接连接件的几何性决定的。此外在[5；6]中制定了柱体，横粱和多

螺栓接头的设计指引。这些指引的运用使螺栓的载荷降低，保持与螺栓连接件同样的载荷（图 6/1）。 

圆柱连接 
设计指引 缺点 优点 

1 

预载荷： 
尽可能高的预载荷 
—高强度等级 
—精确的紧固技术 
—低摩擦系数 

低预紧力 

高预载荷 
（使用紧固技术和小紧固

因子 Aα ） 

2 

钢度比： 
如有可能螺栓的弹性应比钢板的弹

性大许多（如有可能颈朝下螺栓） 

细窄圆筒 
（有给定的名义直径Φ）

 

圆柱直径  minhdG W +=  

 

3 

螺栓偏心： 
螺栓位置的偏心率应保持在最小（特

别是用偏心载荷） 

大偏心率 Ssym 

 

小偏心率Ssym 

 

4 

力的偏心： 
在a>ssym时最小偏心率通常引起额

外的低螺栓载荷 

大偏心率 

 

小偏心率 

 

5 

载荷加载的高度： 
施加的力应尽可能向界面向下 

上面区域力的施加 

 

界面附近力的施加 

 
图6/1 用圆柱连接[15；54；55作为例子]的螺栓连接设计指引 
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对于螺栓的轴向工作载荷，螺栓的拉伸回弹 Sδ 与被紧固件的拉伸回弹 Pδ 的比值——载荷系数Φ是相当重要的。

在偏心载荷期间，惯性力矩 BersI 由于变形对螺栓载荷的水平有相当大的影响并且螺栓的弯曲回弹 Sβ 对应力也非常重

要。对弯曲应力产生线性影响的小螺栓直径在此具有优势。另外，由于功能相关的凹口和载荷加载特别是在螺栓和

螺纹连接之间产生了应力最大值。 
最初的载荷螺纹转动通过弥补螺纹载荷应力分布差异的手段大大减轻。这里增加耐用性的潜力大大提高。最后，

动态应力性，即材料能承载应力的程度可以增加，比如说通过引入可以抵消静态工作应力的残余应力（DIN 50100）。
比如在热处理后滚制螺栓，可以产生这种残余压应力。 

总之，可以说通过几何学，材料和装配等领域的各种手段，通过降低螺栓载荷和螺栓应力和通过专门增加螺栓

的应力性提高螺栓接头的使用可靠性。表 A13 提供了相应设计资料的全貌。 
6.2 螺栓连接的松脱 

在螺栓连接的使用中，可能会发生预紧力部分或全部丧失。 
通过使用少量的表面粗糙度值小的界面，使用有弹性的材料夹在固定的位置（但不能被预紧力压缩到其阻挡的

长度），通过高预载荷或通过大螺栓和材板弹性降低因为嵌入螺栓接头产生的松弛。 
通过适当选择材料和通过能防止限制表面压力过度的手段或能降低材料关键区域应力的手段可以避免螺栓或被

紧固件因蠕变或松弛而产生的放松现象。 
如果源于预紧力和节距的内松弛扭矩抵消自锁，则螺栓连接旋转时变松。这是因为螺纹摩擦系数大大降低或因

为螺栓轴的动态作用横向载荷或动态作用力距的缘故。通过适当的锁定元件可以限制或避免因转动产生的松弛（见

表 A14）。 
通过限制横向或外围方向可能的移动抵消因旋转而产生的松弛，可以通过增加预紧力和/或设计方法来达到。 

无需采取进一步措施，从理论上来说有足够的安全保障防止在有少量界面和紧固比 )53(/ K≥dlK 的高预载荷螺

栓接头中因旋转产生的松弛。 

7 标记符号及其内容 

A     横截面，一般情况 

DA     封闭区域 (在大部分界面小于螺栓的通孔) 

0A     螺栓适当的最小横截面 

NA     额定横截面 

PA     螺栓头或螺母承载面 

SA     依据DIN 13-28螺纹的应力横截面 

SGA    轴向载荷时螺纹的剪切横截面 

SGMA    轴向载荷时螺帽/内螺纹的剪切横截面 

SGSA    轴向载荷时螺栓螺纹的剪切横截面 

TA     颈缩横截面或降低了的长柄横截面 
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τA     横向载荷时的剪切横截面 

3dA     DIN 13-28规定的小径螺纹横截面 

5A     断裂伸长率(最初测量长度 05 d⋅ ） 

31;CC    啮合长度修正因子 

D     螺母螺纹大径 

AD     界面上基件的替代性外径；如果界面区域不是圆形，应使用平均直径（螺母支承平面外径） 

AD′     基础固件的替代外径 

GrAD ,    最大限制外径，锥形变形的直径 

KD     锥形变形的最大外径 

KmD    在螺栓头或螺母承载区域摩擦力矩的有效直径 

KiD     螺栓头承载区域的内径 

aD     平面螺母承载区域的内径(倒角直径) 

haD     靠螺母或内螺纹边的夹件平面承载区域的内径 

1D     螺母螺纹小径 

2D     螺母中径 

DSV    贯穿螺栓连接 

E     杨氏模量 

BIE     内螺纹部件的杨氏模量 

ME     螺母或内螺纹的杨氏模量 

PE     被连接件的杨氏模量 

PRTE    室温下夹部件的杨氏模量 

PTE    室温下被连接件的杨氏模量 

SE     螺栓材料的杨氏模量 

SRTE    室温下螺栓材料的杨氏模量 

STE     不同于室温下螺栓材料的杨氏模量 

TE     不同于室温下的一般杨氏模量 

ESV    内螺纹接头 

F     一般力 

AF     轴向载荷,指向螺栓轴线并且与任何方向工作载荷FB有比例关系的部件 

AF ′     轴向替代载荷 

AabF    偏心载荷时开限的轴向载荷 
Z

AabF    同心载荷时开限的轴向载荷 

AKaF    偏心载荷时单边承载初始的轴向载荷 

BF     任何方向的连接工作载荷 
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FK     夹紧载荷 
FKA     开限最小夹紧载荷 
FKab    开限夹紧载荷 
FKerf    密封功能夹紧载荷，界面上防止单边打开和摩擦力控制 
FKP     确保密封功能最小夹紧载荷 
FKQ     通过摩擦力传输横向载荷和/或扭矩的最小夹紧载荷 
FKR     在使用中以FPA加元或卸载时以及嵌入之后分界面的残余夹紧载荷 
FM     安装预紧力 
FMm     平均安装预紧力 
FM max    每只螺栓必须遵巡的最大安装预紧力，从而即使拧紧方法不够准确，在工作中发生嵌入，也能

在边接中产生需要的紧固力，并且能保持不变。 
FM min    必需的最小安装预紧力，在FM max时由于拧紧技术缺乏以及产生最大摩擦时出现 
FMzul     允许安装预紧力 
FM Tab     表A1到A4（v=0，9）规定的安装预紧力 
FM0.2     螺栓容许应力0.2%时的安装预紧力 
FmGM     螺母及内螺纹的松脱作用力 
FmS     可加载螺栓螺纹的断裂作用力 
ΔFM     安装预紧力与最小安装预紧力的差 
FPA     改变被夹紧件加载的轴向载荷的比例，附加板载荷 
FQ      横向载荷，垂直于螺栓轴线的工作载荷或任意方向工作载荷FB的一个分量 
FQzulL     螺栓允许承载压力 
FQzulS     螺栓允许剪切力 
FQzulu     极限滑动力 
FS      螺栓载荷 
FSA     轴向增加的螺栓载荷 
FSAab     开限轴向增加的螺栓载荷 
FSA KA     当连接打开以及边缘承载时增加的螺栓载荷 
FSAKl    连接打开时增加的螺栓载荷 
FSAo    上(最大)轴向增加螺栓载荷 
FSAu    下(最小)轴向增加螺栓载荷 
FSKa    边缘承载时螺栓载荷 
FSm    平均螺栓载荷 
FSR     螺栓承载区域的残余夹紧载荷 
FS1     最初加载时超过弹性极限的螺栓载荷 
FV     一般预载荷 
FVab    开限处的预载荷 
FVRT    室温下的预载荷 
FVT    不同于室温温度下的预载荷 
FV1     最初承载时超过弹性极限的螺栓载荷 

YthFΔ    由于在不同于室温的温度下预载荷的变化;增加的热载荷 

YthF ′Δ    由于在不同于室温的温度下预载荷的变化(简化);大约增加的热载荷 

FZ     操作中因嵌入产生的预载荷损失 
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F0,2     在最小屈服点或在0,2%容许应力时的螺栓载荷(没有扭应力) 
G     螺栓连接分界面尺寸的限制值 
G′     粗牙螺纹接头的交界面尺寸的限制值 
G ′′     带有螺旋角度的螺丝孔的粗牙螺纹接头的交界面面尺寸的经过修正的限制值 
HB     布氏硬度 
I     一般旋转力矩 
IB      弯曲体的旋转力矩 

BersI    变形体的旋转等效力矩 

H
BersI    变形套管的旋转等效力矩 

V
BersI    变形锥体的旋转等效力矩 

BersI    螺栓孔旋转力矩不足 

BTI     界面旋转力矩 

iI     任何表面旋转的力矩 

3I     螺纹小径横截面的旋转力矩 

K      载荷作用点 

KG     基础固件处的载荷作用点 

M      普通力矩 

MA     预紧力达到FM时的拧紧扭矩 

MA,S     采用力矩增加定位方法或元件时的拧紧扭矩 

ϑΔΔ /M   拧紧过程中产生的拧紧扭矩MA与实际所测的螺栓旋转角 之间的差商 

MB     螺栓连接点的工作力矩（弯矩） 

MBab     开限工作力矩 

MBges     总弯矩 

MBgesP     施加在板材上的弯矩比 

MBgesS     施加在螺栓上的弯矩比 

Mb     在由于偏心作用施加的轴向载荷FA和FS和/或弯矩MB之外,螺栓连接点的额外弯矩 

MG     施加在螺纹上的拧紧扭矩比(螺纹扭矩) 

MK     螺栓头部或螺母承载面中的摩擦力矩,头部摩擦力矩 

MKl    夹紧区域的合成弯矩 

MKZu     额外头部弯矩 

MOG     上限力矩 

MUG    下限力矩 

MÜ     长螺栓连接的力矩 

MSb     施加在螺栓上的额外弯矩 
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MT     扭转力矩 

MY     螺栓轴向扭矩 

N      交变循环的次数,普通的 

ND     连续载荷下交变循环的次数 

NG     滑动交变循环的数目(横向载荷) 

NZ     疲劳强度范围内加载的交变循环数目 

P     螺纹螺距 

R     半径 

Rm     螺栓的抗拉强度; DIN EN ISO 898-1所示的最小值 

Rm min    螺母的抗拉强度 

RS     强度比 

Rp0.2     DIN EN ISO 898-1所示的螺栓0.2%的试验应力 

Rp0.2P     板材0.2%的试验应力 

Rp0.2T     室温以外温度下的0.2%试验应力 

Rp0.2/10000   负载104小时后的蠕变极限 

Rz      平均粗糙度 

SA      防止剪断的安全余量 

SD      防止疲劳失效的安全余量 

SF      防止超出屈服点的安全余量 

SG      防滑安全余量 

SL      针对承载压力的安全余量 

SP      针对表面压力的安全余量 

T      温度 

△T     温差 

△TP     板材或被夹紧件的温差 

△TS     螺栓的温差 

U      分界面接口处的起始位置 

V      在偏心负载连接完全松开过程中的边缘承载位置 

WP     螺栓横截面的极性阻力矩 

WS     螺栓螺纹截面应力的阻力矩 

a      从轴向载荷FA等效作用线到想象的横向对称的变形固件之间的距离 

ak     从预载荷区域边缘到基础固件力作用点的距离 

ar      从预载荷区域边缘到接头侧向边缘的距离 
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b     宽度.普通的 

bT      分界面的宽度 

cB      垂直于宽度b的弯曲固件的测量 

cT      垂直于宽度b的分界面区域的测量 

d      螺栓直径=螺纹外径(公称直径) 

dP      螺栓杆直径  

dS      应力截面AS直径 

dT      细杆螺栓的直径 

da      螺栓平头承载平面的内径(在螺栓杆过渡半径的入口处) 

di      夹紧长度区域内螺栓的圆柱体单要素的直径 

dh      被夹紧零件的孔径 

dha     被夹紧零件的靠螺栓头部承载平面的内径 

dW     螺栓头支承平面的外径(在螺栓杆过渡半径的进口处);通常指承载面外径 

dWa    与夹紧零件接触的垫圈承载平面外径 

d0     螺栓最小截面的直径 

d2     螺栓螺纹中径 

d3     螺栓螺纹小径 

d     剪切横截面的直径 

e     开口风险端界面边缘到螺栓轴线的距离 

e0     横向载荷方向上被夹紧零件边缘到螺栓轴线的距离 

e1     间距;横向载荷方向上螺栓间的距离 

e2     横向载荷垂直方向上夹紧零件边缘到螺栓轴线的距离 

e3     横向载荷垂直方向上螺栓间的距离 

f     力F作用下的线性弹性变形 

fi     任何部分i的线性弹性变形 

fM     装配状态下,螺栓和被夹紧零件的变形总和 

fPA    FPA作用下,夹紧零件的线性弹性变形 

fPM    FM作用下,夹紧零件的收缩量 

fSA    FSA作用下,螺栓的伸长量 

fSM    FM作用下,螺栓的伸长量 
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fT     不同于室温的温度下的线性变形 

fV     预载荷引起的螺栓或螺母承载面的轴向位移 

fVK    预载荷引起的载荷作用点的轴向位移 

fZ     嵌入产生的塑性变形．嵌入量 

h     高度,普通的 

hS     垫圈厚度 

hk     载荷作用高度 

hmin    两件被夹紧零件中较薄的板厚 

k     螺栓头部高度 

kV     硬化系数 

kar     用于描述构件高度对载荷作用因素影响效果的参数 

kdh    用于描述孔对载荷引入因素影响效果的参数 

kdw    用于描述承载面直径对载荷引入因素影响效果的参数 

kt     降低系数 

l l    长度,普通的 

lA     基础固件和连接固件中载荷作用点K之间的长度 

lG     啮合螺纹变形的替代延伸量 

lGM    替代伸长长度, lG 和l M的总和 

lGew    可加载螺纹长度 

lH     变形套筒的长度 

lK     夹紧长度 

lM     螺母或旋合螺纹变形的替代伸长长度 

lSK    螺栓头部变形的替代伸长长度 

lV     变形锥体的长度 

lers      螺栓的替代弯曲长度(整个直径都是d3，有相同βS值的连续圆柱杆)  

li     螺栓的圆柱体单要素的长度;变形固件组成部分的长度 

m     力矩传递因素(MB对螺栓头部偏斜度的影响) 

mK    圆等式参数 

mM    载荷作用因素(FA对螺栓头部偏斜度的影响) 

meff    螺母有效高度或旋合长度(外螺纹合和内螺纹的重叠) 
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mkr    螺母临界高度或旋合长度 

n     载荷传导因素,描述FA作用点对螺栓头部位移的影响,一般用于同心夹紧 

ne     偏心夹紧的载荷传递因素 

nG     基础固件的载荷传递因素 

n*G    基础固件减少的载荷传递因素 

nK     圆等式参数 

nM    力矩作用因素(MB对螺栓头部位移的影响) 

nO     上板的载荷传递因素 

nS     螺栓数 

nU     下板的载荷传递因素 

n2D    二维分析的载荷引入因素 

n*2D   二维分析减少的载荷引入因素 

p     表面压力 

pB     工作状态中的表面压力 

pG    极限表面压力,螺栓头部,螺母或垫圈的最大允许压力 

pM    装配状态下的表面压力 

pi     密封内部压力 

qF      螺栓可能滑动或剪断情形中的力传递的内部界面数 

qM    螺栓可能滑动中的扭矩传递的内部界面数 

r      半径 

ra     MY作用时被夹紧件的摩擦半径 

s     对边宽度 

ssym    从想象的横向对称的变形固件轴线到螺栓轴线之间的距离 

t     多螺栓连接接头的螺栓间距 

tS     扩孔深度 

u     从想象的横向对称的变形固件轴线到开口点U之间的边缘距离 

v     从想象的横向对称的变形固件轴线到边缘承载点V之间的距离 

w     螺栓连接类型的连接系数 

y    直径比 

a     螺纹侧角 
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A    拧紧因素 

P    板材线性热膨胀系数 

PT    与室温不同温度下的板材线性热膨胀系数 

S    螺栓线性热膨胀系数 

ST    与室温不同温度下的螺栓线性热膨胀系数 

T    热膨胀或线性热膨胀系数,普通的 

VA    螺栓头部相对于FA作用下螺栓轴线的偏斜度 

β     弯曲弹性变形, 普通的 

βL     长度比 

βG     旋合螺纹的弯曲弹性变形 

βM     螺母或内螺纹区域的弯曲弹性变形 

βP    被夹紧件或板材的弯曲弹性变形 

βz
P    同心夹紧时被夹紧件或板材的弯曲弹性变形 

βSK    螺栓头部的弯曲弹性变形 

βS     螺栓的弯曲弹性变形 

βVA    螺栓头部相对于MB作用下的螺栓轴线的偏斜度 

βi     螺栓任一部分的弯曲弹性变形 

β1    变形因数 

γ     同心载荷下被夹紧零件的偏斜度或倾角;弯曲角 

γP     夹紧板的倾角;螺栓头部的偏斜度 

γS    螺栓的弯曲角 

VAγ      MB作用下的螺栓头部的轴向位移 

δ    一般弹性变形, 

Z
Aδ     FA作用下同心载荷时螺栓头部的轴向位移 

δG    旋入螺纹的弹性变形 

δGM    旋入螺纹,螺母或内螺纹区域的弹性变形 

δGew    未负载螺纹的弹性变形 

δM   螺母或内螺纹区域的弹性变形 

δSK    螺栓头部的弹性变形 



 80

δP    同心夹紧和同心负载的被夹紧零件的弹性变形 

H
Pδ    变形套筒的弹性变形 

V
Pδ    变形锥体的弹性变形 

Z
Pδ      同心被夹紧零件的弹性变形 

*
Pδ     偏心被夹紧零件的弹性变形 

**
Pδ     偏心夹紧和偏心负载的被夹紧零件的弹性变形 

 
**

PMδ    偏心夹紧和MB负载的夹紧零件的弹性变形 

δPO    上板的弹性变形 

δPRT    室温下夹紧零件的弹性变形 

δPU    下板弹性变形 

δS    螺栓的弹性变形 

δSRT   室温下螺栓的弹性变形 

δVA   FA作用下螺栓头部的轴向位移 

δi     任一截面i的弹性变形 

ϑ     拧紧螺栓时的转角 

Gμ    螺纹的摩擦系数 

Gμ′    增大的角螺纹摩擦系数 

μK     头部承载区域的摩擦系数 

μT    界面处的摩擦系数 

ν    拧紧过程中屈服点应力的利用因数(横截面全塑化的限制) 

ρ    密度 

ρ′    Gμ′ 摩擦角度 

σAS    相对于AS,疲劳极限的应力幅度 

σASG    热处理后滚制螺栓疲劳极限的应力幅度 

σASV    热处理前滚制螺栓疲劳极限的应力幅度 

σAZSG    热处理后滚制螺栓疲劳强度的应力幅度 

σAZSV    热处理前滚制螺栓疲劳强度的应力幅度 

σa    作用在螺栓上的持续交变应力 

σab    偏心夹紧和负载下,作用在螺栓上的持续交变应力 

σb     弯曲应力 

σM   FM作用下.螺栓的拉伸应力 

σred    约化应力,比较应力 

σred,B    工作状态下的比较应力 

σred,M    装配状态下的比较应力 

σSA    FSA作用下螺栓中增加的拉伸应力 
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σSAb    偏心载荷作用时，FSA和弯矩Mb产生的螺栓螺纹应力，螺栓螺纹弯曲拉伸应力 

σSAbo    sSAb最大值 

σSAbu    sSAb最小值 

σz    工作状态下的螺栓拉伸应力 

τ    MG作用下螺纹扭曲应力 

τa    交变剪切应力 

τB    抗剪强度 

τBM    螺母的抗剪强度 

τBS    螺栓的抗剪强度 

τD    持续抗剪强度 

τM   装配状态下的螺纹扭曲应力 

τQ    横向载荷FQ作用下的剪切应力 

Φ    相对于变形因数的载荷因数 

Φe    轴向负载FA偏心施加时的载荷因数 

ΦeK    穿过螺栓头部和螺母承载区域平面的同心夹紧和偏心载荷作用的载荷因数 

Φ*eK    穿过螺栓头部和螺母承载区域平面的偏心夹紧和偏心载荷作用的载荷因数 

Φen    通过夹紧零件的同心夹紧和偏心载荷作用的载荷因数 

Φ*en   通过夹紧零件的偏心夹紧和偏心载荷作用的载荷因数 

ΦK    穿过螺栓头部和螺母承载区域平面的同心夹紧和同心载荷作用的载荷因数 

Φ*K    穿过螺栓头部和螺母承载区域平面的偏心夹紧和同心载荷作用的载荷因数 

Φm    纯力矩负载(MB)和同心夹紧的载荷因数 

Φ*m    纯力矩负载(MB)和偏心夹紧的载荷因数 

Φn   通过夹紧零件的同轴夹紧和同轴载荷引入的载荷因数 

Φ*n    通过夹紧零件的偏心夹紧和同轴载荷的载荷因数 
 螺栓螺纹的螺旋角;替代变形锥体的角度 

 内螺纹的接头的替代变形锥体角度 

 螺栓连接的替代变形锥体的角度 
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附录A 计算用表 

表A1 装配预紧力 TabMF 和拧紧力矩 AM ， 9.0=ν ，带杆螺栓，采用DIN ISO 262的公制标准螺纹，采用DIN EN ISO 

4014- 4018六角螺栓的头部尺寸，采用DIN 34800的外六角驱动头部螺栓，或者采用DIN EN ISO 4762的圆柱形螺栓，

采用DIN EN 20273的孔”中值”。 
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表A2 装配预紧力 TabMF 和拧紧力矩 AM ， 9.0=ν ，细杆螺栓， 39.0 ddT ⋅= ，采用DIN ISO 262的公制标准螺纹，

采用DIN EN ISO 4014- 4018六角螺栓的头部尺寸，采用DIN 34800的外六角驱动头部螺栓，或者采用DIN EN ISO 4762
的圆柱形螺栓，采用DIN EN 20273的孔”中值”。 
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表 A3：装配预紧力 TabMF 和拧紧力矩 AM ， 9.0=ν ，带杆螺栓，采用 DIN ISO 262 的公制细螺纹，采用 DIN EN ISO 

4014- 4018 六角螺栓的头部尺寸，采用 DIN 34800 的外六角驱动头部螺栓，或者采用 DIN EN ISO 4762 的圆柱形螺栓，

采用 DIN EN 20273 的孔”中值”。 
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表 A4：安装预载 FMTab和紧固力矩 MA，v=0.9，细杆螺栓， 39.0 ddT ⋅= ，符合 DIN ISO 262 的公制细牙螺纹；符合 DIN 

EN ISO 4014～4018 的六角螺栓的头部尺寸；符合 DIN 34800 的外六角传动螺栓或符合 DIN EN ISO4762 的圆柱形螺

栓以及符合 DIN EN 20273 的孔“中值”。 
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表 A5:不同材料/表面及润滑状态时螺栓连接的摩擦系数等级分类指导值 
典型实例的选择 

摩擦系数等级  
的范围 材料/表面 润滑剂 

A 0.04～0.10 

光亮的金属 
黑色氧化层 
磷化处理 
电镀，如 

锌，锌/铁，锌/镍 
锌片包复 

固体润滑剂，如 
 

在润滑剂中，作为表面层，或在膏状

物中，蜡熔融物，蜡弥散 

光亮的金属 
黑色氧化层 
磷化处理 

电镀，镀敷，如 
锌，锌/铁，锌/镍 

锌片包复 
铝合金及镁合金 

固体润滑剂，如 
 

在润滑剂中，作为表面层，或在膏状

物中，蜡熔融物，蜡弥散，润滑脂，

润滑油，供货状态 

热镀锌 石墨 
蜡弥散 

有机涂层 含有固体润滑剂 
或蜡弥散 

B 0.08~0.16 

奥氏体钢 固体润滑剂或蜡；膏状物 
奥氏体钢 蜡弥散，膏状物 

光亮的金属 
磷化处理 供货状态（略微涂润滑油） 

C 0.14~0.24 电镀层，例如 
锌，锌/铁，锌/镍 

锌片包复 
粘接剂 

无 

奥氏体钢 润滑油 

D 0.20~0.35 电镀层，例如 
锌，锌/铁 
热镀锌 

无 

E ≥0.30 

电镀层，例如锌，锌/铁，锌

/镍 
奥氏体钢 

铝合金及镁合金 

无 

应努力达到摩擦系数等级 B 中列出的摩擦系数，从而获得尽可能高的预紧力，同时数值分散也较小；这也就是不自

动地使用最小的值，同时目前的摩擦系数数值分散与等级的数值分散相符;该表格在室温时有效； 
表 A6:分界面[4;55;57~59]中的粘附摩擦系数的近似值： 
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表 A7.螺栓直径范围的估算 

 
A.在第 1 栏中选择与作用于螺栓连接的负荷接近的最大的作用力；如果在组合负荷（纵向载荷及横向载荷）时，

，则只使用 。 

 
B.用下面的步骤，得出必须的最小预紧力 FMmin 
B1.如果使用 FQmax 进行设计；静态或动态横向作用力时向下 4 格； 
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B2.如果使用 FAmax 进行设计；动态并且偏心的轴向作用力时朝下 2 格；或：动态并且同心或静态并且偏心的轴

向作用力时朝下 1 格；或：静态并且同心的轴向作用力时就使用这个数值； 

 
C.从这个作用力 FMmin 按下列方法进行，产生需承受的最大预紧力 FMmax：使用可通过拧紧扭矩进行调整的简单

的旋转式螺钉机拧紧时向下 2 格；或者：使用扭矩扳手或精密的螺钉机（使用动态扭矩测量或螺栓的伸长测量进行

调整）拧紧时向下 1 格；或者：在弹性变形的范围中通过控制角度拧紧或使用控制屈服点（通过计算机控制）拧紧

时就使用这个值； 
D.除了找到的数值之外，在第 2～第 4 栏中还有所选择的螺栓强度等级时必需的螺栓尺寸； 
 
实例： 
一个螺栓连接由于轴向作用力 FA＝8500 牛顿而承受动态负荷及偏心负荷；强度等级 12.9 的螺栓应使用扭矩扳手

安装; 
A.10000 牛顿是第 1 栏中最接近的更大的作用力 FA 
B.偏心及动态轴向作用力时朝下 2 格，得到 FMmax=25000 牛顿 
C.用扭矩扳手拧紧时朝下 1 格，得出 FMmax=40000 牛顿 
D. FMmax=40000 牛顿时，在第 2 栏中（强度等级 12，9）得到：M10； 
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表 A8：拧紧系数 Aα 的指导值 

拧紧系数 Aα  
数值分散 

 

拧紧方法 调整方法 说明 

1,05~1,2 %10~%2 ±±  
使用超声波拧紧

（控制伸长） 
声音传播的时间 

·需要标定值 

·在 时应注意误差累进地增大； 

·在直接的机械连接时，误差较小，间接连

接时误差较大； 

1,1~1,5 %20~%5 ±±  
用机械方法进行

伸长测量 
通过伸长测量调整 

·精确地测得螺栓的弹性柔性很重要，数值

分散主要取决于测量方法的精确性； 

1,2~1,4 %17~%9 ±±  
拧紧时控制屈服

点，电动或手动

规定相对的扭矩－ 

旋转角系数 

1,2~1,4 %17~%9 ±±  
拧紧时控制旋转

角，电动或手动

按照试验确定预紧扭

矩及旋转角（等级） 

预紧力数值分散主要取决于所使用的一批

螺栓中的屈服点的数值分散，此处根据 FMmin

确定螺栓的尺寸，所以在这种拧紧方法时，

取消根据 FMmax(含有拧紧系数 )配置螺栓;

1,2~1,6 %23~%9 ±±  液压拧紧 
通过长度及压力测量

进行调整 

·较低的值用于长螺栓 ; 

·较高的值用于短螺栓  

1,4~1,6 %23~%17 ±±  

使用扭矩扳手拧

紧，控制扭矩，

可以发出信号的

扳手或带有动态

扭矩测量的旋转

式螺钉机； 

根据试验在螺栓连接

原件上确定拧紧扭矩

额定值；例如通过螺栓

的伸长测量 

· 较低的值;需要

进行大量的调整

及检验试验（例如

20 次），需要较小

的安装扭矩的数

值 分 散 （ 例 如

）； 

1.6~2.0（摩擦系

数等级 B） 
 

1.7~2.5（摩擦系

数等级 A） 

%33~%23 ±±  
 
 

%43~%26 ±±  
 

使用扭矩扳手拧

紧，控制扭矩，

可以发出信号的

扳手或带有动态

扭矩测量的旋转

式螺钉机； 

通过估算摩擦系数确

定拧紧扭矩额定值（表

面情况及润滑情况） 

较低的值用于可

进行测量的扭矩

扳手在均匀地拧

紧时，以及精密的

旋转式螺钉机 ;较

高的值用于 :可发

出信号的扭矩扳

手或纵向弯曲的

扭矩扳手; 

较低的值用于： 

·较小的旋转角，即较

刚性的连接； 

·相接部位的硬度较低

； 

·相接部位没有腐蚀倾

向，例如磷化处理或

充份润滑 

较高的值用于： 

·较大的旋转角，即较

柔性的连接及细螺纹 

·相接部位硬度较高，

与粗糙的表面连接 

2,5~4 %60~%43 ±±  
使用冲击式螺钉

机器或使用脉冲

式螺钉机拧紧 

通过拧紧扭矩进行调

整（拧紧扭矩由额定拧

紧扭矩（估算的摩擦系

数）及附加值构成 

较低的值用于： 

·较多次数的调整试验（拧紧扭矩）； 

·螺钉机特性曲线的水平分支线上； 

·无间隙脉冲传输 

1) 相接部位：被紧固的零件，其表面与连接的拧紧元件（螺栓头或螺母）接触； 
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表 A11 带米制标准螺纹及细牙螺纹的带杆螺栓的螺距，节园直径，应力截面，通过根圆直径的断

面及作用力 F0.2min 的额定值（螺距符合 DIN13-1 及-28 的规定，应力截面及通过根圆直径的断面

符合 DIN-28 的规定，最小屈服极限符合 DIN EN ISO898-1 的规定） 

 

 
说明：根圆直径 d3 参见表 A12 
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表 A12：带米制标准螺纹及细牙螺纹的细杆螺栓的螺距，根圆直径，细杆直径，细杆横截面及作用

力 F0.2min（螺距及根园直径符合 DIN 13-1-5~-8 的规定，最小屈服极限符合 DIN EN IS0898-1 的规

定）； 
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表 A13.提高螺栓连接工作可靠性的措施 
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表 A14 按照功能及作用原理，对防松元件进行分类 
 

防松元件的分类 
松动的原因 

按照功能 按照作用原理 
实例 

由于嵌入和/
或 

松弛而松动 

部分补偿由于

嵌入及松弛引

起的损耗 

连接中被紧固的 
弹性元件 

盘形弹簧 
弹簧垫圈（DIN6796 及 DIN6908） 
组合螺栓（DIN6900 及（DIN6901）

组合螺母 

直接锁住 

六角开槽螺母 
（DIN935） 

带开口销孔的螺栓（DIN962） 
钢丝加固 

外舌制动垫圈（DIN432） 锁紧 

紧固 

带紧固件的全金属螺母 
带非金属嵌件的螺母*） 

螺纹中有非金属涂层的螺栓*） 
变形螺纹的螺栓 

微型锁紧 
锯齿形锁紧螺栓 
锯齿形锁紧螺母 

锁紧垫圈 

由于自动锁

紧失效而松

动 

防松动 

粘接 
微囊粘接的螺栓*） 

液态粘接剂*） 

 
*）  注意与温度的关系 
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附件 B 计算例题 
实例 B1 

液压缸中活塞及活塞杆之间螺栓连接的计算作为同心紧固及同心负荷的实例 
B1.1 初始条件 

在图 B1/1 中的螺栓连接上是同心负荷及同心紧固；在内压力
2

max /5.5 mmNp = 及承载面积

222 536.44/)2580( mmA =⋅−= π 时产生一个轴向作用力 kNApFA 9.24maxmax =⋅= 。 

 

 
图 B1/1：活塞及活塞杆之间有中心螺栓连接的液压缸。 

液压缸是具有每小时 300 个工作行程的压力机的部件，因此，轴向作用力应作为动态作用力来

考虑，由于安全的原因，剩余紧固作用力因螺栓的密封作用（通过工作作用力卸载时）至少应为

NFKR
3

min 10= 。 

规定活塞材料为 16MnCr5，活塞杆（连杆）材料为 C45，相应的表面粗糙度为 mRZ μ16= 。 

该螺栓连接应使用有显示系统的扭矩板手拧紧。 
B1.2 计算程序 

R0  大致确定螺栓额定直径的近似值，检查有效范围 



 99

使用表 A7，在作用于中心的动态工作作用力 NFA
3

max 109.24 ⋅= 及 0=QF 时可以按照下文所

述求出螺栓的额定直径： 

A 以 F=25000 牛顿作为 maxAF 的最大作用力 

B2 在动态负荷及中心负荷的轴向作用力 FA时向下一格得到 NFM 40000min = 。 

C 在用扭矩扳手拧紧时向下一格，最终 NFM 63000max = 。 

D 如果选择强度等级（12.9）从表 A7 的第 2 栏选择螺栓尺寸 M12，从而使活塞杆横截面变细

保持一个较小的值。 
选择液压缸螺栓：ISO 4762-M12×60-12.9，从而产生下列尺寸： 

 
 

由于同心紧固及同心负荷，不需要检查极限尺寸  
R1 拧紧系数 
按照拧紧工具（有显示系统的扭矩扳手），根据表 A8 在摩擦系数等级 B 时确定： 

 
R2  需要的最小紧固作用力 

螺栓连接是对称紧固 ，并且在同心施加负荷（a=0），因此，按照任务要求： 

 

R3  工作作用力的分解，弹性柔性及作用力传递系数 

螺栓的弹性柔性 Sδ 根据 5.1.1.章中的公式确定： 
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此时 ，则： 

 

由于螺栓头支承直径（ mmdW 23.17= ）及分界面中的支承直径（ mmDSt 25= ）之间的差别

较小，可以近似地把螺栓连接看作 DSV，化简成用平均支承直径进行计算： 

 

为了求得被紧固的活塞的弹性柔度，应首先根据公式（5.1/23）计算极限直径 GrAD , : 

 

 
并且算出基体的外径。 

 

 
DSV 根据公式（5.1/27）： 

 

紧固长度范围内的可能存在的分界面的外径（因为与 DSV 近似），可以认为： 
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接着在贯穿型螺栓连接时以 W=1 代入： 

 

被紧固的活塞的柔性由于 ，也就是有 2 个旋转对称的变形锥体，使用

按照公式（5.1/24）进行计算: 

 
因此，在螺栓头的下面施加作用力时载荷系数的为： 

 
这样的作用力不可以作为计算的依据，因此，作用力传递系数 n 必须根据图 5.2/12 及表 5.2/1

求出；作为一个（略微倾斜）的基体，也就是不存在连接物体，同时由于只有同心载荷，可以认为：

lA=0，按照力的作用线 SV6 确定为图 5.2/12 规定的连接情况，以下列尺寸及比值： 

 

按照表 5.2/1 在 时得出： 

 
因此，载荷系数： 

 
R4 确定由于嵌入产生的预紧力损耗 Fz 

按照表 5.4/1 的规定,根据现有的轴向载荷及 16ZR ，螺纹及螺栓头支承产生了 mμ3 的嵌入，分

界面中 mμ2 的嵌入，因此： 

 
因此，预紧力损耗为 



 102

130 

 
R5 求出最小安装预紧力 
按照公式（R5.1）： 

 
接着 

 
R6 最大安装预紧力 

 
R7 求出安装负荷及检查螺栓尺寸 
从表 A1 可以获得 90%最小屈服极限的利用率及螺纹中最小摩擦系数 时的安装预

紧力 ： 

强度 12.9： （千牛顿） 

强度 10.9： 千牛顿） 

设计修改为价格合适的圆柱螺栓：DIN EN ISO 4762-M12X60，此处： 。 

所选择的螺栓符合要求 
R8 工作负荷 
在最大螺栓作用力时，按照公式（R8/1） 

 
最大拉伸应力 

 

最大扭转应力                   

 

 
并且 
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算出对比应力（使用公式 R8/4 及 =0.5）： 

 
因此， 

 
并且 

 
螺栓能承受最大工作负荷 
R9 交变载荷 
由于同心加载及紧固，螺栓的连续交变载荷使用下列公式 

 
热处理前滚制的螺栓耐疲劳极限按照公式（5.5/19）； 

 

螺栓连接高疲劳强度：  

R10  求出表面压力： 
求出螺栓头下支承的较小的面积： 

 
因此，在安装状态时可以认为： 

 

按照表 A9，16MnCr5 的接触面压力，  
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安全系数  

因为 牛顿，所以忽略操作中的表面压力的计算。 

R11 最小拧入深度 

根据表 A9，活塞杆（C45）材料的抗剪强度为 ，接着根据图 5.5/4，得

到有关的拧入深度。 

 

因此  

在减去（d-d3）/2=1.1 的螺纹斜边时： 

 

以  

接着：  
该拧入深度及螺栓长度已经足够。 
R12    省略防止滑动的可靠性的计算 
R13    求出拧紧扭矩 

 在 时，按照表 A1，必须的拧紧扭矩为：  

 
 

实例 B2 
刚性联轴节的螺栓连接的计算，作为承受横向作用力负荷的螺栓的实例。 
B2.1 原始条件 
应确定圆盘联轴节上螺栓连接的尺寸，图 B2/1，依靠粘附（摩擦）传递的扭矩为（2 个转动方

向）： 

 
连轴节的 2 个部分由 GG25（EN-GJL-250）制成，用 i=12 的六角头螺栓（DINENISO4014）连

接。使用能发出信号的扭矩扳手拧紧，同时可以从一些调整试验中获得经的验值。可以认为 GJT-GJL

材料组合的最小附着摩擦系数 连轴节 2 个部分的表面粗糙度为 。 
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图 B2/1：园盘联轴节的螺栓连接， 

 

B2.2 计算程序 
R0  确定螺栓额定直径的近似值，并且检查有效范围 
螺栓连接承受扭矩MTmax 的负荷由此产生的每个螺栓上的圆周力即横向作用力使用节圆直径

DL 

算出： 

 
由于 FA=0，使用扭矩扳手拧紧时按照表 A7 中 A~D 的说明进行。 
A 与 FQmax 最接近的较大的对比作用力为 F=10000 牛顿 
B1 在动态横向作用力 FQ时向下 4 格，得到 FMmin=63000 牛顿 
C 使用扭矩扳手拧紧时向下 1 格，最终得出 FMmax=100000 牛顿 
D 在选择强度等级 10.9 时，从表 A7 的第 3 栏中获得螺栓尺寸 M16 
使用与螺栓相符的强度等级的标准螺母， 
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因为只有一个横向负荷，可以省略检查有效范围 
R1 求出拧紧系数  

根据一些校准试验的知识，在使用扭矩扳手拧紧时，从表 8 得到值的范围为 6.1~5.1=Aα  

从安全考虑，选择： 

 

R2    求出必须的最小紧固作用力 Fkerf 
提供的摩擦连接的螺栓连接为了传递规定的动态横向作用力 FQ 在传递作用力的内分界面时需

要一个最小紧固作用力 

 
因为螺栓没有轴向工作负荷，可以认为距离 a=0，偏心度 Ssym在下面说明。 
R3 分解工作载荷，弹性柔度及作用力传递系数 

因为工作载荷作为横向载荷出现，所以用不着确定 FSA,FPA 和
*
enΦ  

用公式（5.1/3）算出螺栓的柔性： 

 
以及使用公式（5.1/4）~（5.1/15）： 
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按照公式（5.1/23），在贯穿型螺栓连接时 W=1 的极限直径 DA,GR为：  

使用 

 
以及基体的平均等效外径，同时注意圆周方向中到下一个孔壁的延伸（间距 t） 

 

可以得到： 

 

在 DSV 时按照公式（5.1/27） 

 

现有情况中的分界面平均等效外径为： 
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因此： 

 

因为 ，涉及到 2 个变形锥，重叠的被紧固件的柔性按照 5.1.2.1 章的规定使用公式

（5.1/24）计算： 

 

变形锥体是侧面对称，所以 0=syms 。 

R4   预紧力变化 Fz 

根据表 5.4/1，在剪切载荷及规定粗糙度 mRZ μ10< 时，螺纹中的位移量为 3mm，螺栓头支承

及螺母支承为总共 mμ6 ，分界面中为 mμ2 ，总位移量为： 

 

按照公式（5.4/6），位移作用力损耗为： 

 
R5 求出最小安装预紧力 FMmin 

因为不需要考虑热影响 及轴向载荷，因此，需要的最小安装预紧力为： 

 
R6 求出最大安装预紧力 FMmax 
在考虑 R1 及 R5 的条件下，算出最大安装预紧力： 

 

R7   求出安装载荷及检查螺栓尺寸 

在 90％的最小屈服极限 Rp0.2min 时，安装预紧力 FMzul 可以从表 A1（ 12.0min =Gμ ）读得 
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因为 118800 牛顿≥95408 牛顿，所以满足了需要的关系 FMzul≥FMmax 

R8   省略计算工作负荷 
R9   省略计算交变负荷 
R10  求出表面压力  
使用允许安装预紧力 FMzul及最小支承面 Apmin 按照公式（5.5/41），同时 DKi＝dha 

 

 
因为材料 GJL-250 的允许接触面压力 pG＝850MPa（表 A9），则 

 
因为在使用中没有轴向载荷，不用进行关于 PBmax 的证明。 
R11   求出最小拧入深度 
因为使用强度与螺栓相符的标准螺母，因此省略 
R12   求出防止滑动的安全系数 SG及剪切负荷τQmax 
根据公式（R12/1），最小预紧力及紧固作用力为： 

 
由此可以算出现在的防滑动安全系数 

 
因此，SG≥1.2（与推荐的相同） 

如果螺栓连接由于未预见到的横向载荷的峰值而滑动， 受危害的横截面 NAA =τ 中的螺栓最

大剪切负荷为 

 

根据表 5.5/2 规定的抗剪强度关系及螺栓的额定断裂应力 Rm 算出其抗剪强度 

 

因为 maxττ >>B ，证实了螺栓抗剪切的可靠性。 

R13   求出拧紧扭距 

根据表 A1，对于选择的螺栓（M16，强度等级 10.9， 12.0min =Gμ ），确定拧紧扭距（使用螺

栓头摩擦系数 12.0min =Kμ ）， NmM A 302= 。 
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实例 B3 

使用中间螺栓的飞轮紧固系统的计算作为螺栓具有扭转剪切负荷的实例 

B3.1 原始条件 

图 B3/1 及表 B3/1 的螺栓连接应依靠粘附（摩擦）传递 110Nm 的扭距。严格地讲，有下列 2 个

途径把曲轴的扭距传递到飞轮之中: 

1. 从曲轴进入飞轮的直接的途径; 

2. 经过旋转弹性的空心螺栓及垫圈（E295）进入飞轮的途径 

由于空心螺栓的旋转弹性，只有很小的一部分经过第 2 个途径传递，所以，从安全考虑在计算

时假设全部扭距以第 1个途径传递。 

带有一个中间螺栓的飞轮的紧固系统（16MnCr5）由于紧固件及被紧固件的旋转对称的形状是

同心紧固的旋入式螺栓连接（ESV）的实例。该螺栓由于结构的原因制作成特殊结构的空心螺栓，

螺纹按 DIN13 的规定，尺寸为 M27x2，强度等级 8.8，飞轮及曲轴（16MnCr5）之间形成分界面的表

面的粗糙度为 Rz≤16μm，略微润滑了螺纹。 

 
图 B3/1 使用中间螺栓的飞轮紧固系统 

表 B3/1 图 B3/1 的尺寸 
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B3.2 计算程序 
根据第 4 章规定的计算步骤，对螺栓连接进行核算： 
RO  省略 
R1 拧紧系数αA 
螺栓使用可以进行测量的精密扭距扳手拧紧 

按照表 A8，拧紧系数αA＝1.6（摩擦系数等级 B，刚性连接） 
R2   需要的最小紧固载荷 FKerf 
扭矩 MY＝110Nm（牛米） 
曲轴及飞轮之间的平均有效摩擦半径： 

 

假设分界面（干燥）的摩擦系数为 0.10（表 A6），有关的内分界面 qM＝1 
为了形成摩擦连接，按照（R2/1）及（R2/4）， 
FKerf必须为： 

 

R3 工作作用力的分解及弹性柔性 

空心螺栓的弹性柔性δS按照公式（5.1/3）： 

 

以 及 和  

进行计算，各种情况时为： 

 

接着以 d3＝24.546mm，按照 DIN13-12 及表 A12 
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产生 Sδ ： 

 

被紧固件的弹性柔度 Pδ 使用 mmDA 72=′ （由于飞轮轮毂的弹性支承作用）及 ESV 辅助数值

w＝2 以及 

 

接着按照公式（5.1/26），等效圆锥角时： 

 

因此：  

使用标准（公式（5.1/23）） 

 

得出，由圆锥及套筒构成变形体 
最终按照公式（5.1/25） 
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螺栓连接在中心：Ssym＝0 
由于没有轴向作用力 FA，可以使用α＝0，作用力传递系数： 
n＝1 
步骤（R3/1）～（R3/4）已不需要 
R4 预紧力的变化 
由于位移产生的预紧力降低为（按照（R4/1）） 

 

使用表 5.4/1 的位移量标准值，在 Rz≤16μm 时在考虑剪切负荷的条件下得到各个位移值 
在螺纹中：fZ1≈3μm 
在螺栓头支承中：fZ2＝4.5μm 
在内分界面中：fZ3＝2.5μm 
总位移量 fZ＝（3+4.5+2x2.5）μm＝12.5μm 
产生预紧力降低： 

 

R5 最小安装预紧力 

 

R6 最大安装预紧力 

 
R7 检查螺栓的尺寸 
表 A1～A4 不适用于这个空心螺栓的实例，必须算出允许紧固作用力。按照公式（5.5/4） 

 

在与（R7/2）类似时产生 

 

如果 Rp0.2min＝660MPa（d＞16mm），v＝0.9，采用摩擦系数等级 B（表 A5） ，μGmin＝0.12，
产生允许安装预紧力 
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因此，（R7/3）适用： 

FMzul＞FMmax 

则该空心螺栓可以使用， 
R8 省略（FA＝0） 
R9 省略（FA＝0） 
R10 表面压力 
螺栓头支承及坚硬的垫圈之间的表面压强使用空心螺栓的允许安装预紧力 FMzul＝142.2kN 及支

承面积计算产生 

 
（R10/1）时， 

 

接触面压力根据表 A9，E295 时为：PG＝710 牛顿/毫米 2， 
即：PMmax＜PG或者按照（R10/4）：Sp＝2.0 
对于飞轮及垫圈之间的单位面积压力，由于面积较大以及飞轮材料（表 A9：PG＝900 牛顿//毫

米
2
），用不着进行验证。 

（R10/2）省略，因为  

R11 拧入深度 
5.5.5 章中叙述过的计算适用于实心螺栓，因而很难应用于空心螺栓。螺栓中的孔因为较大的柔

性对每个螺纹齿上的负荷分布基本上没有不良的影响。 
维持需要的拧入深度只可以估算，如果需要确切的数据，应该进行试验。 
根据图 5.5/4，适用于 FKL8.8 及表 A9 规定的 M27 抗剪强度 
τB＝650 牛顿/毫米 2（在强度的利用率为 100％时）（v＝1） 

 
在实心螺栓 M27x2 时，按照表 A3，在μG＝0.12 时螺栓的最大拉伸力可能为：FmS＝270 千牛/0.9

＝300 千牛。与最高允许安装预紧力 FMzul 相比，这个结果比较低，必需的有关拧入深度： 

 

现有的拧入深度是在考虑大约 1.5mm 的倒角的条件下算出的： 
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因此，大致上满足了要求（R11/1） 

 

R12 防止滑动的可靠性 
使用（R12/1），产生最小紧固作用力 

 

R13 拧紧扭距 

所属的拧紧扭距使用 及 （表 A5） 

计算： 

 

 

图 B4/1 连杆轴承盖螺栓连接上的作用力及力矩 
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实例 B4 
连杆轴承盖螺栓连接，作为偏心紧固及偏心载荷的实例 

B4.1 原始条件 

汽车发动机中的连杆轴承盖的螺栓连接由于其结构的原因始终承受偏心负荷，一般也是偏心紧

固（图 B4/1）。被紧固件的材料选择抗拉强度 Rm＝900 牛顿/毫米
2
的调质钢 Cq45。在螺栓上有影响

的负荷特性值是已知条件。分界面中的轴向载荷为： 

 

分界面中的横向载荷： 

 

按照［21］，分界面中的弯曲力矩为： 

 

根据弯曲力矩 bM 及轴向工作作用力 maxAF ，可以确定作用力偏心的距离 a ： 

 

螺栓采用控制旋转角的方法拧紧。由于较高的柔性为了降低动态负荷应使用细杆螺栓。分界面

中的摩擦系数 15.0min =Tμ ，表面粗糙度为 mRZ μ16< 。 

B4.2 计算程序 
R0 确定额定直径及检查有效范围 
在按照表 A7 确定螺栓额定直径的近似值时，在考虑 

 

的条件下，根据 FQmax 及附件 A 及附件 B1，得出最小安装预紧力。 

 

在强度等级 10.9时，找到尺寸为M8的螺栓。因为需使用异径螺栓，由于细杆横截面（dT＝0.9d3），

把强度等级提高到 12.9，所选择的细颈螺栓（有定心凸缘）的形状及尺寸见图 B4/3。 
维持下列有效范围： 

 

R1 确定拧紧系数 αA 
该螺栓使用控制旋转角的方法拧紧，根据表 A8，拧紧系数为 αA＝1。 
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图 B4/2 被紧固件的尺寸 
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图 B4/3 连杆螺栓、螺纹和孔的尺寸 

R2  要求的最小紧固力 KerfF  

a) 在分切面上传递横向载荷的摩擦力。 

取扭矩 0=YM ,横向载荷 NFQ 2440max = ，分切面数量 1=Fq ， 15.0min =Tμ 得出： 

 

b) 针对媒介的密封 

省略 

c) 防止撑开 

在上述的连杆螺钉中存在一个偏心的负载，应通过 Ssym 来确定是否存在一个偏心夹紧力，在

工作力传入面—螺栓轴上，夹紧的工件可近似地看成狭长的轴套。这样可适用公式（5.1/47）： 
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设计上有必要让所有的分切面参与到传递其夹紧力。求得的全部面积为
2272mmAges = 。 

因此得到： 

 

根据公式（5.1/46），在近似取值 mmCT 12= 和 b=25mm 得到 

 

当 NmM B 0= 时,按照公式（R2/3） 

 

按照 得出： 

 

R3  工作载荷的分布、弹性柔度和载荷传递系数 

a) 螺栓的弹性柔度 

其弹性柔韧性根据第 5.1.1.1.节代入 可计算出 

 

代入 得到  

b) 被夹紧件的弹性柔度 

确定板件的弹性柔度时需要分切面上基础体的等效外径 AD ，要确定中间的等效外径，对于上

述分切面的紧凑形状，应将总面积 gesA 转换成圆面积： 

 

对于基础体的等效外径 AD′ 由于基础体截面与分切面的差异不大，就取 AA DD =′ 。 

取辅助尺寸值 

 



 120

以及替代变形锥体角度 

 

对于螺栓连接（DSV），代入 1=w ，就可以求得 

 

因为 ，则变形体的柔度，使用公式（5。1/25）且取 （表

格 A9）就可以求得： 

 

要求得偏心夹紧时和轴向工作力的偏心作用时的柔度，则使用公式（2。1/43）获得等效惯性

力矩。 

等效变形锥体： 

 

代入 

 

得到 

 
等效轴套部分计算出 

 

代入锥和轴套的长度 

 
得到 

 
从而算出其柔度 
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载荷传导系数 n 的求取方法可以通过表格 5。2/1 和图 5。2/12 简化。对于上述的螺栓情形适

用连接型号 SV1。 

几何条件相一致的连接体直接在头部支承面开始算，由此 0=Ka 和 0.0/ =haK 。对等效力 FA

的杠杆，适用 

 

取 ，通过线性插入法。 

得到载荷传导系数 n 

n=0.58 

因此，按照公式（R3/4）载荷系数为 

 

对于螺栓附加力，根据公式（R3/1），在无松开的结合情形下，有 

 

对于未受力的板，有 

 

 

R4 预紧力变化 FZ 

按照表格 5.4/1 取相应代入的系数。考虑到拉力负载（在对称边环上不考虑横向负荷），当

RZ≤16um。时，就可以求得每个代入数值。 

 

由此得到的总的代入值：  

不存在相应的热载荷 ，按以下公式求的预紧力的减少： 
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R5 求取最小安装预紧力 FMmin 

取 其最小安装预紧力为 

 

 

R6 求取最大安装预紧力 FMmax 

 

 

R7 安装应力  

必须验证以下各项，可选的延伸性螺栓是否加上了最大安装预紧力；选摩擦等级 B；再按照表

格 A5 选取螺纹处的摩擦系数 uGmin=0.08；按照表格 A2 强度等级 12.9 得到： 

 

因拧紧方式（转角控制的拧紧）超出屈服极限，就有一个再高出 1/v 因素的预紧力。代入 V=0.9

得到； 

 

由此满足了公式（R7/3）的条件，  

 

R8 工作应力 的求取 

由于超负载拧紧引起超过屈服极限，则螺栓第一负载产生了一个塑性变形。对于第一负载的预

紧力，其产生的加强力和扭应力大幅度减少，根据公式（5.5/16）代入 

 
其螺栓连接满足要求。 

 

R9. 交变应力    

由于偏心夹紧力和负载，螺栓受到拉伸和弯曲的交变应力。 

 

代入带有孔偏移的弯曲体的替代惯性力矩 
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按公式（5.1/18）和(5.1/19)。其中拧入的螺纹范围的替代延伸长度 dlM 4.0= 。则螺栓弯曲

韧性 Sβ 的替代长度： 

 
对于可以自行调节的交变振幅应力 

 

其应力振幅为 

 

端部调质的螺栓，其疲劳强度按公式（R9/5-1）得到 

 

因此满足公式（R9/3）中 

 

R10 表面压力 maxp  

在工作中出现的最大表面压力 maxp 不得超过夹紧件的极限表面压力。利用公式（R10/3）和表

格 A2 中的 MTabF 数值。就有： 

 
头部一侧的支承面： 

 

当使用标准 DIN ENISO4032 螺栓（ mmdWMu 6.11= ）,则螺母一侧的支承面： 
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对于头部一侧，有 

 

对于临界的螺母一侧，有 

 

Cq45 极限表面压力。根据表格 A9 得到
2/630 mmNpG = 。由于拉伸强

度提高到
2/900 mmN ，其极限表面压力，通过线性外推法确定为

2/810 mmNpG ≈ 。 

由此得出：头部一侧 34.1=PS  

          螺母一侧 02.1=PS  

 

R11. 最大螺纹拧入深度 ，如使用标准螺母，则不用算。 

R12. 滑动安全性和剪切应力 应求取最小可能的剩余夹紧力。 

因为 ，则有 

 

再有 

 
或者 

 

因此不要计算剪切应力的安全性。 

 

R13 拧紧扭矩 MA的求取 

由于拧紧超过屈服极限，省略。 
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举例 B5 

汽缸端盖螺钉紧固，作为偏心夹紧和偏心负载的实例 

 

B5.1 基本条件 

见图 B5/1,一个端盖（隐闭法兰）和一个处于交变内压力的汽缸之间用螺钉固定。汽缸材料为

St50-2 (E295)制成。端盖也用 St50-2 制成其通过凸缘对称分布在汽缸上。同时装有一个密封圆环。

圆圈上分布 15 个柱头螺钉，带内六角。 

拧紧时应使用精确扭矩扳手，计算时，有以下基本尺寸 

 

图 B5/1  端盖螺钉紧固 

尺寸（见图 B5/1） 

夹紧长度     

分度圆直径     

汽缸内径     

汽缸和端盖的外径   

螺帽内部直径    

距离 e（裂开一侧）   

分切面的宽度    
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载荷大小 

最大内压力和最小内压力 

 

材料和表面 

螺钉：标准 FKL8.8 

分界面接触面和头部支承面的粗糙度  

B5.2 计算步骤 

螺栓的轴向载荷由下列公式求得 

 

R0 公称直径 

由于单侧受力以及圆板的弯曲，则存在一个偏心负载，假定端盖具有弯曲柔性，接触面的柔性

不计，再假定汽缸弯曲刚性，则保证安全的计算： 

根据表格 A7 的前计算尺寸 

A 段：  

B 段．动态和偏心工作载荷两步  

C 段：用扭矩板手拧紧一步  

D 段：螺栓的公称直径  

选择  

根据标值 DINENISO4762，表格 A11 和标准 DINISO273（穿透孔：“中级”），则有以下尺寸： 

螺栓头部直径 

有效头部直径 

螺距 

法兰直径 

芯部直径 

芯部截面 

应力横截面 

螺栓杆长度 

螺纹长度 

孔直径 

在上述的 ESV 中，验证其是否遵守有效范围 

 

注意裂开损害一侧： 
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结论符合有效范围 

 

R1 拧紧因素 

相应于拧紧工具，根据表格 A8 的摩擦系数等级 B，可确定 

 

R2. 要求的最小夹紧力 

根据公式（R2/4），有 

 

FKQ=0（没有横向力 FQ）， 和 （密封圈） 

用公式（R2/3）算出必要的夹紧力以防止端盖撑开 

 

距离 的求取： 

将端盖分解成基础体和连接体是很难的，端盖的边缘不参与力的传导，其变形体在工作力传导

面上—螺栓向内侧方向的分散不受影响，因此必须做定二个近似于 DSV 的替代锥体。相对于汽缸中

间的连接就可以看成这种情形。头部下支承面和分界面的支承尺寸上存在小的偏差。对于影响变形

状态的基础体等效外径 必须注意汽缸中间到边缘上的材料范围： 

 

端盖边缘方向的连接按照 ESV 极限外径 

 

为了表达其柔度，可近似地求得二侧的等效轴套直径，由此形成一个平均直径。而且这个直径

通过使它的外侧与端盖边缘一致而转移。 

一个 DSV 内侧 的极限直径 

 

代入下方的支承面直径（内侧） 

 
得到平均的支承面直径： 

 
再有： 
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内侧和端盖边缘的平均（等效轴套）直径 

 

总的等效轴套的平均直径 

 

位移（见图 5.3/2） 

 

根据表格 5.3/2 ，对于对称性位置下变形体的位移，验证其特征规律（情形Ⅲ） 

得到  

根据相应的尺寸，进一步得到  

借助于简单的 FE 模型可以求得载荷传递的偏心度 a，其中，端盖和汽缸可在模型中作为一个结

构件  

其分界面完全作为支承面，通常用分切面的面积和孔 ABT 求取： 

 
对圆环部分参与的表面，则有 

 

分界面的惯性力矩（圆环部分） 
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代入分度值 则有 

 

由此求得必要的夹紧力 

 

 

R3 载荷系数和柔度 

螺栓轴向柔度由公式（5.1/3）计算 

 

代入 得到 

 

每个部分的柔度 

 

 
求得： 

 

要计算交变应力必须求出螺钉的弯曲柔度，使用公式（5.1/18），则有 
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每个零件可以求出 

 

得到：  

直径 d3 的每个圆杆的等效长度 

 

要计算夹紧的柔韧性，先求出上述 ESV 等效变形体的压力和尺寸。对于等效--锥体角度运用有： 

 

代入 

 

对于基体的等效外径 ，在螺栓轴线的整个范围内应得到的一个平均值,要注意到下一个连接

处孔壁的距离, 代入 ，相对气缸中心方向上的延伸和到端盖边的距离，有： 
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则有 和  

根据公式(5.1/23)代入极限直径 

 

代入的分切面上替代外径 DA,从而求替代变形体的结构 

 

故：  

其等效一变形体由锥体和轴套组成, 对于等效锥形体的柔度： 

代入锥体高度后 

 

 

对于留下的等效轴套, 代入高度： 
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则有 

 

在偏心负载和夹紧力下的柔度 

 
等效表面惯性力矩 

 

对于等效锥体，则有 

 
代入 

 
由此在偏心夹紧力下 

 

等效轴套的部分 

 
由此得出： 
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同样 

 

借助于表格 5.2/1 求取载荷传递系数 (KEF)n: 

由于在连接体和基体之间不是简单的分离, 所以求取有困难。.出于安全起见, 采用最大的 KEF

以获得最不利的参数。根椐图 5.2/1 就可以求得比例 ak/h 和 lA/h. 这就意味着,其连接体(虚拟)

引出 FA力线.作为图 SV2。作为图 5.2/9 的连接形式，则根据力的作用确定 SV2。代入尺寸和比例 

 
按表 5.2/1 采用线性插入法, 得到 

n=0.28 

对于载荷系数,可得到： 

 

R4. 预紧力变化. 

当 RZ=16 时,根椐表 5.4/1 求得一个内分切面的部分基准值 2 。头部贴合面为 3 。

螺纹接触面为 3 。 

 

代入公式(R4/1); 

 

R5. 最小安装预紧力. 

代入公式(R5/1). 得出 
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R6. 最大安装预紧力. 

安装后直接的最大螺栓轴向载荷, 通过公式(R6/1)求得 

 

R7 安装应力. 

对于选定的螺钉 M20-8.8.在 V=0.9 时为 1t., 螺钉轻微抹油. (经验值)，其最大

可承受的允许安装预紧力按照表 A1 计算： 

 

 因此，该螺栓不能使用： 

 

在不改变设计情况下，将强度级别提高到 10.9。 

进一步的计算结果为： 

 

R8. 工作应力. 

对于最大的螺钉力, 适用公式（R8/1）, 

 
最大拉伸应力： 

 

最大扭曲应力： 
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和 

 

则有 

 

代入公式（R8/4）.求得比较应力 ,  得到比较应力 

 

和 

 

R9 交变应力 

根据公式(R9/2)，求得交变应力振幅. 

 
代入平面惯性力矩： 

 

然后 

 

由此相对极限值 
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因此： 

 
热处理后滚制的螺钉的允许疲劳交变应力： 

 

则 

 

该螺栓连接有高疲劳极限的。 

 

R10 平面挤压 

安装状态： 

 

工作状态： 

 

头部的支承面受最小的头部支承面直径和最大的孔径的限制 

 
由此得到： 

 

对于 St50-2，从表格 A9 中求得 

 

则有 

 

或者 
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这里不需证明工作状态，因为 并且  

 

R11 拧入深度 

根据图 5.5/4，汽缸材料的剪切强度从表 A9 中求得 

 

相应的拧入深度 

 

由此得到 

 

代入 

 

以及 

 

得出： 

 

在必须进行设计变动之前，可以在考虑到较小负载时的校正计算，因为图 5.5/4 中的数值为最

不利的情况，其适用于螺钉最大屈服极限下的负载。对于校正后螺钉拧入深度，取 v=0.9 

 
由此： 

 

R12 滑动，剪切应力 

不考虑 

R13 拧紧扭矩 

拧紧扭扭矩可以通过下列公式计算 

 

或者直接从表格 A 中取出： 

，在 时 
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附件 C 载荷传递系数的计算 

根据下列计算步骤，求得载荷传递系数 n，适用参数按照第 5.2.2.1 节和图 5.2/4。这里只考

虑到连接处工作载荷的传导。其中注意到工作载荷的扭矩作用产生的螺栓附加力。这里没有计入传

导工作扭矩的作用。保证前提是连接的柱体不会被脱开，在这一结构中，两块板上受到的工作力近

似于一个作用力线。在偏心不大的夹紧连接中可以近似采用这种计算。这里，连接中的压力锥体越

是不对称，其计算误差就越大。 

 

C1 松开螺钉紧固连接 

方法是根据第 5.2.2.2 节参考图 5.2/6 
 

C2 连接件在零件板上的分布 

连接部分可以分解成单个物体，其变形性能在预应力下可以认为是好的。对于螺钉连接的每个

物体（零件板），有负载导入或导出，因此可以分开计算力传导因素。对于标准的由二块板组成的

连接件中，利用公式（C/12）就可以计算出全部连接系统的力传导因素。只有在零件板对称或分切

面处于均匀夹紧范围时，才能利用这一关系。 

 

图 C1： 零件板中连接部件的分解 

 

C3 基础体和连接件之间连接方式的分解 

计算方式为：每个零件板按照第 5.2.2.2 节，同时考虑图 5.2/8 

 

 

C4 零件基体的力传导因素的计算 

柱状基体的载荷传递系数 nG 可借助于关系（C1）至（C5）计算。这些近似关系是综合了大量

BEM 计算参数和试验参数后得出的结果。其为建立在二维的情况下（图 5.2/5）的力传导因素。通

过参数 ark 、 dhk 和 dwk w，可将其力传导因素应用到空间连接方式。 
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参数 ark 、 dhk 和 dwk 可以取自图 C2 中的曲线。 

公式（C1）至（C5）只在下列范围中有效。 

 

一个连接件的载荷传递系数 n，其连接体的长度 Al ，可以通过基体的载荷传递系数 Gn 和连接体

的作用方式求取，连接体的作用主要取决于夹紧锥体的连接体位置和已连接的物体的长度 Al （其中

0≥Al ）。 
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图 C2  对载荷传递系数的影响因素 

a） 机构件厚度 ark  

b） 孔 dhk  

c） 支承面直径 dwk  

对于一个连接体，其高度相比基础体的高度 h更小。所以用载荷传递位置 kG来表示连接体的位

置就足够了。在这种情况下，其载荷传递系数以载荷传递系数 nM为基础，可以从公式（C10）中求

取。在实际情形中，只有高度比例小于约 1/3，该关系的精确度就足够了。 
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图 C3 展示了力矩传导因素 nM的实质状态。 

 

图 C3  图中 3 个力传导高度组成的力矩传递系数 nM对连接体的影响。 

其反映了连接体位置对力传导因素的影响。其中，连接体在二块板之间均匀夹紧范围中传导载

荷（载荷传导位置 GcK ）产生的影响可忽略不计。力传导因素 Mn 可以如下近似方式求取。 

 

其中，必须确定以下值的大小： 

Gn    观察对象基础体的力传导因素 

*
Gn    基础体的力传导因素，其相对距离 ak/h 缩小 0.1 

*

*
2

2
⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡

D

D

n
n

  二个力传导因素之比， 其根据先前的原则和公式来确定。如 haK / 在
*
2Dn 情况下

缩小 0.1，只是在二个因素中的相对力传导因素高度 hk/h 处于均匀夹紧范围内。 

以上的关系表明：装在扩散性的压力替代物体范围中的连接体，通常减小了力传导因素。在计

算时可以进一步假定其力传导因素 n 为负值，从而螺钉不受负载。鉴于工作力产生的力矩作用，其

计算结果就表明连接处撑开。 

如发生这种情况，先前所建议的关系之前提就不复存在。 

 

C5，对于非偏心夹紧零件板的力传导因素，其整个螺钉连接的力传导因素的计算 

在遵守上述前提条件下，整个连接的力传导因素可以这样计算（图 C1） 
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C6 偏心夹紧对力传导因素影响的计算 

至今为止所描述的求取力传导因素的方式都建立在对非偏心夹紧基础体的研究结果上。在偏心

夹紧连接中力传导因素的变化量不能这样直接求得。以下的近似方式建立在假设变形截面仍保持平

面上，因而只适用于较小的偏心量。在应用这种方式时要注意到该螺钉轴已经移位，移位至非偏心

夹紧范围（见第 3.2.2 节）。对于这种假想的非偏心情形就可以计算出力传导因素。校正数值可以

通过下述步骤。 

 

其中 

en   偏心夹紧情形下的力传导因素 

n   模拟成非偏心夹紧情形下的力传导因素 

如果夹紧结构件具有不同的弹性模量，用螺钉连接时，C13 中的
BersP

K

IE
l
⋅

项可以用下列式子替

代 

 


