
ORIGINAL PAPER 
 

 

Modern technologies. System analysis. Modeling 2021. No. 3 (71). pp. 25–33 

ISSN 1813-9108 25
  

DOI 10.26731/1813-9108.2021.3(71).25-33 УДК 628.646 
 

Инженерная методика расчета рациональных геометрических 

размеров уплотнительного соединения с тонкостенными элементами 
 

Ю. И. Белоголов 
Иркутский государственный университет путей сообщения, г. Иркутск, Российская Федерация 

 pr-mech@mail.ru 
 

Резюме 

Металлические тонкостенные элементы находят широкое применение в уплотнительных соединениях различных инже-

нерных конструкций. Происходит это вследствие возрастания требований к эксплуатационным характеристикам затво-

ров, обеспечивающих герметичность в «агрессивной» среде при высоких давлениях. В таких условиях ресурс металло-

полимерных уплотнительных соединений снижается. Применение тонкостенных оболочек в затворах позволяет обеспе-

чить усилие герметизации, достигаемое в металлополимерных уплотнительных соединениях, обеспечить равномерность 

распределения контактного давления в уплотнительном стыке, минимизировать усилие привода. Основным недостатком 

соединений с тонкостенными оболочками является их низкая устойчивость к силовому (ударному) нагружению со сто-

роны «золотника» (подвижной части затвора). Компенсация «чувствительности» тонкостенной оболочки к такому 

нагружению может быть достигнута за счет снижения ее приведенной жесткости. Достигается это путем соединения 

тонкостенной оболочки и пластины, которая по контуру имеет жесткую заделку. Снижая жесткость тонкостенного эле-

мента (оболочечно-пластинчатого), требуется провести расчет соединения с целью определения рациональных геомет-

рических размеров (толщины) и обеспечения его прочности. Расчетам тонкостенных оболочек и пластин посвящено 

много трудов. Отсутствие научно обоснованных методик расчета рациональных геометрических размеров тонкостенных 

уплотнений сдерживает их применение в арматуростроении. Сложность разработки методики расчета обусловлена тем, 

что такая задача аналитического решения обычно не имеет. В статье подробно рассматривается расчет приведенной 

жесткости тонкостенного уплотнения. Разработанная методика позволяет поставить задачу оптимизации. Кроме того, 

сделаны уточнения при расчете фланцевых соединений и действии давления рабочей среды. 
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Abstract 

Thin-walled metal elements are widely used in sealing joints of various engineering structures. This is due to the increasing require-

ments for the performance characteristics of shutters that ensure tightness in an "aggressive" environment at high pressures. Under 

such conditions, the resource of metal-polymer sealing joints is reduced. The use of thin-walled shells in the shutters provides the 

sealing force achieved in metal-polymer sealing joints as well as the uniform distribution of the contact pressure in the sealing joint, 

and minimizes the drive force. The main disadvantage of joints with thin-walled shells is their low resistance to force (shock) loading 

from the "spool" (movable part of the gate). The "sensitivity" of a thin-walled shell to such loading can be compensated by lowering 

its reduced stiffness. This is achieved by connecting the thin-walled shell and the plate, which has a rigid termination along the con-

tour. When reducing a rigidity of a thin-walled element (shell-plate), the calculation of the connection is required in order to deter-

mine the rational geometric dimensions (thickness) and ensure its strength. Many works are devoted to the calculations of thin-

walled shells and plates. The lack of scientifically grounded methods for calculating the rational geometric dimensions of thin-walled 

seals hinders their use in the valve industry. The complexity of developing a calculation method is due to the fact that such  problem 

usually does not have an analytical solution. In the article the calculation of the reduced stiffness of a thin-walled seal is considered 

in detail. The developed technique makes it possible to formulate an optimization problem. In addition, clarifications were made 

when calculating flange connections and the effect of pressure of the working medium. 



ОРИГИНАЛЬНАЯ СТАТЬЯ 
 

 

2021. № 3 (71). С. 25–33 Современные технологии. Системный анализ. Моделирование 

26 © Ю. И. Белоголов, 2021 

Keywords 

pipeline fittings, valve, thin-walled shell, thin-walled plate, elastic edge, sealing load, metal-to-metal connections, functions of 

A.N. Krylov 
 

For citation 
Belogolov Yu.I. Inzhenernaya metodika rascheta ratsional'nykh geometricheskikh razmerov uplotnitel'nogo soyedineniya s 
tonkostennymi elementami [Engineering technique for calculating rational geometric dimensions of a sealing joint with thin-
walled elements]. Sovremennye tekhnologii. Sistemnyi analiz. Modelirovanie [Modern Technologies. System Analysis. Modeling], 
2021, No. 3 (71), pp. 25–33. – DOI: 10.26731/1813-9108.2021.3(71).25-33 

 

Article info 
Received: 23.09.2021, Revised: 02.10.2021, Accepted: 10.10.2021 
 

Введение 

Уплотнительные соединения с использовани-

ем тонкостенных элементов находят широкое при-

менение не только в арматуростроении, но и в авиа-

ционной технике, железнодорожном транспорте и 

других отраслях. 

К преимуществам таких соединений можно 

отнести компенсацию отклонений формы и взаим-

ного расположения, монтажных и температурных 

деформаций уплотнительных поверхностей в ре-

зультате упругой деформации тонкостенной кромки. 

На рис. 1 представлена схема затвора клапана 

с коническим золотником, тонкостенной оболочкой 

(а) и тонкостенной пластиной (б) в качестве седла. 

 

 
а 

 
б 

Рис. 1. Схема затвора: 

а – с оболочечным седлом; б – с пластинчатым седлом 

Fig. 1 Scheme of a gate: 

a – with a shell seat, b – with a slatter seat 

 

Оболочка в трубопроводной арматуре ис-

пользуется в уплотнительных соединениях (УС), 

работающих при высоких давлениях, температурах, 

различном химическом составе рабочих сред. Кон-

струкции УС с оболочечным седлом подробно рас-

смотрены в [1–3]. 

Статическому расчету оболочечных соедине-

ний, основанному на гипотезах Кирхгофа – Лява 

посвящено много работ и трудов [4–7]. Исследова-

ниям динамического (ударного) нагружения оболо-

чечных соединений посвящены [8–10]. 

Теория расчета оболочек (рис. 2) при осесим-

метричной деформации основывается на гипотезах 

Кирхгова – Лява: 

1. Гипотеза неизменности нормалей.  

2. Гипотеза о ненадавливании одного слоя 

оболочки на другой. 

 

 
а 

 
б 

Рис. 2. Расчетная схема оболочки: 

а – клапанного уплотнительного соединения;  

б – фланцевого уплотнительного соединения 

Fig. 2. Calculated scheme of a shell: 

a – valve sealing joint; b – flange sealing joint 
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Согласно [11], уравнение деформации осе-

симметрично нагруженной оболочки имеет вид: 
𝑑4𝑤

𝑑𝑥4 + 4β4𝑤 = −
μ𝑇

𝑟𝐷
+

𝑝

𝐷
, (1) 

где β = √
3(1−μ2)

(𝑟2ℎ2)

4
 – параметр оболочечного элемента. 

Общее решение уравнения (1) имеет вид: 

𝑤 = 𝐴0𝑒(β+β𝑙)𝑥 + 𝐴1𝑒(−β+β𝑙)𝑥 + 

+𝐴2𝑒(−β−β𝑙)𝑥 + 𝐴3𝑒(β−β𝑙)𝑥 , 
где 𝐴0,  𝐴1,  𝐴2,  𝐴3 – постоянные интегрирования. 

Для упрощения нахождения постоянных, ре-

шение дифференциального уравнения представляют 

в виде функций А.Н. Крылова, которые определя-

ются следующими выражениями: 

𝐾0(β𝑥) = cosℎ( β𝑥) ⋅ cos( β𝑥); 

𝐾1(𝛽𝑥) =
1

2
⋅ (cosℎ( β𝑥) ⋅ sin( β𝑥) + 

+ sinℎ( β𝑥) cos( β𝑥)); 

𝐾2(𝛽𝑥) =
1

2
⋅ sinℎ( β𝑥) ⋅ sin( β𝑥); 

𝐾3(β𝑥) =
1

4
⋅ (cosℎ( β𝑥) ∙ sin( β𝑥) − 

−sinℎ( β𝑥) ∙ cos( β𝑥)). 
Тогда общее дифференциальное уравнение 

(1) преобразуется к виду: 

𝑤 = 𝐴0𝐾0(β𝑥) + 𝐴1𝐾1(β𝑥) + 𝐴2𝐾2(β𝑥) + 

+𝐴3𝐾3(β𝑥) + 𝑤 ∗, 
(2) 

где 𝑤 ∗ – частное решение, которое зависит от зако-

на распределения поверхностных нагрузок и равно 

−
μ𝑇𝑟

𝐸ℎ
+

𝑝𝑝

𝐷
. 

Функции А.Н. Крылова связаны между собой 

простыми дифференциальными соотношениями 

[9, 11]: 

𝑑

𝑑𝑥
𝐾0(β𝑥) = −4β𝐾3(β𝑥); 

𝑑

𝑑𝑥
𝐾1(β𝑥) = β𝐾0(β𝑥); 

𝑑

𝑑𝑥
𝐾2(β𝑥) = β𝐾1(β𝑥); 

𝑑

𝑑𝑥
𝐾3(β𝑥) = β𝐾2(β𝑥). 

(3) 

При значении аргумента, равном нулю, все 

они обращаются в ноль, кроме 𝐾0, который обраща-

ется в единицу: 

𝐾0(0) = 1; 𝐾1(0) = 0; 𝐾2(0) = 0; 𝐾3(0) = 0. 

Функции А.Н. Крылова позволяют выразить 

постоянные интегрирования через начальные пара-

метры 𝑤, ϑ, 𝑀, 𝑄. 

Дифференцирование уравнение (2), согласно 

[2, 9], с использованием (3) приводим к следующему 

решению: 

𝑤(𝑥) = 𝐴0𝐾0(β𝑥) + 𝐴1𝐾1(β𝑥) + 𝐴2𝐾2(β𝑥) + 

+𝐴3𝐾3(β𝑥) + 𝑤 ∗; 

𝑤′(𝑥) = ϑ(𝑥) = β[−4𝐴0𝐴3(β𝑥) + 𝐴1𝐾0(β𝑥) + 

+𝐴2𝐾1(β𝑥) + 𝐴3𝐾2(β𝑥)]; 

𝑤′′(𝑥) =
𝑀(𝑥)

𝐷о
= β2[−4𝐴0𝐾2(β𝑥) − 

−4𝐴1𝐾3(β𝑥) + 𝐴2𝐾0(β𝑥) + 𝐴3𝐾1(β𝑥)]; 

𝑤′′′ =
𝑄

𝐷о
= 𝛽3[−4𝐴0𝐾1(β𝑥) − 4𝐴1𝐾2(β𝑥) − 

−4𝐴2𝐾3(β𝑥) + 𝐴3𝐾0(β𝑥)]. 
Определение постоянных сводится к реше-

нию системы двух уравнений с двумя неизвестны-

ми, так как два начальных условия обычно бывают 

известны. 

Исходя из указанного, граничные условия для 

оболочки принимаются в виде: 

𝑥 = 0:  𝑤′′(0) = 0;  𝑤′′′(0) =
𝑄

𝐷о
; 

𝑥 = 𝑙:  𝑤′(𝑙) = 𝜗о;  𝑤′′(𝑙) =
𝑀𝑠𝑜

𝐷о
. 

Подставляя первые два граничных условия, 

находим: 

𝐴2 = 0;  𝐴3 =
𝑄

𝐷оβ3
 

Наряду с оболочками пластины также нашли 

широкое применение в трубопроводной арматуре 

(фланцы, седла, упоры и т. д.).  

Общение вопросы статического расчета пла-

стин изложены в работах [4, 7, 11, 12] и др. 

Расчет пластин на прочность и устойчивость 

методом сеток рассматривается в работе [13]. 

Теория расчета пластин на изгиб основывает-

ся на гипотезах Кирхгофа, аналогичных гипотезам 

Кирхгофа – Лява при осесимметричной деформации 

цилиндрических оболочек – о неизменности норма-

лей и ненадавливании одного слоя пластины на дру-

гой [11].  

Кроме этого часто принимаются допущения: 

– толщина пластины по сравнению с другими 

размерами мала; 

– прогиб пластины по сравнению с толщиной 

мал; 

– материал пластины – однородный, изотроп-

ный и подчиняется закону Гука [14, 15]. 

При осесимметричном нагружении круглой 

пластины все величины являются функциями только 

текущего радиуса (рис. 3), что обуславливает одно-

мерность таких задач. 

 
а 



ОРИГИНАЛЬНАЯ СТАТЬЯ 
 

 

2021. № 3 (71). С. 25–33 Современные технологии. Системный анализ. Моделирование 

28 © Ю. И. Белоголов, 2021 

 
б 

Рис. 3. Расчетная схема пластины: 

а – клапанного уплотнительного соединения;  

б – фланцевого уплотнительного соединения 

Fig. 3. Calculated scheme of a plate: 

a – valve sealing joint; b – flange sealing joint 

 

Поперечная сила 𝑄 может быть определена 

при рассмотрении равновесия части пластины. Из-

гибающие моменты 𝑀𝑟 , 𝑀𝑡 получают при интегри-

ровании напряжений по площади граней элемента 

пластины: 

𝑀𝑟 = 𝐷 (
𝑑ϑ

𝑑𝑟
+ μ

ϑ

𝑟
) ; 𝑀𝑡 = 𝐷 (

ϑ

𝑟
+ μ

𝑑ϑ

𝑑𝑟
), 

где D – изгибная жесткость пластины, 𝐷 =
𝐸ℎ3

12(1−μ2)
. 

Преобразование системы с четырьмя неиз-

вестными позволяет получить дифференциальное 

уравнение второго порядка деформирования пла-

стинчатого элемента относительно функции ϑ:  

𝑑2ϑ

𝑑𝑟2
+

1

𝑟
⋅

𝑑ϑ

𝑑𝑟
−

ϑ

𝑟2
=

𝑄

𝐷
. 

Решение дифференциального уравнения де-

формирования пластинчатого элемента принимается в 

виде [1]: 

ϑ = С1𝑟 +
С2

𝑟
+

1

𝐷𝑟
∫[�̂� ∫ 𝑄𝑑�̃�] 𝑑�̂�, 

где �̃� и �̂� – вспомогательные переменные. 

Значения постоянных интегрирования С1 и 

С2, определяют для каждого частного случая по 

граничным условиям на наружном и внутреннем 

краю пластины. 

Граничные условия для пластины будут: 

– по наружному краю пластина жестко заде-

лана, т. е. при 𝑟𝑝 = 𝑅𝑝 ϑ𝑠𝑝 = 0; 

– по внутреннему радиусу 𝑟о пластины при-

ложен момент 𝑀𝑠𝑝: 

op rr
p

sp

p

sp

psp
rdr

d
DM















 



 . 

Подставляя 𝑄𝑝 в общий интеграл, получим 

угол поворота нормали для клапанного УС 

(рис. 3, а): 

ϑ𝑠𝑝 = С1𝑟𝑝 +
С2

𝑟𝑝
+

1

𝐷𝑝𝑟𝑝
∫ [�̂� ∫ 𝑇

𝑟𝑜

�̃�
𝑑�̃�] 𝑑�̂�, 

окончательно запишем: 

ϑ𝑠𝑝 = С1𝑟𝑝 +
С2

𝑟𝑝
+

𝑇𝑟𝑜

𝐷𝑝
[
𝑟𝑝

2
𝑙𝑛 𝑟𝑝 −

𝑟𝑝

4
]. 

Для устранения логарифма размерной вели-

чины добавим и вычтем 
𝑇𝑟𝑜𝑟𝑝

2𝐷𝑝
𝑙𝑛 𝑅𝑝: 

ϑ𝑠𝑝 = С1𝑟𝑝 +
С2

𝑟𝑝
+

𝑇𝑟𝑜𝑟𝑝

2𝐷𝑝
𝑙𝑛 𝑟𝑝 −

𝑇𝑟𝑜𝑟𝑝

4𝐷𝑝
− 

−
𝑇𝑟 𝑟𝑜 𝑝

2𝐷𝑝
𝑙𝑛 𝑅𝑝 +

𝑇𝑟𝑜𝑟𝑝

2𝐷𝑝
𝑙𝑛 𝑅𝑝, 

ϑ𝑠𝑝 = С1𝑟𝑝 +
С2

𝑟𝑝
+

𝑇𝑟𝑜𝑟𝑝

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑝

𝑅𝑝
. 

В этом уравнении все слагаемые, содержащие 

r в первой степени, отнесены к постоянной интегри-

рования С1. 

ϑ𝑠𝑝 = С1𝑟𝑝 +
С2

𝑟𝑝
+

𝑇𝑟𝑜𝑟𝑝

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑝

𝑅𝑝
; 

𝑑𝜗𝑠𝑝

𝑑𝑟𝑝
= С1 +

С2

𝑟𝑝
2 +

𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
+

𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑝

𝑅𝑝
; 

𝑀𝑠𝑝 = 𝐷𝑝 [𝐶1 −
𝐶2

𝑟𝑝
2 +

𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
+

𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑝

𝑅𝑝
+ 

+μ𝐶1 + μ
𝐶2

𝑟𝑝
2 + μ

𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑝

𝑅𝑝
] = 

= 𝐷𝑝 [𝐶1(1 + μ) −
𝐶2

𝑟𝑝
2

(1 − μ) +
𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝

+ (1 + μ)
𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑝

𝑅𝑝
].  

Если требуется учесть давление рабочей сре-

ды (рис. 2, б), то решение дифференциального урав-

нения деформирования пластины примет вид: 

𝜗𝑠𝑝 = С1𝑟𝑝 +
С2

𝑟𝑝
+ 

+
1

𝐷𝑝𝑟𝑝
∫ [�̂� ∫ Т

𝑟𝑜

�̃�
+

𝑝𝑝

2�̃�
(�̃�2 − 𝑟𝑜

2)𝑑�̃�
�̃�

𝑟𝑜

]
�̂�

𝑟𝑜

𝑑𝑟.̂ 

Вычислив интеграл, можно получить значе-

ние угла поворота нормали и его производной: 

𝜗𝑠𝑝 =

𝐶1𝑟𝑝 +
𝐶2

𝑟𝑝
+

𝑇𝑟𝑜𝑟𝑝

2𝐷𝑝
𝑙𝑛 (

𝑟𝑝

𝑅𝑝
) +

𝑝𝑝

16𝐷𝑝
(

𝑟𝑝
4−𝑟𝑜

4

𝑟𝑝
+  4𝑟𝑜

2𝑟𝑝 𝑙𝑛 (
𝑟𝑜

𝑟𝑝
)), 

𝑑𝜗𝑠𝑝

𝑑𝑟𝑝
= С1 −

С2

𝑟𝑝
2 +

𝑝𝑝

16𝐷𝑝
(3𝑟𝑝

2 − 4𝑟𝑜
2 +

𝑟𝑜
4

𝑟𝑝
2 +

4𝑟𝑜
2 𝑙𝑛 (

𝑟𝑜

𝑟𝑝
)) +

𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
+

𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
𝑙𝑛 (

𝑟𝑝

𝑅𝑝
), 

𝑀𝑠𝑝 = 𝐷𝑝 [С1 −
С2

𝑟𝑝
2

+
𝑝𝑝

16𝐷𝑝

(3𝑟𝑝
2 − 4𝑟𝑜

2 +
𝑟𝑜

4

𝑟𝑝
2

+

+ 4𝑟𝑜
2 𝑙𝑛 (

𝑟𝑜

𝑟𝑝

)) +
𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝

+
𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝

𝑙𝑛 (
𝑟𝑝

𝑅𝑝

)  + μ𝐶1 +
μ𝐶2

𝑟𝑝
2

+ 
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+
μ𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
𝑙𝑛 (

𝑟𝑝

𝑅𝑝
)  +

μ𝑝𝑝

16𝐷𝑝𝑟𝑝
(

𝑟𝑝
4 − 𝑟𝑜

4

𝑟𝑝
 + 4𝑟𝑜

2𝑟𝑝 𝑙𝑛 (
𝑟𝑜

𝑟𝑝
))], 

окончательно запишем: 

 𝑀𝑠𝑝 = С1𝐷𝑝(1 + μ) −
𝐶2𝐷𝑝

𝑟𝑝
2 (1 − μ) +

+
𝑝𝑝𝑟𝑜

2

4
(𝑙𝑛 (

𝑟𝑜

𝑟𝑝
) (1 + μ) +

𝑟𝑜
2(1−μ)

4𝑟𝑝
2 − 1) +

+
𝑝𝑝𝑟𝑝

2

16
(3 + μ) +

𝑇𝑟𝑜

2
(1 + ln (

𝑟𝑝

𝑅𝑝
) (1 + μ)). 

 
Условия совместности деформаций 

пластины и оболочки 

Условия совместности деформаций (рис. 4) 

пластины и оболочки: 

𝑀𝑠𝑜(𝑙) = 𝑀𝑠𝑝(𝑟𝑜); 𝑄𝑠𝑜(𝑙) = 𝑄𝑠𝑝(𝑟𝑜); 

𝑤(𝑙) = Δ𝑟𝑝(𝑟𝑜); 𝜗𝑠𝑜(𝑙) = 𝜗𝑠𝑝(𝑟𝑜). 

Относительно третьего условия совместности 

деформаций следует отметить, что перемещение 

пластины Δ𝑟𝑝(𝑟𝑜) возникает вследствие растя-

жения ее силами 𝑄𝑠𝑝, при этом все точки пла-

стины находятся в состоянии равномерного рас-

тяжения с напряжением σ =
𝑄𝑠𝑝

ℎ𝑝
 [16]. 

С учетом обобщенного закона Гука 

ε =
σ

𝐸
(1 − μ). 

Δ𝑟𝑝 = ε𝑟𝑜 =
𝑄𝑠𝑝(𝑅𝑝 − 𝑟𝑜)

𝐸ℎ𝑝

(1 − μ). 

 

 
а 

 
б 

 
Рис. 4. Расчетная схема оболочечно- 

пластинчатого седла: 

а – клапанного уплотнительного соединения; 

б – фланцевого уплотнительного соединения 

Fig. 4. Calculated scheme of a shell-slatter seat: 

a – valve sealing joint; b – flange sealing joint 

 
Условие совместности деформаций клапан-

ного УС запишем в следующем виде: 

𝐷𝑜β2 [−4𝐴0𝐾2(β𝑙) − 4𝐴1𝐾3(β𝑙)

+
𝑄

𝐷𝑜β3
𝐾1(β𝑙)] = 

= 𝐷𝑝 [𝐶1(1 + 𝜇) −
𝐶2

𝑟𝑜
2 (1 − μ) +

𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
+ (1 +

μ)
𝑇𝑟𝑜

2𝐷𝑝
ln

𝑟𝑜

𝑅𝑝
]. 

(4) 

Для фланцевого УС первое условие опреде-

ляется из: 

𝐷𝑜β2 [−4𝐴0𝐾2(β𝑙) − 4𝐴1𝐾3(β𝑙) +
𝑄𝑠𝑡

𝐷𝑜β3
𝐾1(β𝑙)]

== С1𝐷𝑝(1 + μ) − 

−
𝐶2𝐷𝑝

𝑟𝑜
2

(1 − μ) +
𝑝𝑝𝑟𝑜

4
(1 −

1 − μ

4
) − 

−
𝑝𝑝𝑟𝑜

2

16
(3 + μ) +

𝑇𝑠𝑡𝑟𝑜

2
(1 + 𝑙𝑛

𝑟𝑜

𝑅𝑝

(1 + μ)).   

Объединяя второе и третье условие совмест-

ности для клапанного УС получим: 
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𝐴0𝐾0(β𝑙) + 𝐴1𝐾1(β𝑙) +
𝑄

𝐷оβ
3 𝐾3(β𝑙) −

μ𝑇𝑟𝑜

𝐸ℎо

=

=
(𝑅𝑝 − 𝑟𝑜)

𝐸ℎ𝑜

(1 − 𝐼) × 

× 𝐷оβ
3 [−4𝐴0𝐾1(β𝑙) − 4𝐴1𝐾2(β𝑙) +

𝑄

𝐷оβ
3 𝐾0(β𝑙)]. 

(5) 

Для фланцевого УС второе и третье условия 

запишутся в виде: 

𝐴0𝐾0(β𝑙) + 𝐴1𝐾1(β𝑙) +
𝑄𝑠𝑡

𝐷оβ3 𝐾3(β𝑙) −

(𝑝𝑝 −
μ𝑇𝑠𝑡

𝑟𝑜
)

𝑟𝑜
2

𝐸ℎ𝑜
 = 

(𝑅𝑝−𝑟𝑜)

𝐸ℎ𝑜
(1 − μ)𝐷оβ3 [−4𝐴0𝐾1(β𝑙) −

4𝐴1𝐾2(β𝑙) +
𝑄𝑠𝑡

𝐷оβ3 𝐾0(β𝑙)]. 

(6) 

Четвертое условие совместности для клапан-

ного УС: 

𝐶1𝑟𝑜 +
𝐶2

𝑟𝑜

+
𝑇𝑟𝑜

2

2𝐷𝑝

𝑙𝑛
𝑟𝑜

𝑅𝑝

= β [−4𝐴0𝐾3(β𝑙) + 𝐴1𝐾0(β𝑙)

+
𝑄

𝐷𝑜β3
𝐾2(β𝑙)]. 

(7) 

𝐶1𝑅𝑝 +
𝐶2

𝑅𝑝
= 0.                           (8) 

Для фланцевого УС четвертое условие сов-

местности будет определяться из выражения: 

𝐶1𝑟𝑜 +
𝐶2

𝑟𝑜
+

𝑇𝑠𝑡𝑟𝑜
2

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑜

𝑅𝑝
= 𝛽[−4𝐴0𝐾3(β𝑙) + 

+𝐴1𝐾0(β𝑙) +
𝑄𝑠𝑡

𝐷𝑜𝛽3
𝐾2(β𝑙)]; 

С1𝑅𝑝 +
𝐶2

𝑅𝑝
= −

𝑝𝑝

16𝐷𝑝
(

𝑅𝑝
4 − 𝑟𝑜

4

𝑅𝑝

− 4𝑟𝑜
2𝑅𝑝 𝑙𝑛 (

𝑅𝑝

𝑟𝑜
)), 

т. е. получаем системы из четырех уравнений для 

нахождения четырех постоянных интегрирования 

𝐶1; 𝐶2; 𝐴1; 𝐴2 для клапанного УС и фланцевого УС. 

Подставив значения 𝐶2 = −𝐶1𝑅𝑝
2 (8) и 

𝑄𝑠𝑡 = −
𝑇𝑠𝑡

tg(α+ϕ)
 в уравнения (4), (5) и (7), можно по-

лученный результат для клапанного УС представить 

в виде системы из трех уравнений: 

{

𝑎1𝐴0 + 𝑎2𝐴1 + 𝑎3𝐶1 = 𝑒1;
𝑏1𝐴0 + 𝑏2𝐴1 + 0 + 0 = 𝑒2;
𝑑1𝐴0 + 𝑑2𝐴1 + 𝑑3𝐶1 = 𝑒3,

 

где 𝑎1 = −4𝐷𝑜β
2𝐾2(β𝑙); 𝑎2 = −4𝐷𝑜β

2𝐾3(β𝑙); 

𝑎3 = [−𝐷𝑝(1 + μ) −
𝐷𝑝𝑅𝑝

2

𝑟𝑜
2 (1 − μ)] ; 

𝑒1 = 𝑇 [
𝐾1(β𝑙)

𝑡𝑔(α + 𝜙)β
+

𝑟𝑜

2
+

(1 + μ)𝑟𝑜

2
𝑙𝑛

𝑟𝑜

𝑅𝑝
] ; 

𝑏1 = [𝐾0(𝛽𝑙) +
𝑅𝑝 − 𝑟𝑜

𝐸ℎ𝑜
(1 − 𝜇)𝐷𝑜𝛽34𝐾1(𝛽𝑙)] ; 

𝑏2 = [𝐾1(𝛽𝑙) +
𝑅𝑝 − 𝑟𝑜

𝐸ℎ𝑜
(1 − 𝜇)𝐷𝑜𝛽3 ⋅ 4𝐾2(𝛽𝑙)] ; 

𝑒2 =

𝑇 [
𝐾3(𝛽𝑙)

𝑡𝑔(𝛼+𝜙)𝐷𝑜𝛽3 +
𝜇𝑟𝑜

𝐸ℎ𝑜
−

(𝑅𝑝−𝑟𝑜)

𝐸ℎ𝑜

(1−𝜇)

𝑡𝑔(𝛼+𝜙)
𝐾0(𝛽𝑙)]; 

𝑑1 = −4𝛽𝐾3(𝛽𝑙); 

𝑑2 = β𝐾0(β𝑙); 𝑑3 = [
𝑅𝑝

2

𝑟𝑜
− 𝑟𝑜] ; 

𝑒3 = 𝑇 [
𝑟𝑜

2

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑜

𝑅𝑝
+

β

𝐷𝑜β
3𝑡𝑔(𝛼 + 𝜙)

𝐾2(β𝑙)]. 

Постоянные интегрирования для клапанного 

УС определим из: 

𝐴0 =

|

𝑒1 𝑎2 𝑎3
𝑒2 𝑏2 𝑏3
𝑒3 𝑐2 𝑐3

|

Δ
  

𝐴1 =

|

𝑎1 𝑒1 𝑎3
𝑏1 𝑒2 𝑏3
𝑐1 𝑒3 𝑐3

|

Δ
  

С1 =

|

𝑎1 𝑎2 𝑒1
𝑏1 𝑏2 𝑒2
𝑐1 𝑐2 𝑒3

|

Δ
, 

где Δ = |

𝑎1 𝑎2 𝑎3

𝑏1 𝑏2 𝑏3

𝑐1 𝑐2 𝑐3

|. 

В случае расчета фланцевого УС система бу-

дет состоять из четырех уравнений и примет вид: 

{

𝑎1𝐴0 + 𝑎2𝐴1 + 𝑎3𝐶1 + 𝑎4𝐶2 = 𝑒1

𝑏1𝐴0 + 𝑏2𝐴1 + 0 + 0 = 𝑒2

𝑑1𝐴0 + 𝑑2𝐴1 + 𝑑3𝐶1 + 𝑑4𝐶2 = 𝑒3

0 + 0 + 𝑡3𝐶1 + 𝑡4𝐶2 = 𝑒4,

 

где 𝑎1 = −4𝐷𝑜𝛽2𝐾2(𝛽𝑙); 𝑎2 = −4𝐷𝑜𝛽2𝐾3(𝛽𝑙);  

𝑎3 = −𝐷𝑝(1 + 𝜇); 𝑎4 = −
𝐷𝑝

𝑟𝑜
2 (1 − 𝜇); 

𝑒1 = −
𝑄

𝛽
𝐾1(𝛽𝑙) +

𝑝𝑝𝑟𝑜

4
(1 −

1 − 𝜇

4
) − 

−
𝑝𝑝𝑟𝑜

2

16
(3 + 𝜇) +

𝑇𝑟𝑜

2
(1 + 𝑙𝑛

𝑟𝑜

𝑅𝑝
(1 + 𝜇)) ; 

 

𝑏1 = [𝐾0(𝛽𝑙) +
𝑅𝑝−𝑟𝑜

𝐸ℎ𝑜
(1 − 𝜇)𝐷𝑜𝛽34𝐾1(𝛽𝑙)]; 

𝑏2 = [𝐾1(𝛽𝑙) +
𝑅𝑝−𝑟𝑜

𝐸ℎ𝑜
(1 − 𝜇)𝐷𝑜𝛽3 ⋅ 4𝐾2(𝛽𝑙)]; 

 

𝑒2 =
𝑄

𝐷𝑜𝛽3
(𝐾0(𝛽𝑙)

𝑅𝑝 − 𝑟𝑜

𝐸ℎ𝑜
− 𝐾3(𝛽𝑙)) + 

+ (𝑝𝑝 −
𝜇𝑇

𝑟𝑜
)

𝑟𝑜
2

𝐸ℎ𝑜
; 

𝑑1 = −4𝛽𝐾3(𝛽𝑙); 𝑑2 = 𝛽𝐾0(𝛽𝑙); 𝑑3 = 𝑟𝑜, 

ord /14  𝑒3 = −
𝑄

𝐷𝑜
𝐾2(𝛽𝑙)𝛽 +

𝑇𝑟𝑜
2

2𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑜

𝑅𝑝
; 

𝑡3 = 𝑅𝑝, 
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𝑡4 = −
1

𝑅𝑝
; 𝑒4 =

𝑝𝑝

16𝐷𝑝
(

𝑅𝑝
4−𝑟𝑜

4

𝑅𝑝
− 4𝑟𝑜

2𝑅𝑝 𝑙𝑛 (
𝑅𝑝

𝑟𝑜
)). 

Постоянные интегрирования для фланцевого 

УС определим из: 

𝐴0 =

|

𝑒1 𝑎2 𝑎3 𝑎4

𝑒2 𝑏2 𝑏3 𝑏4

𝑒3 𝑑2 𝑑3 𝑑4

𝑒4 𝑡2 𝑡3 𝑡4

|

𝛥
; 𝐴1

=

|

𝑎1 𝑒1 𝑎3 𝑎4

𝑏1 𝑒2 𝑏3 𝑏4

𝑑1 𝑒3 𝑑3 𝑑4

𝑡1 𝑒4 𝑡3 𝑡4

|

𝛥
; 

С1 =

|

𝑎1 𝑎2 𝑒1 𝑎4

𝑏1 𝑏2 𝑒2 𝑏4

𝑑1 𝑑2 𝑒3 𝑑4

𝑡1 𝑡2 𝑒4 𝑡4

|

𝛥
; С2

=

|

𝑎1 𝑎2 𝑎3 𝑒1

𝑏1 𝑏2 𝑏3 𝑒2

𝑑1 𝑑2 𝑑3 𝑒3

𝑡1 𝑡2 𝑡3 𝑒4

|

𝛥
, 

где 𝛥 = |

𝑎1 𝑎2 𝑎3 𝑎4

𝑏1 𝑏2 𝑏3 𝑏4

𝑑1 𝑑2 𝑑3 𝑑4

𝑡1 𝑡2 𝑡3 𝑡4

|. 

После определения постоянных интегрирова-

ния может быть вычислен прогиб пластинчатого 

элемента для клапанного и фланцевого УС из выра-

жений (5) и (6) соответственно: 

𝑤𝑠𝑝.к = 𝐶2 𝑙𝑛
𝑅𝑝

𝑟𝑜
−

𝑇𝑠𝑡𝑟𝑜−4𝐶1𝐷𝑝

8𝐷𝑝
(𝑅𝑝

2 − 𝑟𝑜
2) −

𝑇𝑠𝑡𝑟𝑜
3

4𝐷𝑝
𝑙𝑛

𝑟𝑜

𝑅𝑝
; 
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Радиальная жесткость оболочечного элемента 

с2 и осевая жесткость пластинчатого элемента с3 

определяются из выражений: 

с2 =
𝑄𝑠𝑡

𝑤(0)
=

𝑄𝑠𝑡

𝐴0 + 𝑤 ∗
;  с3 =

2𝑇𝑠𝑡π𝑟𝑜

𝑤𝑠𝑝
. 

Приведенная жесткость для клапанного и 

фланцевого УС может быть определена: 

спр.к =
[с1 + с2 tg α ⋅ tg( α + ϕ)]с3

с1 + с2 tg α ⋅ tg( α + ϕ) + с3
; 

спр.ф =
с2 tg α ⋅ tg( α + ϕ)с3

с2 tg α ⋅ tg( α + ϕ) + с3
, 

где с1 – жесткость привода. 

Ранее было указано, что определяющим па-

раметром для обеспечения прочности тонкостенного 

оболочечно-пластинчатого седла клапанного УС 

является динамическая ударная нагрузка 𝐹𝑑𝑖𝑛.  

В соответствии с [2, 9] и учетом изложенного 

для тонкостенного оболочечно-пластинчатого седла 

динамическая ударная нагрузка определяется из 

выражения: 

𝐹𝑑𝑖𝑛 = 𝐹𝑠𝑡 + 

+ √𝐹𝑠𝑡
2 + 2(𝐸к − Еф)

[с1 + с2 𝑡𝑔 𝛼 ⋅ 𝑡𝑔( 𝛼 + 𝜙)]с3

с1 + с2 𝑡𝑔 𝛼 ⋅ 𝑡𝑔( 𝛼 + 𝜙) + с3

 

с последующим разложением 𝐹𝑑𝑖𝑛 на составляющие 

𝑇𝑑𝑖𝑛 = −
𝐹𝑑𝑖𝑛

2π𝑟𝑜
; 

𝑄𝑑𝑖𝑛 =
𝐹𝑑𝑖𝑛

2𝜋𝑟𝑜 tg( α + ϕ)
, 

и выполнением прочностного расчета. 

 
Заключение 

После нахождения приведенной жесткости 

производиться определение эквивалентных напря-

жений по четвертой гипотезе прочности. 

Представленная инженерная методика позво-

ляет поставить задачу [17–20] расчета рациональ-

ных геометрических размеров оболочечно-

пластинчатого уплотнения, целевая функция кото-

рой будет 𝑐пр(ℎ𝑜, ℎ𝑝) → 𝑚𝑖𝑛. 
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