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D型带法兰凸形封头结构三种解析方法与有限元方法

误差对比及分析

李 超，陈永东，吴晓红
（合肥通用机械研究院有限公司 传热技术与装备研究所，合肥 230031）

摘 要：针对D型带法兰凸形封头结构的力学求解问题，采用了三种解析方法：GB 150/ASME Ⅷ-1（方法1）、依据球壳按

柱壳改进近似解理论的ASME Ⅷ-2的另一方法（方法2）和本文提出的依据球壳按扁壳近似解理论的计算方法（方法3），
并对三种解析方法与有限元分析计算结果进行比较。结果表明，法兰应力方面，方法 1 与有限元的误差为

82.32%~130.73%，方法2与有限元的误差为3.99%~5.19%，方法3与有限元的误差为7.09%~9.21%；球形封头边缘应力方

面（方法1未计算），方法2与有限元的误差为3.16%~7.73%，方法3与有限元的误差为0.4%~6.24%。

关键词：带法兰凸形球形封头；柱壳理论改进近似解；扁壳理论近似解；法兰应力；球形封头边缘应力
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A comparative analysis of errors between three analytical methods and finite 
element method for D‑shaped flanged convex head structures

LI Chao，CHEN Yongdong，WU Xiaohong
（Institute of Heat Transfer Technology and Equipment，Hefei General Machinery Research Institute Co.，Ltd.，Hefei 230031，China）

Abstract:For the mechanical analysis of the D⁃shaped flanged convex head structure，three analytical methods are adopted in this 
paper：GB 150/ASME Ⅷ-1（Method 1），the method from ASME Ⅷ-2 based on the improved approximate solution theory for 
spherical shells approximated as cylindrical shells（Method 2），and the proposed method based on the approximate solution 
theory for spherical shells approximated as shallow shells（Method 3）. A comparative study is carried out among the three 
analytical solutions and the finite element analysis（FEA） results. The results show that for flange stress，the errors between 
Method 1 and FEA range from 82.32% to 130.73%，those between Method 2 and FEA range from 3.99% to 5.19%，and those 
between Method 3 and FEA range from 7.09% to 9.21%.For the edge stress of the spherical head（not calculated by Method 1），
the errors relative to FEA range from 3.16% to 7.73% for Method 2 and from 0.4% to 6.24% for Method 3.
Key words: flanged convex spherical head；improved approximate solution of cylindrical shell theory；approximate solution of 
shallow shell theory；flange stress；the edge stress of the spherical head

符号说明：

ber ( )，bei ( )——贝塞尔函数，

   ber(X )= ∑
m = 0

¥ (-1)m (X 2)4m

[(2m)！]2
，

   bei(X )= ∑
m = 0

¥ (-1)m (X 2)4m + 2

[ ](2m + 1)！
2

；

ber'( )，bei'( )——贝塞尔函数一阶导数；

B0——封头分析计算系数；

D——封头抗弯刚度，N·mm，D = Ehδ
3
h  [12(1-γ2

h )]；

Do（A）——法兰外直径，mm；

Db（C）——螺栓中心圆直径，mm；

DG（G）——垫片压紧力中心圆直径，mm；

Di（B）——法兰内直径，mm；

d——法兰环宽度，mm，d=0.5(Do -Di )；

Ef——法兰材料设计温度下弹性模量，MPa；
Eh——封头材料设计温度下弹性模量，MPa；
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F——压力引起的总轴向分力，N，F = 0.25πD2
G P；

FD（HD）——压力引起的法兰环内径上的轴向分力，N，

   FD = 0.25πD2
i P；

FG（HG）——垫片密封压力引起的轴向分力，N，

   FG = 2πDGbmP；

FT（HT）——压力在法兰垫片密封圆内引起的轴向分力，N，

  FT =F -FD；

Fr——封头压力引起的法兰环内径上的径向分力，N，

  Fr =FD cot β1 = 0.25πD2
i P cot β1；

g11，g12，g21，g22——封头分析计算系数；

h2——垫片密封圆至螺栓中心圆的距离，mm，

  h2 = 0.5(DG -Di )= 0.5(G -B)；

K——法兰外直径与内直径比，K=Do /Di；

k21——封头边缘系数，

   ASME 标准中，k1 = 1 - [ ]( )1 - 2ν λ cot ϕ,
   GB/T 4732.3 中，k21 = 1 - [ ](1 - 2νh ) λ cot ϕ2；

k22——封头边缘系数，

   ASME 标准中，k2 = 1 - [ ]( )1 + 2ν λ cot ϕ,
   GB/T 4732.3 中，k22 = 1 - [ ]( )1 + 2νh λ cot ϕ2；

l——封头与法兰连接处封头外表面至法兰上表面的

距离，mm；

q——封头内表面至法兰下表面的距离，mm，

 q = δf - l - δh / cos β1；

LD——FD对螺栓中心圆的力臂，mm，LD = 0.5(Db -Di )；

LG (h1 )——垫片密封圆至螺栓中心圆的距离，mm，

 LG = 0.5(Db -DG )；

Lr (e)——Fr对法兰环截面形心的力臂（上方为正，下方为负，

      GB 150—2011中图示误标为LT），mm；

LT——FT对螺栓中心圆的力臂，mm，LT = 0.5(LD + LG )，

  ASME 标准中按活套法兰考虑取 LG；

M［Mdo /(πDi )］——封头与法兰连接处变形协调引起的相互

    作用单位弧长力矩，N·mm/mm；

Mp——法兰操作力矩，N·mm；

P——计算压力，MPa；
Q［Vdo /(πDi )］——封头与法兰连接处变形协调引起的相互作用

 单位弧长径向分力（Q与Q1反向），N/mm；

Q1——压力作用封头无矩变形边缘单位弧长径向分力，N/mm，
   Q1= Fr ( )πDi = ( )Di P 4 cot β1= P 4R2

i -D2
i 4；

Ri（Rh，L）——封头球面内半径，mm；

R——法兰内半径，mm，R=0.5Di；

Rf——法兰环平均半径，mm，R=0.25（Do+Di）；

u——球形封头和法兰连接处封头径向位移，mm；

uQM
h ——球形封头和法兰连接处封头边缘载荷产生的径向

     位移，mm；

Wp（Wo）——操作状态螺栓设计轴向载荷，N，Wp =F +FG；

β——封头任意位置半顶角或中心角（封头和法兰连接处

 转角），（°）或 rad；

β1——封头边缘切线与法兰环直径夹角（封头半顶角）

  （ASME 标准中为ϕ，GB/T 4732.3 中为ϕ2）,（°）或 rad，
  cot β1= 4R2

i -D2
i Di，sin β1 = Di 2Ri；

θQM
h ——封头和法兰连接处边缘载荷产生的封头转角，

     （°）或 rad；
λ——封头分析计算系数，λ= 3(1-ν2

h )
4

Ri δh；

ξ，ξ1——封头分析计算无量纲参数；

δf（T）——法兰有效厚度，mm；

δfc——法兰计算厚度，mm；

δh（t）——封头有效厚度，mm；

νh（ν）——封头材料泊松比；

σm
fθ（Sfm）——法兰（环向）薄膜应力，MPa；
σ b

fθ（Sfb）——法兰（环向）弯曲应力，MPa；
σ p

x（Shm）——封头总体薄膜应力，MPa；
σhl（Shl）——封头与法兰连接处封头局部薄膜应力，MPa；
σhb（Shb）——封头与法兰连接处封头弯曲应力，MPa；
[σ]t

f (Sfo )——法兰材料设计温度下的许用应力，MPa；
[σ]t

h (Sho )——封头材料设计温度下的许用应力，MPa。
0　引言

在现代工业体系中，压力容器作为关键设备

广泛应用于化工、能源、航空航天等领域，其安全

性与可靠性直接关系到工业生产的安全稳定运

行。D型带法兰球形凸封头作为一种特殊结构形

式的封头连接部件，因其具有结构紧凑、装拆便捷

和密封可靠等突出优点，特别适用于需要频繁启

闭的高压、超高压工作环境。我国对D型球形法

兰螺栓连接封头的研究始于20世纪90年代，丁伯

民［1］阐述了对ASME Ⅷ-1 BPVC Section Ⅷ-Rules 
for Construction of Pressure Vessels Division 1中带法

兰凸形封头设计公式和使用范围的理解，化工部

第三设计院［2］编制了带法兰凸形封头的计算表，

然而，对于该结构的各类解析方法，近年来尚未建

立系统性的对比分析框架。

本文系统研究了D型带法兰球形凸封头结构

形式和受力，法兰处理为弹性圆环，球形封头分别

处理为无矩球壳、近似的有矩柱壳和有矩扁壳，采

用三种解析方法对D型带法兰球形封头结构进行

理论分析研究。方法 1（见GB 150《压力容器》中

表 7~12 和 ASME Ⅷ -1 中 Mandatory Appendix 
1-6）将球形封头处理为无矩球壳，忽略法兰和封

头的变形协调条件及由此产生的弯矩和径向力，

法兰环环向膜应力加弯曲应力控制在许用应力之

内，推导出法兰厚度计算公式。方法2中，球形封

头半顶角β1（Φ2）≥π/6时，封头按有矩柱壳改进近
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似理论（参见文献［3］和GB/T 4732.3《压力容器分

析设计 第3部分：公式法》）考虑，考虑法兰和封头

的变形协调条件及由此产生的弯矩和径向力，推

导 出 ASME Ⅷ -2 BPVC Section Ⅷ -Rules for 
Construction of Pressure Vessels Division 2 中 4.7.5 
Type D Head Geometry for Alternative Design Procedure。
方法 3中，球形封头半顶角 β1（Φ2）≤π/6时，封头

按扁壳近似理论（参见文献［4］和 GB/T 4732.3）
考虑，推导出 β1（Φ2）≤π/6，即本文提出的计算

方法。

为评估和比较现有解析方法的计算精度，并

探索更优的设计方案，有限元分析作为一种成熟

的数值模拟技术［5-6］，提供了进行对比验证的有

力工具。鉴于此，本文系统性地针对D型带法兰

凸形封头结构，分别采用上述三种解析方法进行

力学建模与公式推导。通过一个典型实例结构，

将三种方法的计算结果与详尽的二维轴对称有限

元分析结果进行定量对比，重点考察法兰环向应

力与封头边缘应力的计算误差，旨在明确各种方

法的适用条件与计算精度，为工程设计的优化与

相关标准的修订提供理论依据和参考。

D型带法兰凸形球形封头结构示意见图1，力
学分析模型见图2。

1　法兰环分析计算

法兰处理为弹性圆环，力学分析模型如图 2
所示（见GB/T 4732.3附录A图A-7），考虑压力对

法兰作用产生的位移和转角（GB 150 和 ASME 
Ⅷ-1 Mandatory Appendix 1-6中均未考虑），依据

GB/T 4732.3 A3.6（文中用直径，标准中用半径）轴

对称圆环分析可得下列计算式。

压力在法兰环内表面作用产生的单位弧长径

向力（用 ASME Ⅷ-2 中尺寸 q 表示 QP=qP）：

QP = (δf - l - δh /cosβ1 )P （1）
压力在法兰环内表面作用产生的单位弧长弯

矩〔逆时针方向，用 ASME 中 尺 寸 q 表 示 MP=
0.5q(T-q)P〕：

M P = 0.5(δf - l - δh / cos β1 )(l + δh / cos β1 )P   （2）
法兰环截面形心径向位移：

uPQ
R =

(Do +Di )(QP +Q -Q1 )
4Efδf ln(K)

〔K - 1 1

窄圆环uPQ
R =

(Do +Di )2 (QP +Q -Q1 )
8Ef (Do -Di )δf

〕（3）
法兰环最大环向膜应力：

σm
fθ =

(QP +Q -Q1 )
δf

K 2 + 1

K 2 - 1
〔K - 1 1

窄圆环 σm
fθ =

(Do +Di )(QP +Q -Q1 )
2(Do -Di )δf

〕 （4）
法兰环截面转角（Q1的力矩表示在 Mp中）：

θPM
R =

3[M P -QLr -M -Mp /(πDi )](Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

〔K - 1 1窄圆环

θPM
R =

3[M P -QLr -M -Mp /(πDi )](Do +Di )2

2Ef (Do -Di )δ3
f

〕（5）

Mp /πDi = (FD LD +FG LG +FT LT -Fr Lr )/πDi

=[D2
G (2Db -DG -Di )+D2

i (DG -Di )

+16mbDG (Db -DG )

-4D2
i Lr cot β1 ]P/(16Di )

=[(D2
G + 8mbDG )(Db -DG )+D2

i (DG -Di )

-4D2
i Lr cot β1 ]P/(8Di )   (ASME规范中)

（6）
最大环向弯曲应力：

σ b
fθ =±

3[M P -QLr -M -Mp /(πDi )](K + 1)

ln(K)δ2
f

〔K - 1 1窄圆环

σ b
fθ =±

3[M P -QLr -M -Mp /(πDi )](K + 1)

(K - 1)δ2
f

〕（7）

图1　D型带法兰凸形球形封头结构

Fig.1　Structure of D⁃shaped flanged convex spherical head

图2　D型带法兰凸形球形封头力学模型

Fig.2　Mechanical model of D⁃shaped flanged convex 
spherical head
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其中，+为下表面环向弯曲应力；-为上表面

环向弯曲应力。

法兰环与封头连接处径向位移：

uPMQ = uPQ
R - Lrθ

PM
R

= (Do +Di )(QP +Q -Q1 )/[4Efδf ln(K)]

-3Lr [M P -QLr -M -Mp

/(πDi )](Do +Di )/[Ef ln(K)δ3
f ]

=[-12LrM P + (12L2
r + δ2

f )Q

-Q1δ
2
f + 12LrM + δ2

f QP

+12LrMp /(πDi )](Do +Di )/[4Ef ln(K)δ3
f ]

（8）
其中，窄圆环适用于方法1，其他情况适用于

方法2或方法3。
2　球形封头分析计算

封头为球壳，力学分析模型见图 2（GB/T 
4732.3 中图 A-4 中封头半顶角由 f 表示，文中为

β），依据 GB/T 4732.3 附录 A3.4 轴对称载荷作用

下球壳分析，压力作用下封头周边径向位移计算

式如下：

up
h =

1 - νh

2Ehδh
PR2

i sin β1 （9）
封头的经向和环向膜应力计算式如下：

σ p
hx = σ p

hθ =
1

2δh
PRi （10）

球形封头边缘变形协调引起的径向力Q，弯

矩M，径向位移uQM
h 和转角βQM

h ，当β1≤π 6时，采用

扁壳理论［4］求近似解，令：λ = 3(1 - ν2
h )

4
Ri δh，

ξ = 2 λβ，ξ1 = 2 λβ1，即GB/T 4732.3 中 ξ2。
系数计算式如下：

B0 = bei'(ξ1 )[ber(ξ1 )-
1 - νh

ξ1
bei'(ξ1 )]

-ber'(ξ1 )[bei(ξ1 )+
1 - νh

ξ1
ber'(ξ1 )] （11）

其中，GB/T 4732.3中第二个中括号前 ber'印
刷误写为 bei'，JB 4732—1995（2005）《钢制压力容

器——分析设计标准》正确。

g11 =- 12(1 - ν2
h )

4 R

B0 Riδh

{́[ber(ξ1 )-
1 - νh

ξ1
bei'(ξ1 )]

[́ber(ξ1 )-
1 + νh

ξ1
bei'(ξ1 )]

+[bei(ξ1 )+
1 - νh

ξ1
ber'(ξ1 )]

[́bei(ξ1 )+
1 + νh

ξ1
ber'(ξ1 )]} （12）

g12 = g21 = 12(1 - ν2
h )

1
B0

[ber(ξ1 )ber'(ξ1 )

+bei(ξ1 )bei'(ξ1 )] （13）
g22 = [12(1 - ν2

h )]34 Riδh

B0 R
{[ber'(ξ1 )]2 +[bei'(ξ1 )]2 }

（14）
边缘位移和转角计算式如下：

uQM
h =

Ri sin β1

Ehδh
(g11Q + g12

M
δh

) （15）
βQM

h =
Ri sin β1

Ehδ
2
h

(-g21Q + g22
M
δh

) （16）
当β1>π 6时，采用有矩柱壳渐近改进近似解，

系数计算式如下：

k21 = 1 -
1 - 2νh

λ
cot β1 （17）

k22 = 1 -
1 + 2νh

λ
cot β1 （18）

γ2 = π - tan-1 (k21 ) （19）
边缘位移和转角计算式如下：

uQM
h =

Ri

Ehδh
sinβ1 [-λsinβ1 (

1
k21

+ k22 )Q +
2λ2

k21

M
Ri

]

（20）
βQM

h =
2λ2

Ehδh

1
k21

(-Qsinβ1 +
2λM
Ri

) （21）
3　解析GB 150和ASME Ⅷ-1法兰厚度计

算公式

将法兰处理为窄弹性圆环，不考虑压力作用

对法兰产生的位移和转角，封头处理为无矩球壳，

不考虑法兰与封头连接处的变形连续条件，忽略

边缘力矩，法兰按第2节式（4）括号内窄圆环分析

（σm
fθ 计算公式，即式（4）中 Do +Di 取 2Di，Q，QP

取 0）计算可得下列公式。

法兰环向膜应力〔满足式（4）括号内条件时〕：

σm
fθ =

DiQ1

(Do -Di )δf
=

Di P
4

4R2
i -D2

i

(Do -Di )δf
（22）

法兰环向弯曲应力〔满足式（7）括号内条

件时〕：

σ b
fθ =

3Mp (Do +Di )

πDi (Do -Di )δ2
f

（23）
法兰最大环向膜加弯曲应力：

σfθ = σm
fθ + σ b

fθ =
Di P

4
4R2

i -D2
i

(Do -Di )δf

+
3Mp (Do +Di )

πDi (Do -Di )δ2
f

≤[σ]t
f （24）
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式（24）中，3 π取1，£号取=号，方程两边乘以

δ2
f 得式（25）所示一元二次方程，求解得式（26），如

下所示：

[σ]t
fδ

2
f -

Di P
4

4R2
i -D2

i

(Do -Di )
δf -

Mp (Do +Di )
Di (Do -Di )

= 0

（25）

    δf =
Di P

8
4R2

i -D2
i

(Do -Di )[σ]t
f

 + 

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

é

ë

ê
êê
ê
ê
ê ù

û

ú
úú
ú
ú
úDi P

8
4R2

i -D2
i

(Do -Di )[σ]t
f

2

+
ü
ý
þ

ïï
ïï

Mp (Do +Di )

Di (Do -Di )[σ]t
f

1
2

（26）
式（26）为GB 150表 7-12中法兰厚度计算公

式，其中，Mp =FD LD +FG LG +FT LT -Fr Lr。

4　解析ASME Ⅷ-2规则设计的公式

将法兰处理为弹性圆环，球形封头采用有矩

柱壳渐近改进近似解，力学分析模型如图2所示，

按第 2节和第 3节（GB/T 4732.3附录A3.6轴对称

圆环分析和A3.4轴对称载荷作用下球壳的分析

中 β1>π 6的有矩柱壳渐近改进近似解分析）的计

算，考虑连接处边缘力和力矩，由法兰和封头连接

处的变形连续条件，将式（1）（2）（3）（5）（6）（8）（9）
（20）（21）代入连接处变形连续条件。

由βPM
R =βQM

h 得：

  
3[M P -QLr -M -Mp /(πDi )](Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

=
2λ2

Ehδh

1
k21

(-Qsinβ1 +
2λM
Ri

)[
3Lr (Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

   -
2λ2

Ehδh

sinβ1

k21
]Q +[

3(Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

+
4λ3

Eh Riδh

1
k21

]M

=
3(Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

[M P -Mp /(πDi )] （27）
由 uPQ

R =up
h+uQM

h +Lr β
QM
q （uPQ

R -Lr β
PM
R =up

h+uQM
h ，

法兰采用窄圆环），uPQ
R 计算式中 (Do +Di )2 取

4D2
i 得：

D2
i (QP +Q -Q1 )

2Ef (Do -Di )δf
=

1 - νh

2Ehδh
PR2

i sin β1

  +
Ri

Ehδh
sinβ1 [-λsinβ1 (

1
k21

+ k22 )Q +
2λ2

k21

M
Ri

]

  +
2λ2

Ehδh

Lr

k21
(-Qsinβ1 +

2λM
Ri

)-[
D2

i

2Efδf (Do -Di )

  +
2λ2 Lr

Ehδh

sinβ1

k21
+
λRisin2 β1

Ehδh
(

1
k21

+ k22 )]Q

  +[
4λ3

Eh Riδh

Lr

k21
+

2λ2sinβ1

Ehδhk21
]M

=
D2

i (QP -Q1 )
2Efδf (Do -Di )

-
1 - νh

2Ehδh
R2

i sin β1 P （28）
采 用 ASME 规 范 中 符 号 ，Do +Di 改 为

B(K + 1)，k21 改为 k1，k22 改为 k2，β1 改为 ϕ，Ri 改为

R，δh 改为 t，法兰和封头材料弹性模量取相同值，

式（27）（28）两式两边同时乘以弹性模量和 π，边

缘力、力矩前的系数除以 B。M P = 0.5q(T - q)P，

QP = qP，Q1 = 0.25BP cot ϕ，2d = (Do -Di )= (A -B)，

Vdo = πDiQ = πBQ，Mdo = πDiM = πBM，由式（27）得
式（29），式（28）得式（30）。
[
3e(K + 1)

ln(K)T 3
-

2λ2

Bt
sinϕ
k1

]Vdo +[
3(K + 1)

ln(K)T 3
+

4λ3

BRt
1
k1

]Mdo

=
3π(K + 1)P

ln(K)T 3
{[0.5Bq(T - q)+ 0.5B2e cot ϕ]

   -0.125[(D2
G + 8mbDG )(Db -DG )+D2

i (DG -Di )]}

（29）
  -[

B
4Td

+
2λ2e
Bt

sinϕ
k1

+
λRsin2ϕ

Bt
(

1
k1

+ k2 )]Vdo

  +[
4λ3

BRt
e
k1

+
2λ2sinϕ

Btk1
]Mdo

=[
πB2 (q - 0.25B cot ϕ)

4Td
-

1 - νh

2t
πR2 sin ϕ]P

（30）
封 头 材 料 泊 松 比 νh 取 0.3，λ2 =

3(1 - ν2
h ) R t = 1.652 3R t，式（29）两边同乘以

ln(K)T 3 /[3(K + 1)]得式（31）〔Woh1 操作工况式（6）
去掉最后一项〕，式（30）两边同时乘以 t得式（32）。
             [e -

1.652 3T 3 ln(K)(2R)sinϕ

3(K + 1)Bt2k1

]Vdo

            +[1 +
6.609 1λT 3 ln(K)

3(K + 1)Bt2k1

]Mdo

         =
πB2 P

4
[e cot ϕ +

2q(T - q)
B

- h2 ]-Woh1（31）
  -[

Bt
4Td

+
1.652 3e(2Rsinϕ)

Bk1t
+
λRsin2ϕ

B

  (́
1
k1

+ k2 )]Vdo +
1.652 3R

k1t
(

4λe
BR

+
2sinϕ

B
)Mdo

=
π
4

[B2 4q -B cot ϕ
4d

t
T
-

0.35 ´ 4 ´R2 sin2ϕ
sin ϕ

]P

（32）
其中，B = 2R sin ϕ，引入参数n = T t，Q（Vdo）的

方向取与图2方向相反，其系数取反号，经整理得

式（33）（34）。
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  (
1.652 3n3 t ln(K)

3(K + 1)k1
- e)Vdo

  +(1 +
6.609 1λn3t ln(K)

3(K + 1)Bk1
)Mdo

=
πB2 P

4
[e cot ϕ +

2q(T - q)
B

- h2 ]-Woh1

（33）
  [

B
4nd

+
1.652 3e

k1t
+
λsinϕ

2
(

1
k1

+ k2 )]Vdo

  +
1.652 3

tk1
(

4λe
B

+ 1)Mdo

=
πB2 P

4
[

4q -B cot β)
4nd

-
0.35
sin ϕ

]

（34）
式（33）中分母K取 1，可得方法 2中系数C1，

C2，C3o，由式（34）可得系数C4，C5，C6o。

C1 =
0.275n3t ln(K)

k1
- e （35）

C2 = 1 +
1.1λn3t ln(K)

Bk1
（36）

C3o =
πB2 P

4
[e cot ϕ +

2q(T - q)
B

- h2 ]-Woh1

（37）
C4 =

B
4nd

+
1.652 3e

k1t
+
λsinϕ

2
(

1
k1

+ k2 )   （38）
C5 =

1.652 3
tk1

(
4λe
B

+ 1) （39）
C6o =

πB2 P
4

[
4q -B cot β)

4nd
-

0.35
sin ϕ

] （40）
联立式（33）（34）求解，得式（41）Vdo和式（42）

Mdo计算式。

Vdo =
C5C3o -C2C6o

C1C5 -C2C4
=

C2C6o -C5C3o

C2C4 -C1C5
（41）

Mdo =
C1C6o -C4C3o

C1C5 -C2C4
=

C4C3o -C1C6o

C2C4 -C1C5
（42）

Shm =
PR
2t

≤ Sho （43）
Shl =

PR
2t

+
Vdo cos ϕ
πBt

≤ 1.5Sho （44）
Shl ± Shb =

PR
2t

+
Vdo cos ϕ
πBt

±
6Mdo

πBt2
≤ 1.5Sho （45）

Sfm =
πB(QP -Q1 )-Vdo

πBT
(K 2 + 1)

(K 2 - 1)

=
0.25πB(4q/B - cot ϕ)P -Vdo

πBT
(K 2 + 1)

(K 2 - 1)
≤ Sfo

（46）

Sfb =-βQM
q

T
B

Ef

=-
TEf

B
2λ2

Eht
1
k1

(
Vdo

πB
sinϕ +

2λMdo

πBR
)

=-
1.652 3

π
n

Btk1
(Vdo +

4λMdo

B
)

=-
0.525 9n

Btk1
(Vdo +

4λMdo

B
) （47）

式（47）中，ASME Ⅷ-2中内正、外负，Vdo取反

向，Vdo前为正、Mdo前为负。

Sfm ± Sfb≤ 1.5Sfo （48）
5　本文提出的β1≤ π/6的解析计算方法

同样是将法兰处理为弹性圆环、球形封头采

用扁壳近似解，力学分析模型如图 2所示，按第 2
节和第3节（GB/T 4732.3附录A3.6轴对称圆环分

析和 A3.4 轴对称载荷作用下球壳的分析中

β1≤ π 6的分析）进行计算，考虑连接处边缘力矩，

考虑法兰和封头连接处的变形连续条件，将式（1）
（2）（3）（5）（6）（8）（9）（11）（12）（13）（14）（15）（16）
代入连接处变形连续条件（R =Ri sin β1）。

由βPM
R =βQM

q 得：

  
3[M P -QLr -M -Mp /(πDi )](Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

=
R

Ehδ
2
h

(-g21Q + g22
M
δh

)[
3(Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

+
Rg22

Ehδ
3
h

]M

  +[
3Lr (Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

-
Rg21

Ehδ
2
h

]Q

=
3(Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

[M P -Mp /(πDi )] （49）
由uPMQ =up

h+uQM
h 得：

[-12LrM P + (12L2
r + δ2

f )Q -Q1δ
2
f + 12LrM

+δ2
f QP + 12LrMp /(πDi )](Do +Di )/[4Ef ln(K)δ3

f ]

=
1 - νh

2Ehδh
PR2

i sin β1 +
R

Ehδh
(g11Q + g12

M
δh

)

  [́-
3Lr (Do +Di )

Efδ
3
f ln(K)

+
Rg12

Ehδ
2
h

]M

  +[-
(δ2

f + 12L2
r )(Do +Di )

4Efδ
3
f ln(K)

+
Rg11

Ehδh
]Q

=[-12LrM P - δ2
f Q1 + δ2

f QP + 12LrMp /(πDi )]

  (́Do +Di )/[4Ef ln(K)δ3
f ]-

1 - νh

2Ehδh
R2

i sin β1 P

（50）
令C1，C2，C3，C4 为方程组系数，D1，D2 为右

端项，可得下列公式。
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C1 =
3(Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

+
Rg22

Ehδ
3
h

（51）
C2 =-C3 =

3Lr (Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

-
Rg21

Ehδ
2
h

（52）

C4 =-
(δ2

f + 12L2
r )(Do +Di )

4Efδ
3
f ln(K)

+
Rg11

Ehδh
（53）

D1 =
3(Do +Di )

Ef ln(K)δ3
f

[M P -Mp /(πDi )] （54）
D2 ={[-6Lrq(δf - q)- 0.25Diδ

2
f cot β1 + δ2

f q]P

+
12LrMp

πDi
}(Do +Di )/[4Ef ln(K)δ3

f ]

-
1 - νh

2Ehδh
R2

i sin β1 P （55）
联立式（49）（50）可求解式（56）M 计算式和

式（57）Q计算式。

M =
D1C4 -C2 D2

C1C4 -C2C3
（56）

Q =
C1 D2 -C3 D1

C1C4 -C2C3
（57）

σhm =
PR
2δh

≤[σ]t
h （58）

σhl =
PR
2δh

-
Q cos(β1 )

δh
≤ 1.5[σ]t

h （59）
σh = σhl ± σhb = σhl

=
PR
2δh

-
Q cos(β1 )

δh
±

6M

δ2
h

≤ 1.5[σ]t
h
（60）

σfm =
(QP -Q1 +Q)

δf

(K 2 + 1)

(K 2 - 1)
≤[σ]t

f （61）

σfb =±
3[M P -QLr -M -Mp /(πDi )](K + 1)

ln(K)δ2
f

（外正、内负）                             （62）
σf = σfm ± σfb≤ 1.5[σ]t

f （63）
6　实例结构的有限元分析计算

设备设计压力P=1.3 MPa，设计温度50 ℃，法

兰材料为 16Mn锻件，封头材料为Q345R，垫片材

料为丁晴橡胶，法兰内直径Di=3 400 mm，法兰外

直径Do=3 730 mm，螺栓圆直径⌀3 650 mm，法兰

有效厚度 δf = 300 mm，100个M36的螺栓，垫片内

直径⌀3 528 mm，垫片外直径Db=3 568 mm，球形

封头内半径R=2 000，3 000，4 000，5 000 mm，封头

半顶角 β1=58.21°，34.52°，25.15°，19.88°，封头有

效厚度 δh=40 mm，封头与法兰连接处封头外表面

至法兰上表面距离 l=70 mm，封头内表面至法兰

下表面距离q=154.07，181.45，185.81，187.47 mm。

法兰材料许用应力[σ]t
f = 174 MPa，封头材料许用

应力 [σ]t
h = 181 MPa，垫片系数 m=1，Fr=πDiQ1=

FD cot β1=0.25πD2
i P cot β1=7 314 811，17 160 583，

25 139 496，32 640 922 N。

为了与理论分析计算进行比较，进行二维轴

对称有限元分析计算，封头和法兰内壁及法兰垫

片内侧表面作用 1.3 MPa的设计压力，垫片密封

面作用密封压力，螺栓横截面积等值的环面上作

用螺栓力，分析计算四种封头内半径的结构，分别

给出四种封头和法兰结构的应力，提取封头与法

兰连接处相互作用力和力矩，经过处理给出法兰

环向膜应力、弯曲应力、膜加弯曲应力及封头边缘

的经向膜应力、弯曲应力、膜加弯曲应力与理论分

析计算结果进行对比。

内半径R=2 000 mm的封头法兰结构封头经

向应力和法兰环向应力分布如图3所示。

封头经向应力最大值321.8 MPa，位置在封头

和法兰连接处 ；法兰环向压应力最大值为

75.15 MPa，位置在法兰下边内侧。经过对封头和

（a）封头经向应力

（b）法兰环向应力

图3　内半径R=2 000 mm的结构封头经向应力和

法兰环向应力分布

Fig.3　Distribution of radial stress in the head and hoop 
stress in the flange with an internal radius R=2 000 mm
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法兰连接处单元节点力进行数据处理，得到封头

与法兰连接处法兰对封头作用的总力矩：πDiM =
Mdo =-2.753 654 ´ 108 N ×mm。相互作用总径向

力：πDi (-Q+Q1 )=7.754 72´106 N。其中，πDiQ=Vdo =
7.314 811 ´ 106 - 7.754 72 ´106 = -4.399 09 ´105 N

（封头推法兰）。

内半径R=3 000 mm的封头法兰结构封头经向

应力和法兰环向应力分布如图4所示。封头经向应

力最大值225.34 MPa，位置在封头和法兰连接处；

法兰环向压应力最大值为87.48 MPa，位置在法兰

下边内侧。经过对封头和法兰连接处单元节点力

数据进行处理，得到封头与法兰连接处法兰对封头

作用总力矩：πDiM=Mdo=5.449 07´107 N ×mm，

相互作用总径向力：πDi (-Q+Q1 )=1.452 674´

107 N。其中，πDiQ=Vdo=πDiQ1-1.452 674´107=
1.716 058 3×107-1.452 674 ´ 107 = 2.633 84 ´ 106 N

（封头拉法兰）。

内半径R=4 000 mm的封头法兰结构封头经

向应力和法兰环向应力分布如图5所示。封头经

向应力最大值为 412.81 MPa，位置在封头和法兰

连接处；法兰环向压应力最大值 97.78 MPa，位置

在法兰下边内侧。经过对封头和法兰连接处单元

节点力进行数据处理，得到封头与法兰连接处法

兰对封头作用总力矩：πDiM =Mdo = 2.731 768 ´
108 N ×mm，相互作用总径向力：πDi (-Q +Q1 )=

1.912 801 ´ 107 N。 其 中 ，πDiQ =Vdo = πDiQ1-
1.912 801´107=2.513 949 6´107-1.912 801´107=
6.011 486 ´ 106 N（封头拉法兰）。

内半径R=5 000 mm的封头法兰结构经向应

力和法兰环向应力分布如图6所示。封头经向应

力最大值590.31 MPa，位置在封头和法兰连接处；

法兰环向压应力最大值 107.21 MPa，位置在法兰

下边内侧。经过对封头和法兰连接处单元节点力

进行数据处理，封头与法兰连接处法兰对封头作

用总力矩：πDiM =Mdo = 4.598 79 ´ 108 N ×mm，法

兰 对 封 头 作 用 总 径 向 力 ：πDi (-Q +Q1 )=

2.293 569 ´ 107 N。 其 中 ，πDiQ=Vdo= πDiQ1-

2.293 569´ 107= 3.264 092 2´ 107-2.293 569×107=
9.705 232 ´ 106 N（封头拉法兰）。

（a）封头经向应力

（b）法兰环向应力

图5　内半径R=4 000 mm的结构封头经向应力和

法兰环向应力分布

Fig.5　Distribution of radial stress in the head and hoop 
stress in the flange with an internal radius R=4 000 mm

（a）封头经向应力

（b）法兰环向应力

图4　内半径R=3 000 mm的结构封头经向应力和

法兰环向应力分布

Fig.4　Distribution of radial stress in the head and hoop 
stress in the flange with an internal radius R=3 000 mm
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7　几种计算方法的结果分析比较

对四种封头内半径的法兰结构按 GB 150
（ASME Ⅷ-1规则设计）和ASME Ⅷ-2规则及本

文提出的方法进行编程计算，得到封头与法兰连

接处弯矩、径向力，法兰环向和封头边缘径向膜应

力、弯曲应力、膜加弯曲应应力。表1~3分别列出

四种结构四种计算方法连接处径向力和力矩、法

兰应力和封头边缘应力，对三种理论计算与有限

元计算值进行比较，给出各种计算方法的误差。

对于此结构进一步计算分析，当封头半径为

2 182 mm（封头半顶角 51.18°），封头与法兰连接

处径向力 Vdo 几乎为 0，半径小于该值时，Vdo 为

负，大于该值时，Vdo 为正；封头半径偏离该值越

远，Vdo绝对值越大。当封头半径为 2 693 mm（封

头半顶角 39.14°），封头与法兰连接处径向力Mdo

几乎为 0，半径小于该值时，Mdo 为负，大于该值

时，Mdo为正；封头半径偏离该值越远，Vdo绝对值

越大。即封头半径大于2 693 mm时，随着内半径

的增加（封头半顶角减小），封头与法兰连接处弯

矩增加，封头半径大于 2 182 mm时，随着内半径

的增加（封头半顶角减小），径向力增加，封头半径

小于以上临界值时，与以上变化趋势相反。定义

GB 150（ASME Ⅷ-1规则设计）计算方法为方法1，
ASME Ⅷ-2规则计算方法为方法 2，本文提出的

计算方法为方法3，有限元计算方法为方法4。

封头内半径 R=2 000~5 000mm（半顶角 β1=
58.21°~19.88°），封头与法兰连接处弯矩方法2与
方法4计算误差为8.52%~47.9%，径向力方法2与
方法 4 计算误差为 0.5%~24.3%。封头与法兰连

接处弯矩方法3与方法4计算误差为7.6%~30.5%，

径向力方法2与方法4计算误差为1%~44.6%。

法兰环向膜应力方法 1与方法 4计算误差为

173.2%~215.2%，法兰环向弯曲应力方法1与方法4
计算误差为-0.4%~77.2%，法兰环向膜加弯曲应

力方法1与方法4计算误差为82.3%~130.7%。方

法1计算法兰环向膜压应力是有限元计算方法的

三倍左右，膜加弯曲应力是有限元计算的两倍左

右。主要有两方面的原因，一是没有考虑法兰环

内侧受压力引起的拉应力；二是没有考虑法兰和

封头变形协调，因法兰环向内侧变形，封头对法兰

环的拉力大幅减小，封头内半径越大（半顶角越

小），结果偏差越大。

（a）封头经向应力

（b）法兰环向应力

图6　内半径R=5 000 mm的结构封头经向应力和

法兰环向应力分布

Fig.6　Distribution of radial stress in the head and hoop 
stress in the flange with an internal radius R=5 000 mm

表1　几种理论计算方法与有限元封头与法兰连接处

弯矩、径向力值的比较及误差

Tab.1　Comparison of theoretical versus Finite Element 
results for moments and forces at the head-flange junction

R/mm
〔β1/（°）〕

2 000
(58.21)

3 000
(34.52)

4 000
(25.15)

5 000
(19.88)

计

算

方

法

1
2
3
4
1
2
3
4
1
2
3
4
1
2
3
4

πDiM (Mdo )/
(kN ×mm)

计算值

—

-228 881
-247 927
-275 365

—

80 562.0
71 100.4
54 490.7

—

305 446.0
299 879.0
273 176.8

—

499 050
494 917
459 879

误差/
%
—

16.9
10.0

0
—

47.9
30.5

0
—

11.8
9.8
0
—

8.5
7.6
0

πDiQ(Vdo )/
kN

计算值

—

-547.0
-636.2
-439.9
—

2 552.0
2 586.0
2 633.8
—

5 947.3
6 068.7
6 011.5
—

9 659.3
9 855.8
9 705.2

误差/
%
—

24.3
44.6

0
—

3.1
1.9
0
—

1.1
1.0
0
—

0.5
1.6
0
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法兰环向膜应力方法 2与方法 4计算误差为

2.8%~12.2%，法兰环向弯曲应力方法 2与方法 4
计算误差为 2.1%~8.7%，法兰环向膜加弯曲应力

方法2与方法4计算误差为4%~6.5%。封头边缘径

向膜应力方法2与方法4计算误差为0.2%~13.7%，

封头边缘径向弯曲应力方法 2与方法 4计算误差

为8.5%~47.8%，封头边缘径向膜加弯曲应力方法2

与方法4计算误差为3.2%~12.4%。方法2计算的

法兰环向膜应力、弯曲应力、膜加弯曲应力与有限

元计算相比误差基本在12.2%以内。

法兰环向膜应力方法 3与方法 4计算误差为

2.3%~14%，法兰环向弯曲应力方法 3与方法 4计
算误差为 11.3%~22.5%，法兰环向膜加弯曲应力

方法3与方法4计算误差为7.1%~12.3%。封头边缘

表3　几种理论计算方法与有限元计算封头边缘处应力的比较及误差

Tab.3　Comparison of theoretical versus Finite Element Methods for stresses at the head edge
R/mm

〔β1/（°）〕

2 000
（58.21）

3 000
（34.52）

4 000
（25.15）

5 000
（19.88）

计算方法

1
2
3
4
1
2
3
4
1
2
3
4
1
2
3
4

σhm /MPa

计算值

—

33.2
33.3
33.0
—

43.8
43.8
50.8
—

52.4
52.1
52.3
—

56.0
59.6
59.9

误差/%
—

0.6
0.9
0
—

13.7
13.8

0
—

0.3
0.3
0
—

0.2
0.5
0

σhb /MPa

计算值

—

80.4
87.0
96.7
—

28.3
25.0
19.1
—

107.2
105.3
95.9
—

175.2
173.8
161.5

误差/%
—

16.9
10.0

0
—

47.8
30.5

0
—

11.8
9.8
0
—

8.5
7.6
0

σh /MPa

计算值

—

113.6
120.3
129.7
—

72.1
68.7
69.9
—

159.6
157.4
148.2
—

235.2
233.3
221.3

误差/%
—

12.4
7.2
0
—

3.2
0.4
0
—

7.7
6.2
0
—

6.3
5.4
0

表2　几种理论计算方法与有限元计算法兰应力值的比较及误差

Tab.2　Comparison of theoretical versus Finite Element Methods for flange stress calculation
R/mm

〔β1/（°）〕

2 000
（58.21）

3 000
（34.52）

4 000
（25.15）

5 000
（19.88）

计算方法

1
2
3
4
1
2
3
4
1
2
3
4
1
2
3
4

σfm /MPa

计算值

-47.0
-19.3
-19.6
-17.2

-110.4
-40.9
-40.7
-39.8

-161.7
-56.1
-55.7
-54.5

-209.9
-68.9
-68.2
-66.6

误差/%
173.2
12.2
14.0

0
177.6
2.8
2.5
0

196.7
3.0
2.3
0

215.2
3.4
2.4
0

σfb /MPa

计算值

-86.0
-55.9
-59.6
-53.3
42.2
44.6
48.9
43.9
8.6
39.8
44.6
37.7
22.6
36.9
41.9
34.2

误差/%
61.4
4.9
11.8

0
-0.4
2.1
11.3

0
-77.2

6.5
18.3

0
-33.4

8.7
22.5

0

σf /MPa

计算值

133.0
75.2
79.3
70.6

152.6
85.4
89.6
83.7

170.2
96.0

100.3
92.2

232.5
105.7
110.1
100.8

误差/%
88.4
6.5
12.3

0
82.3
4.0
7.1
0

84.7
4.1
8.8
0

130.7
5.2
9.2
0

65



PRESSURE VESSEL TECHNOLOGY Vol.43，No.1，2026

径向膜应力方法3与方法4计算误差为0.3%~13.8%，

封头边缘径向弯曲应力方法 3与方法 4计算误差

为7.6%~30.5%，封头边缘径向膜加弯曲应力方法3
与方法 4计算误差为 0.4%~7.2%。本文提出方法

计算的法兰环向膜应力、弯曲应力、膜加弯曲应力

与有限元计算相比误差同样基本在20%以内。

8　结论

（1）基于GB 150/ASME Ⅷ-1标准的设计方法

（方法1），在分析D型带法兰球形封头结构时，未

充分考虑法兰环在内压作用下的径向位移与转角

效应，同时忽略了封头与法兰连接处的变形协调

条件及其引发的边缘力与弯矩。计算结果表明，

该方法在封头半顶角20°~35°范围内，法兰环向薄

膜 应 力 的 计 算 结 果 较 有 限 元 基 准 值 高 出

177.6%~215.21%，薄 膜 加 弯 曲 应 力 亦 高 出

82.32%~130.73%，反映出其计算模型存在显著偏

差，一般情况难以满足高精度设计与评估的需求。

但对于该结构，当封头半顶角在 39.14°~51.18°范
围附近时，封头与法兰连接处的边缘力和弯矩比

较小，误差较小（GB/T 151—2014《热交换器》

表7-4给出的数字基本在区间附近）。

（2）ASME Ⅷ-2中基于柱壳改进近似解的另

一设计方法（方法2），通过合理考虑封头-法兰系

统的变形协调与边缘效应，显著提升了应力预测

精度。其在法兰环向薄膜加弯曲应力方面的计算

误差为 4%~6.5%，封头边缘局部应力的计算误差

为 3.1%~12.4%，均在 12.4%以内。该方法在封头

半顶角大于 20°时表现出良好的工程适用性（也

说明ASME规则中没有提适用范围是合理的），具

备被国内相关标准采纳的技术条件。

（3）本文基于扁壳近似解提出的解析方法（方

法 3），该方法在封头半顶角小于60°时表现出良好的

工程适用性。进一步优化了浅球壳封头（半顶角≤60°）
条件下的力学模型。其计算结果与有限元分析吻合良

好 ：法兰 环 向 薄 膜 加 弯 曲 应 力 的 误 差 为

7.1%~12.3%，封 头 边 缘 局 部 应 力 的 误 差 为

0.4%~7.2%，所有应力项的预测误差均控制在

12.3%以内，为该类结构在常用几何范围内的设

计与校核提供了又一有效工具。

综上所述，本研究通过系统的误差对比分析，

明晰了三种解析方法在D型带法兰凸形封头结构

应力计算中的精度与适用范围，为工程设计的精

细化与相关标准的修订提供了定量依据。
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