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关于管板结构的数值分析设计
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摘　要：针对管子与管板以胀接和焊接形式连接的管板结构，采用有限元方法计算了在壳程压力作用下的挠度和

应力，并拟合为管板半径、厚度和压力的函数。结果表明：由于管子的支撑作用，管板的挠度和应力对管板的半径

和厚度的变化并不十分敏感；有限元分析得到的管板应力不足按常规设计标准计算所得管板应力的一半，这表明，

虽然在换热器设计标准中管板的设计计算考虑了管子的一定支撑作用，但实际的支撑效果更大，若采用基于有限

元法的分析设计法，仍然可以降低换热器的管板厚度；与焊接结构相比，胀接结构更有利于提升开孔管板的强度与

刚度。
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引　言

大部分的工业生产都会用到固定管板换热器，

原因之一是这类换热器的设计有比较完善的设计标

准
［１－４］

。这些标准都是基于简化的理论模型，尤其

在管板设计计算中，通常把开孔的圆平板简化成放

在弹性基础上的直径和厚度不变的等效实心圆平

板
［５－９］

，并引入强度与刚度削弱系数来计及管孔的

影响。尽管这种管板设计方法在工程上被普遍接

受，但这样设计的管板往往厚度大、太保守。事实

上，尽管换热器有各种各样的失效形式，但很少有因

为管板强度不足而发生破坏的情况。另外，当管程

和壳程的温度差较大时，管板厚度大，反而不利于降

低温差应力。当然，管板厚有助于提高管板的刚度，

保证其与法兰等连接处的密封性能。

随着计算机技术的发展，有限元法被越来越多

的应用于换热器的应力分析
［１０－１１］

。本文建立了固

定管板结构有限元分析模型，计算由压力引起的管

板的应力和变形，重点研究管子的支撑作用，并考察

管板直径、厚度以及管子与管板连接方式的影响，目

的在于探讨精确的管板数值分析设计方法。

１　管板结构的有限元模型

以固定管板换热器为研究对象，换热管采用直

径和壁厚为 ２５ｍｍ×２５ｍｍ的管子，正三角形排
列，相邻管孔中心距离为 ３２ｍｍ。这种布管方式使
整个管板呈现３０°为一个周期的周期对称性。计算
采用目前比较通用的 Ａｎｓｙｓ１１中的 Ｓｏｌｉｄ４５单元来
建立模型，如图 １所示。为了方便在管板中央提取
应力及挠度值，在过管板中心两个互相垂直的位置

（即 ｘ和 ｙ轴）上未布置管子。

图 １　管板结构的有限元模型

Ｆｉｇ．１　Ｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔａｎａｌｙｓｉｓｍｏｄｅｌ

管子与管板的连接有焊接和胀接 ２种方式，如
图２所示。由于２种连接方式中管子对管板的支撑
作用不同，本文分别建立了焊接和胀接连接结构的

有限元分析模型。对于胀接连接，当管子和管板没

有脱离开时，以整体结构共同承受载荷；而对于焊接

连接，模拟了实际管端焊缝结构（按照 ＧＢ１５１管子
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与管板焊接连接结构规定），管子和管板孔之间留

有间隙，在该间隙中的管子和管板边界承受壳程介

质的压力载荷。

图 ２　管子与管板 ２种连接结构示意图

Ｆｉｇ．２　Ｉｌｌｕｓｔｒａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｔｕｂｅｔｏｔｕｂｅｓｈｅｅｔｃｏｎｎｅｃｔｉｏｎ

在本研究中，管板材料采用低合金钢 １６Ｍｎ，管
子采用低碳１０号钢，这些钢种在我国常用于制造换
热器。两种材料的弹性模量分别为 ２０×１０１１Ｐａ和
１９８×１０１１Ｐａ，泊松比均为０３。

在实际换热器中，管板与壳体的连接要么通过

管板与壳体焊接在一起，要么通过螺栓、法兰连接，

并且管子通常不超过 ６ｍ。由于受到足够的折流板
的支撑，管子主要承受无屈曲的轴向变形。考虑到

这些因素，本研究中采用了偏于保守的边界条件，即

在管板模型周边施加简支约束，在周向角为 ０和
９０°（即 ｘ和 ｙ轴）的管板模型边界上施加对称约束，
管子取３ｍ长、截断面施加对称约束以模拟管长６ｍ
的换热器管束。

换热器在实际使用中承受压力和热载荷作用，

可能的载荷工况很多，本文的重点是研究管子的支

撑作用，而这种支撑作用在各种载荷工况中都会体

现出来，因此，作为例子同时不失代表性，本文只考

察壳程压力载荷作用的情况，另外，由于在弹性范围

内，应力及变形是与载荷成正比的，所以以 ２５ＭＰａ
的壳程压力为例进行分析。

２　有限元分析结果

２１　挠度与应力分析
图３所示为直径 １０００ｍｍ，厚度为 ４０ｍｍ，在壳

程压力为２５ＭＰａ作用下的管板的挠度分布云图。
由图３可见，最大挠度发生在管板中心，其大小为
０２６ｍｍ，而基于平板理论计算的相同直径、厚度和
相同载荷及边界条件下无孔实心圆平板中心挠度为

８５３ｍｍ，可见管子对管板的支撑作用非常大。
图４表示管板厚度Ｔ＝３０ｍｍ情况下，管子与管

板分别以焊接和胀接方式连接时，管板中心挠度随

图 ３　管板挠度分布云图

Ｆｉｇ．３　Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｔｕｂｅｓｈｅｅｔｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

着管板半径变化的曲线，图中三角表示胀接连接，方

块表示焊接连接。可以看出，对于布满管子的管板，

其挠度对半径的变化并不敏感，甚至随着管板半径

的增加而有降低的趋势。这种计算结果与经典平板

理论所预测的相差甚远。它表明，管子对管板的支

撑作用很大，目前大多数换热器设计标准中对于管

板的设计计算虽然以弹性基础来考虑管子的支撑作

用，但由于作了一些假设（例如，不计管子对管板转

动的约束作用），并没有达到实际的支撑效果，可能

恰恰是这一点，导致通常设计的管板相当厚。

图 ４　管板挠度随着管板半径的变化

Ｆｉｇ．４　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｔｈｅｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎｏｆｔｈｅｔｕｂｅｓｈｅｅｔ

ｗｉｔｈｔｕｂｅｓｈｅｅｔｒａｄｉｕｓ

如图５表示管板厚度 Ｔ＝３０ｍｍ时，管板中心径
向应力随着管板半径变化的曲线。与挠度相似，管

板半径对管板应力的影响也不是很大，这一点也与

经典薄板理论不一致。应特别注意的是该结果意味

着换热器直径增大，未必就需要增加管板厚度。

从图 ４和图 ５可以看到，管子和管板胀接连接
的管板挠度和应力比相同条件下的焊接连接的管板

的挠度和应力都要小，意味着胀接连接更加有利于

提高开孔管板的强度和刚度。这一点容易理解，因
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图 ５　管板中心径向应力随管板半径的变化

Ｆｉｇ．５　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｒａｄｉａｌｓｔｒｅｓｓａｔｔｈｅｔｕｂｅｓｈｅｅｔ

ｃｅｎｔｅｒｗｉｔｈｔｕｂｅｓｈｅｅｔｒａｄｉｕｓ

为对于胀接连接，发生了塑性变形的管子与管板紧

密贴合，与管板连接成为一体，而对于焊接结构，管

子和管板孔之间存在着间隙。

图６和图 ７分别表示管板半径 Ｒ＝８００ｍｍ时，
管板中心挠度和径向应力随着管板厚度变化的曲

线。可以看出管板中变形和应力随着管板厚度的增

加而减小，但是减小的程度也没有经典平板理论所

给出的那样明显，原因还是由于管子的强大支撑作

用。同样从图６和图 ７还可以看到，在所计算的管
板厚度范围内，胀接连接的管板挠度和应力都比焊

接连接的挠度和应力要小。

图 ６　管板挠度随管板厚度的变化

Ｆｉｇ．６　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎｓｏｆｔｈｅｔｕｂｅｓｈｅｅｔ

ｗｉｔｈｔｕｂｅｓｈｅｅｔｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

２２　挠度与应力的模型化
从图４和图６所示的有限元计算数据的分布来

看，管板挠度与管板的半径和厚度之间的关系可以

表示成下面的形式

ｗ (＝ Ａ１＋Ａ２Ｒ＋Ａ３
１ )Ｔ ｐ

其中 Ａ１、Ａ２和 Ａ３是带单位的系数，在足够多的有限
元计算结果基础上，采用多元回归技术，可以拟合得

图 ７　管板径向应力随管板厚度的变化

Ｆｉｇ．７　Ｖａｒｉａｔｉｏｎｏｆｒａｄｉａｌｓｔｒｅｓｓａｔｔｈｅｔｕｂｅｓｈｅｅｔ

ｃｅｎｔｅｒｗｉｔｈｔｕｂｅｓｈｅｅｔｔｈｉｃｋｎｅｓｓ

到这些系数值，最后对于焊接结构得出的挠度计算

公式为

ｗ (＝ ７９４×１０－５－６４０×１０－６×Ｒ＋

９９４×１０－７ )Ｔ
×ｐ （１）

式中 ｐ的单位为 ＭＰａ，而 Ｒ，Ｔ和 ｗ的单位均为 ｍ。
类似地，焊接连接的管板中心径向应力也可以

表示成半径和厚度的函数：

ｓｒ (＝ －２９０＋０７７５×Ｒ＋０３８７)Ｔ
×ｐ （２）

对于胀接连接结构，可以用同样的方法得到挠

度和应力的回归公式：

ｗ (＝ ７８９×１０－５－１０４×１０－５×Ｒ＋

９１３×１０－７ )Ｔ
×ｐ （３）

ｓｒ (＝ －３４８＋０２８７×Ｒ＋０３６４)Ｔ
×ｐ （４）

在图４～７中，所有曲线均由公式（１）～（４）所
画。

公式（１）～（４）的应用范围：４００ｍｍ≤Ｒ≤１０００
ｍｍ，１０ｍｍ≤Ｔ≤４０ｍｍ。以有限元计算结果为基
准，回归公式计算结果的相对误差在８％以内。

在强度判据已知的情况下，如对于管板中心处

径向弯曲应力 ｓｒ，设 ｓｒ≤１５［σ］，利用方程（２）和
（４），就可以较容易地计算出管板的厚度。当然，目
前的研究工作仅仅是探索采用数值分析设计方法对

换热器管板进行精确设计的可能性及其优点，而要

进行实际的工程设计，还需要做很多的研究工作，因

为实际换热器结构多样，载荷工况复杂，强度判据也

不尽相同。
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２３　基于有限元与 ＧＢ１５１计算结果的比较
图８显示了在管板厚度Ｔ＝４０ｍｍ情况下，按照

拟合公式（２）和（４）计算的管板径向应力随管板半
径变化的结果和按照 ＧＢ１５１标准（ＳＷ６软件）所计
算的结果的比较。其中（ａ）图表示按照拟合公式计
算的管板径向应力结果，（ｂ）图表示按照 ＧＢ１５１计
算的管板径向应力结果。可以看到，通过公式（２）
和（４）所得到的应力是基于 ＧＢ１５１软件 ＳＷ６所计
算的应力值的１／３～１／８，这意味着按常规设计标准
进行管板设计非常保守，以有限元分析为基础的数

值分析设计方法更为经济。

图 ８　基于 ＧＢ１５１计算的应力与回归方程计算的

应力的比较

Ｆｉｇ．８　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅｓｔｒｅｓｓｅｓｃａｌｃｕｌａｔｅｄｂｙｈｅａｔ

ｅｘｃｈａｎｇｅｒｄｅｓｉｇｎｃｏｄｅａｎｄｂｙｔｈｅｒｅｇｒｅｓｓｉｏｎ

ｆｏｒｍｕｌａ

３　结论

（１）由于管子的支撑作用，管板中心挠度及径
向应力对管板半径变化并不敏感。

（２）尽管管板中心挠度及径向应力随着管板厚
度的增加而降低，但管板厚度的影响程度并不象经

典平板理论所预测的那样大。

（３）在同样条件下，管子与管板以胀接方式连

接的管板中心挠度及径向应力均比焊接连接小，或

者说胀接连接时管子对管板的支撑作用要大。

（４）在本文的研究条件下，拟合得出了管子与
管板分别为胀接和焊接方式连接的管板中心径向应

力和挠度计算公式，在给定强度判据的情况下，该公

式可以用来计算管板厚度。

（５）虽然在换热器设计标准中管板的设计计算
考虑了管子的一定支撑作用，但若采用基于有限元

法的分析设计法，仍然可以显著降低换热器的管板

厚度。
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