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摘要:采用通用有限元程序 ANSYS 建立了移动式压力容器筒体外壁表面凹坑( 轴向和周
向) 的有限元模型。结合筒体表面凹坑的应力理论计算，研究探讨了在恒定内压下，筒体表面凹
坑缺陷处的应力分布与凹坑几何尺寸之间的关系。以第三强度理论作为仿真终止判据，获取凹
坑各几何参量的阈值，利用 MATLAB对阈值进行最小二乘拟合，绘制出凹坑缺陷的安全评估参
考曲线。拟合结果表明:轴向和周向凹坑对筒体局部结构强度的影响不同，对应的安全评估参
考曲线存在区别。
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0 引言
在当代化工产业中，大型罐体常被用于化学腐蚀液体、气体的公路汽车车载运输。为了保证其安全

运行，我国每年都需花费大量的资金对这种运输容器进行检修，对存在缺陷的罐体进行报废更新或者修

复处理。
在所有罐体缺陷当中，凹坑是最为常见的表面缺陷。它可以由容器在制造、焊接和安装过程中产生

的表面或近表面缺陷经打磨后形成，也可以由气体或液体腐蚀形成［1-2］。凹坑缺陷的存在，必然会降低容
器的强度，威胁罐体的安全运行，处理不当极易诱发事故。但值得注意的是，并不是所有含凹坑缺陷的罐
体都要进行补焊返修处理，不必要的补焊返修只会造成大量的人才、物力以及财力的浪费。在某些情况
下，罐体上的凹坑缺陷是允许存在的，只需要将这些凹坑部位打磨光滑，这些罐体就可以继续使用，不会

影响其安全运行［3］。可见系统地研究凹坑缺陷的评判标准，以判断具体条件下凹坑缺陷对罐体强度的影
响程度，在保证罐体安全运行的前提下，减少大量不需要的补修，节约资源，不但是安全生产的要求也是

经济建设的需要［4］。
以 AC15-01-00 型液氨槽罐车筒体作为研究对象。将筒体表面凹坑规则化处理成椭球形凹坑，建立轴

向和周向凹坑缺陷的三维几何模型和有限元模型，施加边界条件和载荷后，调整凹坑几何参数，在综合考

虑压力容器表面凹坑应力理论计算以及单元类型和网格尺寸所造成的仿真偏差基础上，将与许用剪切应

力差量小于 5%的最大剪切应力值作为仿真终止判据，得到凹坑各几何参量的阈值。最后利用最小二乘
法处理阈值并绘制出两类凹坑缺陷的安全评估参考曲线。筒体的内径为 2 180 mm，外径为 2 212 mm，厚
度为 16 mm。

1 凹坑缺陷的规则化处理办法
筒体结构表面的不规则凹坑缺陷按其外接矩形将其规则化为长轴长度、短轴长度及深度分别为 2A，
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2B及 C的椭球形凹坑，凹坑底部曲线规则化为抛物线。其中，长轴 2A 为凹坑边缘任意两点之间的最大垂
直距离，短轴 2B为平行于长轴且与凹坑外边缘相切的两条直线间的距离，深度 C 取凹坑的最大深度( 见
图 1) 。

图 1 凹坑缺陷表征示意图

2 筒体表面凹坑的应力计算
筒体内径 Di 和筒体厚度 t 已知，则在恒定内压 p 作用下筒体的轴向和周向薄膜应力分别为 σa =

pDi /4t和 σc = pDi /4t。设经规则化处理后的凹坑长半轴为 A，短半轴为 B，凹坑深度为 C，图 2，图 3 分别为
筒体轴向凹坑和周向凹坑示意图［5］。

图 2 规则化轴向凹坑示意图

图 3 规则化周向凹坑坑示意图

对于轴向凹坑，凹坑中心最大合成应力为［6］

σam = σabm + σamm + μσcbm

σcm = σcbm + σcmm + μσ
{

abm

( 1)

式中，σabm 为凹坑中心最大轴向弯曲应力，σabm =
3πC［( 1 + λab ) t － λabC］
4［( 1 + λab ) t － 0． 25πC］2

σa，λab = 0． 5 + C
t ; σcbm 为凹

坑中心最大周向弯曲应力，σcbm =
3πC［( 1 + λcb ) t － λcbC］
4［( 1 + λcb ) t － 0． 25πC］2

σc，λcb = B
A 0． 5 + C( )t

; σamm为凹坑中心最大

轴向薄膜应力，σamm =
( 1 + λam ) t
( 1 + λam ) t － Cσa，λam = 0． 2 + 0． 8C

t ; σcmm 为凹坑中心最大周向薄膜应力，σcmm =

( 1 + λcm ) t
( 1 + λcm ) t － Cσc，λcm = B

A 0． 2 + 0． 8C( )t
; μ为材料的泊松比。

对于周向凹坑，同样可得到上述各应力的计算式，只需取:

λab = B
A 0． 5 + C( )t

，λam = B
A 0． 2 + 0． 8C( )t

，λcb = 0． 5 + C
t ，λcm = 0． 2 + 0． 8C

t 。
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3 计算机建模与仿真
在筒体外壁建立具有对称结构的椭球形凹坑。根据圣维南原理考虑筒体和凹坑结构的对称性，对带

有表面轴向凹坑或周向凹坑缺陷的筒体进行分析时可取凹坑结构的四分之一，剖分面位于结构的对称面

处，计算时在对称面上施加对称约束。
在建立筒体凹坑分析模型时，选用 10 节点 SOLID187 4 面体单元，采用自由网格的方法进行划分，同

时添加区域网格尺寸控制，将凹坑附近的结构网格进行细化［7］。筒体材料为 16MnＲ，密度为 7 850 kg /
m3，弹性模量为 209 GPa，泊松比为 0． 28，材料屈服极限为 345 MPa，许用应力为 230 MPa。由于像低碳钢
这一类的塑性材料，在单向拉伸试验时材料是沿斜截面发生滑移而出现明显屈服现象的，所以结构的最

大剪切应力值是否达到许用应力可以成为有效的仿真终止判据。对模型内壁施加 2． 16 MPa 的工作压
力，对结构端面施加全约束，选择输出最大剪切应力值。
经试算，应力仿真结果一定程度取决于区域细化网格的尺寸。为确定区域网格的具体尺寸，任取一

几何尺寸的凹坑，以筒体表面凹坑合应力计算式的理论值为依据，通过调整区域网格尺寸，使最大合应力

仿真值与理论值的误差量不超过 2%，取此时的区域细化网格尺寸进行后续仿真获得最大剪切应力。通
过比较不同网格尺寸仿真算例得出:当区域细化网格的尺寸为 0． 3 mm时，最大合应力仿真值与理论值基
本吻合。当 A = 50 mm、B = 50 mm、C = 13 mm以及网格尺寸为 0． 3 mm时，最大合应力的仿真解为 457
MPa，理论解为 465 MPa，误差为 1． 7%。
3． 1 轴向凹坑仿真结果
轴向凹坑的有限元模型如图 4( a) 所示。在椭球凹坑的几何参量中，深度 ( C) 与形状( B /A) 是影响

筒体结构强度的两个重要因素。在恒定内压下，最大剪切应力的大小与 C、B /A、A 3 个参量相关，采用特定
参数法找出最大剪切应力与这些参量的相互关系，即选择 C、B /A和 A 3 个参量中的任意 2 个参量为恒量，
另一参量为变量，获取最大剪切应力值与此参量的关系。当 C = 14 mm、B /A = 1 时，A 取值 90 mm、80
mm、70 mm、60 mm时，对应的最大剪切应力分别为 689 MPa、579 MPa、488 MPa、385 MPa。当 B /A = 1、
A = 80 mm时，C取值 15 mm、14 mm、13 mm、12 mm 时，对应的最大剪切应力分别为 302 MPa、294 MPa、
273 MPa、265 MPa。当 C = 14 mm、A = 80 mm时，B /A取值 1、0． 8、0． 6、0． 4 时，对应的最大剪切应力分别
为 579 MPa、623 MPa、667 MPa、709 MPa。

图 4 有限元模型

可以看出，最大剪切应力与 A、C的随动关系为同增同减，而与 B /A 的随动关系则相反。根据随动关
系，调整参量以获取与许用应力差量小于 5%的最大剪切应力，具体数值如表 1，表 2 所示。其安全区域为
曲线，以及通过曲线右端点与纵轴的平行线，和两坐标轴所围城的区域。当凹坑的深度为 9 mm、8 mm 以
及 7 mm时，短长轴比为 1 时，A达到极限取值时，最大剪切应力也不超过 230 MPa，由此可判定当凹坑的
深度为 9 mm、8 mm和 7 mm时，B /A的最大取值是小于 1 的某个数值。对 C = 6 mm的仿真结果显示，当
B /A取极小值并且 A取极大值时，最大剪切应力值始终小于 200 MPa，由此可推断出，当凹坑深度 C ≤ 6
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mm时候，凹坑缺陷对压力容器的结构强度没有太大的影响，封头在正常工作条件下是安全的。以 B /A作
为横坐标，A为纵坐标，绘制如图 5所示不同深度轴向凹坑的安全评估曲线。由于当 B /A ＜ 0． 2 时，凹坑演
变为沟槽，在此不做研究，所以初始取值定为 0． 2。

图 5 凹坑安全评估曲线

表 1 最大剪切应力与许用应力差量小于 5%时轴向凹坑 A、C、B/A的数值( a)

B /A
A

C = 15 mm C = 14 mm C = 13 mm C = 12 mm C = 11 mm C = 10 mm
1 17 29 35 44 54 71
0． 8 13 18 24 26 35 57
0． 6 11 13 14 16 18 25
0． 4 8 11 12 13 15 16
0． 2 7 9 10 11 13 14

表 2 最大剪切应力与许用应力差量小于 5%时轴向凹坑 A、C、B/A的数值( b)
C = 9

B /A A
C = 8

B /A A
C = 7

B /A A
0． 8 86 0． 8 168 0． 6 264
0． 7 77 0． 7 140 0． 5 200
0． 6 38 0． 6 95 0． 4 58
0． 4 17 0． 4 27 0． 3 35
0． 2 15 0． 2 16 0． 2 17

3． 2 周向凹坑仿真结果
周向凹坑的有限元模型如图 4( b) 所示，经仿真验证，最大剪切应力与 A、C以及 B /A的随动关系均为

同增同减，最大剪切应力与许用应力差量小于5% 时，A、C、B /A 3个参量的具体数值如表3所示。由于凹坑
A达到极大值时，B /A只需取一个较大的值就能满足仿真终止条件，此值即 B /A取值的下限，按照均布原
则选择 B /A的取值。另外，对 C = 8 mm的凹坑仿真结果显示，当 B /A和 A都取极大值时，最大剪切应力始
终小于 200 MPa，由此可推断，当周向凹坑深度只有 8mm的时候，筒体在正常工作下是安全的。根据表 3
所示的数据，建立筒体周向凹坑安全评估参考曲线( 见图 5 ( b) ) ，其安全区域为曲线，以及通过曲线左端
点与横轴的平行线，和两坐标轴所围城的区域。

表 3 最大剪切应力与许用应力差量小于 5%时周向凹坑 A、C、B/A的数值
C = 15

B /A A
C = 14

B /A A
C = 13

B /A A
C = 12

B /A A
C = 11

B /A A
C = 10

B /A A
C = 9

B /A A
1 23 1 30 1 35 1 40 1 61 1 71 1 96
0． 8 45 0． 8 56 0． 8 71 0． 8 83 0． 9 72 0． 9 83 0． 95 107
0． 6 68 0． 6 98 0． 7 92 0． 7 104 0． 8 91 0． 8 109 0． 9 116
0． 4 124 0． 4 133 0． 6 109 0． 6 123 0． 7 128 0． 7 124 0． 85 125
0． 2 181 0． 35 174 0． 45 168 0． 5 161 0． 6 155 0． 65 148 0． 8 139
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4 结论
( 1) 对于 AC15-01-00 型液氨槽罐车筒体，当轴向凹坑和周向凹坑深度足够小，筒体都是趋于安全的。

其中轴向凹坑的安全深度为 6 mm，周向凹坑的安全深度为 8 mm。
( 2) 周向凹坑对筒体结构强度的影响比轴向凹坑对筒体的影响小。原因是对于薄壁容器的圆筒部

分，其纵截面上的应力较横截面上的应力大一倍左右，圆筒部分发生强度破坏将沿纵向发生破坏。
在工程实际应用中，相关工作人员合理规则化处理凹坑以后，根据凹坑位置、形状等因素选取合适的

安全判定曲线对凹坑进行安全判定，能大大提高工作效率，节省工期，产生一定的经济效益。
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Safety Assessment Analysis of
Pressure Vessel Surface Pit Defect Based on ANSYS
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Abstract: Finite element models of pits( axial and circumferential ) on transportable pressure vessel cylin-
der wall surface are established by ANSYS． Combined with theoretical stress calculation of the cylinder surface
pits，the relationship between stress distribution around pits of cylinder surface and pits geometry is analyzed un-
der a constant internal pressure． The thresholds of geometry are acquired by taking the third strength theory as
simulation terminated criterion，and safety assessment reference curves are drawn through least squares fitting
carried out on the threshold with MATLAB． The results show that axial and circumferential pits have different
impacts on local structure strength of the cylinder，and the corresponding safety assessment reference curves are
various．
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