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摘要：　 根据换热器结构形式建立了用于计算管板变形的力学模型，参考 ＡＳＭＥ Ⅷ⁃１ 计算管板的有效弹性常数，并
将外筒和换热管束分别等效为会因温度和压力载荷产生轴向变形的弹簧和弹性基础．应用 Ｒｉｔｚ 法建立了管板挠度

的解析解，将该解析解与三个不同规模换热器的有限元分析结果进行对比．结果表明，建立的解析解与有限元分析

结果吻合良好，验证了推导的管板变形解析解的正确性．研究结果对固定管板式换热器的设计有较大的指导意义．
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引　 　 言

固定管板式换热器结构如图 １ 所示，管板是其中的重要结构件，其基本形式是开设了大量管孔的圆形薄

板（图 ２）．管板的管孔与换热管焊接，与换热管内部、外部相通的区域分别称为管程和壳程．管板和换热管束

是承担管、壳程压力差的主要结构．对管板的变形和受力分析是换热器设计中的重点关注问题．Ｇａｒｄｎｅｒ［１］ 在
２０ 世纪 ４０ 年代提出了当量实心板理论，即将管板等效为受均布载荷作用、具有有效弹性常数的相同尺寸的

实心板．Ｓｌｏｔ 和 Ｏ’Ｄｏｎｎｅｌｌ［２⁃３］结合铝梁弯曲实验，推导了正三角形 ／正方形开孔布局薄板的有效弹性常数和

削弱系数的关系．钱伟长等［４］考虑了厚管板界条之间的相互作用，导出了三角形开孔布局管板有效弹性常数

的计算公式．
随着有限元软件的发展，目前已能实现对换热器整体结构的有限元分析［５⁃６］，从而得到管板在复杂工况

下的变形和受力，但建模过程复杂，计算时间很长，通常用作对产品的校核和评定．若能快速简洁地确定管板

在复杂工况下的变形，则在换热器初始设计阶段能提供很好的指导意义，如通过管板挠度可得出换热管的轴

向受力，进而判断换热管稳定性．而换热管的稳定性在换热器不断大型化和轻量化的趋势下显得尤为重

要［７］ ．基于此，本文建立了换热器的简化力学模型，并考虑了换热管、外筒的因管 ／壳程载荷和温度载荷的轴

向变形，以及管板大量开孔导致的刚度削弱，应用 Ｒｉｔｚ 法推导了管板在各类载荷（含温度载荷）下挠度的近

似解析解，并与某型换热器的管板变形的有限元解吻合良好，表明了本文方法的正确性．

图 １　 固定管板式换热器结构示意图 图 ２　 管板结构示意图

Ｆｉｇ． １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ａ ｆｉｘｅｄ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ Ｆｉｇ． ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｅ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

１　 解析解推导

１．１　 力学模型及解析解公式推导

ＧＢ ／ Ｔ １５１—２０１４《热交换器》 ［８］将管板等效为置于弹性基础上的轴对称圆形薄板，对于该力学模型，邹
广平等［９］和冯文杰等［１０］利用 Ｂｅｓｓｅｌ 级数分别得到了简支和固支两种边界条件下的挠度级数解．但换热管和

外筒会因为温度和压力载荷产生额外的轴向变形，因此该力学模型不能用于建立管板变形解析解的公式．为
推导管板挠度的近似解析解，本文建立了换热器的简化力学模型，如图 ３ 所示．因为左、右管板的结构形式及

所受约束和支撑相同，将换热器左、右管板间距的中心位置取为轴向对称面；将外筒等效为因温度和压力载

荷产生了轴向变形的弹簧，管板外缘受到弹性支承上的固支约束；将换热管束等效为因温度和压力载荷产生

了轴向变形的弹性基础．基于此力学模型，应用 Ｒｉｔｚ 法来推导管板变形的近似解析解．
为满足管板边缘无转角而有位移的形式，将管板的挠度近似解设为［１１］
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其中 Ｃ ｉ 为待定系数，ｉ ＝ ０，１，２；Ｒ是管板径向坐标；ａ是管板半径．系统的总势能Π由管板的应变能Ｕ、外筒和

换热管束存储的弹性势能 Ｕｅｋ 和外力功 Ｐ 组成．
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图 ３　 换热器简化力学模型

Ｆｉｇ． ３　 Ｔｈｅ ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ ｆｏｒ ｔｈｅ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ

管板的总应变能为

　 　 Ｕ ＝ １
２ ∫∫∫εＴσｄＶ ＝ １

２ ∫∫∫εＴＤ（ε － εＴ）ｄＶ， （２）

式中 ε 和 σ 分别是应变和应力向量；Ｄ 是弹性矩阵；εＴ 是热应变，
　 　 εＴ ＝ α１（Ｔ（ ｚ） － Ｔｒｅｆ）［１　 １　 ０］ Ｔ， （３）

其中 α１ 是管板的热膨胀系数；Ｔ（ ｚ） 是管板的温度；Ｔｒｅｆ 是参考温度．
将式（３）代入式（２）并化简得
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式中 ｈ 是管板厚度；Ｅ１ 是管板的弹性模量；ν １ 是管板的 Ｐｏｉｓｓｏｎ 比．假设温度沿厚度方向呈线性分布，而弹性

常数和热膨胀系数都是温度的线性函数，并注意到轴对称条件及固支边界条件，由此得出管板的应变能为
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式中 Ｅａｖｇ１ 是管板中面温度对应的弹性模量．可以看出，在温度沿厚度线性变化的情况下，固支管板的应变能

只与中面温度所对应的弹性模量有关．
外筒和换热管储存的弹性势能为

　 　 Ｕｅｋ ＝ １
２ ∫∫ｋ

－
（ｗ － Δ１） ２ｄＡ ＋ １

２
ｋ（ｗ（ａ） － Δ２） ２， （６）

式中 ｋ
－
是弹性基础的基床系数，等于换热管等构件的抗拉 ／压刚度总和除以管板面积； ｋ 是外筒抗拉 ／压刚

度； Δ１，Δ２ 是换热管的轴向变形，包括由温度引起的轴向变形（Δ１Ｔ 和 Δ２Ｔ） 和由管（壳） 程压力引起的轴向变

形（Δ１Ｓ 和 Δ２Ｓ）， 下面分别介绍具体计算方法．
设换热管在温度载荷作用下的轴向变形为 Δ１Ｔ ．稳态时温度沿换热管壁厚方向分布为［１２］

　 　 Ｔ（ ｒ） ＝
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ｌｎ ｒｏｕｔ － ｌｎ ｒｉｎ
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， （７）

其中 ＴＧ 是管程温度；ＴＱ 是壳程温度；ｒｉｎ 和 ｒｏｕｔ 分别是换热管内径和外径．鉴于换热管单纯因温度产生轴向变

形时不会产生轴力，由此可得

　 　 Δ１Ｔ ＝ Ｌ
∫∫［Ｔ（ ｒ） － Ｔｒｅｆ］α２Ｅ２ｄＡ

∫∫Ｅ２ｄＡ
， （８）

其中 α２ 是换热管的热膨胀系数；Ｅ２ 是换热管的弹性模量；Ｌ 是换热管半长（即左、右管板内壁间距一半）．
设换热管在管（壳）程压力载荷作用下的轴向变形为 Δ１Ｓ， 其值由受内 ／外压的无限长圆筒在壁厚中心处
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的周向和径向应力计算出的轴向应变所确定［１３］：

　 　 Δ１Ｓ ＝
２ν ２Ｌ（ ｒ２ｏｕｔＰＱ － ｒ２ｉｎＰＧ）

Ｅａｖｇ２（ ｒ２ｏｕｔ － ｒ２ｉｎ）
， （９）

式中 ν ２ 是换热管的 Ｐｏｉｓｓｏｎ 比； ＰＧ 为管程压力；ＰＱ 为壳程压力；Ｅａｖｇ２ 是换热管平均温度下的弹性模量．其中

换热管平均温度的计算方法为

　 　 Ｔａｖｇ２ ＝
∫∫Ｔ（ ｒ）ｄＡ

π（ ｒ２ｏｕｔ － ｒ２ｉｎ）
． （１０）

若外筒外侧没有保温层，则外筒在温度载荷作用下的轴向变形的计算方法类似于换热管．若外筒外侧覆

有保温层，则可认为外筒温度分布均匀，平均温度即为壳程温度．因此

　 　 Δ２Ｔ ＝ α３（ＴＱ － Ｔｒｅｆ）Ｌ， （１１）

　 　 Δ２Ｓ ＝ －
２ν ３ａ２ＬＰＱ

Ｅａｖｇ３δ（２ａ ＋ δ）
， （１２）

式中 Ｅａｖｇ３ 是外筒平均温度下的弹性模量；α３ 是外筒的热膨胀系数；δ 是外筒壁厚．
系统的外力功为

　 　 Ｐ ＝ ∫∫ｑｗｄＡ ＋ Ｆｗ（ａ）， （１３）

式中 ｑ 是管板所受的等效均布载荷；Ｆ 是换热器的管箱受到管程压力时作用在管板边缘上的拉力；

　 　 ｑ ＝ （ＰＱ － ＰＧ） １ －
ｎ１ｒ２ｏｕｔ
ａ２

æ

è
ç

ö

ø
÷ ， （１４）

　 　 Ｆ ＝ πＰＧａ２， （１５）
其中 ｎ１ 为换热管根数．

基于最小势能原理，系统平衡时总势能 Π ＝ Ｕ ＋ Ｕｅｋ － Ｐ取极值，即Π对待定系数 Ｃ ｉ 的偏导数为零．由此

得出确定 Ｃ ｉ 的线性方程组为

　 　

（πｋ
－
ａ２ ＋ ｋ）Ｃ０ ＋ πｋ

－
ａ２

３
Ｃ１ ＋ πｋ

－
ａ２

４
Ｃ２ ＝ πａ２（ｋ

－
Δ１ ＋ ｑ） ＋ ｋΔ２ ＋ Ｆ，

πｋ
－
ａ２

３
Ｃ０ ＋ ６４πＤ∗

３ａ２
＋ πｋ

－
ａ２

５
æ

è
ç

ö

ø
÷ Ｃ１ ＋ １６πＤ∗

ａ２
＋ πｋ

－
ａ２

６
æ

è
ç

ö

ø
÷ Ｃ２ ＝ πａ２

３
（ｋ

－
Δ１ ＋ ｑ），

πｋ
－
ａ２

４
Ｃ０ ＋ １６πＤ∗

ａ２
＋ πｋ

－
ａ２

６
æ

è
ç

ö

ø
÷ Ｃ１ ＋ ９６πＤ∗

５ａ２
＋ πｋ

－
ａ２

７
æ

è
ç

ö

ø
÷ Ｃ２ ＝ πａ２

４
（ｋ

－
Δ１ ＋ ｑ），

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï

（１６）

式中 Ｄ∗ 是根据管板中面温度下的有效弹性计算出的薄板抗弯刚度，即式（５）积分号外系数的两倍．求解方

程组（１６），再将各项系数代回至式（１），即可求得管板挠度的近似解析解．
１．２　 有效弹性常数的计算

管板上数量繁多的开孔不仅使其受力变得复杂也大大削弱了其刚度．本文参考 ＡＳＭＥ Ⅷ⁃１［１４］中 ＵＨＸ 章

节中的方法计算管板的有效弹性常数，计算方法如式（１７）~（２１）所示：

　 　 ｐ∗ ＝
πｐ２（２Ｒ０ ＋ ｄ）

π（２Ｒ０ ＋ ｄ） － １６ｐ
， （１７）

　 　 ｄ∗ ＝ ｍａｘ ｄ － ２ｔ
Ｅ２

Ｅ１

æ

è
ç

ö

ø
÷

Ｓ２

Ｓ１

æ

è
ç

ö

ø
÷ ，ｄ － ２ｔ{ } ， （１８）

　 　 ｕ∗ ＝ ｐ∗ － ｄ∗

ｐ∗ ， （１９）

　 　
Ｅ∗

１

Ｅ１

＝ Ａ０ ＋ Ａ１ｕ∗ ＋ Ａ２ｕ∗２ ＋ Ａ３ｕ∗３ ＋ Ａ４ｕ∗４， （２０）

７５３第 ４ 期　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 何金原，等： 含温度载荷的管板变形的解析解



　 　 ν∗
１ ＝ Ｂ０ ＋ Ｂ１ｕ∗ ＋ Ｂ２ｕ∗２ ＋ Ｂ３ｕ∗３ ＋ Ｂ４ｕ∗４， （２１）

其中 Ｒ０ 是管板中心到最远处开孔圆心的距离；ｐ 是开孔圆心距离；ｄ 是换热管外直径；ｔ 是换热管壁厚；Ｓ１ 和

Ｓ２ 分别是管板和换热管的许用应力；Ｅ∗
１ 是管板的有效弹性模量；ν∗

１ 是管板的有效 Ｐｏｉｓｓｏｎ 比； Ａｉ，Ｂ ｉ 取值由

ＡＳＭＥ Ⅷ⁃１ 给出，如表 １ 和表 ２ 所示．
表 １　 Ａｉ 的取值

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ Ａｉ

ｈ ／ ｐ Ａ０ Ａ１ Ａ２ Ａ３ Ａ４

０．１０ ０．０３５ ３ １．２５０ ２ －０．０４９ １ ０．３６０ ４ －０．６１０ ０

０．２５ ０．０１３ ５ ０．９９１ ０ １．００８ ０ －１．０４９ ８ ０．０１８ ４

０．５０ ０．００５ ４ ０．５２７ ９ ３．０４６ １ －４．３６５ ７ １．９４３ ５

２．００ －０．００２ ９ ０．２１２ ６ ３．９９０ ６ －６．１７３ ０ ３．４３０ ７

表 ２　 Ｂｉ 的取值

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ Ｂｉ

ｈ ／ ｐ Ｂ０ Ｂ１ Ｂ２ Ｂ３ Ｂ４

０．１０ －０．０９５ ８ ０．６２０ ９ －０．８６８ ３ ２．１０９ ９ －１．６８３ １

０．１５ ０．８８９ ７ －９．０８５ ５ ３６．１４３ ５ －５９．５４２ ５ ３５．８２２ ３

０．２５ ０．７４３ ９ －４．４９８ ９ １２．５７７ ９ －１４．２０９ ２ ５．７８２ ２

０．５０ ０．９１０ ０ －４．８９０ １ １２．４３２ ５ －１２．７０３ ９ ４．４２９ ８

１．００ ０．９９２ ３ －４．８７５ ９ １２．３５７ ２ －１３．７２１ ４ ５．７６２ ９

２．００ ０．９９６ ６ －４．１９７ ８ ９．０４７ ８ －７．９９５ ５ ２．２３９ ８

２　 算 例 分 析

２．１　 有限元分析模型

为验证本文所推导的管板变形解析解的正确性，此处以三个结构相似的换热器为例，与管板挠度的有限

元分析结果进行对比，其设计参数见表 ３．所考察的工况包括 １６．５ ＭＰａ 的管程水压工况、１２．４ ＭＰａ 的壳程水

压工况和设计工况．设计工况下，管、壳程载荷为 １３．２ ＭＰａ 和 ９．９ ＭＰａ，三个换热器的管 ／壳程温度分别为 ４５
℃ ／ －２５ ℃、４５ ℃ ／ －２５ ℃和 ６０ ℃ ／ ５０ ℃，参考温度为 ２０ ℃ ．此外设计工况下管板和外筒均要考虑 ２ ｍｍ 的腐

蚀裕量，外筒外侧均覆有保温层．管板和外筒的材料分别为 １６ＭｎⅣ和 Ｑ３４５Ｒ，换热器一换热管材料为

Ｓ２２０５３，换热器二和换热器三换热管材料为 Ｓ３０４０８，各部件的材料的力学性能取自于 ＧＢ １５０．２—２０１１《压力

容器》 ［１５］ ．
表 ３　 换热器设计参数

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒｓ ｄｅｓｉｇｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

ｈ ／ ｍｍ δ ／ ｍｍ ａ ／ ｍｍ ｐ ／ ｍｍ
ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅ

ｔｕｂｅ ｓｐｅｃｉｆｉｃａｔｉｏｎ
ｎ１ Ｌ ／ ｍｍ Ｒ０ ／ ｍｍ

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．１ ４８ ５４ ７００ ３０ ϕ１９ ｍｍ×３．２ ｍｍ １ ７４６ １２ ３８４ ６７５．５０

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．２ ４８ ４８ ６００ ３０ ϕ１９ ｍｍ×３．２ ｍｍ １ ２２９ １２ ４００ ５６２．０５

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．３ ４０ ４０ ５００ ２９ ϕ１９ ｍｍ×３．２ ｍｍ ９０１ ７ ９００ ４６６．７１

　 　 对换热器建模时，不考虑外筒上法兰、进出口等局部开孔，其原因在于本文研究重点是管板变形，且外筒

已按照 ＪＢ ４７３２—１９９５《钢制压力容器： 分析设计标准》 ［１６］进行了补强．由于换热器左右对称，为降低计算规

模，只对结构一半建模并在对称面上施加对称边界条件．管板和外筒采用二十节点实体单元进行离散； 换热

管采用三节点管单元进行离散． 为了增大换热管的临界失稳载荷， 在换热器内部布置了多对支撑板和折流

板， 采用八节点实体单元进行离散． 支撑板和折流板的侧面与外筒内壁面构成点面接触； 换热管穿过其上

孔洞并与孔洞侧面构成点面接触． 大量的接触设置和其他非线性因素将会导致有限元分析需要投入较大的

时间成本． 换热器整体的有限元网格见图 ４， 管板的有限元网格见图 ５． 三个换热器的节点 ／单元数分别为

９７９ ２５７ ／ ３５５ ６９３，７１７ ００９ ／ ３２６ ５８７，３５６ １２４ ／ １７１ ４８９．采用名义弹性应力法（即所有材料为线弹性），四核计算

８５３ 应　 用　 数　 学　 和　 力　 学　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ２０２１ 年　 第 ４２ 卷



所需时间约为 ２９ ｈ，１７ ｈ，７ ｈ，若采用 ＡＳＭＥ Ⅷ⁃２（２００７）所建议的大变形、弹塑性分析法，则计算时间还会大

幅增加．

图 ４　 换热器整体有限元网格 图 ５　 管板有限元网格

Ｆｉｇ． ４　 Ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｅｓｈ ｏｆ ｔｈｅ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ Ｆｉｇ． ５　 Ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｅｓｈ ｏｆ ｔｈｅ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ

２．２　 有限元分析结果

表 ４ 是各工况下换热器左、右管板中面挠度最大与最小值的对比．可以看出三个换热器左、右管板在各

个工况下变形基本对称，因此在简化力学模型中将左、右管板间距中心取为轴向对称面是合理的．图 ６ 是换

热器一在各工况下左侧管板中面的挠度，由图可知管板上径向位置相同的点挠度大致相同，因此将管板挠度

假设为轴对称形式是合理的．
表 ４　 管板中面挠度值（单位： ｍｍ）

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｖａｌｕｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ ｍｉｄ⁃ｓｕｒｆａｃｅ （ｕｎｉｔ： ｍｍ）

　
ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．１

ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．２

ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．３

ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｌｅｆｔ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ
ｍａｘ １．３２ ２．０６ －１．４３ １．１３ ２．０５ －１．６５ ０．７９ １．３７ ２．１６

ｍｉｎ －２．５０ －０．２６ －１．８８ －２．４９ －０．１２ －２．１４ －１．７３ －０．１３ ２．０８

ｒｉｇｈｔ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ
ｍａｘ ２．５１ ０．２６ １．８８ ２．５０ ０．１５ ２．１５ １．７２ ０．１３ －２．０８

ｍｉｎ －１．３２ －２．０６ １．４３ －１．１３ －２．０４ １．６５ －０．７９ －１．３４ －２．１６

（ａ） 管程试压工况 （ｂ） 壳程试压工况 （ｃ） 设计工况

（ａ） Ｔｈｅ ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｔｅｓｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ （ｂ） Ｔｈｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｔｅｓｔ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ （ｃ） Ｔｈｅ ｄｅｓｉｇｎ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
图 ６　 换热器一左侧管板中面挠度

Ｆｉｇ． ６　 Ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｉｄｄｌｅ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｌｅｆｔ ｓｉｄｅ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ ｏｆ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．１

　 　 注　 为了解释图中的颜色，读者可以参考本文的电子网页版本，后同．

９５３第 ４ 期　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 何金原，等： 含温度载荷的管板变形的解析解



　 　 表 ５ 和表 ６ 分别是按本文公式确定的换热管和外筒的轴向变形与有限元分析结果的对比，其中有限元

分析结果采用三节点管单元模拟两端开口的换热管，采用二十节点实体单元模拟外筒中部（两管板之间部

分）．由表 ５ 和表 ６ 可知，本文推导的换热管和外筒轴向变形计算公式是合理的．
表 ５　 换热管轴向变形对比（单位： ｍｍ）

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ａｘｉａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅ ｔｕｂｅ（ｕｎｉｔ： ｍｍ）

ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．１

ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．２

ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．３

ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｆｏｒｍｕｌａ ｒｅｓｕｌｔ －０．２４ ０．４１ －１．０６ －０．２５ ０．４２ －１．３５ －０．１６ ０．２７ ２．３４

ＦＥＭ ｒｅｓｕｌｔ －０．２４ ０．４１ －１．０６ －０．２５ ０．４２ －１．３５ －０．１６ ０．２７ ２．３４

ｅｒｒｏｒ ０．００％ ０．００％ ０．００％ ０．００％ ０．００％ ０．００％ ０．００％ ０．００％ ０．００％

表 ６　 外筒轴向变形对比（单位： ｍｍ）
Ｔａｂｌｅ ６　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ａｘｉａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｏｕｔｅｒ ｔｕｂｅ（ｕｎｉｔ： ｍｍ）
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ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．２

ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．３

ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｆｏｒｍｕｌａ ｒｅｓｕｌｔ －１．４７ －４．１２ －１．３８ －４．０８ －０．８８ ０．５７

ＦＥＭ ｒｅｓｕｌｔ －１．４１ －４．１１ －１．３７ －４．０８ －０．８７ ０．５９

ｅｒｒｏｒ ４．２６％ ０．２４％ ０．７３％ ０．００％ １．１５％ ３．３９％

２．３　 结果对比

图 ７ ~９ 是三个换热器在各个工况下管板的挠度曲线，其中横坐标为径向坐标除以管板半径．有限元分

析结果的数据取自于左侧管板中面的铅垂直径，并将上下对称节点的挠度值取平均．表 ７ 是三个换热器左侧

管板中面中心处有限元分析解与近似解析解的对比．可以看出，换热器管板挠度曲线的近似解与有限元分析

结果吻合良好，除换热器二的管程试压工况外，三个换热器在各工况下管板中心有限元分析解与近似解析解

的误差均小于 ５％．

图 ７　 换热器一左侧管板挠度曲线

Ｆｉｇ． ７　 Ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｌｅｆｔ ｓｉｄｅ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ ｏｆ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．１

表 ７　 管板中心挠度值对比（单位： ｍｍ）

Ｔａｂｌｅ ７　 Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ ｏｆ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ ｃｅｎｔｅｒ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｖａｌｕｅｓ（ｕｎｉｔ： ｍｍ）
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ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．２

ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．３

ｔｕｂｅ ｓｉｄｅ ｓｈｅｌｌ ｓｉｄｅ ｄｅｓｉｇｎ

ａｎａｌｙｔｉｃａｌ ｓｏｌｕｔｉｏｎ －２．３９ １．９７ －１．８３ －２．６２ ２．１４ －２．１９ －１．６８ １．３７ ２．０７

ＦＥＭ ｒｅｓｕｌｔ －２．４２ １．９８ －１．８８ －２．４７ ２．０４ －２．１３ －１．７３ １．３７ ２．０８

ｅｒｒｏｒ １．２４％ ０．５１％ ２．６６％ ６．０７％ ４．９０％ ２．８２％ ２．８９％ ０．００％ ０．４８％

　 　 通过此算例对比分析表明了本文所建立的力学模型的合理性，验证了推导的管板变形近似解析解的正

确性．应用本文方法在设计初始阶段即可快速计算出指定工况下管板的变形．例如可确定出各换热管对应位

置处的管板挠度，从而计算出换热管的变形与轴力，进一步参考 ＧＢ ／ Ｔ １５１—２０１４《热交换器》中 ７．３．２ 小节的
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方法判断换热管是否失稳．目前换热器的设计逐渐趋于大型化和轻量化，换热管失稳将导致管板因承受过大

的载荷而产生严重的塑性变形，导致整个结构处于危险状态．而利用本文研究成果在设计初始阶段就可有效

地避免该种情况的发生，对换热器的设计有较大的指导意义．

图 ８　 换热器二左侧管板挠度曲线

Ｆｉｇ． ８　 Ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｌｅｆｔ ｓｉｄｅ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ ｏｆ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．２

图 ９　 换热器三左侧管板挠度曲线

Ｆｉｇ． ９　 Ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ｃｕｒｖｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｌｅｆｔ ｓｉｄｅ ｔｕｂｅｓｈｅｅｔ ｏｆ ｈｅａｔ ｅｘｃｈａｎｇｅｒ №．３

３　 结　 　 论

本文以管板为主要研究对象建立了换热器简化力学模型，应用了 Ｒｉｔｚ 法推导了管板变形的解析解，并
和有限元分析结果进行了对比．具体研究结论如下：

１） 在温度沿厚度线性变化且管板弹性模量也随温度线性变化的情况下，边缘固支的管板的应变能只与

中面温度所对应的弹性模量有关．
２） 按本文方法计算的换热管和外筒在管、壳程载荷及温度载荷下的轴向变形与有限元结果几乎一致，

表明本文方法的正确性．
３） 除换热器二的管程试压工况外，三个换热器在各个工况下管板中面中心处挠度的有限元分析解与近

似解析解误差均小于 ５％，表明本文建立的力学模型合理，推导的近似解析解正确．
４） 应用本文方法，可快速准确地确定管板挠度，从而在初始设计阶段对固定管板式换热器的设计提供

很好的指导．
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［１３］　 王光钦． 弹性力学［Ｍ］ ． 北京： 中国铁道出版社， ２００８．（ＷＡＮＧ Ｇｕａｎｇｑｉｎ． Ｅｌａｓｔｉｃｉｔｙ［Ｍ］ ． Ｂｅｉｊｉｎｇ： Ｃｈｉｎａ Ｒａｉｌ⁃
ｗａｙ Ｐｒｅｓｓ， ２００８．（ ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

［１４］　 ＭＩＬＬＥＲ Ｕ Ｒ， ＰＡＳＴＯＲ Ｔ Ｐ． Ｓｅｃｔｉｏｎ Ⅷ， ｄｉｖｉｓｉｏｎ １： ｒｕｌｅｓ ｆｏｒ ｃｏｎｓｔｒｕｃｔｉｏｎ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｖｅｓｓｅｌｓ［Ｚ］ ／ ／ Ｃｏｍｐａｎｉｏｎ
ｇｕｉｄｅ ｔｏ ｔｈｅ ＡＳＥＭ ｂｏｉｌｅｒ ＆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｖｅｓｓｅｌ ｃｏｄｅ． ２０１７．

［１５］　 中华人民共和国国家质量监督检验检疫总局， 中国国家标准化管理委员会． 压力容器 第 ２ 部分： 材料： ＧＢ １５０．
２—２０１１［Ｓ］ ． ２０１１．（Ｇｅｎｅｒａｌ Ａｄｍｉｎｉｓｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ Ｑｕａｌｉｔｙ Ｓｕｐｅｒｖｉｓｉｏｎ， Ｉｎｓｐｅｃｔｉｏｎ ａｎｄ Ｑｕａｒａｎｔｉｎｅ ｏｆ ｔｈｅ Ｐｅｏｐｌｅ’ｓ
Ｒｅｐｕｂｌｉｃ ｏｆ Ｃｈｉｎａ， Ｓｔａｎｄａｒｄｉｚａｔｉｏｎ Ａｄｍｉｎｉｓｔｒａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ Ｐｅｏｐｌｅ’ｓ Ｒｅｐｕｂｌｉｃ ｏｆ Ｃｈｉｎａ． Ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｖｅｓｓｅｌｓ， ｐａｒｔ
２： ｍａｔｅｒｉａｌｓ： ＧＢ １５０．２—２０１１［Ｓ］ ． ２０１１．（ ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

［１６］　 钢制压力容器： 分析设计标准： ＪＢ ４７３２—１９９５［ Ｓ］ ． ２００５． （ Ｓｔｅｅｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｖｅｓｓｅｌｓ： ｄｅｓｉｇｎ ｂｙ ａｎａｌｙｓｉｓ： ＪＢ
４７３２—１９９５［Ｓ］ ． ２００５．（ ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

２６３ 应　 用　 数　 学　 和　 力　 学　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 ２０２１ 年　 第 ４２ 卷


