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Неразъемные соединения и техника их создания являются базовыми 

отраслями  современного производства и их развитие на современном эта-

пе, связанное с постоянным усложнением условий эксплуатации изделий, 

разработкой и широким внедрением новых конструкционных материалов, 

расширением объемов применения защитных покрытий, ставит перед спе-

циалистами сложные проблемы технологического и конструкторского ха-

рактера. Успешное решение этих задач требует системного подхода к тех-

нике создания неразъемных соединений, который доказал высокую эффек-

тивность рекомендаций, вырабатываемых на его основе. Анализ опублико-

ванных литературных данных показывает, что многие важные вопросы, 

связанные с разработкой системного подхода к проектированию и созданию  

неразъемных соединений не только не рассмотрены, но до сих пор даже и 

не ставились. 

В частности, при конструировании неразъемных соединений отсут-

ствие системного подхода приводит к недостаточно эффективным техниче-

ским решениям из-за отсутствия процедур декомпозиции при оценке 

напряженно-деформированного состояния. Это может привести к недоста-

точно корректным рекомендациям, основанным на анализе напряженно-

деформированного состояния. Например, конечно-элементный анализ рас-

пределения рабочих напряжений дает общее представление об их уровне, 

но не позволяет вскрыть причины, которые привели к образованию данного 

поля напряжений. По мнению авторов, при анализе напряженно-

деформированного состояния следует различать факторы роста напряже-

ний, обусловленные наличием концентраторов от факторов, обусловленных 

изгибом. Такая необходимость обусловлена тем, что методы борьбы с ука-

занными факторами существенным образом отличаются друг от друга. 

Например, никакие мероприятия, направленные на устранение резких пере-

ходов  размеры и формы элементов конструкции не приведут к снижению 

напряжений, обусловленных изгибом.  Результаты проведенных исследова-

ний показали, что для разработки эффективных конструкций надо учиты-

вать возможность внецентренного приложения рабочей нагрузки при нали-

чии отверстий либо из-за механической неоднородности в случае наличия 

разнородных материалов.  
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При работе двигателя шатун подвергается воздействию знакоперемен-
ных газовых и инерционных сил, а в отдельных случаях эти силы создают 
ударные нагрузки.  

Приведем расчет кривошипной головки шатуна на примере поршнево-
го двигателя с принудительным зажиганием. 

В настоящее время расчет деталей ДВС проводится с использованием 
метода конечных элементов (МКЭ). На стадии доводки конструкции можно 
проводить экспресс-расчеты, которые позволяют в самые кротчайшие сроки 
найти ответы на интересующие нас вопросы. 

Покажем методику расчета кривошипной головки шатуна по следую-
щим исходным данным: nххmax = 5700 мин

-1
; угловая скорость вращения      

ω = πnxxmax/30 = 596,5 с
-1

; dшш = 46,5 мм; толщина стенки вкладыша tв = 2 мм, 
расстояние между шатунными болтами Сб = 64 мм; длина кривошипной го-
ловки lк = 26 мм.  

Предложен расчет кривошипной головки с использованием графиков. 
На такте расширения кривошипная головка шатуна подвергается сжатию от 
сил газовых и инерционных. 

Исходные данные: n = 5400 мин
-1

; ω=πn/30=565,2 с
-1

; r= 42,5 мм – ра-
диус кривошипа; lш = 136 мм – длина шатуна; Dг = 30 мм; d = 24 мм;         
d1= 20 мм; δв = 2 мм; L1 = 83 мм; a = 32 мм; hг =6 мм; dк = 51 мм;               
dшш= 46,5 мм; масса поршневой группы mпг= 0,785 кг. 

На рис. 1 приведена расчетная схема кривошипной головки, нагружен-
ной силами инерции, а на рис. 2 графики для определения внутренних си-
ловых факторов.  

  

Рис. 2. Расчетная схема для опреде-

ления напряжений в кривошипной го-

ловке шатуна при сжатии  
 

Рис. 3. Зависимость силовых факто-
ров в среднем сечении нижней крышки 
кривошипной головки шатуна от угла φз 
заделки при действии  силы инерции 




