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【整番 SE-15-TM-007】 【標題】材力テキストによるフランジ構造の簡易計算例 

分類：構造(FLG 継手)／種別：技術メモ 作成年月：R2.4／改訂：Ver.0.0 (R2.5) 作成者：N. Miyamoto 

                                       全 16 枚 

0. はじめに 

 チモシェンコの材料力学(中巻)にある次のパラグラフ(1)はフランジ構造を理解する上で有効と思う。 

      第 4 章 薄板および殻  §28 中心線に沿って一様に分布する偶力による円輪(板)の捩り  

そこでは円輪板の捩り問題が議論されているが、その延長として第 95 図のハブ無しフランジモデルに 

いくつかの応用式が与えられている(添付 A)。規格では Water の板-シェル弾性解析(添付 B)を基底に 

して公式化されているが、このチモシェンコの捩り問題もフランジ構造に近似的な解を与えていると 

思われる。ここではやや特殊なフランジ構造についてその運用例(２ケース)を考えてみる。  

  

  1．遊動フランジのスタブエンドの簡易強度計算 

個人的に情報が欠落しているのかも知れないが、遊動フランジ即ちラップジョイント継手のスタブ 

エンド部分の強度計算法は既存の規格計算にも文献テキスト類にも見当たらない。そのためメ－カ－ 

の寸法表の強度上の妥当性を顧客から聞かれたことがある。ここではチモシェンコ材力§28を用いた 

簡単な近似計算法を導いてみたい。 

 

  1.1 ガスケット締付け状態について 

  (1) 組立て状態の継手断面を図 1(a)に示す。この場合、遊動リング背面のボルト締付力 W とスタブ前面 

  のガスケット反力が偶力として働き遊動リングとスタブは共に回転変形する。このときリングとスタブ 

  接触面に一つの接触中心が存在するが、スタブ外端の接触が最も強いので恐らくこの中心はガスケット 

  反力円の外側にくると思われる。この接触中心を考えればリングとスタブエンドは図 1(b)(c)のように 

  分離して扱うことができる。そしてリングの傾きθRとθSはほぼ等しくなる。なおガスケット反力の 

  中心位置は規格通りであるとする。 

    

   

  (2) 遊動リングに作用するモーメントは§28 を引用して次式で与えられる(1)。 

            M＝Maao＝(ERθRto3/12)・ℓn(do/co) 

   捩りモーメントは Ma＝koWℓR/(2πao) (*1)で与えられるので、変形して次のリング傾き式が得られる。 

       θR＝{WℓR/(2πao)}12ko ao /{ERto3・ℓn(do/co)}＝6koWℓR/{πERto3・ℓn(do/co)} ----—(1) 

    ここで ao＝リング中心半径(＝(co+do)/2)、co=リング内半径、do＝リング外半径、to＝リング厚さ、 

θR＝リングの傾角、ℓR＝W-W 作用スパン、ko＝リングのモーメント補正係数(*2)、 

W＝全ボルト締付力ないしリング－スタブ全接触荷重、ER＝リング材の縦弾性係数、 
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M＝リングの x-x 軸廻り単位モーメント、Ma＝リングの中心周長当りの捩りモーメント 

 

     次にスタブの傾きθs は上記と同様に§28 の矩形リングの式を用いて 

       M＝Mt a＝(Eθst3/12)・ℓn(d/c) ➞ θs＝12Mta /{Et3・ℓn(d/c)} 

  捩りモーメント Mtは、添付 A の結果において R(d－c)＝Wℓs/(2πa)(*1)とおいて得られる。 

       Mt＝(k/a) [(a’{Wℓs/(2πa)}－c’Mo{1＋(t/2)β}] 

   これを上式に代入して 

       θs＝12c’k[(a’/c’){Wℓs/(2πa)}－Mo{1＋(t/2)β}]/ {Et3・ℓn(d/c)} 

  さらに§28 から Mo＝2βDθs であるから円筒端の不静定モーメントは、 

       Mo＝[24βD c’k /{Et3・ℓn(d/c)}] [(a’/c’){Wℓs/(2πa)}－Mo{1＋(t/2)β}] 

    D＝Etp3/{12(1-ν2)}とおいてこの式を解くと、 

       Mo＝(a’/a)Wℓs/[2πc’[1＋βt/2＋{(1－ν2)/(2βc’ k)}(t/tp)3・ℓn(d/c)]] 

  これを Mo＝2βDθs に再度代入して 

       θs＝(a’/a)Wℓs/[(2πc’)(2βD)[1＋βt/2＋{(1－ν2)/(2βc’ k)}(t/tp)3・ℓn(d/c)]] ---------(2) 

   ここで c＝スタブ内半径、d＝スタブ外半径、a＝スタブ中心半径[＝(c+d)/2]、t＝スタブ厚さ、 

       g＝ガスケット反力円の半径、tp＝パイプ厚さ、a’＝偶モーメント中心半径[≒(d＋g)/2]、 

c’＝不静定モーメント中心半径[＝c＋0.5tp]、β＝シェル定数[＝{3(1－ν2)/(c＋0.5tp)2tp2}0.5] 

ν＝ポアソン比、D＝板剛性[＝Etp3/{12(1－ν2)}]、θs＝スタブの傾角、 

ℓs＝W－HG作用スパン、E＝スタブエンド材の縦弾性係数、W=リング－スタブ全接触荷重、 

HG＝全ガスケット反力(＝W)、M＝スタブの x-x 軸廻り単位モーメント、 

Mt＝スタブの中心周長当りの捩りモーメント、k＝スタブのモーメント補正係数(*2)、 

Mo＝スタブ-パイプ接合部の単位周長当りの不静定モーメント、 

 

      W－HG作用スパンℓs は、θR＝θSとおいて得られる。R＝ℓs/ℓRとおいて 

        ℓs＝{R/(1＋R)}ℓ     ------------------------------------------------(3) 

          R＝ko(a/a’)(24βD c’ )[1＋βt/2＋{(1－ν2) (t/tp)3・ℓn(d/c)/(2βc’ k)]/{ERto3・ℓn(do/co)}] 

  なお ℓは全スパンで、ℓs とℓRの和 すなわちℓ＝ℓs＋ℓRである。 

 

   注) (*1) Mtは§28 の R(d－c)すなわち単位周長当りのリング中心廻りのモーメントに該当する。これを 

下図のモデル図で説明する。 

               

     半径 a’と c’にトータルの偶力 W が作用している状態で、微少角 dθに作用する単位偶力は 

        位置 a’ ➞ (W/2πa’)a’dθ＝(W/2π)dθ、位置 c’ ➞ (W/2πc’)c’dθ＝(W/2π)dθ 

          中心位置 a の微少アーク adθを単位 1 にとると dθ＝1/a であるから 
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     位置 a’も位置 c’ も同じ(W/2πa)であるから、単位周長当りのリング中心廻りモーメントは 

W(a’－c')/(2πa)＝Wℓs/(2πa) ➞ R(d－c)＝Wℓs/(2πa) 

     で与えられる。以上は遊動リングに引き当てられるが、スタブの場合も同様である。即ち 

        遊動リング：Wℓs/(2πao)、スタブ(スタブエンドのリング部分)：Wℓs/(2πa)   

    (*2) テキスト§28 の捩りモーメント Mtの適用限界を拡張するための係数 (添付 A 参照のこと)。 

 

  (3) 前項の結果を考えてみる。リングの傾きθRとスタブの傾きθs は、回転剛性ｋθを用いて 

         θR＝Mt/ kRθ＝WℓR/ kRθ、θS＝Mt/ kSθ＝WℓS/kSθ、 

    で表わされる。リングとスタブが密着しているとθRとθSは等しいので、 

WℓR / kRθ＝WℓS / kSθ ➞ ℓs /ℓR＝kSθ/ kRθ 

   スタブの回転剛性 kSθが大きくなるとℓs は増加、ℓRは減少する。しかしℓs には限界(ℓ*＝d－g)がある 

  ので 回転剛性 kSθがある限度を越えると ℓs＞ℓ*になって (3)式 すなわち θR＝θs は成立せず、 

  下図のようにθS＜θRになる(密着は失われる)。そしてこの状態では ℓs＝(d－g)、ℓR＝(ℓ－ℓs) に 

固定される。以上の過程を踏まえて、スパンℓs、ℓRは次式で与えられる。 

 

    ℓs≦(d－g)のとき： ℓs＝{R/(1＋R)}ℓ、ℓR＝ℓ－ℓS          --------------------(4)     

    ℓs＞(d－g)のとき： ℓs＝(d－g)、ℓR＝ℓ－ℓS 

R＝ko(a/a’)(24βD c’)[1＋βt/2＋(1－ν2) (t/tp)3・ℓn(d/c)/(2βc’ k)]/{ERto3・ℓn(do/co)}] 

           

   

  (4) 以上で得られた作用スパンℓs,ℓRを用いて下記の式からフランジ作用モーメント M を求め、フランジ 

強度規格例えば JIS B2205(2)に従ってスタブエンド/リングの応力を算定する。 

          M＝Mg＝Wℓs ( as スタブ) あるいは M＝Mg＝WℓR ( as リング) 

      スタブエンドの応力計算は次の通り(ハブ無し一体形フランジとして計算)。 

       軸方向応力： σH＝ｆM/(Lg12B)      (➞スタブ-パイプ接合部) 

       半径方向応力：σR＝(1.33te＋1)/(Lt2B)  (➞スタブ内周) 

       周方向応力 ：σT＝YM/(t2B)－ZσR   (➞スタブ内周縁) 

         ここで g1＝パイプ肉厚(＝tp)、B＝フランジ内径(＝2c)、ｔ＝フランジ厚さ(＝t)、 

go＝ハブ厚さ(＝tp)、ho=係数[＝(Bgo)0.5]、f＝応力修正係数、e＝係数(＝F/h0)、 

L＝係数[＝(te＋1)/T＋t3/d]、d＝係数(＝(U/V)h0go2)、F＝係数(付図 2)、 

T,Y,Z,U=それぞれ内外径比 K=d/c より決まる係数(付図 4)、V＝係数(付図 5) 

   一方、リングの応力計算は次の通り。 

σH=0、σR＝0、σT＝YM/(t2B)   

     ここで Y＝K(=do/co)で決まる係数(付図 4)、t＝フランジ厚さ(＝to)、B＝フランジ内径(＝2co) 

 

   1.2 運転状態について 

  (1) 基本的にはガスケット締付け状態と同じであるが、内圧スラストがスタブに作用するのでスタブの 

  捩りモーメントが複雑になる。図 2 に形状寸法/荷重の負荷状態を示す。 
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  (2) 遊動リングについては、ガスケット締付け状態と何ら変わらない。傾きθRは(1)式で与えられる。 

   スタブエンドについては、まずリングの捩りモーメントを求める。その場合、荷重(HG,HT,HD)及び 

その作用点は JIS B2205 規定に従うものとする。JIS B2205 の作用定義を図 2 の寸法に変換すると 

    hG＝(C－G)/2   ➞ hG＝ℓs 

        hT＝(R+g1＋hG)/2 ➞ hT＝(g－c)/2＋ℓs 

    hD＝(R＋0.5g1)  ➞ hD＝g－c＋0.5tp＋ℓs 

全モーメント M は M＝HGhG＋HThT＋HDhDで定義されるので、単位荷重を HG/(2πa)、HT/(2πa) 

および HD/(2πa)とおけば、単位周長当りの捩りモーメントは 

M*＝X1ℓs＋X2  

    但し X1＝{1/(2πa)}(HD＋HG＋HT) 

      X2＝{1/(2πa)}[HD(g－c＋0.5tp)＋HT{(g－c)/2}] 

   このモーメントを用いて、前項と同じやり方で不静定モーメント Moを求めると 

        Mo＝(a’/c’)M*/{1＋βt/2＋{(1－ν2)/(2βc’ｋ)}(t/tp)3ℓn(d/c)} 

   Mo＝2βDθs であるから 

        θs＝X3(X1ℓs＋X2) 

             但し X3＝(a’/c’)/[(2βD)[1＋βt/2＋{(1－ν2)/(2βc’ｋ)}(t/tp)3ℓn(d/c)]] 

              なお a’, c’は 1.1(2)項の定義に同じとする(a’は安全側になる)。 

   一方、θRは前項と同様に 

        θR＝6koWℓR/{πERto3・ℓn(do/co)}＝X4ℓR 

            但し X4＝6koW/{πERto3・ℓn(do/co)} 

   Θs＝θRであるから X4ℓR＝X3(X1ℓs＋X2)、またℓ＝ℓR＋ℓs であるから 

        ℓs＝(X4ℓ－X2X3)/(X1X3+X4)、ℓR＝ℓ－ℓs       --------------------------(5) 

但し X1＝{1/(2πa)}(HD＋HG＋HT)、 

X2＝{1/(2πa)}[HD(g－c＋0.5tp)＋HT{(g－c)/2}] 

X3＝(a’/c’)/[(2βD)[1＋βt/2＋{(1－ν2)/(2βc’ｋ)}(t/tp)3ℓn(d/c)]] 

              X4＝6koW/{πERto3・ℓn(do/co)} 

      なお 1.1(3)項と同様に ℓs＞(d－g)のときは、ℓs＝(d－g)、ℓR＝ℓ－ℓs になる。 

 

  (3) 以上で得られた作用スパンℓs, ℓRを用いて下記の式からフランジ作用モーメント Moを求め、フランジ 

強度規格に従って応力を算定する。 

    M＝Mo＝HGhG＋HDhD＋HThT＝(HG+HD+HT)ℓs＋HD(g－c＋0.5tp)＋HT{(g－c)/2} ( as スタブ)、 
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        M＝Mo＝WℓR  ( as リング) 

 

  フランジ規格 JIS B2205 に基づく応力計算は前項の通り(ハブ無し一体形フランジとして計算)。 

       軸方向応力： σH＝ｆM/(Lg12B)      (as スタブ) 

       半径方向応力：σR=(1.33te＋1)M/(Lt2B)  (as スタブ) 

       周方向応力 ：σT＝YM/(t2B)－ZσR   (as スタブ) 

       周方向応力 ：σT＝YM/(t2B)  (as リング) 

 

   1.3 スタブエンドの計算例 

(1) ここでは下図のような JIS10K 450A ラップジョイント FLG のガスケット締付時の作用スパンℓs,  

ℓR及び応力を計算してみる。 

    

 

まず、規格に従って、ガスケット径 G とボルト荷重 W を設定する。 

ガスケット幅 N28mm にとると bo＝N/2=14 ➞ bo＞6.35 なので有効幅 b＝2.52x√14＝9.4ｍｍ 

 ∴ G＝2(265－9.4)＝511.2 ➞ g＝511.2/2＝255.6mm 

また、ボルトの所要有効断面積 Am＝πbGy/σa＝πx9.4x511.2x2.6/6.2＝6327、 

ボルトの実際の総有効断面積 Ab＝20xπx20.752/4＝6760 mm2 

従って、W＝Wg＝(Am＋Ab)σa/2＝(6327＋6760)x6.2＝40570 kgf 

    

   次に作用スパンℓs を求める。 

  寸法比 K＝A/B＝d/c＝1.3 または 1.2 なので、添付 A より補正係数 ko＝1.06、k＝1.01、 

  偶モーメントの中心半径および不静定モーメントの中心半径は 

        a’≒(e+g)/2＝(265＋255.6)/2＝260.3 ➞ (a/a’)＝244.3/260.3＝0.94 

        c’＝218.6＋5＝223.6 

   シェル定数β、板剛性 D は、 

        β＝[3(1－ν2)/{(c＋0.5tp)2tp2}]0.5＝{(3x0.91/223.62x102)0.25＝0.0272 mm－1、 

        D＝Etp3/{12(1－ν2)}＝20400x103/(12x0.91)＝1868132 kg-mm 

  スパン比 R は次のようになる。 
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       R＝ko(a/a’)(24βD c’)[1＋βt/2＋(1－ν2) (t/tp)3・ℓn(d/c)/(2βc’ k)]/{ERto3・ℓn(do/co)}]       

＝1.06x0.94x{24x0.0272x1868132x223.6(1+0.136＋0.0145)/(20400x303x0.264)} 

       ＝0.9964x313722833/145411200＝2.15 

  従って作用スパンℓs は次のようになる。 

        ℓs＝{R/(1＋R)}ℓ＝(2.15/3.15)x26.9＝18.4mm ＞9.4mm  

本ケースではℓs は 9.4mm を越えるので ℓs＝9.4mm になる。規格の捩りモーメント M は、 

             M＝Wℓs＝40570x9.4＝381358 ㎏ f-ｍｍ 

 

   このモーメントでスタブエンドに幾らの応力が発生するか、計算してみる。計算パラメータは 

      f＝1.0、F＝0.909、ho＝(Btp )0.5＝66.1、Y＝11.5、U＝13、Z＝5.8、T=1.8、V＝0.55 

      e＝F/ho＝0.0138、d＝(U/V)hog02＝156236、L＝(te+1)/T＋t3/d＝0.639 

   各応力は、 

      ハブの軸方向応力：σH＝fM/(Lg12B)＝1x381358/(0.639x102x437.2)＝13.7 ㎏ f/mm2 

      FLG の半径方向応力：σR＝(1.33te+1)M/(Lt2B)＝1.1835x381358/(0.639x100x437.2 

＝16.2kgf/mm2 

      FLG の周方向応力：σT＝YM/(t2B)－ZσR=11.5x381358/(100x437.2)－5.8x16.2＝6.4kgf/mm2 

  σH,σRは少し許容を越えている。リング回転剛性をあげる必要がある。 

 

   リングの応力は σH=σR＝0、σT＝YM/(t2B)＝7.5x40570x17.5/(302x437.2)=13.5 ㎏ f/mm2 

  周方向応力がかなり高くなるのでハブ付きリングを考慮する必要があると思う。 

  

   (2) 上記はスタブエンドの回転剛性に較べ、遊動リングの回転剛性が低いためにℓs のキャリオーバが 

     起きている。そこで、リングの厚さを厚くして ℓs の変化をみてみる。 

        to＝40 mm のとき： R=0.907、ℓs＝12.8＞9.4 ∴ℓs＝9.4 mm 

        to=50 mm のとき： R＝0.464、ℓs＝8.5＞9.4 ∴ℓs＝8.5 mm 

        to=60 mm のとき： R＝0.269、ℓs＝5.7＜9.4 ∴ℓs＝5.7 mm 

        to=70 mm のとき： R＝0.169、ℓs＝4.5＜9.4 ∴ℓs＝3.9 mm 

    スタブエンド応力は 40mm までは変わらないが、50, 60, 70mm では 10 %,40％,60％ダウンする。 

   リングの応力は厚さの増加とともに大きく低下する。なおスタブエンドの厚さを増してゆけば 

応力は大きくダウンする。 

    

   (3) ガスケット締付け時の応力は運転時の応力より厳しくなることも多い。(4)式に基づくスパン計算 

  で遊動リング/スタブエンドのサイジング(例えば厚さ)が決まる可能性がある。ここで示した§28 の 

  運用式は簡便式にほかならないが、サイジングチェックにある程度、役立つと思う。 

 

 

  2．二重管フランジの強度計算式 

   2.1 計算式の導入 

  (1) ここでは図 4 のような二重管(ジャケット管)フランジへの運用を考えてみる。2 重菅構造では接続 

円筒が 2 つなので連結部の不静定力/モーメントは 2 様になり外管には軸方向の力が発生する。その 

ためかなり荷重-変位関係は煩雑になってしまう。そこで 

    ・一般に加熱ジャケット管では外管が内管より伸びてフランジリングの軸力拘束を緩める、 
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    ・外管と内管の熱膨脹差による熱応力を緩和するため外管にベローズを設けることがある、 

    ・外管の軸方向拘束を無視することで安全側にリング応力を評価できる 

  ことを考えて、外管の軸方向拘束を無視することにする。 

    

    (2) 図 4(b)ではリングの傾きθRとパイプ(内管)とジャケット(外管)の夫々の傾きθi,θjは等しくなる。 

               θR＝θi＝θj＝θ 

     リングの傾きθは 1.1 と同様に§28 の矩形リングの式を用いて 

       M＝Mt a＝(Eθt3/12)・ℓn(d/c) ➞ θ＝12Mta /{Et3・ℓn(d/c)} 

   捩りモーメント Mtは、同じく添付 A の結果を用いて 

       Mt＝(k/a) [a’M*－c’ Mo1(1＋0.5β1h)－cj Mo2(1＋0.5β2h)]  

   これを上式に代入して 

       θ＝12a(k/a)[a’M*－c’ Mo1(1＋0.5β1h)－cj Mo2(1＋0.5β2h)] /{Eh3ℓn(d/c)} 

  さらに Mo1＝2β1D1θ、Mo2＝2β2D2θであるから 

       M01＝[24β1D1a/{Eh3ℓn(d/c)}](k/a)[ a’M*－c‘Mo1(1＋0.5β1h)－cj Mo2(1＋0.5β2h)] 

       M02＝[24β2D2a/{Eh3ℓn(d/c)}](k/a)[ a’M*－c’Mo1(1＋0.5β1h)－cj Mo2(1＋0.5β2h)] 

  これらを解いて、Mo1,Mo2を求めると 

       Mo1＝[X1{1－(cj /a’)(1＋0.5β2h)X2}/{1－(c’/a’)(cj /a’)(1＋0.5β1h)(1＋0.5β2h)X1X2}]M* 

       Mo2＝[X2{1－(c’/a’)(1＋0.5β1h)X1}/{1－(c’/a’)(cj /a’)(1＋0.5β1h)(1＋0.5β2h)X1X2}]M* 

          ここで X1＝24kβ1D1a(a/a’)/{Eh3ℓn(d/c)＋24kβ1D1a(c’/a’)(1＋0.5β1h)} 

              X1＝24kβ2D2a(a/a’)/{Eh3ℓn(d/c)＋24kβ2D2a(cj /a’)(1＋0.5β2h)} 

   ここで c＝フランジ内半径、cj＝ジャケット平均半径、d＝リング外半径、b=ボルトピッチ円の半径 

a＝リング中心半径[＝(c+d)/2]、a’＝偶モーメント中心半径[≒(b＋c)/2]、 

c’＝パイプ平均半径(＝c＋hp/2)、h＝リング厚さ、hp＝パイプ厚さ、hj＝ジャケット厚さ、 

       g＝ガスケット反力円の半径、e＝圧力推力 HTの作用半径、f＝圧力推力 HDの作用半径、 

       β1＝パイプのシェル定数[＝{3(1－ν2)/(c＋0.5hp)2/hp2}0.25]、ν＝ポアソン比、 

       β2＝ジャケットのシェル定数[＝{3(1－ν2)/(cj2hj2)}0.25]、 

D1＝パイプの板剛性[＝Ehp3/{12(1－ν2)}]、D2＝ジャケットの板剛性[＝Ehj3/{12(1－ν2)}] 

E＝FLG/管材の縦弾性係数、θ＝リング/パイプ/ジャケットの傾角、 

k＝リングのモーメント補正係数(1.1 節に同じ)、 

Mt＝リングの中心周長当りの捩りモーメント、M＝リングの x-x 軸廻り単位モーメント 

M*＝実質的にリングの作用するリングの中心周長当りの捩りモーメント、  
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Mo1,Mo2＝リング-パイプ/リング-ジャケット接合部の単位周長当りの不静定モーメント、 

 

  (3) 以上から得られた不静定モーメントを用いて捩りモーメント Mtはクリアになる。その場合 

        Mt＝(k/a) [a’M*－c’ Mo1(1＋0.5β1h)－cj Mo2(1＋0.5β2h)] 

          ＝k(a/a’)[ M*－(c’/a’)Mo1(1＋0.5β1h)－(cj/a’) Mo2(1＋0.5β2h)] 

          ＝k(a/a’)[{ M*－(cj/a’) Mo2(1＋0.5β2h)}－(c’/a’)Mo1(1＋0.5β1h)] 

          ＝k(a/a’)[ M**－(c’/a’)Mo1(1＋0.5β1h)]   

ここで M**＝{ M*－(cj/a’) Mo2(1＋0.5β2h)}である。M*は JIS B2205 の M(＝Mo)を中心周長(2πa)で 

除したものに相当するが、M**は M*をジャケット(外管)接続から生じる不静定分で修正したもので 

あるので、M**に 2πa を乗じたものを修正された Mo と見なして可と思う。従って 

    Mo＝2πa M**＝2πaM*－2πa(cj/a’) Mo2(1＋0.5β2h)＝Mob－2πa(cj /a’) Mo2(1＋0.5β2h) 

  ここで Mob は修正前の Mo で、規格に準ずれば次の式で計算できる。 

        Mob＝HDhD＋HGhG＋HThT－Hjhj 

       HT＝(π/4)G2P－(π/4)B2P ➞ HT＝π(g2－c2)Pi 

HD＝(π/4)B2P           ➞ HD＝πc2Pi 

Hj＝π{(cj－hj/2)2－(c＋hp)2}Pj 

             hG＝(C－G)/2   ➞ hG＝(b－g) 

                  hT＝(R+g1＋hG)/2 ➞ hT＝b－(g＋c)/2 

                hD＝(R＋0.5g1)  ➞ hD＝b－c＋0.5tp 

                                       hj＝b－[{(cj－hj/2)2＋(c＋hp)2}/2]0.5 

 

  (3) フランジの応力は、以上の修正された Mo を M とおいて規格式から得られる。即ち 

       軸方向応力： σH＝ｆM/(Lg12B)       

       半径方向応力：σR=(1.33te＋1)M/(Lt2B)  (as スタブ) 

       周方向応力 ：σT＝YM/(t2B)－ZσR   (as スタブ) 

   上記にはジャケット(外管)の接合部の応力は含まれない。この部分にはせん断力 Po2、端モーメント 

Mo2が作用し、σ＝6Mo2/tp2、τ＝Po2/tp＝βMo2/tp が端部コ－ナ－に派生するので 

        σH＝(σ2＋4τ2)0.5＝{36/tp2＋β2}0.5(Mo/tp) 

をジャケット接続部の応力として評価する。 

 

  (4) 以上は運転状態の応力計算式を与える。ガスケット据付け状態の応力計算式はPi＝Pj＝0 とおいて 

  得られる。ただガスケット反力 HG / 反力円径 G の設定方法が問題として残る。 
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           【 添付 A：チモシェンコ材力§28 の内容とその運用 】 

 

  A1. §28 の内容を要約すれば次のようになる (➞わかりにくい時は原本(1)と照合して下さい)。 

 

              小規模断面のリング(円輪体)の場合 図 1 参照 (＊1) 

 

               リング半径増加分：⊿a＝θy (＊1) 

  

        ➀ 周方向ひずみ：ε＝{2πa－2π(a－⊿a)}/2πa＝⊿a/a=θy/a   

        ➁ 周方向応力： σ＝Eε＝Eθy/a 

 

                          横断面の図心は x 軸上に ← Fv＝ʃAσdA＝0 

 

       ➂ x 軸廻りのモーメント：M＝ʃA(y・σ)dA＝ʃA(Eθy2/a)dA=(Eθ/a)ʃy2dA 

 

                          M＝Mta (＊2) 

        

              ➃ 横断面の傾き角：θ＝Ma/(EIx)＝Mta2/(EIx) 

 

                  ➄ 周方向応力：σ＝Eθy/a＝Mtay/Ix     (＊6) 

 

                 矩形断面のリング(円輪体)の場合  図 2 参照 

 

       ➀ 周方向ひずみ：ε＝θy/r、 ➁周方向応力：σ＝Eε＝Eθy/r 

       ➂ x 軸廻りのモーメント：M＝(Eθh3/12)ℓn(d/c)          (＊3) 

       ➃ 横断面の傾き角：θ＝12M/{E h3・ℓn(d/c)}＝12Mta/{E h3・ℓn(d/c)} 

       ➄ 周方向応力：σ＝12My/{h3r・ℓn(d/c)}、σmax＝6Mta/{h2c・ℓn(d/c)} 

 

                 フランジ構造(矩形リング＋円筒)の場合  図 3 参照 

 

                  円筒端の変形 (＊4) 

           半径方向変位：δ＝{1/(2β3D)}(Po－βMo)＝0 

              回転角：θ＝{－1/(2β2D)}(Po－2βMo)  

 

               Mo＝2βDθ、Po＝βMo＝2β2Dθ 

 

       リングの作用トルク(捩りモーメント)：Mt＝(c/a){R(d－c)－Mo－Mo(h/2)β} (＊5) 

 

                         上記 Mtを矩形断面の➃式に代入 

 

                    Next 
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                    From 

             

       リングの回転角：θ＝12c{R(d－c)－Mo－Mo(h/2)β}/{Eh3・ℓn(d/c)}   

 

                         上記θを円筒端の Mo式に代入 

 

         Mo＝R(d－c)/[1＋βh/2＋{(1－ν2)/(2βc)}(h/h1)3・ℓn(d/c)] 

円筒端の長手曲げ応力：σ＝6Mo/h12 

 

  記号説明)  a＝リング半径、⊿a＝リング半径増分、r＝矩形リング任意半径、b＝半径方向リング幅、 

c＝リング内径、d＝リング外径、h＝リング厚み、h1＝円筒厚さ、y＝捩りによる変位、 

A=リング断面積、dA＝リング微少断面積、θ＝リング断面傾角ないし円筒端回転角、 

dθ＝傾角増分、δ＝半径方向変位、ε＝周方向ひずみ、σ＝周方向応力、 

Ix＝リング断面 x 軸廻り断面 2 次モーメント、D＝板の曲げ剛性[＝Eh3/{12(1－ν2)}]、 

β＝シェル定数[＝{3(1－ν2)/(Rm2h12)}0.25]、Rm＝円筒平均半径、E＝縦弾性係数、 

Mt＝単位周当りのリング断面捩りモーメント、R＝リング断面の偶力、 

M＝単位周当りのリング断面 x 軸廻りモーメント 

Mo＝単位周当りの円筒端不静定モーメント、Po＝単位周当りの円筒端不静定撓み、 
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  (＊1) 図 1(c)は断面の図心 C 廻りの捩れ変形を示す。この図では⊿BCD∽⊿BB1B2であるから 

           x 方向変位：B1B2＝BB1(DB/BC)＝ρθ(y/ρ)＝θy 

    この x 方向変位は C 点廻りに分布するが、円形の断面寸法が中心線半径 a に較べ小さい場合には 

    断面の任意繊維の平均半径は a に等しいとみても有意な誤差にならないので BB1は⊿a とみて 

いい。即ち ⊿a＝θy が得られる。 

     

    (＊2) 図 1(b)より微小角 dθの対辺 AB の合モーメントは Mt a dθであるから辺 AO の合モーメント 

成分は Mt a・cos(π/2－θ)dθ、これを 0－P で積分すれば 

｜ʃ0π/2 Mt a・cos(π/2－θ)dθ|＝M  ➞  M＝Mta 

    この場合、M はリング断面の x 軸廻りモーメント(曲げモーメント)である。M はリング周の全断面 

    に分布する。 

  (＊3) 矩形断面の場合、➂式は M＝ʃA(Eθy2/a)dA＝ʃ-h/2h/2ʃcd(Eθy2/r)drdy＝(Eθh3/12)ℓn(d/c) に 

    この M(＝Mta)を用い任意断面と同様にして矩形断面のθとσを求める。 

 

    (＊4) 長い円筒の自由端に半径方向力 Poと端モーメント Moが働く場合の撓み/撓み角の式を示す。 

 

  (＊5) リング断面の x 軸廻りのモーメント M に着目する。個別に捩りモーメントをとり 

       M＝a{R(d－c)}－cMo－c{Po(h/2)}＝c[(a/c) {R(d－c)}－Mo－{Po(h/2)} 

＝c[(a/c){R(d－c)}－Mo－Mo(h/2)β] 

     M＝Mta とすれば Mt＝(c/a) [(a/c){R(d－c)}－Mo－Mo(h/2)β] になる。しかしテキストでは 

    短いリング幅 b を想定して c≒a ➞ (a/c)≒1とおき 

             Mt＝(c/a){R(d－c)－Mo－Mo(h/2)β} 

             θ＝12c{R(d－c)－Mo－Mo(h/2)β}/{Eh3・ℓn(d/c)} 

             Mo＝R(d－c)/[1＋βh/2＋{(1－ν2)/(2βc)}(h/h1)3・ℓn(d/c)] 

 

 A.2 §28 は基本的に「リング中心半径の比べ小規模な断面を持つリング」を対象にしている。この 

場合、矩形断面の内径 c と外径 d の差は小さく、ｃと d は中心径 a にかなり漸近しなければならない 

[前項の(＊5)が然り]。これは、図 A2 のフランジモデルがかなり大口径のとき以外は適用できないこと 

を意味する。そこでフランジのリング(矩形断面)のみに着目し、 

     ➀ 図 A.1(b)の矩形断面 vs ➁ ルーズフランジの遊動リング 

を比較してみる。各周方向応力は次のようになる(なお h＝t、c＝B/2 )。 

    ➀ σmax＝6Mta/{h2c・ℓn(d/c)}＝(Mt/h2c){6a /ℓn(d/c)} 

    ➁ σ＝YM/(t2B)＝Y (2πaMt)/(h2・2c)＝(Mt/h2c)(πaY) ←JISB2205 規格計算基準 

➁のσはスタブエンドの影響を安全側に無視した最大応力と思われるのでσmax＝σとおいて 

    6a/ℓn(d/c)＝πaY ➞ Y＝(6/π){1/ℓn(d/c)}＝(6/π)(1/ℓnK)  (但し K＝d/c＝A/B) 

これを各 K 値について計算し JISB2205 付図 4 から得られる Y 値と較べると次のようになる。 

            ＜付表 Y 値の計算値とグラフ値の比較＞ 

                 K=1.1 K=1.2 K=1.3 K=1.4 K=1.5 K=1.7 K=2.0 K=3.0 K=4.0 

計算値➀ 20.04 10.5 7.28 5.68 4.71 3.6 2.76 1.74 1.38 

JIS 値➁ 20.04 10.6 7.7 6.0 5.0 3.9 3.03 1.95 1.60 

対比ｋ  1.0 1.01 1.06 1.06 1.06 1.08 1.10 1.12 1.16  
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K が大きくなることは、リング中心半径に較べてリング幅 b が大きくなることを意味する。リング幅 

  が大きくなるにつれて、 [規格 Y 値/計算 Y 値]が当初の 1 からだんだん大きくなるので、 

[リング幅/中心径]が大きな小口径では ①式に[規格 Y 値/計算 Y 値]を乗じて補正する必要がある。 

( ここでは Water 解をベースにする JISB2205 の規格式➁をより厳密な解と考えている。リング幅が 

大きくにつれて、➀式が➁式より低い Y 値になるのは 断面のゆがみを平均化した結果とみていいの 

ではないかと思う。) 

故に、k＝[規格 Y 値/計算 Y 値]とおいて 

    σmax＝(kMt/h2c){6a/ℓn(d/c)}＝{Mt’/(h2c)}{6a/ℓn(d/c)} 

        Mt’＝ kMt＝k(c/a) [(a/c){R(d－c)}－Mo－Mo(h/2)β]、ｋ＝上記付表の値 

   この場合の Mtについては、前述の(＊5)のような c≒a ➞ (a/c)≒1の近似化は採らない。結果的に 

Mt’は Mtにくらべ、かなり大きくなる。例えば 50A では、K＝155/60.5＝2.56 なので k＝約 1.1、また 

a/c＝(155＋60.5)/2/60.5＝1.78 なので [ ]内の Moと Mo(h/2)βが小さいときは、Mt’/Mt≒1.1x1.78 

＝1.96 倍になる。 

以上、テキスト(1)の§28 の式は近似的ではあるが、次のように運用したらどうかと思う。 

         Mt＝k(c’/a) [(a’/c’){R(d－c)}－Mo－Mo(h/2)β] 

         θ＝12c’k[(a’/c’){R(d－c)}－Mo－Mo(h/2)β]/{Eh3・ℓn(d/c)}＝Mo/2βD 

         Mo＝(a’/c’){R(d－c)}/[1＋βh/2＋{(1－ν2)/(2βck)}(h/h1)3・ℓn(d/c)] 

   ここで a’＝外力による偶モーメントの中心半径、c’＝不静定モーメントの中心半径 

   

 

【 添付 B：フランジ構造の弾性解析(あらまし) 】 

 

   フランジ構造の弾性解析では、リング部分を平板、管胴部分を円筒殻として扱う。WN フランジの 

ようにリングと管胴の間にテーパハブの付いた構造ではハブを変肉シェル理論で扱うともに 3 つの要素 

を連成して扱う必要がありかなり複雑になる。ここでは文献(3)に基づき、ごく基本的なハブ無し 

一体形フランジを取りあげて弾性解析のプロ－フィルを紹介してみたい。 
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                 〈 記号説明 〉 

  W＝全ボルト荷重、p＝内圧、q＝円板に作用する一様分布荷重(ここでは 0)、E＝縦弾性係数、 

a,b,t,go＝リング外半径,リング内半径(≒管胴平均半径),リング厚さ,管胴厚さ、 

 Ds,Dp＝管胴,円板の板剛性(＝Ego3/{12(1－ν2)}, Et3/{12(1－ν2)})、ν＝ポアソン比 

β＝管胴のシェル定数[＝{3(1－ν2)/(b2go2)}0.25]、r＝半径方向位置、x＝軸方向位置、 

ｗ＝リングの撓み、ur＝リングの半径方向変位、u＝管胴の半径方向変位、 

Po＝不静定力、Mh＝不静定モーメント、 

 

   フランジの弾性解析は次のような手順になる。 

    ステップ 1： リング(平板)と管胴(円筒殻)の未知数を含めた荷重-変位関係を設定する。 

    ステップ 2： リングの境界条件およびリングと管胴の連続条件に荷重-変位関係を代入して 

           未知数(積分定数)を求める。 

    ステップ 3： 得られた荷重-変位関係より必要な変位等の解を求める。 

   

                  【ステップ 1】  

   リングは円形平板で扱う。その基礎方程式は次式で与えられる。 

        (1/r)[d[rd{(1/r)d(rdw/dr)/dr}/dr]/dr]＝q/Dp   --------------------------------------(p1) 

   これを解いて 

      撓み：  w＝C7r2ℓn r＋C8r2＋C9 ℓn r＋C10＋r4q/(64Dp)   -----------------------------(p2) 

            撓み角： dw/dr＝C7(2r ℓn r＋r)＋2C8r＋C9/r＋r3q/(16Dp)   --------------------------(p3) 

            曲率：   d2w/dr2＝C7(2ℓn r＋3)＋2C8－C9/r2＋3r2q/(16Dp)  --------------------------(p4) 

           d3w/dr3＝C7(2/r)＋2C9/r3＋3rq/(8Dp)             ---------------------------(p5) 

           半径方向モーメント： Mr＝－Dp{d2w/dr2＋(ν/r)(dw/dr)}  (as q＝0) ------------(p6) 

      周方向モーメント：  Mt＝－Dp{(1/r)(dw/dr)＋νd2w/dr2} (as q＝0)  -----------(p7) 

      せん断力：      Q＝－dMr/dr＋(Mt－Mr)/r         (as q＝0)   -----------(p8) 

 

  次に管胴は円筒殻で扱う。その基礎方程式は次式で与えられる。 

       go3(d4u/dx4)＋{12(1－ν2)go/b2}u－12(1－ν2)(1－ν/2)P/E＝0 -----------------------(s1) 

    これを解いて 

      撓み：  u＝eβx(C5 sinβx＋C6 cosβx)＋bp⋆ ---------------------------------------------(s2) 

           撓み角：  du/dx＝βeβx[(C5 sinβx＋cosβx)＋C6 (cosβx－sinβx)]   --------------(s3) 

      曲率：    d2u/dx2＝2β2eβx[(C5 cosβx－C6sinβx)]         -----------------(s4) 

                     d3u/dx3＝－2β3eβx[C5 (sinβx－cosβx)+ C6 (sinβx＋cosβx)]  ---------(s5) 

           長手方向モーメント：Mℓ＝－Ds(d2u/dx2)＝－2β2Dseβx[(C5 cosβx－C6sinβx)  ---(s6) 

       周方向モーメント： Mt＝νMℓ                   -----------------------------(s7) 

           せん断力： P＝－Ds(d3u/dx3)＝2β3Ds eβx[C5 (sinβx－cosβx)+ C6 (sinβx＋cosβx)] ----(s8) 

      周方向膜力：Nt＝(Ego/b)u＝(Ego/b){eβx(C5 sinβx＋C6 cosβx)＋bp⋆}   ---------------------(s9) 

       但し周方向歪み p⋆＝(1－ν/2)bp/(goE)  (注 1 参照)、bp⋆は内圧による撓み(膨らみ)を示す。 

 

                     【ステップ 2】 

      境界条件および連続条件は次の 6 通りである。これらを連立して６つの積分定数(C5～C10)を求める。 

    ① 変位(リング‐管胴接合部の半径方向変位の連続条件) ➞付図 1(b)参照 
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        リングの変位＝{ur－(t/2)(dw/dr)}r＝b、 管胴の撓み＝{u}x＝0 

   urはリング内面に作用する圧力と管胴側の弾性拘束による等価圧力によって与えられるもので 

       {ur}r=b＝(b/E)[{(1＋ν)k2＋(1－ν)}/(k2－1)](p－Po/t)  但し k＝a/b  (注 2)   

   ここで Poは管胴の弾性拘束力(接合部の不静定力)で、(s8)式で x＝0 とおいて得られる(次式)。 

       Po＝2β3Ds(C6－C5)＝[2Ego3β3/{12(1－ν2)}](C6－C5) 

   また(t/2) (dw/dr)はボルト荷重によるフランジ傾角によるもので(dw/dr)＝(du/dx)であるから 

(dw/dr)r＝b＝(du/dx)x＝0＝β(C5＋C6) 

   従ってリングの変位は 

{ur－(t/2)(dw/dr)}r＝b 

＝(b/E)[{(1＋ν)k2＋(1－ν)}/(k2－1)][p－[2Ego3β3/{12(1－ν2)t}](C6－C5)]－(βt/2)(C5+C6) 

   一方、管胴の撓みは(s2)式で x＝0 とおいて 

       {u}x＝0＝C6＋bp* 

   リングの変位＝管胴の撓みとおいて、整理すると 

    [βt/2－(b/E)[{(1＋ν)k2+(1－ν)}/(k2－1)] [2Ego3β3/{12(1－ν2)t}]]C5 

          ＋[1＋(b/E) [{(1＋ν)k2＋(1－ν)}/(k2－1)] [2Ego3β3/{12(1－ν2)t}]＋βt/2]C6 

                          ＝(b/E) [{(1＋ν)k2＋(1－ν)}/(k2－1)]p－bp* 

   ( なおリング変位に対する不静定力 Poの影響を無視して {ur}r=b＝(b/E)[{(1＋ν)k2＋(1－ν)}/(k2－1)]p 

   とし、これを管胴側の変位{u}x＝0＝C6＋bp*と等置して次式を用いる考えもある(ASME タイプ？)。 

             C6＝(b/E) [{(1＋ν)k2＋(1－ν)}/(k2－1)]p－bp* 

 

  ➁ 変位(リングの境界変位) 

    リングの撓みは r＝b を基準点(0 位置)とする。(p2)式で q＝0 とおいて 

          {w}r＝b＝b2ℓnb C7＋b2 C8＋ℓnbC9＋C10＝0  

    よって  b2ℓnb C7＋b2 C8＋ℓnbC9＋C10＝0 

 

  ➂ 回転(リング-管胴接合部の回転の連続性)     

    管胴の撓み角は x＝0 において(s3)式より {du/dx}x＝0＝β(C5+C6) 

    リングの撓み角は r＝b において(p3)式より  {dw/dr}r＝b＝C7(2bℓnb＋b)＋2C8b+C9/b 

    {du/dx}r＝0＝{dw/dr}r＝b＝0 であるから   

          βC5＋βC6－(2bℓnb＋b)C7－2bC8－(1/b)C9＝0 

 

  ➃ モーメント(リング-管胴のモーメント関係➞リングの内周) 

    リング-管胴のモーメント関係は Mr1＝－Mh＋(1/2)Pot 

    リング内側のモーメントは、(p6)式で r＝b とおいて 

        Mr1＝－Dp[C7{2(1＋ν)ℓnb＋(3＋ν)}＋2(1＋ν)C8－{(1－ν)/b2}C9}] 

    接合部の長手方向モーメントは(s6)式で x＝0 とおいて 

        Mh＝－2β2DsC5    

     接合部のせん断力は(s8)式で x＝0 とおいて 

        Po＝2β3Ds(C6－C5)   － 

     これらを冒頭の式に代入して、 

       (－2β2＋β3t)DsC5－β3DstC6－{2(1＋ν)ℓnb＋(3＋ν)}DpC7 

－2{1＋ν}DpC8＋{(1－ν)/b2}DpC9＝0 
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  ➄ モーメント(リング外周) 

     外周においては 半径方向のモーメントはゼロであるから 

        Mr2＝{2(1＋ν)ℓna＋(3＋ν)} C7＋2(1＋ν)C8－{(1－ν)/a2}C9＝0 

     従って {2(1＋ν)ℓna＋(3＋ν)} C7＋2(1＋ν)C8－{(1－ν)/a2}C9＝0 

 

  ➅ せん断力(半径 r に沿って分布するせん断力) 

     円板のモーメント－せん断力の関係は Q＝－dMr/dr＋(Mt－Mr)/r＝W/(2πr) 

      dMr/dr＝－Dp{d3w/dr3＋(ν/r)(d2w/dr2)－(ν/r2)(dw/dr)}＝－Dp[{2(1＋ν)/r}C7] 

      (Mt－Mr)/r＝－Dp[(1/r)(dw/dr)＋ν(d2w/dr2)－d2w/dr2－(ν/r)(dw/dr)]＝－Dp[{2(1－ν)/r}C7] 

     従って (4/r)DpC7＝W/(2πr) であるから 

             C7＝3(1－ν2) W /{2πEt3}＝3(1－ν2) M /{2πEt3(a-b)} 

     M＝W(a－b) ➞W＝M/(a－b)の関係からリングモーメント M につながる。M はコードの 

     ボルト締付け状態/運転状態における M に該当。 

    

   以上をまとめると、下記のマトリックス表示がえられる(なおマトリックス式のオリジナルは 

AC＋B＝0]。この連立方程式を解いて、未知数 C5～C10が得られる。 

         

 

     ここで A51＝βt/2－(b/E)[{(1＋ν)k2－(1－ν)}/(k2－1)] [2Ego3β3/{12(1－ν2)t}] 

       A52＝1＋(b/E) [{(1＋ν)k2＋(1－ν)}/(k2－1)] [2Ego3β3/{12(1－ν2)t}]＋βt/2 

       D5＝(b/E) [{(1＋ν)k2＋(1－ν)}/(k2－1)]}p－bP⋆ (*) 

           A63＝b2ℓnb、A64＝b2、A65＝ℓnb、A66＝1.0、 

       A71＝β、A72＝β、A73＝－(2bℓnb＋b)、A74＝－2b、A75＝－(1/b)、 

       A81＝(－2β2＋β3t)Ds (*)、A82＝－β3Dst、A83＝－{2(1＋ν)ℓnb＋(3＋ν)}Dp、 

A84＝－2{1＋ν}Dp、A85={(1－ν)/b2}Dp、 

A93={2(1＋ν)ℓna＋(3＋ν)}、A94=2(1＋ν)、A95＝－{(1－ν)/a2}、 

A03＝1.0、D0＝3(1－ν2)W /(2πEt3)  

                       (*)原文献とは異なる(要確認)。 

 

                   【ステップ 3】 

   クリアにされた未知数を求め。各部の荷重パタメータを求め、応力成分を算定し合成する。また 

   変位成分を算定しリングの傾きなど設計パラメータを求める。 
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  (注 1) σt＝Pb/go、σℓ＝pb/(2go)、εt＝uo/b＝(1/E)(σt－νσℓ) より内圧による円筒殻の半径方向変位 

は uo＝b(1－ν/2){pb/(Ego)(＝p⋆) 

  (注 2) Lume の解は uo＝{(1－ν)/E}{(b2pi－a2po)/(a2－b2)}r＋{(1＋ν)/E}{a2b2(pi－po)}/{(a2－b2)r}で、 

     外圧(po)はゼロであるから  

     ur＝{(1－ν)/E}{b3pi/(a2－b2)}＋{(1＋ν)/E}{a2bpi/(a2－b2)}＝(b/E)[{(1－ν)＋k2(1＋ν)}/(k2－1)]p 

          この場合、内圧 p はシェル側の拘束力 Poを考慮して(p－Po/t)に置き換える。 
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