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Резюме 

Многообразие встречающихся конструктивных решений с применением тонкостенных металлических уплотнений свиде-

тельствует о заинтересованности арматуростроителей в соединениях такого типа. Как правило, в таких соединениях метал-

лическое уплотнение имеет форму тонкостенной цилиндрической оболочки. Наряду с некоторыми премуществами, недо-

статком уплотнения такого типа является чувствительность к условиям нагружения. При проектировании неизвестны раз-

меры тонкостенной оболочки (толщина), а это означает, что неизвестна динамическая (ударная) нагрузка, возникающая 

при перекрытии потока рабочей среды в клапане. Экспериментальный подбор размеров тонкостенной оболочки связан со 

значительными финансовыми и временными затратами. Область рациональных размеров для тонкостенной оболочки при 

известных условиях эксплуатации достаточно узкая и может привести либо к потере прочности, либо к утрате положитель-

ных качеств (например, выбор отклонения формы) такого уплотнения. Одним из направлений совершенствования таких 

уплотнений является снижение приведенной жесткости оболочки. Конструктивно это может быть выполнено за счет со-

единения оболочки и пластины (оболочечно-пластинчатое седло), либо придания другой, более сложной геометрической 

формы. Однако отсутствие научных методик выбора рациональных геометрических размеров, особенно в условиях дина-

мического (ударного) нагружения, сдерживает широкое применение таких уплотнений. Представленная статья посвящена 

вопросам выбора оптимальных геометрических размеров (толщины) при условии обеспечения прочности тонкостенного 

металлического уплотнения (оболочечно-пластинчатого) и сохранения положительных качеств, присущих соединениям 

«металл – полимер». С целью сокращения трудо-временных затрат расчет геометрических размеров тонкостенного уплот-

нения (толщины пластины и оболочки) был реализован и автоматизирован в MathCAD. 
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Abstract 

The variety of occurring constructive solutions using thin-walled metal seals indicates the interest of valve manufacturers in 

joints of this type. As a rule, in such connections, the metal seal has the form of a thin-walled cylindrical shell. Along with a 

number of advantages, seals of this type are sensitive to loading conditions. When designing, the dimensions of the thin-walled 

shell are unknown (first of all, its thickness), which makes it impossible to determine the dynamic force that occurs when the 

valve is actuated. Experimental selection of the dimensions of a thin-walled shell is associated with significant financial and time 

costs. The area of rational dimensions for a thin-walled shell under certain operating conditions is quite narrow and can lead ei-

ther to a loss of strength or to a loss of positive qualities (for example, the choice of shape deviation) by such a seal. One of the 

ways to improve such seals is to lower the reduced stiffness of the shell. Structurally, this can be done by connecting the shell and 

the plate (shell-plate saddle), or by giving it some other more complex geometric shape. However, the lack of scientific methods 

for choosing rational geometric dimensions, especially under conditions of dynamic (impact) loading, hinders the widespread use 

of such seals. The presented article is devoted to the issues of choosing the optimal geometric dimensions (thickness), provided 

that the strength of thin-walled metal seals (shell-plate) is ensured and the positive qualities inherent in metal-polymer com-

pounds are preserved. In order to reduce labor and time costs, the calculation of the geometric dimensions of a thin-walled seal 

(plate and shell thickness) was automated in MathCAD. 
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Введение 

Совершенствование конструкций авиа-

ционной и космической техники невозможно 

без разработки новых элементов пневмогид-

равлической системы как неотъемлемой части 

летательного аппарата, оказывающей значи-

тельное влияние на его работоспособность. Это 

связано с переходом на новые виды топлива, 

прежде всего криогенные (жидкие водород, ме-

тан), расширением условий эксплуатации (тем-

пературный диапазон, повышение давления и 

расхода рабочей среды и т.п.), ростом требова-

ний по надежности и долговечности, ограниче-

ниями по габаритам и массе, ужесточением 

экологических требований. 

Уплотнительные соединения (подвижные, 

неподвижные, периодического действия) явля-

ются важнейшими компонентами пневмогид-

равлических систем. Например, из 58 агрегатов 

пневмогидравлической системы двигательной 

установки ракеты V-2 32 – клапаны [1]. В [2] 

отмечено, что при эксплуатации гидравличе-

ских систем самолетов число отказов, связан-

ных с потерей герметичности, составляет до 

2/3 числа отказов всех авиационных систем. 

Около 60 % случаев выхода из строя узлов ра-

кетных двигателей связаны с уплотнениями 

агрегатов. 

В настоящее время в уплотнительных со-

единениях летательных аппаратов все более 

широкое распространение получает использо-

вание тонкостенных оболочечных элементов, 

выполненных, как правило, в виде оболочеч-

ных цилиндрических (реже – конических) эле-

ментов. Такие элементы при формировании 

уплотнительного стыка легко деформируются, 

принимая форму ответной детали. Простота 

формы оболочечного элемента обеспечивает 

высокую технологичность соединения. 

Такие уплотнительные соединения могут 

быть использованы в разнообразных разъемных 

соединениях: клапанах, кранах (в том числе и в 

шаровых), фланцах, штуцерах, стыковочных 

узлах и т.д. Материалы уплотнительных соеди-

нений – стали (в том числе нержавеющие), 

бронзы, латуни и т.п., что позволяет использо-

вать соединения в агрессивных средах и в 

условиях термических воздействий. 

Упругий оболочечный элемент имеет 

низкую изгибную жесткость, что обеспечивает 

уплотнительному соединению «металл – ме-

талл» сохранение всех преимуществ уплотне-

ния «металл – полимер», позволяет соединить в 

нем лучшие черты двух типов уплотнений, 

особенно в тяжелых условиях работы, когда 

положительные качества соединения проявля-

ются лучшим образом. 

Одним из наиболее ранних изобретений, 

в котором используется оболочечный цилин-

дрический элемент, является шариковый кла-

пан (авторское свидетельство 1968 г. 

№ 272745) (рис. 1). Согласно формуле изобре-

тения – «Шариковый клапан для жидкостей с 

малой вязкостью, содержащий внутри корпуса 

седло из упругого материала, шарик и пружи-

ну, отличающийся тем, что с целью повыше-

ния надежности и ресурса работы клапана 

седло выполнено в виде тонкостенной упругой 

металлической втулки, запрессованной в 

гнездо из полимерного упругого материала» 

[3]. Из формулы изобретения следует, что сед-

ло уплотнительного соединения представляет 

собой тонкостенный оболочечный элемент, 

золотник имеет форму шара, который под дей-

ствием привода через пружину прижимается к 

седлу. Седло деформируется, приобретая не-

обходимую геометрическую форму, что может 

компенсировать неточности при монтаже и 

сборке такого соединения. Следует отметить, 

что использование полимерного материала в 

качестве демпфирующего элемента снижает 

надежность уплотнительного соединения. 
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Рис. 1. Шариковый клапан 

Fig. 1. Ball valve 

 

Наиболее ранним из обнаруженных 

уплотнительных соединений, где золоник име-

ет форму конуса, является клапан (авторское 

свидетельство № 430263, заявлено в 1971 г.) 

(рис. 2) [4]. Целью изобретения является повы-

шение долговечности седла. Седло клапана вы-

полнено в виде набора оболочечных элементов. 

Использование золотника конической формы и 

прокладки из полимерного материала, распо-

ложенной под седлом клапана, обеспечивает 

контакт затвора со всеми оболочечными эле-

ментами одновременно. Однако использование 

нескольких оболочечных элементов требует 

большего усилия для герметизации соединения. 

 

 
Рис. 2. Клапан 

Fig. 2. Valve 

Преимущества соединений 

с тонкостенными уплотнениями 

В депонированной рукописи [5] приво-

дится больше 70 изобретений отечественных и 

зарубежных авторов, посвященных примене-

нию тонкостенного элемента в качестве уплот-

нения, что означает заинтересованность арма-

туростроителей в уплотнительных соединениях 

такого типа. 

К основным характеристикам уплотни-

тельных соединений с тонкостенным оболо-

чечным элементом: 

– диаметры проходных сечений 10–

1 000 мм; 

– давления рабочей среды (апробирован-

ные при испытаниях) от вакуума до 40,0 МПа; 

– рабочие температуры от криогенных до 

600 °С; 

– ресурс (в зависимости от динамической 

ударной нагрузки) 20–300 тыс. циклов; 

– погонные усилия герметизации 5–

15 Н/мм без учета усилия противодавления 

(общее усилие герметизации не превышает 

усилия при использовании полимерных уплот-

нителей, что позволяет применять, относитель-

но других типов уплотнительных соединений 

«металл – металл», слабомощный, компактный 

привод); 

– высокая надежность в условиях термо-

циклирования. 

Основные преимущества уплотнитель-

ных соединений с тонкостенными элементами 

по сравнению с другими уплотнениями «металл 

– металл»: 

– усилие герметизации (без компенсации 

противодавления) меньше в 5–15 раз; 

– равномерное распределение контактного 

давления по периметру в уплотнительном стыке; 

– устойчивость к внешним кинематиче-

ским воздействиям (удары, вибрация) из-за 

наличия позиционного трения в уплотнитель-

ном стыке; 

– не требуется притирки и доводки 

уплотнительного стыка; 

– минимальный расход материала для из-

готовления тонкостенного элемента; 

– малые динамические нагрузки при сра-

батывании клапана; 

– «самопритирка» уплотнительного сты-

ка при каждом срабатывании клапана; 

– низкие требования к точности монтажа 

и сборке изделия. 
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В значительной мере широкое использо-

вание такого типа уплотнительных соединений 

в промышленности сдерживается отсутствием 

научно обоснованных методик определения 

рациональных геометричесих размеров оболо-

чечного элемента, работающего в условиях 

ударного нагружения [6–8]. Сложность расче-

тов связана прежде всего с тем, что неизвестны 

размеры оболочечного элемента, из чего следу-

ет, что нельзя установить динамическую удар-

ную нагрузку, возникающую при ударном 

нагружении клапана, вследствие ее зависимо-

сти от жесткости уплотнения и, соответствен-

но, определить модуль упругости и геометри-

ческие размеры этого уплотнения. Следует от-

метить, что при обеспечении наименьшей тол-

щины оболочечного элемента, достигается: 

1. Наименьшая динамическая ударная 

нагрузка на уплотнение, что ведет к уменьше-

нию износа в уплотнительном стыке и, соот-

ветственно, повышению технических характе-

ристик. 

2. Снижение необходимого герметизи-

рующего усилия, так как на выбор отклонений 

формы оболочечного элемента в уплотнитель-

ном стыке будет затрачена меньшая часть уси-

лия привода [9–11]. 

Экспериментальный подбор размеров 

оболочечного элемента связан со значительны-

ми финансовыми и временными затратами. Об-

ласть рациональных размеров для обочлочено-

го цилиндрического элемента при известных 

условиях эксплуатации достаточно узкая. Вы-

ход из нее в одну сторону (недопустимое сни-

жение толщины тонкостенного элемента) ведет 

к его пластическим деформациям и возможно-

му разрушению. Выход из нее в другую сторо-

ну ведет к потере оболочечным элементом его 

положительных свойств. 

В работах [12, 13] приводятся следующие 

пути обеспечения герметичности клапанных 

соединений: 

– «совершенствование» поверхности 

микрорельефа путем доводки и притирки; 

– минимизация микрозазоров за счет со-

здания большей силы контактирования; 

– применение эластомеров или пластич-

ных материалов с целью заполнения микроза-

зоров; 

– применение в качестве уплотнений гиб-

ких элементов, позволяющих компенсировать 

неровности поверхности уплотнения; 

– использование расплавляемого (паян-

ного) контакта; 

– применение в клапанных соединениях 

различных жидкостей в качестве уплотнений. 

Отметим, что напрямую на использова-

ние тонкостенных элементов указывает чет-

вертый пункт, первый пункт реализуется при 

каждом срабатывании клапана с использова-

нием оболочечного элемента, второй пункт 

реализуется из-за практического исключения 

из геометрических характеристик качества по-

верхности, определяющих микрозазоры, мак-

роотклонений формы и волнистости, о чем 

говорилось ранее. 

 
Постановка задачи расчета 

геометрических размеров (толщины) 

тонкостенного уплотнения 

В работах [14, 15] показано, что макси-

мальная динамическая нагрузка Fmax, возника-

ющая при срабатывании клапана с оболочеч-

ным седлом, определяется по формуле: 

))tg(tg)((2 21
2

max  ccEEFFF офкstst
, 

где Fst – статическая сила, действующая со сто-

роны золотника на упругое седло при срабаты-

вании клапана; Eк – кинетическая энергия при-

веденных к золотнику подвижных частей кла-

пана; Eоф – энергия, затрачиваемая на выбор 

отклонений формы оболочечного элемента; c2 – 

радиальная жесткость оболочечного элемента; 

α – половина угла при вершине конуса золот-

ника; φ – угол трения в уплотнительном стыке 

(φ = arctg f), где f – коэффициент трения. 

Различные варианты определения тол-

щины ударно нагруженного тонкостенного 

оболочечного элемента по заданной Eк приве-

дены в [14–17]. 

При этом полагается, что радиус средин-

ной поверхности оболочечного элемента одно-

значно связан с условно-проходным диамет-

ром, а длина его назначается из условия мини-

мизации c2. 

Обсуждение вопросов, связанных со 

снижением энергии подвижных частей клапана 

Eк, приводится в работах [18–28]. 

Что касается c2, то ее минимизация путем 

соответствующего выбора геометрических раз-

меров при одновременном обеспечении проч-

ности (так называемых рациональных разме-

ров) может быть также выполнена конструкци-
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онными методами, как например, указано в ра-

ботах [12, 20, 23–29]. 

Согласно [12] седло может быть выпол-

нено оболочечно-тороэдальным (рис. 3) или 

оболочечно-пластинчатым (рис. 4). 
 

 
Рис. 3. Уплотнительное соединение 

с оболочечно-тороидальным седлом 

Fig. 3. Sealing connection with shell-toroidal saddle 

 

 
Рис. 4. Уплотнительное соединение 

с оболочечно-пластинчатым седлом 

Fig. 4. Sealing connection with shell and plate saddle 

 

Жесткостная модель для оболочечного 

седла показана на рис. 5, а оболочечно-

пластинчатого седла на рис. 6. На этих рисун-

ках c1 – жесткость привода; c2 – жесткость обо-

лочечного элемента; c3 – жесткость пластинча-

того элемента. 
 

 
Рис. 5. Жесткостная модель оболочечного седла 

Fig. 5. Rigidity model of a shell saddle 

 

 
Рис. 6. Жесткостная модель оболочечно-

пластинчатого седла 

Fig. 6. Rigidity model of a shell-plate saddle 

В случае с использованием оболочечно-

пластинчатого седла, Fmax будет определяться 

из выражения: 

 

321

3212
max

)tg(tg

)tg(tg
)(2

ссс

ссс
ЕEFFF фкstst






. 

Последний сомножитель в показанном 

выражении указывает на последовательное со-

единение жесткостей c2 и c3, при котором экви-

валентная жесткость меньше каждого из эле-

ментов c2 и c3. 

В дальнейшем оболочечно-пластинчатое 

седло будем рассматривать как технологически 

более простое. Расчетная схема уплотнения 

представлена на рис. 7. Методика расчета 

прочностных и жесткостных параметров обо-

лочечного и пластинчатого элементов изложена 

в работах [12, 14]. Прочностной расчет выпол-

няется дважды: в первом случае учитывается 

Eк, а во втором – золотник нагружает оболо-

чечно-пластинчатое седло статически и седло 

нагружено давлением рабочей среды. 
 

 
Рис. 7. Расчетная схема оболочечно- 

пластинчатого седла 

Fig. 7. Calculation scheme of a shell-plate saddle 
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Возвращаясь к расчету оболочечно-

пластинчатого седла следует отметить, что 

изменение напряженно-деформированного 

состояния оболочечного элемента влияет на 

напряженно-деформированное состояние 

пластинчатого и наоборот. Поэтому нельзя 

рассматривать отдельно оболочечный и пла-

стинчатый элементы, толщины ho и hp, необ-

ходимо определять одновременно, а не по 

отдельности. 

В общем случае ho аналитически не мо-

жет быть получено принудительно, так как ре-

шение дифференциального уравнения прогибов 

оболочечного элемента содержит толщину, 

входящую одновременно в тригонометрические 

и экспоненциальные функции, которые, как 

известно, являются простыми. Поэтому задача 

нахождения рациональных размеров оболочеч-

но-пластинчатого элемента, а именно ho и hp, 

является оптимизационной, т.е. требуется по-

добрать значения ho и hp, обеспечивающие ми-

нимальное значение приведенной жесткости 

уплотнительного соединения при условии 

непревышения экстремальных значений 

напряжений в оболочечном и пластинчатом 

элементах допускаемого. 

 
Решение задачи оптимального 

проектирования в среде MathCAD 

Для постановки и решения задачи поис-

ка оптимальных геометрических размеров 

рассматриваемого оболочечно-пластинчатого 

седла была разработа программа [12]. Резуль-

таты расчетов приведены на рис. 8–15. Для 

удобства программа в [12] представлена в ви-

де алгоритма, состоящего из трех частей. По-

следовательность определения параметров в 

первой и третьей частях алгоритма для кла-

панного и фланцевого уплотинтельных со-

единений одинаковые. В первой части алго-

ритма (жесткостной расчет) задаются исход-

ные данные, определяются функции 

А.Н. Крылова и другие параметры. Давление 

рабочей среды, в случае расчета фланцевого 

уплотнительного соединения или при прове-

рочном расчете клапанного, задается в ис-

ходных данных и учитывается в выражениях, 

согласно разработанной аналитической мето-

дике. Первая часть алгоритма заканчивается 

заданием жесткостей для пластинчатого и 

оболочечного элементов. 

 
Рис. 8. Радиальное смещение в оболочечном элементе 

Fig. 8. Radial offset in shell element 

 

 
Рис. 9. Осевое перемещение в пластинчатом элементе 

Fig. 9. Axial movement in the plate element 

 

 
Рис. 10. Угол поворота в оболочечном элементе 

Fig. 10. Angle of rotation in the shell element 

 

 
Рис. 11. Угол поворота в пластинчатом элементе 

Fig. 11. Angle of rotation in the plate element 

 

 
Рис. 12. Изгибающий момент в оболочечном 

элементе 

Fig. 12. Bending moment in the shell element 
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Рис. 13. Изгибающий момент в пластинчатом 

элементе 

Fig. 13. Bending moment in a plate element 

 

 
Рис. 14. Эквивалентные напряжения в пластинчатом 

элементе 

Fig. 14. Equivalent stresses in a plate element 

 

 
Рис. 15. Эквивалентные напряжения в оболочечном 

элементе 

Fig. 15. Equivalent stresses in the shell element 

 

Во второй части алгоритма (прочностной 

расчет) определяются: максимальная динами-

ческая нагрузка Fmax и внешние динамические 

параметры. Жесткостные параметры и пара-

метры напряженно-деформированного состоя-

ния (НДС) переопределяются. Вторая часть ал-

горитма заканчивается определением эквива-

лентных напряжений для пластинчатого и обо-

лочечного элементов. В случае расчета фланце-

вого уплотнительного соединения, где отсут-

ствует динамическая нагрузка Fmax, после пер-

вой части алгоритма сразу определяются экви-

валентные напряжения для пластинчатого и 

оболочечного элементов. В этом случае пере-

определение жесткостных параметров и пара-

метров НДС не требуется. 

В третьей части алгоритма проводится 

расчет рациональных геометрических размеров 

тонкостенного оболочечно-пластинчатого седла 

путем решения поставленных задач оптимизации 

для клапанного и фланцевого уплотнительных 

соединений. Задаются исходные параметры для 

подпрограмм. Эквивалентные напряжения для 

пластинчатого и оболочечного элементов зада-

ются как функции от радиуса r и координаты x. 

Это было сделано для того, чтобы подпрограммы 

согласно заданным шагам производили поиск 

максимальных напряжений и соответствующих 

им текущих координаты x и радиуса rp. 

Полученные результаты расчета толщин 

ho, hp (рис. 16) после вычислительного блока 

Given – minimize проходят проверку по допус-

каемым напряжениям. В случае невыполнения 

этих условий значения радиуса rmax.p и коорди-

наты xmax.o снова анализируются подпрограм-

мами и передаются в вычислительный блок 

Given – minimize для повторного расчета. 

Для численных расчетов в PTC MathCAD 

[30, 31] были приняты следующие исходные 

данные: 

1. Радиус срединной поверхности оболо-

чечного элемента ro = 19 мм. 

2. Наружный радиус пластины Rp = 

42,5 мм. 

3. Модуль упругости материала E = 

90 000 МПа. 

4. Коэффициент Пуассона материала 

µ = 0,35. 

5. Половина угла при вершине конуса зо-

лотника 
12

:


 . 

6. Коэффициент трения в стыке f = 0,1; 

)fatan(: . 

7. Параметр оболочечного элемента (ре-

комендуется 2 ≤ β1 ≤ 3) β1 = 3. 

8. Нагрузка со стороны привода Fst = 450 H. 

9. Кинетическая энергия подвижных частей 

клапана в момент соударения (Н·мм) Eк = 100. 

10. Осевая нагрузка 
о

st
2 r

F
T st


  и ра-

диальная 
)tan( 

 st
st

T
Q . 
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11. Предел текучести (упругости) σadm = 

260 МПа. 

В качестве материала, из которого изго-

товлено оболочечно-пластинчатое седло, при-

нята бронза БрО5Ц5С5. Кроме того, в качестве 

начальных приближений приняты толщины 

оболочки и пластины ho = 1 мм и hp = 1 мм со-

ответственно. После проведения расчетов в 

MathCAD были получены: начальные прибли-

жения rmax.p = 19 и xmax.o = 10,173; рациональные 

геометрические размеры (толщины): ho = 0,936 

мм; hp = 1,719 мм. 

После выполнения расчета и получения 

результатов рациональных толщин для седла, 

необходимо провести проверку начальных 

приближений, так как возможно невыполнение 

условий по допускаемым напряжениям. Это 

происходит потому, что вычислительный блок 

Given (в данном случае Given-minimize), огра-

ничен начальными приближениями и выполня-

ет заданные ограничения по допускаемым 

напряжениям только в них. На рис. 14 показа-

но, что значение эквивалентных напряжений 

превышает допускаемое σadm = 260 МПа, при 

rmax.p = 20,3 эквивалентные напряжения 

σэкв.р.max (ho, hp, 20,3) = 264,3 МПа. В результате 

проверки начальных приближений и повторно-

го расчета были уточнены рациональные гео-

метрические размеры (толщины): ho = 0,945 мм; 

hp = 1,743 мм. 

После уточнения рациональных геомет-

рических размеров (толщины) в PTC MathCAD 

была сформирована табл. для участка 19,17–

19,5 мм с максимальными напряжениями в пла-

стинчатом элементе с целью проверки. 

 
Эквивалентные напряжения в пластинчатом 

элементе на отрезке 19,17–19,50 мм 

Equivalent stresses in the plate element on the segment 

19,17 – 19,5 mm 

Радиус 

пластинчатого 

элемента 

Plate element radius 

Эквивалентные напряжения 

Equivalent stresses  

),,(max.. ppopэкв rhh  

19,5 258,023 

19,6 258,455 

19,7 258,832 

19,8 259,154 

19,9 259,423 

19,10 259,639 

19,11 259,803 

19,12 259,917 

19,13 259,982 

19,14 259,999 

19,15 259,968 

19,16 259,89 

19,17 259,768 

 

Условия по допускаемым напряжениям 

для пластинчатого и оболочечного элементов 

выполняются. 

Графики эквивалентных напряжений в 

пластинчатом и оболочечном элементах пред-

ставлены на рис. 16. Из графиков видно, что 

условия по допускаемым напряжениям выпол-

няются. 
 

 
а 

 

 
б 

Рис. 16. График эквивалентных напряжений: 

а – в оболочке; б – в пластине 

Fig. 16. Equivalent stress graph: a – in the shell; 

b – in the plate 

 
Заключение 

Использование автоматизированных си-

стем расчета позволяет значительно сократить 

время решения задачи. Встроенные в систему 

функции программирования дают возможность 

создавать несложные программные модули [32], 

необходимые для многократных вычислений, 

например, для поиска координаты xmax.o и радиуса 

rmax.p, используемых при дальнейших расчетах в 

качестве начальных приближений для вычисли-

тельного блока Given-minimize [33– 35]. 
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Рациональные размеры оболочечного и 

пластинчатого элементов обеспечивают мини-

мально возможное значение приведенной 

жесткости уплотнительного соединения приня-

той схемы, что, во-первых, обеспечивает ми-

нимизацию усилия герметизации за счет энер-

гетических (силовых) затрат на выбор отклоне-

ний формы; во-вторых, минимизирует динами-

ческую нагрузку при срабатывании клапана, 

что положительно скажется на его ресурсе вви-

ду минимизации износа соединения при каж-

дом срабатывании клапана. 

Дальнейшее совершенствование уплот-

нительных содениней с тонкостенными эле-

ментами (упругой кромкой) может быть связа-

но с разработкой инжинерных подходов и по-

следующих расчетов уплотнений пониженной 

жесткости более сложной геометрической фор-

мы (тороидальной, сильфонной и др.). Исполь-

зование конструктивных решений с целью 

компенсации давления рабочей среды на по-

движные части затвора позволит свести к ми-

нимуму такое воздействие. 
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