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摘 要

飞机管道的结构完整性是整个飞机、发动机结构完整性和可靠性的重要组成部分。目前，在新机研制过程中，导管断裂及管接头漏油故障十分频繁。统计资料表明，飞机导管故障已经成为飞机故障的主体。管道故障大部分是由导管设计方面和装配方面原因引起的，鉴于此，本文主要研究以下内容：
（1） 以某型飞机液压管道为研究对象，使用典型六面体单元对管道进行有限元建模，得到管道的质量矩阵和刚度矩阵，介绍了管道模态计算方法、管道响应计算和强度理论，并使用液压试验台上的管道从仿真和试验的角度对管道有限元模型进行验证。

（2） 从流体压力脉动、基础振动、冲击压力和管道附件振动四个方面对引起管道振动的原因进行分析，推导出管道的压力脉动计算公式，并在Ansys中模拟管道的振动环境，为研究管道的振动抑制技术提供基础。
（3） 从振源抑制、调节管道固有频率和施加阻尼三个角度对管道的振动抑制技术进行研究。其中，改变管形、调节管道的固有频率、施加卡箍可以有效的减小管道因基础激励、压力脉动和冲击压力引起的振动；施加阻尼可以明显的减小管道共振时的振动。这一结论与实际应用达到了很好的一致性，能够为导管的优化配置提供指导意义。

（4） 装配应力过大是引起管道故障的又一原因。本文以实际的液压管道为研究对象，一方面，将管道的安装应力分为三种情况进行讨论。第一、管道的安装应力过大，管道产生塑性变形；第二、管道的安装应力处于中等情况，管道处于弹性变形范围内；第三、管道的安装应力较小，没有产生任何变形。模拟仿真以上三种情况，对管道进行模态分析，得出管道固有频率的变化情况。另一方面，从试验的角度模拟管道的安装应力，通过分析得出管道存在安装应力与否对固有频率影响较大。仿真与试验得出的结论一致。为开发管道装配应力监测系统提供依据。

关键词： 飞机液压管道，基础激励，压力脉动，冲击压力，装配应力

ABSTRACT

The integrity of aircraft hydraulic pips structural is an important component for the integrity and reliability of the whole aircraf and the engine structural. At present, Pipes fracture and pipe joint leakage fault is very frequent during the development of manufacture new aircraft. Statistics show that the aircraft pipes fault has become the main body of all. Hydraulic pipeline faults are mostly caused by designing and assembling of the pipes. So this paper main contents are as follows: 

(1) Getting pipeline mass matrix and stiffness matrix by using typical hexahedron unit to conduct pipes finite element modeling; Introducing the pipes mode calculation method, pipe response calculation and strength theories. And validating piping finite element model by using the hydraulic pressure pipelines from the point of view of simulation and test.

(2) Analysising the reasons of causing pipeline vibration from four aspects,including the fluid pressure pulsation, foundation vibration and shock pressure and piping fittings vibration, deducing Pipes pressure pulsation calculation formula, and simulating pipeline vibration environment in the Ansys , it can provide the basis for the study of pipeline vibration suppression technology. 
(3) Studing pipeline vibration suppression technology from three aspects, including the vibration source inhibition, regulating pipeline natural frequency and damping.Changing the tube, adjust pipe the inherent frequency, change the band can effectively reduce pipe vibration that caused by basic vibration, pressure pulsation and shock pressure. Appling damping can significantly reduce the vibration when the pipes produce resonance. The conclusion and the practical application get a good consistency. It can provide the guiding sense for optimize the allocation of pipes.
(4) The big assembly stress is one of the reasons that caused pipes fault .The actual hydraulic pipeline are acted as the research object, on the one hand, the pipeline installation stress is divided into three kinds. First, the pipes installation stress is big, pipes produce plastic deformation; Second, pipes installation stress is in medium, pipes produce elastic deformation; Third, pipes installation stress is small, don’t produce any deformation. Simulation above three kinds of circumstances, getting the change of natural frequency through modal analysis. On the other hand, simulation pipes installation stress from the point of view of the test. Pipes installation stress have big influences for the natural frequencies Through the analysis. The conclusion of simulation and test is same. It can provide the basis for developing pipes assembly stress monitoring the system.

Key Words: Aircraft hydraulic piping, foundation excitation, pressure pulsation, impact pressure, the assembly stress
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第一章  绪论

1.1 课题研究的意义

飞机管路系统是飞机系统的重要组成部分，主要用于输送燃油、滑油、空气和液压油等介质[image: image216.wmf]L

L

L

。

根据管道系统的工况，其振源主要包括发动机的振动、流体的压力脉动和管道冲击压力。发动机的振动受到设计、加工和生产制造的限制，主要由发动机制造商控制。根据统计结果[1]，在数量上由压力脉动引起的振动故障占90%以上，压力脉动不均匀度越大，由压力脉动引起的激振力越大。管道弯头和管形不合理将引起压力脉动下的共振，从而引起的管道振动也就很大。当管道受到冲击压力时，会使飞机液压管道产生很大的附加载荷，这些载荷都会使管道产生故障。飞机管道由振动引起的故障主要有两类，一类是振动疲劳，一类是振动磨损。飞机管路的振动疲劳是由于管路承受一定的振动应力，先形成局部永久性累积损伤，然后经一定循环次数从裂纹扩展到断裂的过程。管路的振动磨损，则是因管路振动引起管路与管路连接、固定处配合面产生相对位移而形成的摩擦表面损伤；或是因管路振动位移过大，而与相邻物体（如机匣、相邻管路等）产生反复碰撞摩擦而形成的表面损伤，严重时可在管路表面形成明显的磨损凹坑而导致管路损坏。

根据某型飞机在使用过程中发现，在大多数的设计制造类故障中，导管故障占到50%，充分说明导管问题是制造类故障的主体。

（1）按照年份统计飞机导管故障分布情况
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随着导管使用强度的增大和装备数量的增加，导管故障的数量逐年增多（如图1.1所示），已经严重影响到飞机运行的可靠性和安全性。
（2）按照飞机批次统计导管故障情况
导管故障按照飞机批次统计情况如图1.2所示，其中X批,Y批和Z批的导管故障占到总故障的70%以上，A批和B批导管故障占总故障的30%左右。
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（3）按照问题性质统计导管故障情况
将导管问题按故障性质分为渗漏、磨碰、破裂、变形和其他5种故障进行统计，如图1.3所示，导管的渗漏故障占到73.94%。图1.4（a）和图1.4（b）分别为某型飞机液压管道的磨损故障和爆裂故障。
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美国空军统计数据表明，在飞机元件产生的总故障中，气压、液压和燃油方面故障占总故障的50%-60%，根据原苏联对几个种类飞机故障统计的数据看，液压、燃油、滑油和气压方面的故障也达到50%以上。在我国，据有关文献记载，在1965和1966年两年时间中，由于飞机导管和管接头产生故障导致歼击机失事的次数达到总失事数的60%。

在国内，在新机研制过程中，导管断裂及管接头漏油故障十分频繁。1980年6月某型新机试飞，在进行地面准备试车时，不到20分钟，发动机突然起火，烧毁了整架飞机，事后补做的试验证明，在0.8额定转速，液压油导管自振频率与泵的压力脉动频率合拍，发生共振断裂，液压油喷射到发动机热端部件着火而引起该事故。另据有关部门介绍，在我国正在使用的现役飞机(含发动机)，导管失效的故障率也占总故障率的52%。由此可见，导管的结构完整性是整个飞机、发动机结构完整性和可靠性的重要组成部分，若出现故障，将影响整个飞机运行的安全性，因此，有必要模拟管道振动环境和初始安装应力，有针对性的提出飞机液压管道的振动抑制技术，这对于提高整个管道系统的可靠性和安全性具有十分重要的工程意义。
1.2 国内外研究现状

1.2.1 关于管道振动设计的国内外相关标准
飞机管道振动是近十多年来国内外航空工业界极为重视的工程实际问题。在国外，航空科研工作者们及有关部门早已对振动问题进行了研究。为了对结构的质量实行全面的控制，保证设计、生产、维修和使用顺利进行，达到耐久性、高可靠性、可维修性和经济性的目的，他们针对导管提出了各种设计、试验和考核的要求，并将这些要求列在各种标准、规范、设计准则和结构完整性大纲中。

美军标MIL-STD-1783[2]发动机结构完整大纲指出：导管必须满足其标准中结构完整的要求，应制订和完成静态机械阻抗试验计划和试验，应进行外部部件的共振试验，对于发动机外部调节器和管路，应在飞行和地面包线范围内的所有转速和推力状态(包括稳态和瞬态)下没有破坏性振动。

美军标MIL-E-5007D[3]涡轮和涡扇发动机通用规范更明确指出：应在发动机上进行振动和应力试验，外部的部件，如燃油调节装置、燃油泵、阀和管路等，应在适当部位安装，有关文件中规定的加速度计等振动设备，应在发动机各种状态进行振动和应力测量。在试验中对每个安装在发动机上和外部附件上的加速度计应取得全部的均方根值和加速度图谱。如使用部门认为振动应力和载荷测量值在允许的设计限制内，则认为该试验满意的完成了。

由航空工业部第三零一研究所提出的《GJB 3054-97 飞机液压管路系统设计、安装要求》[4]规定了飞机液压系统和气动系统的管路系统设计和安装的通用技术要求。在规定液压系统的设计及安装标准中详细的介绍了管道和管接头选用原则、吸油管道和回油管道设计原则，不同材料管道上施加卡箍的方式和导管应力的相关规定等，这些提出的规定能够为管道的动力学设计提供依据，具有指导意义。相关要求如表1.1所示。

表1.1 GJB 3054-97 飞机液压管路系统设计、安装要求内容

	类型
	内容和原则

	管道与接头选用原则
	导管选用原则：满足强度条件，且质量轻；有良好的防腐蚀性能；导管组件具有良好的密封性、抗振性和耐疲劳性；导管应有良好扩口和预装工艺特性；与使用环境相适应。

接头选用原则：材料与导管材料和工作介质相容；与工作压力相适应，既有足够的强度又使系统重量最轻；考虑加工工艺性；接头和导管组件具有良好的气密性、抗振性、耐疲劳性、维修性和可靠性。

	管道设计原则
（吸油管路）
	低温工作：从油箱到油泵的吸油管路设计，应使飞机在最大升限以上尽可能以最大流量工作时，油泵进口处的油液仍然有足够的流量和压力，此时要求油液温度不低于-29摄氏度。

瞬态响应：要正确选定油泵的吸油管径，这样能保证在正常工作条件下不产生气穴现象。

小尺寸管道：在液压系统中一般不采用外径小于6mm的导管。

导管壁厚：任何材料和规格的导管，其壁厚一般不应小于0.5mm。

	管道施加卡箍原则
	直管路
	标准中提分别以钛合金、钢和铝合金材料为例，介绍了16种外径不同管道在一般振动环境内和严酷振动环境内直管道上卡箍间隔的最佳距离。

	
	弯管路
	卡箍应尽量靠近弯管处，减小伸出的悬臂，但不应卡在管的弯曲段。

	
	接头
	当两个卡箍间装有直通接头和三通接头时，卡箍间距应减小20%。在直径不同的导管并排安装在一起时，其支承间距由最小导管直径确定。

	导管应力
	静态

压力
	静态压力为系统稳态工作压力，直导管可视为圆柱形压力容器，静态压力引起的直管道应力可按照常规方法计算，标准中针对薄壁管道和厚壁管道介绍了轴向压力和周向压力的计算方法。

	
	动态压力
	冲击压力
	当压力传到导管转弯处就产生一个侧向力，使管道弯曲，并使导管承受弯曲应力，弯曲成U型和Z型的导管受到的影响较大。

	
	
	脉动压力
	油泵或马达等附件会产生高频压力脉动。对21Mpa的系统进行大量实验表明：当压力脉动幅值大于4.2Mpa时，泵供压管路很容易破坏；当脉动幅值小于1.0Mpa时，是无故障长寿命系统；当压力脉动峰峰值在1.0Mpa到4.2Mpa之间时，损害程度是很复杂的问题。有可能在工作相当长的时间之后才会暴露问题。

	
	
	基础振动
	发动机开车后由于发动机推力，在发动机和结构之间会产生相对位移，因此，发动机和飞机结构之间连接的导管也要承受相当大载荷。


在《HB 4-55-95 导管弯曲半径》[5]中，详细介绍了钢和铝两种材料的弯曲半径计算方法和最小弯曲半径，该标准能够为导管设计和弯曲成形提供指导。

《GB/T 24176-2009 金属材料疲劳试验的数据统计方案与分析方法》[6]介绍了疲劳试验设计和结果数据的统计分析方法。目的就是在很高的置信度和试样数下测定金属材料的疲劳性能。 本标准提供了一种方法，分析在不同应力水平下，利用线性关系在合适的坐标下估计材料的疲劳寿命，本方法对应变函数的寿命特性分析也有效。本标准仅限于由于单一疲劳失效机理而展现出的均匀特性材料疲劳数据的分析。特别的应包括给定应力下的疲劳寿命和给定疲劳寿命下的疲劳强度。
1.2.2 管道振动抑制技术研究现状

在对管道的振动进行控制的时候，被动控制的方式被广泛使用。被动控制的主要方法[7]有：合理的设计管道，控制管道的固有频率，以避免共振；在液压系统管道与基础之间安装阻尼器，减小外界激励对管道系统的影响，使液压管道系统处于稳定状态；采用挠性接管道和弯头，降低应力波在管壁内的传递，减小管道系统承受的应力；管道加工时使用吸振材料来增强管壁对声波的吸收；在液压系统管道中装置脉动压力衰减器，增加管道转弯角度和弯曲半径，并减少弯头数目，降低管道内流体的压力脉动。
目前，对管道的振动抑制主要在设计阶段、配管阶段和管道定型阶段进行，每个阶段对应的方式不同。如表1.2所示。
表1.2 不同阶段对管道振动的抑制方法

	阶段
	方法

	设计阶段
	在条件允许的情况下尽量少使用弯头，也应尽量避免弯曲角度大的弯头，以减小流体对管道的冲击作用[8]。

	配管过程
	应该对管道的刚度进行计算，在不同的方案但中选取最优方案，合理布置管道空间结构以及管道支撑结构的位置，尽量增大管道系统的刚度，减小管道系统基频共振的可能性[9]。

	管道系统已经定形时，走向和结构基本无法改变
	可以在管道的适当位置安装固定支撑来增加管道系统的刚性，从而增大其固有频率，使固有频率避开其激振频率从而避免共振的发生，或增加减振器，阻尼器等[10]。
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周云等[11]在管道的不同位置施加约束，通过Ansys仿真，得出管道上施加卡箍的最佳位置，施加卡箍前后，管道的振动应力明显减小。如图1.5所示。
Fang 和 Lyons 等[12]研究了竖直充液管道的支撑设置和阻尼之间的关系。研究结果表明，两段充液管道中的铰链支撑与库伦阻尼之间关系密切；文中还指出通过在管道外表面添加阻尼材料对管道的隔音效果十分明显。

G.H.Koo 等[13]对管道不同激励形式下的振动进行了研究，得出了管道系统处于周期激励作用下时，对其支撑进行优化设计来降低管道系统振动的方法，通过实验验证，该方法在一定范围内能够有效的控制管道振动。

Chiba 和 Kobayashi[14]总结了管道系统中常用的阻尼器：电流变阻尼器、粘弹性阻尼器（VED）和弹塑性阻尼器（EPD）。这些阻尼器均能够有效降低流体脉动压力，抑制管道振动。北京化工大学何立东和姜洋等[15]发明了一种液体管道阻尼减振器，该装置在不停机的状态下对管道进行减振改造，并取得了良好的减振效果。该液体粘滞阻尼器的特点是：①能够在不影响生产线运作的情况下进行安装，也不需要改变原有管道及支撑结构；②体积小，安装和运输方便，性能稳定；③相对于企业中常用的弹簧支架或者是固定约束，它为柔性支撑，不会在管道上增加附加应力。Cao等[16]应用模态应变能的方法对开孔的自由阻尼管道进行有限元建模，，进行谐响应分析，与未开孔自由阻尼的管道处理结果进行对比分析，得到结果如下：处于低频范围内，通过开孔自由阻尼对管道结构的减振效果较好。这一结论既为相似的工程问题提供了一个依据，也为自由阻尼的设计提供了一个新的思路。郑久建等[17]设计出管道减振器或液压式阻尼器,该装置应用在较大质量的管件时必须采用独立支承。
谢坡岸[18]针对往复式水泵管路振动特性，运用挠性接管能减小管路机械振动的传递，蓄能器能较好的衰减管路流体脉动压力的特点，将二者减振原理相结合，研制新型的管路消振器，如图1.6所示。对往复式水泵管路振动反复进行试验研究，管路的减振效果十分明显，如图1.7所示，可以看出加了消振器后，管道的振动明显减小。
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张德明[19]设计出一种管道减振装置，该装置包括以下结构：橡胶固定体——该橡胶固定体为长方砖块型，在砖块型固定体两侧沿侧面方向居中开有圆缺型凹槽，将橡胶固定体上两端开有圆缺型的凹槽垂直贯穿通孔；固定螺栓——该固定螺栓穿过橡胶固定体贯穿通孔将两块贯穿通孔固接在一起，固接在一起的橡胶固定体的圆缺型凹槽对接后形成固定管道的圆形通孔。马爱梅[20]等通过有限元对弯曲管道进行仿真分析，得出减小管道冲击压力的方法：①在关闭或者是打开阀门时应缓慢进行操作，尽量延长阀门打开或关闭的时间，因为液击压力随着阀门关闭时间的增大而减小；②在可以满足工艺要求的基础上尽量减小管道长度，如果是开式管道，则可以在吸液管道中安装水锤消除器，若为闭式管道，则在该管道上安装带有止逆阀的旁通路。陈章位等[21]总结出在管道上易出现振动的位置可以放置缓冲器来减小流体脉动。经常被使用的缓冲器包括单容器及π型缓冲器。如图1.8所示。单容缓冲器一般用于减小经过缓冲器前面流体的脉动，π型缓冲器主要用于缓解经过缓冲器后面的流体脉动，根据需要选择。
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管道被动控制的方式很多，将这些被动控制技术用于抑制管道振动时，会增加管道系统的复杂性，也会使管道系统的体积增加，因此，在对管道系统进行振动抑制时，主动控制将成为新研究领域。主要的研究方法有以下几种：将流体压力脉动的行波作为主要被控制对象，建立管道系统中的主动反馈控制系统，主要通过智能材料和控制技术实现。李运华等[22]研究得出了泵的管路负载的液压系统主动控制方式。以压力脉动产生的驻波为研究对象，首先建立系统数值模型，设计充液管道的控制系统来提高管道系统主动控制阻尼，以此改善驻波对系统动态特性的影响。Lin 等[23]设计了控制系统对输液管道系统进行振动控制，主要应用有限元法和独立模态空间控制技术。

1.2.3管道初始安装应力研究现状

目前，管道初始安装应力仿真的传统研究方法主要包括强迫位移法（刚度分配法）[24]、轴对称接触单元法[25]和三维接触单元[26]的方法，它们的优缺点如表1.3所示。
随着仿真技术的发展，针对一些结构比较特殊的模型，一些研究人员将上述方法加以改进，根据模型特点提出更加有针对性的仿真方法。

赵华等[27] 以各种柱筒和轴为研究对象，采用虚拟接触载荷法模拟分析它们间因强烈接触而产生的过盈配合现象，提出了具体的计算方法与分析程序。比较详细的研究了圆柱筒、凹形柱筒、凸形柱筒和实心轴间因过盈配合产生的应力分布情况，以及配合面精度对接触应力分布的影响。根据研究结果，在三种柱筒配合面边缘都有不小应力集中现象。陈连等[28]提出与经典力学方法相比，用有限元方法可以有效的分析复杂形状轴毅不同变形情况下的各种问题，从而提高轴毅过盈配合设计的可靠性。在变形量较小时，弹塑性有限元都能模拟结构的应力分布，确切的反映轮毅配合间的接触面应力集中现象等，但是，当因变形较大而产生塑性变形时，通过弹塑性的模拟分析能够更加真实的反映出有关轮对产生的塑性变形，因而，相比之下，弹塑性有限元模拟更加真实。Frederic等[29]用有限元Ansys软件对曲轴模型进行了有限元分析，得出了转子与曲轴在不同变形状态下应力分布规律。结论表明最小变形量时转子与曲轴接触面不滑动，最大变形时材料不失效，说明该系列产品满足设计要求。危延刚[30]针对盘和转子中轴的连接进行研究，使用商用软件Ansys对轴从盘里拔出情况下盘轴连接处的应力进行计算。得出结构体接触面上的应力云图。通过理论分析与应力云图进行对比，得出相关结论，能够为工业上关于过盈配合和组装提供依据。王君[31]应用能量法详细的分析了猪尾管的安装应力，并通过电算绘制了安装应力计算云图，为施工人员提供参考依据。
表1.3 管道初始安装应力传统仿真方法

	方法
	计算过程
	优点
	缺点

	强迫位移法
	首先要对刚度进行分配，结合弹性力学的理论知识，通过偏移量得出有限元模型在X,Y,Z三个方向的位移约束，并结合强度理论，得出分析平面的位移和应力分布。
	适合任何模型
	计算时间长，并且需要对模型进行大量的预处理

	轴对称接触单元法
	主要是应用了结构的对称性，分析模型的一部分，通常取1/2模型进行分析，在接触表面建立接触单元，定义接触面和目标面，使用强度理论得出模型的应力和振动位移的分布图。
	计算相对简单，计算时间比强迫位移法要短。精度较高
	模型的结构要求较高

	三维接触单元
	通常选取模型的1/4来进行研究，定义接触单元，找出接触面和目标平面，通过强度理论计算模型的振动应力和振动位移的分布。
	计算时间短
	对结构的对称性有较高的要求


在安装应力测量方面，主要采用测量应变，通过计算得出应力的方式。
某型发动机燃油管多次发生断裂故障，断裂部位在管接头端焊缝附近，采用断口分析、管道强度计算、安装应力测量等方法，对燃油管断裂的原因进行了分析。结果表明，燃油管安装应力过大是引起断裂的主要原因。因此，模仿实际安装过程，在油管两端均固定的情况下，在管卡处施加力F，方向如图1.9所示，使油管产生一定的偏移量，测量每次偏移量所产生的应力值[32]。
[image: image225.png]



刘晗[33]针对实际中宝钢快速安装高炉炉体的工程，在提升重量大、安装时间紧的情况下，为保证施工安全，提高工作效率，以提升框架为研究对象，通过应力应变进行跟踪检测，解决了大型构件检测的关键技术。应变、应力及变形检测原理如图1.10所示。
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1.2.4 目前研究中存在的问题 

综合考虑目前的研究现状，可以看出：
（1）目前针对实际的飞机液压管道系统进行振动分析的研究不常见。
（2）针对实际飞机管道提出的振动抑制措施较少。

（3）针对实际飞机管道进行安装应力仿真分析和实验分析的研究较少。
1.3 本文的主要研究内容
本文以实际的飞机液压管道为研究对象，对管道的动力学设计和装配应力进行研究，论文的主要章节安排如下：
第一章：介绍了课题研究的意义，国内外研究现状，包括管道振动设计的国内外相关标准，管道振动抑制技术研究和管道安装应力研究的现状。
第二章：以典型六面体单元为例，对管道进行有限元建模，介绍了管道模态分析计算方法和管道的响应计算方法，在此基础之上，针对液压试验台上的典型管道，从试验和仿真的角度对管道的有限元模型进行验证。 
第三章：从管道的激振源出发，分别介绍流体压力脉动、基础振动、冲击压力和附件振动引起管道振动的原因，推导出管道压力脉动激振力的计算公式，在Ansys中模拟三种主要振源作用下管道振动的环境，为管道的振动抑制提供基础。

第四章：以实际的飞机液压管道为研究对象，从振源抑制、固有频率调节和阻尼应用三个方面考虑来减小管道的动态振动应力，仿真计算结果与相关标准达到了较好的一致性，并进一步提出了改变管形和在弯管上施加卡箍的原则。
第五章：总结了管道安装应力计算的理论，一方面将管道的强迫安装分为装配应力较大、中等和较小三种情况进行讨论，另一方面，从试验的角度模拟管道的安装应力，仿真和试验相结合，得出在存在安装应力情况下管道固有频率变化情况。为开发管道安装应力检测系统提供依据。
第六章：总结了本文研究所得出的主要结论以及今后要继续开展的工作。
第二章  飞机液压管道振动建模理论                                    

2.1 引言

管道受到动载荷的作用产生振动，会使管道产生局部破坏损伤，甚至是结构破坏，因此，应对管道进行动力学设计。有限元法是对管道进行动力结构分析时常用的一种方法，该方法将分析的结构离散成有限个单元，并在每个单元上面指定有限个结点，单元通过这些结点连接构成整个有限元模型，用来模拟分析实际结构。
本文使用六面体单元建立管道的有限元模型，得到管道的总体质量矩阵和刚度矩阵，在此基础之上，介绍管道模态分析和管道响应分析的计算方法，并选取液压试验台上的一段典型管道，从实验和仿真的角度对建立的有限元模型进行验证。
2.2 基于六面体单元的管道有限元建模
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2.2.1 六面体单元质量矩阵和刚度矩阵

    本文利用Ansys软件进行管道系统有限元建模，在划分网格时，使用的是六面体单元。在六面体单元中，单元结点编码的定义必须按照相互一致的结点编号顺序进行[34]，对于一个八节点六面体单元或块体单元，可以将其映像为一个具有2个单位边长，且关于
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坐标对称的立方体，如图2.1所示。就基准立方体单元而言，拉格朗日形式的形状函数可以写成：
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式中（
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坐标系中单元的结点i的坐标，单元结点的位移用列阵表示为
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基于结点的位移值，可以使用形状函数Ni来定义单元内任一点的位移为
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同时，也有
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按照六面体单元构建的步骤，可以得到如下形式的应变和应力：

ε=B q    σ=DBq                                （2-5）

单元刚度矩阵为：
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假设材料密度为ρ，则六面体单元的质量矩阵为：
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其中，D为对称的材料常数矩阵, 
[image: image35.wmf]m

为泊松比，J是雅可比矩阵，B是常数矩阵。
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式中A是雅可比矩阵J的逆矩阵，即
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2.2.2 局部坐标系与整体坐标系的坐标变换
在2.2.1节中推导得出的单元刚度矩阵和质量矩阵均是在局部坐标系中，它的坐标轴方向是由截面主方向确定。采用局部坐标系，可以得到具有统一形式的单元刚度矩阵与质量矩阵。但是，实际结构一般具有不同方向，处于不同位置。而由不同方向单元组成的结构中，整体刚度矩阵不能直接由局部坐标系下的单元刚度矩阵直接叠加而成，因此，必须建立一个统一的整体坐标系。计算时先将单元上的结点力和位移转换到整体坐标系，单元刚度矩阵也作相应的坐标变换，再按照叠加规则直接相加组成整体刚度矩阵。
设
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如果以
[image: image54.wmf]λ

表示结点力和结点位移在局部坐标系与整体坐标系之间的转换矩阵，则


[image: image55.wmf]e

e

f

λ

f'

=

   
[image: image56.wmf]e

e

δ

λ

δ'

=

                     （2-15）
通过变换得到：
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于是 
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上式两边分别右乘
[image: image60.wmf]T

λ

 ，可以得到

[image: image61.wmf]T

e

λ

K

λ

λ

λ

K

e

=

T

'

                      （2-18）
由于转换矩阵
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是正交矩阵，即
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设空间有一向量
[image: image65.wmf]R

，它在局部坐标系上的投影为
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根据它们之间的关系可以得到：
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其中，令
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，可以得到方向余弦矩阵（转换矩阵）：
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2.2.3 整体刚度矩阵和质量矩阵组装
在得到整体坐标系中的单元刚度矩阵之后，可以按照叠加法（直接刚度法）组装成整体刚度矩阵[35]。因此，必须根据相应的原则[36]对矩阵进行扩大，这样所有单元的刚度矩阵才会有统一的格式。

不失一般性，假设整个系统离散成了n个结点和ne个六面体单元，整个管道系统结点位移列阵是：
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式（2-22）是将各结点的位移依据结点编号按照从小到大的顺序排列组合而成[37]。然后将前面的六面体单元刚度矩阵加以扩大，写成
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方阵如下：
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式（2-23）中画虚点和空白位置的元素是
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的零矩阵，在矩阵外面的i和j分别表示在分块意义下，类似
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的子矩阵所在的行和列（实际上是8行8列），例如
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，在分块意义下，      这个8阶方阵将处在第i行和第j列的位置上，这里i和j的顺序也是依据结点的编号按照从小到大顺序排列的。因此，经过这样处理放大后产生的方阵依然是对称的，在其它单元的刚度矩阵中的子矩阵也按照下标在式（2-23）里“对号叠加”，其中，下标是由单元的结点编号组成。同样，也扩大单元等效结点力，改写成
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之后，就可以根据叠加规则[38]直接相加，得到结构的整体刚度矩阵及结构结点力列阵，即
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最后得到整个系统的平衡方程
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式中
[image: image82.wmf]δ

是整个系统结点位移列阵；
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是结点载荷列阵，它已经包含了非结点载荷的等效结点力；
[image: image84.wmf]K

是结构的整体刚度矩阵。各元素的排列顺序应按照相同的顺序，一般是按照结点编号从小到大排列。整个结构的平衡方程实际上是包含
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个以结点位移分量为基本未知量的线性代数方程组，它们是在n个结点上列出的
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个平衡方程。
整体刚度矩阵有很多重要性质，本文将逐一说明：
（1） 整体刚度矩阵K中的元素称为刚度系数，它的物理意义是要使结构的某一结点自由度发生单位广义位移，而其它结点自由度都保持零位移的状态下，所有各结点需要施加的结点广义力，可以令矩阵中某一结点自由度为1，而其余结点的所有位移分量为零得到。
（2） 整体刚度矩阵的对角元上的主元素都是正的，例如，由性质（1）可知，刚度矩阵K中的元素K44表示结点2在x方向产生单位位移，其它位移均为0时，在结点2的x方向上施加的力，它应顺着位移的方向，因而为正。

（3） 整体刚度矩阵K是对称矩阵。这可以从单元刚度矩阵的定义式中看出。因此在实际计算中只需要计算对角元及其某一边的元素。
（4） 整体刚度矩阵K是一个稀疏矩阵，如果遵守一定的结点编号规则，可使非零元素都集中于对角线附近而呈带状。

（5） 整体刚度矩阵K是一个奇异阵。因为物体在受到平衡力作用时，可以是静止不动的，也可以做匀速运动，即物体的绝对位移不能确定，也就是说整体刚度矩阵不存在逆矩阵，因此，它是奇异阵，在排除刚体位移后，判定它是正定矩阵。
整体质量矩阵与整体刚度矩阵有相同的性质，组装过程一致。
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2.3 管道模态分析计算方法
振型叠加法[39]和直接积分[40]都可以求解结构的固有频率和振型，振型叠加法能够获得比直接积分更高的计算效率。振型叠加法的重点是在积分运动方程以前，对n个互相不耦合的方程进行解析或数值积分，解耦后的方程是通过系统自由振动的固有振型转换得到。在应用数值法时，每个方程都可以采用各自不同的时间步长。将上面两个优势结合起来进行计算，会比数值积分更加有效[41]。因此，在分析实际问题，时间历程较长，又只需要输出较少低阶振型时，振型叠加法是十分适用的。
在对管道进行模态分析时，不考虑阻尼和外载荷的影响，因此，管道系统的自由振动方程方程是：
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它的解可以假设为以下形式：
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其中，
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是n阶向量，
[image: image91.wmf]w

是向量
[image: image92.wmf]φ

的振动频率，t是时间变量，t0是由初始条件确定的时间常数。将解代入动力学方程就得到一个广义特征值问题，即
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求解以上方程就可以确定
[image: image94.wmf]φ

和
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，结果得到n个特征解
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利用反迭代法[42]可以求解上面的方程，初始计算步骤如下：
（1） 形成刚度矩阵K和质量矩阵M；
（2） 按照所给的边界条件修正K；

（3） 三角分解K：K=LDLT
模态计算的最终目的是对每个特征解
[image: image100.wmf]2

i

w

和
[image: image101.wmf]i

φ

进行求解
[image: image102.wmf](

)

p

i

L

L

2

,

1

=

。
（1）设定初始的迭代向量
[image: image103.wmf](

)

0

~

i

x


原则上初始的迭代向量可以任意选取，它要求不与
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,一般情形下，为了方便起见，可取
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（2）针对每次的迭代
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2 对
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③ 赋值：
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④ 解方程组：
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⑤ 赋值：
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⑥ 赋值：
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⑦ 赋值：
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⑧ 计算
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采用瑞莱商（Rayligh quotient）方法[43]计算
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⑨ 检查
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[image: image122.wmf](

)

(

)

[

]

(

)

[

]

er

k

i

k

i

k

i

<

-

+

+

1

1

~

~

~

w

w

w

                  （2-33）
若符合精度要求就转入第三步，若不满足，则令
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（3）赋值： 
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（4）输出
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2.4 管道响应计算方法
采用Newmark-(法[44]，通过直接数值积分来求取有限元复杂空间管道系统动力响应。对于系统的动力学方程可表示成如下统一形式
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式中，M、C、K—系统惯量、阻尼、刚度矩阵；X—系统的广义位移向量；V—系统的广义速度向量；A—系统的广义加速度向量；P—系统的广义载荷向量。
Newmark-(法的假定为：
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式中，(、(为控制参数，通常，(=0.25；(=0.5；Newmark-(法的求解步骤为：
（1）初始计算：

1）获得刚度矩阵K，质量矩阵M及阻尼矩阵C；
2）得到初始值X0、V0、A0；
3）选择步长(t、参数(、(，计算常数：
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4）形成有效刚度矩阵：
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；
5）进一步求得逆矩阵
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（2）对每个时间步长进行计算：
1）n+1时刻的载荷向量
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2）求n+1时刻位移、速度及加速度
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2.5 强度理论

材料的破坏主要有两种形式：流动破坏和断裂破坏。当产生流动破坏时，材料出现塑性流动现象或明显的非弹性变形；当产生断裂破坏时，材料会在没有明显变形情况下就发生断裂。由于两种破坏形式不同，原因也不相同，因此，强度理论[45]被分为两类。一类主要包括最大拉应力理论及最大伸长线应变理论，阐述材料断裂破坏原因。另一类主要包括最大剪应力理论和形状改变比能理论，阐述材料流动破坏原因。

（1）最大拉应力理论

最大拉应力理论认为导致材料产生断裂破坏的主要原因是最大拉应力，也就是说无论是在复杂还是简单应力状态下，引起材料产生断裂破坏的主要因素都为最大拉应力
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。在单向拉伸状态下，材料断裂破坏极限应力为强度极限
[image: image138.wmf]b

s

。根据该理论，在处于复杂应力状态下时，最大拉应力
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达到材料的强度极限
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，就会引起材料断裂破坏。考虑安全系数后，得到最大拉应力理论的强度条件是：
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式中，
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这个理论没有考虑其他两个主应力的影响，也没有考虑拉应力的应力状态，如果材料被单向压缩或三向压缩将无法应用。

（2）最大伸长线应变理论

最大伸长线应变理论认为导致材料被破坏的主要因素是最大伸长线应变
[image: image143.wmf]1
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。无论在复杂还是简单应力状态，都是最大伸长线应变引起材料断裂破坏。在简单拉伸时，直到材料断裂，胡克定律依然可以用于计算材料线应变的极限值
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。根据这样的理论，在复杂应力状态下，当最大伸长线应变达到
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时，材料就将发生断裂破坏，由此可以得出发生断裂破坏的强度条件是：
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代入胡克定律后得出：
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考虑安全系数后，代入公式得到最大伸长线应变理论的强度条件是：
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（3）最大剪应力理论

最大剪应力理论认为导致材料流动破坏的主要因素是最大剪应力。在单向的拉伸情况下，当截面上拉应力接近屈服极限
[image: image150.wmf]s
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时，最大剪应力为
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，与轴线成45度角。按照最大剪应力理论，在复杂应力状态下，当最大剪应力达到在单向状态下产生流动破坏时的最大剪应力，材料就产生流动破坏，因此，材料产生流动破坏条件是：
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考虑安全系数后，得到最大剪应力理论的强度条件是：
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（4）形状改变比能理论
形状改变比能理也称为第四强度理论。该理论认为形状改变比能
[image: image154.wmf]x

m

是引起材料流动破坏的主要因素。就是说无论是复杂应力状态还是简单应力状态，都认为形状改变比能是引起材料流动破坏的主要因素。在单向拉伸情况下，当截面上的拉应力达到屈服极限
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时，材料就会发生流动破坏。根据材料力学可知，此时的形状改变比能为：
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按照这个理论，在复杂应力状态下，当形状改变比能达到上述数值时，材料就将发生流动破坏，于是材料流动破坏的条件为：
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根据材料力学，在复杂应力状态下，形状改变比能为：
   
[image: image158.wmf](

)

(

)

(

)

[

]

s

2

1

3

2

3

2

2

2

1

x

6

1

s

s

s

s

s

s

s

u

m

=

-

+

-

+

-

+

=

E

           （2-49）
进一步考虑安全系数后，得到形状改变比能理论的强度条件为：
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综上所述，四个强度理论的表达式可以统一写为：
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式中
[image: image161.wmf]d

s

称为当量应力。
2.6 模型验证

为了验证本文建模过程是否正确，本文选取液压试验台上面的一段典型管道，从Ansys仿真计算与模态实验分析两方面对模型进行验证。
2.6.1 仿真分析
本文在试验台上面选择了一段典型管道，该管道能很好体现管道系统空间复杂性，如图2.3所示。通过Pro/E得到管道的三维实体模型，如图2.4所示。
设置管道两端固定约束，材料密度
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，弹性模量为
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，泊松比为
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，使用自动划分网格[46-47]的方式得到管道的有限元模型。通过模态分析，可得出此管道的前五阶固有频率分别为36.11Hz、79.61 Hz、89.86 Hz、142.7 Hz、151.6 Hz.。
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2.6.2 实验验证

实验选用力锤敲击法，用模态实验获取液压系统管道固有频率。由于研究对象为三维空间
管道，实验方法选定为对同样一段管道沿X、Y、Z三个方向进行敲击，得出的频率合并后即为整个管道的固有频率。在X、Y、Z三个方向各选取一点，贴上传感器底座，改变敲击方向，同时改变加速度传感器的方向，即保证同方向激励，同方向拾振。按照每个方向进行三次敲击来完成实验。实验过程如图2.5所示。
通过分析得出X、Y、Z三个方向上的三次实验加速度频响函数，如图2.6所示。由三个方向的加速度频响函数图可以看出，沿三个方向进行实验得到的结果是不一样的，X方向实验得出了三个频率峰值，Y方向实验得出了两个频率峰值，Z方向上实验得出了两个频率峰值，Y方向上的两个峰值在大小上与X方向得出的后面两个峰值是一样的。说明了力锤在不同的方向上能够激励出管道不同的频率分量。三次实验的结果较为一致，得到的都是同样的频率峰值，证明了实验的可靠性。
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2.6.3 仿真结果与实验结果对比

拾取频响函数的峰值，并与模拟仿真计算结果对比，得到各阶固有频率如表2. 1所示。对比模拟结果与实验结果，可以看到模拟结果的误差在6%以内，表明了模拟计算结果的正确性，验证了模型的可靠性，也说明了本文建模的正确性。
表2.1 仿真计算结果与实验结果对比

	固有频率/Hz
	X方向
	Y方向
	Z方向
	模拟各阶频率
	模拟结果误差

	f1
	34.18
	
	
	36.11
	5.6%

	f2
	80.57
	80.57
	
	79.61
	-1.2%

	f3
	
	
	92.16
	89.86
	-2.5%

	f4
	136.7
	136.7
	
	142.7
	4.4%

	f5
	
	
	152.6
	151.6
	-0.7%


2.7 本章小结

本章使用六面体单元建立管道的有限元模型，得到管道的刚度矩阵和质量矩阵，并使用振型迭代法计算管道的固有频率和振型，使用Newmark-(计算管道的响应，在此基础之上，选用液压试验台上的典型管道，从实验和仿真两个方面对管道的有限元模型进行验证，仿真与实验结果十分吻合。能够为管道的振动抑制提供理论依据。


第三章 飞机液压管道激励源分析

3.1引言
飞机管道系统的振动已经成为航空工业界一个很普遍也很棘手的问题。管道振动容易引起管道的疲劳，严重情况下导致管道破裂，发生泄漏，对飞机运行的可靠性和安全性产生威胁。目前，我国自行研制的某型飞机的管路系统出现了大量的振动故障，产生了严重的振动疲劳和振动磨损故障，大大地影响了飞机运行的安全性和战斗力，因此有必要对飞机的管路系统振动进行抑制。
要解决管道振动问题，首先必须对管道的振动原因有充分的了解，才能以此为依据做出相应的减振方案，从而有效控制管道振动。管道振动的原因比较复杂，主要包括流体的压力脉动、发动机的振动、冲击压力引起的振动和管道附件的振动。本文将从管道的激振源出发，分析管道的振动原因，并在Ansys中模拟管道不同振动环境，为抑制管道的振动提供依据。
3.2某型飞机液压管道简介
本文使用某型飞机真实液压管道进行分析，其材料特性参数如表3.1所示。其中管道2-253与管道3-253管形相同，内外径不同，管形如图3.1所示。
表3.1 本文使用的某型飞机真实液压管道

	代号
	本文简称
	安装部位
	作用
	图形
	材料
	密度/(kg/m3)
	弹性模量（MPa）
	泊松比

	***253
	1-253
	发动机舱前段，

辅助液压系统
	回油
	图3.1（a）
	1Cr18Ni9Ti
	7850
	206
	0.3

	###253
	2-253
	
	
	图3.1（b）
	
	
	
	

	&&&253
	3-253
	
	
	图3.1（b）
	LF2M
	2180
	71
	0.32

	***166
	1-166
	  发动机舱前段，

主液压系统
	吸油
	图3.1（c）
	1Cr18Ni9Ti
	7850
	206
	0.3

	###166
	2-166
	
	
	图3.1（d）
	
	
	
	

	***113
	113
	环控舱、应急泵
	吸油
	图3.1（e）
	
	
	
	

	***155
	155
	发动机舱前段、
应急泵
	回油
	图3.1（f）
	LF2M
	2180
	71
	0.32
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3.2流体压力脉动

3.2.1 由流体压力脉动引起管道振动的原因

若管道中的压力无波动，则流体在弯头或者阀门处对管道的冲击力为恒定值，在这一静力作用下管道将在静力方向上产生静位移或变形，不会使管道产生振动。间隙性加压造成了流体压力脉动，进而引起管道的振动。由于间隙加压，管道内压力在平均值附近上下脉动(或波动)，就会产生压力脉动[48]。在经过管道弯曲部位[49]、直径变化部位或者经过控制阀[50]等位置，压力脉动就会产生随时间而周期性变化的激振力[51]。管道系统的振动就是通过这些激振力激发的。

压力脉动的幅度大小用压力不均匀度表示：
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式中：
[image: image166.wmf]max

P

为最大脉动压力，
[image: image167.wmf]min

P

为最小脉动压力，
[image: image168.wmf]0

P

为平均压力，
 
[image: image169.wmf]2

min

max

0

P

P

P

+

=

                        （3-2）
则压力脉动幅值为：
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从式（3-3）可以看出：当压力脉动不均匀度越大时，流体在管道中的压力脉动幅值也越大，在弯头、阀门和盲板以及异径管处产生的激振力幅值也越大，管道振动也越激烈。

在国内，压力脉动不均匀度还没有明确的标准，根据美国国家标准规定管道内压力不均匀度的许用值为：
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其中，
[image: image172.wmf]d

为管道内径，单位为mm，f为激振频率，单位为Hz。
3.2.2 压力脉动计算

对管道上的某一结点进行受力分析，在局部坐标系下，管道受到的激振力分别为
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，管道的局部坐标系和整体坐标系如图2.2所示，通过坐标变换可以得出在整体坐标系下，该结点的脉动压力沿X、Y和Z三个方向的力分别为：
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，S1和S2分别为结点两端的管道流通面积，d1和d2分别为管道两端的直径。
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分别为结点左右的管道单元的坐标变换矩阵。
由式（3-8）可见，若遇到管道截面变化或管道走向（弯头处）时，压力脉动就产生很大的激励力。

3.2.3 在Ansys中模拟管道压力脉动

在Ansys中模拟管道的压力脉动时，首先要导入模型，设置材料参数，划分网格，然后将通过3.2.2节计算得到的激振力施加在管道所有弯头位置，激振力方向沿弯头两端管线方向向外侧，最后求解。
（1）模型导入

由于管道的模型比较简单，通常使用两种方法进行导入。

第一种方法是将建好的模型在Pro/E中保存成igs格式，然后在Ansys中点击impot导入图形即可。

第二种方法是使用Ansys与Pro/E的无缝连接技术，连接过程如下：
 1) 将Pro/E和Ansys两种软件先后安装在Widows XP系统下。
 2) 由于Pro/E和Ansys的接口问题，可能会出现不兼容，即出现图形无法导入的问题，因此，应根据要求将其安装版本统一，本文使用的版本是Pro/E4.0和Ansys12.1。

 3) 在Pro/E 4.0最上边会出一项与Ansys12.1的相关信息，点击图标会出现Ansys的界面，表示成功调用Ansys。

（2）单元的选取

本文选取最常用的具有8节点的六面体单元。

（3）材料特性参数

某型飞机液压管道材料特性参数如表3.1所示。
（4）网格划分

一般采用自动网格划分方式。

（5）模拟管道压力脉动时的边界条件
以某型飞机液压回油管道1-253为例，其材料特性参数如表3.1所示。设管道内的压力脉动幅值为0.49Mpa，管道1-253的外径D=20mm，内径d=18mm，则由压力脉动产生的激振力沿管线方向的大小是124.6N。模拟管道压力脉动时的边界条件如图3.2所示。管道两端施加固定约束，即全约束。在管道弯头处施加激振力，两个分力方向分别沿弯头两端管线方向向外侧。设置管道频率范围为500—1000Hz，定义求解个数为500个，频率间隔为1Hz。
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3.2.4 管道压力脉动响应分析
以整个管道为研究对象，通过谐响应分析，得到管道位移响应曲线，如图3. 3所示。振动能量分布在较宽的频率范围，主要集中在411.38Hz，1046.3Hz，1336.3Hz，且在三个方向上的位移值大小不同，可以看出管道的激振频率与固有频率接近时，会使管道产生很大的振动。
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3.3基础振动引起的管道振动

3.3.1 基础激励引起管道振动的原因

发动机振动通过安装节传给飞机结构，进而传到液压系统管道。发动机的振动也可以通过液压泵直接传给连接在泵上面的导管，发动机开车后由于发动机推力，在发动机和结构之间会产生相对位移，因此，发动机和飞机结构之间的连接导管也会承受相当大的载荷。在喷气飞机上，发动机是主要的振源，它的基波约在150Hz，也有高一些的，但很少超过200Hz。一般对于一个固定的系统，其共振频率有很多个，当激励频率接近其中的任何一个时都会发生共振，共振频率的阶数越低振动越大，理论上无阻尼共振的振幅趋于无穷大，实际上充满油液的导管本身具有相当的阻尼作用，所以共振的影响并不那么强烈。但若强迫振动过于强烈，导管也会很快破坏。
航空发动机的振动十分复杂，激起发动机产生振动的因素很多，按其本身性质，发动机的振动可分为强迫振动与自激振动，因此，激振力被分成外部激振力与自激力两种；根据激振力的相关物理性质可以被分成流体力，机械力及声波的激振力等。产生振动的因素和发动机一些零部件振动也是相关的，因而按照振动原因可将振源分为：转子源[52]，轴承源[53]，传动齿轮源[54]，结构源（支板，静叶）和压气机的喘振，机匣的共振[55]等。

（1）转子激振源

转子激振源是高速旋转机械中最基本和最重要的激振源，转子激振的根源主要有两个：转子不平衡和支承不对中。

1）转子不平衡与转子的临界转速

虽然发动机在总装前后都会进行严格的平衡测试，在总装前，转子部件都要通过平衡机做静平衡和动平衡试验，总装之后进行原位平衡，但是转子不平衡量依然不会消失。前面所做的一切只是在提高转子的平衡精度，当转子旋转速度很高时，微小不平衡量就会产生非常大的离心惯性力，所以在一般情况下，转子不平衡是发动机的主要振源。工程上是通过限制不平衡量来保证发动机振动在允许的范围之内。一般发动机转子的不平衡量限制在10g•cm以下，对于有的小发动机仅仅允许不大于1g•cm的不平衡量。

发动机在使用过程中，由于高速、高温、高载荷的作用，转子可能发生变形，磨损，连接及刚性的变化。工作叶片可能折断或蠕变而伸长，这些原因都可能使发动机转子原有的平衡状态被破坏，因而发生转子不平衡现象，引起发动机振动问题。

从发动机的振动曲线可以看出：发动机的振动量是随着转速的提高逐渐增大的，但是有这样一种现象：当发动机的转速接近某一转速值时，振动量会明显增加，并在这一转速达到最大，当转速大于这一转速时，振动量会明显减小。这一转速被称为转子 “临界转速”。临界转速与机械振动系统固有频率在概念上相似。所以临界转速下振动增大现象是由于共振引起的。由于发生共振，即使转子平衡得再好，不平衡度再小，也会由不平衡惯性力引起强烈振动。

2）支承不对中

所谓支承不对中是指转子已制成的几何轴心和机匣的几何轴心不在一条直线上或当转子具有三个以上的支点时，各支点的中心不在一条直线上（或称为转子的多个支点不同轴）。后一种情况在地面气轮机上是很常见的。从发动机的结构特点可以看出，转子一支承一机匣不同心的情况在很多时候是无法避免的。

（2）气动激振力

气动激振力也是燃气涡轮发动机最基本的和最主要的激振源。其中一类气动力的产生与转子的运动无关，如压气机喘振和旋转失效；另一类气动力则是由于转子的运动而引起的，蓖齿密封装置的气弹效应和涡轮叶间隙的气弹效应等，这些力是高速的叶轮及密封装置旋转件与静子间的小间隙处气弹效应引起的。前一类气动力使发动机发生受迫振动，后一类则使发动机发生自激振动/气体激振力的能量很大，因为它的能源来自高温，高压和高速的气流，一旦发生，其振动总能量往往大于转子源的能量。所以危害也很大。

（3）轴承激振源

轴承也是发动机振动的激振源，滚动轴承的各个元件的几何不精确度，外环弹性变形和滚动体上载荷分布不均匀造成的可变的柔度以及保持架在油隙内的活动等均是产生轴承振动的原因。其振动频率主要与轴承工作转速、滚子直径、滚子数量等有关。而轴承中的缺陷（如滚珠，内环，外环，保持架等缺陷），还会引起旋转中心偏离几何中心线，产生冲击性的振动，例如轴承内环保持架的壁厚差会导致转子的一阶谐波频率的振动，内环的椭圆度则会导致二阶谐波频率的振动。

（4）齿轮激振源

通常发动机的附件传动齿轮箱、涡桨和涡轴发动机的加速器产生的振动不大，特点是频率范围很宽，频谱密集。产生这些振动的原因是齿轮传动的运动误差，齿轮的不均匀度，啮合齿轮在载荷作用下的变形，该振动随传动载荷的转速增大而增大，其频率等于齿轮齿数与旋转的速度的乘积及其整数倍，即
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振动是航空发动机设计永恒的主题，只要发动机工作，只要转子旋转，振动总是不可避免。振动是不能完全消除的，与之相连的导管振动也是不可避免的，因此，发动机的振动是引起管道振动的主要激振源，发动机的振动受到设计、加工情况和生产情况的限制，从这个角度来讲有效减小管道振动的途径较少，因此，要精心设计导管的敷设和固定，使其即使在较强的振动环境内或共振条件下不致破坏。 
3.3.2 在Ansys中模拟管道的基础振动

在Ansys中模拟管道基础振动与模拟管道的压力脉动的区别在于约束条件不同，其他设置相同。在模拟管道的基础振动时，位移大小根据真实的发动机舱载荷曲线确定，如图3.4所示。
[image: image238.png]



根据真实的发动机舱载荷曲线，可以得出管道在0—2000Hz频率处的位移函数。
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设置管道的激振频率为150Hz，通过定义的函数，可以得出管道因发动机振动而产生的位移为0.21mm。得到位移的具体数值后，将位移沿X，Y，Z三个方向分别施加在管道的两个端面上，如图3.5所示，以某型飞机液压吸油管道113为例，其材料特性参数如表3.1所示。
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3.3.3 管道基础激励响应分析

通过谐响应分析，得出管道113的位移响应曲线。

（1）在X方向上，在频率分别为54.33Hz，160.43Hz，260.44Hz的地方，振动位移最大。

（2）在Y方向上，在频率分别为52.35Hz，161.46Hz，259.37Hz的地方振动位移最大，并且频率点和X方向上的相差不是很大。

（3）在Z方向上，在频率分别为53.39Hz,135.19Hz,160.43Hz的地方位移最大。
从图3.6中可以看出，当基础激励频率与系统固有频率相等或接近时，系统将产生很大的振动。
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3.4瞬态冲击压力引起的管道振动
3.4.1 瞬态冲击压力引起管道振动的原因

在飞机启动、停泵或者机动飞行时，伴随阀门、节流器等控制装置的开闭，管内油液流动状态发生突变，会使管道内流体压力在瞬时急剧上升或下降，形成一个液压高峰或低谷，这种现象称为“液压冲击”[56-58]。

流速突变和换向阀快速切换会在管路系统中产生很大的冲击压力。作动筒活塞快速止动时也会引起液压冲击，冲击压力在导管中以音速传播。当压力传到导管转弯处就会产生一个侧向力，使导管弯曲，承受较大的弯曲应力。一些固定不良的管路系统，当产生冲击压力时会使导管产生很大位移和振动。

目前，随着飞机(特别是军用飞机)的进一步发展，飞机液压系统的要求也更高。飞机液压系统将向着质量轻、高压化、多余度、大功率等方向发展。据国外的相关研究成果和资料说明，通过提高系统压力可以实现系统减重[59]。目前，美国已经生产研制出了56Mpa的液压系统，该液压系统可以将系统重量减轻30%，体积减小40%。然而，压力高的管道将引起更强烈的液压冲击，剧烈的振动会使管道元件被破坏甚至断裂，因此，有必要模拟管道存在瞬态冲击压力时管道的振动环境，为管道的振动抑制提供依据。
3.4.2在Ansys中模拟管道的瞬态冲击压力

在Ansys中模拟管道的瞬态冲击压力与模拟管道压力脉动的设置的区别在于边界条件的设置，其它设置相同。根据真实的导管极限工作压力脉冲（如图3.7所示），分别定义公式（3-13）、（3-14）、（3-15）和（3-16）中所示的函数，得到管道的压力曲线，在对管道进行瞬态结构分析时，设置4个载荷步，第一个载荷步运行时间为0.11s，第二个载荷步运行时间为0.33s，第三个载荷步运行时间为0.08s，第四个载荷步运行时间为0.36s。如图3.8所示。
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在第一个载荷步中定义函数：
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    （3-13）
在第二个载荷步中定义函数为：
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在第三个载荷步中定义函数：
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在第四个载荷步中定义函数：
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管道的冲击压力均施加在管道弯头处，管道两端设置为弹性约束，刚度为107N/m，以某型飞机真实液压吸油管道2-166为例，如图3.9所示，其材料特性参数如表3.1所示。
3.4.3管道冲击压力响应分析

以整个管道为研究对象，通过瞬态结构分析，得出管道在冲击压力环境下的加速度响应曲线，管道随时间变化的应力曲线和管道位移响应曲线，如图3.10，图3.11，图3.12所示。
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从图3.10中可以看出，在X方向，管道在0.119s时振动加速度响应最大，最大值为134.5m/s2。在Y和Z方向，管道在0.13s时振动加速度响应最大，最大值分别为127.6 m/s2和42.3 m/s2。从图3.11中可以看出，管道的最大振动应力随着时间变化，在0.119s时，管道的振动应力为136.7Mpa，达到最大。从图3.12中可以看出，管道的振动位移在0.119s时达到最大，最大值为1.37mm。可以看出，管道的冲击会使管道产生较大的振动应力和振动位移。
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3.5 管道附件引起的振动
管道并不是单独存在的，管道要发挥其运输作用，它必须依赖于管道附件提供流体压力，以及控制流体流量，管道和附件组成一个完整的管道系统才能有其存在的意义。当然，管道的振动原因也不可能仅仅是因为管道本身，在很多时候管道的振动是因为管道附件的振动而引起的。管道的附件主要包括阀门和泵，如图3.13所示。
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（1）阀门的振动

阀门在管道系统中占有重要作用，是不能缺少的部件之一，阀门的作用是调节和控制经过管道内的流量，然而当流体流经阀门时，常常会使阀门产生振动。其原因是当阀门没有处于全开状态时，流体流经区域将会变小，有一部分流体将会对阀门有冲击，当流体压力瞬间或突然变大时，而流经阀门的流体的压力减小时，在阀门的两侧将会产生压力差，这种压力差脉动将会导致阀门产生振动。流体流经阀门内部复杂空间结构时，将产生很多漩涡，漩涡的不断产生和脱落造成了流体对阀门的冲击，若漩涡的脱落频率接近阀门的某一阶共振区时将导致阀门的共振。
（2）泵的振动

往复泵振动的主要原因是由往复泵的瞬时流量不均所引起的，瞬时流量的不均导致了管路中压力的脉动，脉动压力冲击阀门或者管道弯头导致管道的振动，管道振动反过来引起泵的振动，二者相互作用。

导致离心泵产生振动的原因主要有两个，一个是机械原因，另一个是流固耦合原因。振动原因不同引起振动特点也不同，根据振动特点分析出振动的根本原因才能够及时得出合理的处理方案来解决问题。机械方面的原因主要包括：①转子质量的不平衡；②机组的中心不正，可能由加工质量和安装问题引起；③联轴器没对正；④支撑的部件不够稳固。流固耦合方面导致离心泵的振动原因包括：①离心泵发生汽蚀现象，这种现象长时间发展下去会导致叶片被磨损或者疲劳。②在泵正常工作，流量正常时，泵的自动平衡盘可以将转子轴向力平衡，当泵的流量过小时，轴向力会增大，转子平衡盘不能平衡轴向力，导致转子产生水平移动，进而造成部件的磨损。

3.6 本章小结
本章以实际的飞机管道为研究对象，从引起管道振动的4类激振源出发展开研究，模拟管道的振动环境，为管道的振动抑制提供依据，主要内容如下：
（1）对流体脉动引起管道振动的原因进行分析，推导出管道压力脉动的计算公式，在Ansys中模拟管道压力脉动的振动环境，并以实际飞机管道为研究对象，对管道进行压力脉动的响应分析，结果表明，由压力脉动引起的激振力对管道的振动影响较大。

（2）对基础激励引起的管道振动原因进行分析，依据真实的发动机舱载荷，在Ansys中模拟管道的基础振动环境，并对飞机液压管道做基础激励响应分析，结果表明，由基础激励引起的管道位移变化对管道振动影响很大。
（3）对瞬态冲击压力引起管道振动原因进行分析，根据导管极限工作压力脉冲模拟管道的瞬态冲击压力，并得出管道的振动应力，加速度和位移响应曲线，结果表明，管道的冲击压力会使管道产生很大的振动应力和位移。
（4）总结管道附件引起管道振动的原因，主要包括阀门和泵的振动。
第四章  飞机液压管道振动抑制技术研究

4.1 飞机液压管道振动抑制技术分类
根据管道系统的工况，可以了解到振源主要包括发动机的振动，管道的压力脉动和冲击压力引起的振动。发动机的振动受到设计、加工情况和生产情况的限制，从这个角度来讲有效减小管道振动的途径较少。根据统计结果，在数量上由压力脉动引起的激振力占90%以上，压力脉动引起的激振力主要取决于压力的不均匀度和管道结构，其中压力的不均匀度也是由设计确定，难以进行调整，因此，本文的重点是通过调整管道结构来实现抑制管道振动方法。
4.1.1 振源抑制技术研究
当脉动的流体沿着管道输送时，遇到管弯头时，将会产生作用于管道的激振力，本文以弯管和异径管为例进行说明。

1） 弯管

设管道的流通面积为S，弯管弯角为β，脉动压力值是△P，如图4.1所示，则沿弯管角分线上的交变合力是：
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这就是由于脉动压力引起的作用在弯管上的激振力的大小。由式（4-1）能看出F随弯角β的增大而增大。对于直角，β=90O，此时，
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2）异径管
设管道流通面积分别为S1和S2，如图4.2所示，则交变合力为：
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当激振力F随着时间呈现周期性的变化趋势时，引起管道的受迫振动。这种情况下产生的激振力在设计时或现场调节。一般通过改变管道结构布置来减小管道激振力。例如：（1）在设计管道时，尽量使管道的走向平直，管道长度减小，尽量减少弯头和异径管等元件的数量；（2）尽量避开共振管长，一般通过增加支吊架和改变管道走向的方式；（3）在需要设置管道弯头的地方，曲率半径尽量大些；（4）通过调节管系刚度和质量来改变管道的固有频率，一般通过增加卡箍，增加管道厚度或直径等方式。
4.1.2 固有频率调节
当管道的固有频率之一与管道的激发频率重合或接近时，就会引起管道的共振。在激振力很小的情况下，也会引起管道很强烈的振动。这时可以通过调节管道的固有频率来避免共振。改变管道的质量和刚度都会使管道的固有频率发生改变。在工程实际中，管道的质量是由系统功能决定的，不能轻易改变，因此，经常通过调节刚度来改变管道的固有频率。
在设计管道时，可以设计两种管道，一种是刚性管道，另一种是柔性管道。设计刚性管道就是使支撑刚度增加，使管道系统的固有频率大大提高，远远大于管道激发频率，这种设计需要使用较多强力支撑。柔性管道设计就是弱化管道的支撑，通过降低管道固有频率的方式避开管道的激发频率。

4.1.3 阻尼的应用

在计算固有频率时，为了简化计算分析的过程，阻尼经常被忽略，但是对于很多结构和系统都存在一定程度的阻尼。在一些系统中阻尼的应用是有好处的，例如，减振器中经常使用阻尼来实现其减振功能。

阻尼的应用对振动振幅有一定的限制作用。如果系统在强迫振动中没有阻尼，在共振点附近，系统的振幅或者响应将会变得很大。系统的转速范围通常很大，在运行条件下不一定所有共振都能避免。因此，可以通过施加阻尼来减小系统的振动或响应，一般情况下是使用像铸铁或者层合材料等内部阻尼比较大的材料。在一般的结构中，阻尼主要是通过螺栓或者铆钉连接引入。这种连接方式可以抑制被连接的两个物体之间的相对滑动，进而消耗更多的能量，因此，可以采用螺栓连接来增加系统的结构阻尼。
4.2改变管形对管道振动的影响分析

改变管形可以省力的减小压力脉动产生的振动，改变管道的具体形状是生产中对管道振动进行抑制的主要手段。某型飞机液压系统管道通过改变管形和更改材料，大大降低了管道振动，减小了管道现场漏油等故障。本节针对实际的飞机管道，研究改变管形前后管道的振动状态，进而为通过改变管形对管道振动进行抑制提供理论指导和依据。
4.2.1改变管形对管道压力脉动影响分析

4.2.1.1 回油管管形改变对管道压力脉动影响分析

（1）研究对象

选取某型飞机液压真实管道1-253，2-253，3-253为研究对象，其材料特性参数见表3.1所示。通过计算得到管道1-253和2-253由压力脉动引起的激振力为124.1N，管道3-253由压力脉动引起的激振力为116.7N。将3种管道的激振力均沿管线施加在管道弯头处，如图4.3和图4.4所示。
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（2）管道两端均设置为固定约束

设置管道两端为固定约束，通过谐响应分析，得出如图4.5所示的结果。从图中可以看出，管道1-253在每个脉动频率处的应力和位移变化均匀，管道2-253在每个脉动频率处应力和位移变化也比较平稳，管道3-253在频率为500Hz时的应力和位移变化较大，其它脉动频率处，应力和位移均有减小的趋势。因此，对于管道253在管道两端施加固定约束的情况，通过改变管形能够减小管道的振动，但是效果不明显。
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（3）管道两端均设置为弹性约束

管道在正常工作状态下，两端不能达到绝对固定的理想状态，因此，在管道两端施加弹性约束，设弹性约束中的刚度K=107N/m，通过谐响应分析，得出如图4.6所示的结果，具体数值如表4.1所示。在图4.6（a）中可以看出，在改变管形后，管道3-253在每个频率处的应力均比管道1-253和管道2-253的应力小，在图4.6（b）中可以看出，在改变管形后，管道3-253在每个频率处的振动位移均比管道1-253和管道2-253的振动位移小。因此，对于管道253，在施加弹性约束时，改变管道的管形能够有效的减小压力脉动，进而减小管道振动。该仿真计算结果，有力的证明了实际管道系统改进的结果。
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表4. 1 管道改变管形并施加弹性约束时的振动应力

	            脉动频率/Hz

最大振动应力/Mpa
	500
	600
	700
	800
	900
	1000

	1-253
	123.78
	278.19
	117.83
	89.89
	137.43
	126.61

	2-253
	32.807
	78.692
	96.7
	101.538
	149.19
	91.66

	3-253
	30.187
	28.796
	37.801
	17.62
	37.45
	27.72


（4）不考虑安装状态，在3-253基础上继续改变管形

为了研究改变管形对管道振动的影响规律，不考虑管道的安装情况，管道材料不变，在管道3-253的基础之上改变管形，得到管道4-253，5-253和6-253，如图4.7所示，其材料特性参数如表3.1所示。与管道3-253相比，管道弯头处的半径分别为80mm，100mm，150mm，管道中间减少了一个管弯头，变为直管。
设置管道两端均为弹性约束，刚度为107N/m。通过谐响应分析，得出各管道在脉动频率下管道的最大振动应力，如图4.8所示。
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从图4.8中可以看出，当管道减少了管弯头后（4-253），管道的振动应力明显减小，说明通过减少管道弯头数目来改变管形，可以明显的减小管道的振动。另一方面，管道弯头处的弯曲半径越大，管道的振动应力越小，因此，通过改变管道弯头处的半径，进而改变管形，可以有效的抑制管道的振动。
4.2.1.2吸油管管形改变对管道压力脉动影响分析
（1）研究对象

管道166位于发动机舱前段，受发动机振动影响较大，容易产生故障。选取某型飞机真实液压吸油管道1-166和管道2-166为研究对象，其材料特性参数如表3.1所示。根据管道压力脉动的计算公式，得出管道166弯头处的激振力是407.1N，如图4.9所示。
[image: image255.png]2%, 2000
F, 4.0
R, 7.500 x
5, o sm-&

i, 7304




（2）管道两端均为固定约束

首先设置管道两端为固定约束。通过分析，得到图4.10所示的结果，具体数值如表4.2所示。从图4.10中可以看出，管道166在两端施加固定约束的情况下，改变后的管道2-166在每个脉动频率处的应力和位移比改变前管道1-166在每个频率点处的应力和位移小，并且变化均匀，因此，对于管道166施加固定约束的情况下，改变管形，能够有效的减小管道的压力脉动和管道振动。
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表4. 2 管道166改变管形并施加固定约束时的振动应力

	            脉动频率/Hz

最大振动应力/Mpa
	500
	600
	700
	800
	900
	1000

	1-166
	25.81
	100.67
	67.52
	45.77
	54.49
	178.95

	2-166
	21.89
	16.88
	26.71
	38.63
	25.62
	34.50


（3）管道两端均为弹性约束

设置管道两端为弹性约束，刚度为K=107N/m。通过分析，得到图4.11所示的结果。具体数值如表4.5所示。从图4.11（a）中可以看出，管道166在两端施加弹性约束的情况下，改变后的管道2-166 的应力比改变前的管道1-166的应力值小，但是在脉动频率为750Hz时，管道的应力值比改变前的管道应力值大。从图4.11（b）中可以看出，管道166在两端施加弹性约束的情况下，改变后的管道2-166 的位移比改变前的管道1-166的位移值小，但是在脉动频率为750Hz时，管道的位移值比改变前的管道位移值大。因此，在管道施加弹性约束的情况下，减小管道振动的程度没有管道两端施加固定约束时减小管道振动的效果好，但是都在不同程度上面减小了管道的振动，因此，对于管道166改变管形能够很有效的减小压力脉动。
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表4.3管道166改变管形并施加弹性约束时的振动应力
	            脉动频率/Hz

最大振动应力/Mpa
	500
	600
	700
	800
	900
	1000

	1-166
	34.78
	41.61
	68.53
	122.94
	169.68
	145.39

	2-166
	20.27
	37.55
	21.59
	56.64
	48.81
	21.96


（4）不考虑安装要求，在管道2-166的基础上继续改变管形

为了更好得出通过改变管形抑制管道振动的规律，不考虑管道的安装情况，只从设计的角度考虑管形。在管道2-166的基础上，减小管道的弯头数目，得出管道3-166，进一步增加管道的弯曲半径为200mm，得到管道4-166，如图4.12所示，其材料特性参数与管道2-166相同，如表3.1所示。
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设置管道两端均为弹性约束，刚度为107N/m。通过谐响应分析，得到改变管形前后管道的振动应力比较，如图4.13所示。从图4.13中可以看出，管道的弯头数目减少后，管道的振动应力明显减小，这说明对于吸油管道来说，通过减少弯头的数目来改变管形可以有效的减小管道的振动应力。当管道弯曲半径增加时，管道的振动应力也明显减小，因此，通过减小管道的弯头数目和增加弯曲半径来改变管形都能够有效的抑制管道的振动情况。

通过对回油管道和吸油管道改变管形前后的振动应力和振动位移的比较可以得出以下结论：

（1）在管道设计中，应尽量减少管道的弯头数量，并且合理设置管道的内外径，减少管道质量，能够减小管道因压力脉动而引起的激振力；

（2）应针对管道的实际工况选择管道的材料；

（3）应在管道的弯头处留有足够的直管长度。
4.2.2 管形改变对管道冲击压力影响分析

（1）改变管形对回油管道冲击压力的影响分析

以改变管形前后的回油管道253为研究对象，其材料特性参数如表3.1所示。设置管道的工作压力为4.9Mpa，通过图3.7所示的导管极限工作压力脉冲，得出依次改变管形后的回油管道在承受冲击压力时管道的振动应力和振动位移分布。如表4.4所示。
表4.4 回油管形对冲击压力的影响
	计算结果
	1-253
	2-253
	3-253
	4-253
	5-253
	6-253

	最大振动应力/Mpa
	167.78
	122.90
	47.33
	40.67
	28.88
	16.904

	最大振动位移/mm
	1.267
	1.082
	0.482
	0.413
	0.348
	0.252


从表4.4中可以看出，当管道的弯头处减小时，管道的最大振动应力和最大振动位移也逐渐减小，当管道的厚度和材料改变时，管道的振动应力和振动位移较小的更多，振动抑制效果更加明显，因此，可以通过减小管道弯头数量、改变管道的内外径和材料来对管道的振动进行抑制。
（2）改变管形对吸油管道冲击压力的影响分析

以改变管形前后的吸油管道166为研究对象，其材料特性参数如表3.1所示。当管道承受冲击压力时，瞬态结构分析的预处理方式与管道253中预处理方式相同。设置管道的工作压力为21Mpa，结合图3.7所示的导管极限工作压力脉冲，通过分析，得出管道166改变管形前后管道的振动应力和振动位移的分布情况，如表4.5所示。

表4. 5吸油管道管形对冲击压力的影响

	计算结果
	1-166
	2-166
	3-166
	4-166

	最大振动应力/Mpa
	325.71
	62.88
	42.174
	29.88

	最大振动位移/mm
	1.693
	0.352
	0.216
	0.174


从表4.5中可以看出，当吸油管道改变管形后，管道的振动应力和振动位移明显减小。前两个管道管形不同之处在于，管道2-166末端留有足够长度的直管，管道3-166和管道4-166与之相比，不同之处在于管道的弯头数目减少。因此，在管道受到冲击压力时，管道的直管部位稍长，可以对管道内流体起到缓冲作用，减少管道弯头数目可以有效减小管道的冲击压力。因此，改变管形对于减小管道的冲击压力效果十分明显。

4.3 改变支撑结构对管道振动影响分析

在对管道振动抑制技术研究中，施加卡箍是一种最简单、成本最小的一种方式。本文主要针对直管道和弯曲管道进行研究，找到施加卡箍的合理位置和施加卡箍的规律。

4.3.1 改变支撑结构对直管道影响分析

根据真实的发动机舱载荷曲线，得出两端的位移为0.21mm。使用直管道作为研究对象，如图4.14所示。本文管道外径为20mm，内径为18mm，长度为1000mm，材料为1Cr18Ni9Ti。管道两端设置为弹性约束，刚度为107N/m。设置管道的激振频率为150Hz，在直管道上面施加卡箍时，第一个卡箍距离管道一端150mm，设置第二个卡箍距离第一个卡箍分别为100mm，200mm，300mm，400mm，500，600mm，700mm，依次向右移动，如图4.15所示。在基础振动情况下，计算管道的振动应力变化。
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通过谐响应分析得出管道在卡箍间隔不同时，管道产生的最大应力不同，如图4.16所示，从图4.16中可以看出，当管道卡箍之间的距离较小时，管道的振动应力为147Mpa，当管道卡箍之间的距离为400mm时，管道上面产生的最大应力为16.67Mpa，当管道之间的距离大于400mm时，管道上产生的最大应力在逐渐增加。

通过模态分析得出管道上卡箍在不同间隔下，管道的固有频率的变化，如图4.17所示，从图4.17中可以看出，当管道上卡箍的间隔在400mm时，管道的固有频率变化最大，远离管道的激振频率，管道产生的应力较小。因此，对于研究的直管道而言，管道卡箍之间的合适间隔是400mm，《GJB 3054-97 飞机液压管路系统设计、安装要求》中提出，对于外径是20mm的直管道而言，管道之间的最大卡箍间隔是430mm。本文得出的结论与标准中提出的结论一致。
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4.3.2.改变支撑结构对弯曲管道影响分析

管道产生的振动主要是由管道的压力脉动、基础激励和瞬态冲击压力引起，本节针对这三种激振源，以实际飞机液压管道113为研究对象，其材料特性参数如表3.1所示。通过改变管道的支撑结构对管道的振动进行抑制。其中设置管道中约束均为弹性约束，刚度为107N/m，卡箍分布位置如图4.18所示。其中A与B之间沿管线的距离是210mm，B与C之间沿管线的距离是150mm，C与D之间沿管线的距离是120mm，D与E之间沿管线的距离是240mm。分别对管道在相同约束组合的情况下进行压力脉动响应分析、基础激励响应分析和瞬态冲击响应分析。管道约束组合情况如表4.6所示。
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表4. 6 管道113在不同约束下的振动应力
	约束位置
	A
	B
	C
	D
	E
	最大振动应力/Mpa

	
	
	
	
	
	
	由压力脉动引起
	由基础激励引起
	由冲击压力引起

	约束1
	· 
	
	
	
	
	154.651
	65.104
	104.543

	约束2
	
	· 
	
	
	
	131.784
	51.081
	84.78

	约束3
	
	
	· 
	
	
	77.78
	42.219
	64.749

	约束4
	
	
	
	· 
	
	63.89
	38.564
	84.954

	约束5
	
	
	
	
	· 
	90.627
	51.772
	105.67

	约束6
	· 
	· 
	
	
	
	87.651
	40.827
	45.478

	约束7
	· 
	
	· 
	
	
	46.871
	21.89
	32.789

	约束8
	· 
	
	
	· 
	
	103.675
	39.971
	64.067

	约束9
	· 
	
	
	
	· 
	145.849
	79.385
	77.718

	约束10
	
	· 
	· 
	
	
	34.627
	18.007
	52.463

	约束11
	
	· 
	
	· 
	
	28.18
	14.896
	31.378

	约束12
	
	· 
	
	
	· 
	78.382
	36.873
	23.897

	约束13
	
	
	· 
	· 
	
	109.67
	52.884
	18.633

	约束14
	
	
	· 
	
	· 
	66.782
	29.725
	47.823

	约束15
	
	
	
	· 
	· 
	113.601
	61.084
	87.072

	约束16
	· 
	· 
	· 
	
	
	54.819
	42.783
	46.861

	约束17
	· 
	· 
	
	· 
	
	27.824
	18.896
	34.483

	约束18
	· 
	· 
	
	
	· 
	16.913
	13.51
	25.194

	约束19
	· 
	
	· 
	· 
	
	33.592
	25.862
	78.653

	约束20
	· 
	
	· 
	
	· 
	21.781
	15.774
	112.684

	约束21
	· 
	
	
	· 
	· 
	64.804
	31.786
	89.728

	约束22
	
	· 
	· 
	
	· 
	87.673
	57.842
	64.801

	约束23
	
	· 
	· 
	· 
	
	15.893
	10.83
	46.942

	约束24
	
	
	· 
	· 
	· 
	48.009
	33.284
	57.894

	约束25
	· 
	· 
	· 
	· 
	
	69.927
	41.63
	21.975

	约束26
	· 
	· 
	· 
	
	· 
	38.748
	22.71
	18.686

	约束27
	· 
	
	· 
	· 
	· 
	81.431
	51.839
	22.908

	约束28
	· 
	· 
	
	· 
	· 
	45.781
	26.705
	37.442

	约束29
	
	· 
	· 
	· 
	· 
	61.828
	34.853
	49.735

	约束30
	· 
	· 
	· 
	· 
	· 
	78.014
	46.729
	31.906


（1）压力脉动响应分析的设置

对管道进行压力脉动响应分析时，在管道管弯头位置施加沿管线方向为53.414N的激振力，定义分析频率范围是500—1000Hz，定义100个求解频率，以整个管道为研究对象，得出管道在压力脉动频率下管道的最大振动应力，如图4.19所示。

（2）基础激励响应分析的设置

在对管道进行基础激励响应分析时，设置管道的激振频率为150Hz，根据真实的发动机载荷曲线得出管道两端的位移为0.21mm，设置管道中的约束为弹性约束，刚度为107N/m。通过谐响应分析得出管道在不同约束情况下管道的最大振动应力，如图4.20所示。通过模态分析得出管道在不同约束情况下管道的固有频率变化情况，如图4.21所示。
（3）瞬态冲击压力的设置

在对管道进行瞬态冲击分析时，根据管道承受的冲击压力曲线，通过瞬态结构分析，得出管道在不同卡箍约束下管道的最大振动应力，如图4.22所示。
从图4.19和图4.22中可以看出，当管道受到压力脉动影响和基础激励影响时，在管道上面施加卡箍的数量和位置不同，通过谐响应分析得到的管道的振动应力大小有很大的差别，其中，对于管道113而言，当卡箍的数量为2个或3个时，且卡箍施加在直管部位和靠近弯管部位时，管道的振动应力较小。
当管道受到基础激励影响时，通过模态分析，得出管道在不同约束情况下的频率变化，如图4.21所示，图中所示的虚线表示管道的激振频率150Hz，当卡箍的组合形式为第23种时，管道的频率变化较大，其余卡箍组合形式下的管道的固有频率变化较小。通过施加卡箍，使管道的固有频率发生改变，远离管道的激振频率。因此，本节总结出当管道承受压力脉动和基础激励时，管道施加卡箍的原则：

1）将弹性约束安装在靠近管道两端时，卡箍对管道振动影响较小，不能对管道的振动进行抑制。

2）只在靠近管道弯头处施加卡箍，管道的振动应力减小，但是减小程度很小，对管道振动抑制效果不明显。

3）在管道中施加过多或过少的卡箍，管道的振动应力依然很大，不能对管道的振动进行抑制；当管道的长度为1067mm时，在管道中施加2—3个管弯头效果最佳。

4）应将管弯头施加在管道的直管和靠近弯管部位，尽量减小管道的悬臂，抑制管道的振动。

当飞机液压管道承受冲击压力时，根据《GJB 3054-97 飞机液压管路系统设计、安装要求》施加卡箍的原则，应将卡箍施加在靠近管道的弯管部位，只施加在管道的直管部分不能有效的抑制管道的振动。通过大量的仿真，本文得出管道在第26种约束情况下管道的振动应力最小，与标准中提出的原则一致。
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4.4 阻尼对管道振动影响

本章主要使用增加阻尼的方法来减小管道的压力脉动、基础激励和冲击压力。

4.4.1 阻尼对管道压力脉动的影响

在管道系统不能避开共振时，往往需要施加阻尼对系统进行减振。阻尼矩阵[62]通过α乘以质量矩阵和β乘以刚度矩阵计算得来的，α和β是通过振型的阻尼比ζi计算得来的[63]，ζi为某个振型i实际阻尼和临界阻尼的比值，若ωi是第i阶模态频率，则α和β满足以下关系：

                    ζ=α/2ωi+βωi/2                               （4-4）

在处理实际问题时，质量阻尼通常为0，即α=0，这种情况下，

ζ=βωi/2                                    （4-5）

式（4-5）说明，当β增大时，ζ也增大。因此，可以通过增加阻尼的方法减小管道的振动。

本文以实际飞机液压管道155为研究对象，材料特性参数如表3.1所示。对共振时的管道振动加以研究。使用自动网格划分的方得到管道有限元模型。在管道上沿管线施加267N的激振力，在管道两端施加弹性约束，刚度为107 N/m，如图2.23所示。
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分别设置整体β阻尼分别为10-4（Damping 1）和10-3（Damping 2），得到如图4.24所示的结果，通过比较得出，管道施加阻尼越大，管道的振动应力和振动位移越小，因此，通过增加阻尼，能够有效的减小管道因压力脉动而引起的振动情况。
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4.4.2 阻尼对管道基础激励的影响

使用某型飞机液压管道113为研究对象，管道材料特性参数如表3.1所示，图形如图3.1（e）所示。研究管道在共振时的基础激励的情况。分别设置整体β阻尼分别为10-5（Damping 1）和10-4（Damping 2），管道两端为位移约束，得到管道在各阶激振频率下管道的振动应力和位移的分布，如图4.25所示。
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从图4.25中可以看出，当管道受到基础激励时，管道的振动应力和振动位移很大，很容易对管道产寿命产生影响；当设置管道阻尼为10-5相对下降很多，当管道的结构阻尼为10-4时，管道的振动应力和振动位移更小，对管道的寿命影响较小，随着阻尼的增加，管道的振动应力和振动位移均减小很多。因此，通过增加阻尼的方法，可以有效的减小管道共振时因基础激励而产生的管道振动情况。

4.5 本章小结

以实际飞机液压管道为研究对象，针对管道振动的实际问题，总结了抑制管道振动的三种方法，并对三种方法分别进行了仿真分析，其中，通过改变管形能够十分有效的减小管道的压力脉动、基础激励和冲击压力，进而对管道的振源进行抑制；通过在管道的不同位置施加不同刚度的弹性约束，能够使管道的固有频率避开管道振动的激励频率，对抑制管道的压力脉动，基础激励和冲击压力均有效果；通过在振动位移较大的位置增加阻尼，能够十分有效的减小共振情况下管道的振动。仿真计算结果与实际应用效果达到了很好的一致性，本文研究结果对抑制飞机液压系统管道振动具有重要指导意义。

第五章  飞机液压管道初始装配应力分析

5.1 引言

装配应力过大是造成液压导管渗漏的一个主要原因，而系统附件、支架等不能准确定位装配是造成导管带应力装配的主要原因。据统计，某型号飞机的液压导管出现渗漏故障，严重影响飞机的正常使用，经过外场故障导管失效情况分析，导管本身承受较大的疲劳载荷，使管道表面产生裂纹，裂纹大部分属于疲劳断裂，其中大部分导管的裂纹与导管本身存在的损伤有关，导管自身的损伤与装配应力有关，导管装配应力是由于管道同心度、贴合度存在不同程度的偏差引起。因此，有必要对管道的初始安装应力进行仿真计算。

由于管道结构简单，本文采用强迫位移法，一方面对管道装配应力很大，装配应力中等和装配应力较小情况下的装配应力进行仿真，另一方面从实验的角度对管道的装配应力进行模拟，通过模态分析，得出管道在不同安装应力情况下管道固有频率变化情况。为开发液压管道系统装配应力的监测系统提供依据。

5.2 管道安装应力计算理论

设管道的内径为2a，外径为2b。设管道的长度相对管道的直径来说足够大，以致可以认为离两端足够远处的应力和应变分布沿管道方向没有差异[64]。由于对称性可知[65]，原来的任意横截面变形后仍保持平面，如图5.1所示。因而，应力与应变的分布对称于管道的中心轴线，如图5.1所示的坐标， Oz为对称轴。每一点的位移将只有r方向的分量为μ和z方向分量ω，即μ、ω均与θ无关，因为垂直Oz轴的平面在变形后仍然为平面，所以μ只依赖r，ω只依赖z，于是个应变分量为：
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以上是在极坐标中表示出的应变和位移关系式。

由此，相对体积变形e为：
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将应变的关系式代入到广义胡克定律得
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在体力忽略不计的情况下，平衡方程转化为：
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若对任一微小楔形六面体单元列出z方向的平衡条件，则由于
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通过计算得：
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于是得
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简化后，可以得到欧拉二阶线性齐次微分方程：
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特解为：
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通解为：
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根据此结果得到各应力分量为：
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其中：
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5.3 管道装配应力仿真分析

根据管道安装应力的大小和变形情况，可以将管道的安装应力分为3种情况进行模拟。第一种情况是管道安装应力较大，管道产生塑性变形；第二种情况是管道安装应力中等，管道变形处于弹性范围内；第三种情况是管道的安装应力较小。

5.3.1 管道装配应力仿真分析预处理

将管道2-166和管道2-155连接起来（如图5-3所示），模拟管道安装的情况。管接头如图5.4所示，连接两根管道均为吸油管道，管道和管接头的材料特性参数如表5.1所示。

表5. 1管道材料特性参数
	导管
类型
	外径
（mm）
	内径（mm）
	材料
	密度 (kg/m3)
	弹性模量（GPa）
	泊松比

	2-155
	20
	18
	1Cr18Ni9Ti
	7850
	206
	0.3

	2-166
	18
	16
	
	
	
	

	管接头
	2-155
	20
	18
	
	
	
	

	
	2-166
	18
	16
	
	
	
	


设置两根管道两端接触方式为bonded，并用管接头将管道两端连接起来，设置两根管道的另外两端为固定约。使用自动网格划分的方式，将管道划分为具有9804个点，2160个六面体单元的有限元模型。
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5.3.2 管道装配应力较大的情况

当管道安装应力过大时，会导致管道产生局部塑性变形或者是管道表面产生细小的裂纹，通过理论分析，在这种情况下，管道的局部弹性模量会产生变化。因此，本文设置管道靠近管接头端的弹性模量分别为E，1/2E，1/3E，1/4E，1/5E，1/6E，1/7E，1/8E，1/9E和1/10E，通过模态分析，得到管道的前4阶固有频率变化情况。如图5.5所示。从图5.5中可以看出管道局部弹性模量变为1/2E（105Gpa）时，管道的各阶固有频率变化很大，当管道的局部弹性模量为1/4E，1/5E，1/6E，1/7E，1/8E，1/9E和1/10E时得到的固有频率与管道局部弹性模量为1/3E时的各阶固有频率相比，管道的各阶固有频率变化较小。因此，通过改变管道的局部弹性模量，能够有效的模拟管道的安装应力变化情况。
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5.3.3 管道装配应力中等的情况

当管道的装配应力处于中等情况时，管道处于弹性变形内，弹性模量基本不变，这时，管道会产生很微小的变形，本文通过改变管道166第二个坐标点的坐标（85.104，0，0，）来模拟管道的微小变形，分别设置管道的第二个点坐标的偏移量为0.1mm，0.5mm，1mm，1.5mm，2mm，2.5mm和3mm，通过模态分析计算管道固有频率的变化，如图5.6所示。从图5.6中可以看出，管道的第二个坐标点的偏移量为0.1和0.5时，管道的各阶固有频率变化较大，其中，1阶固有频率变化了1Hz，2阶固有频率变化了40Hz，3阶固有频率变化了50Hz，4阶固有频率变化了1Hz；当第二个坐标点的偏移量为1mm到3mm时，管道的1阶固有频率，2阶固有频率和4阶固有频率变化很小，管道的3阶固有频率变化较大。
5.3.4 管道装配应力较小的情况

当管道的安装应力很小时，管道的弹性模量和固有频率基本不变，本文通过改变管道两端的偏移量来模拟管道的安装应力，设置管道的接触方式为boned，管道两端为固定约束，在Ansys中分别设置管道相连两端三个方向的偏移量均为0.1mm，0.15mm，0.2mm，0.25mm和0.3mm，使用Augmented Lagrange的计算方法， 通过静态结构分析计算管道的安装应力。如图5.7所示。从图5.7中可以看出，管道的应力随着偏移量的增大而增加，当管道的偏移量为0.1mm时，管道的应力为107.6Mpa，当管道的偏移量为.0.3mm时，管道的应力为260.29Mpa。
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将管道因强迫安装产生的应力施加到管道上，对该研究管道进行带预应力的模态分析，设置管道两端均为固定约束，通过分析，可以得到管道前4阶固有频率的变化，如图5.8所示，从图中可以看出管道的各阶固有频率在不同的偏移量下产生非常微小的变化。
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5.4 液压管道试验台安装应力测试

管道安装中产生的应力是影响管道安装质量的重要因素之一，装配应力大是造成液压导管渗漏的一个主要原因，而系统附件、支架等不能准确定位，装配部稳定是造成导管带应力装配的主要原因；在管道安装过程中，容易产生的应力主要有3种：强力对口应力、焊接变形应力和应力集中。管道安装中产生的应力，在管道设计时一般不考虑，它的存在等于额外增加了管道的负荷，并对相连接的设备产生不良影响。主要危害有：缩短管道使用寿命、影响设备安全运行、额外应力容易引起工艺性差的高合金钢管焊口裂纹。

由于飞机液压系统工作环境振动情况不清楚，对导管密封性影响较大，安装应力会加大振动对管道的影响，加速导管的失效。因此有必要进行飞机导管安装应力的监测与控制技术的研究，探索其故障的原因、机理。本文从管道安装后的模态测试入手，对管道无安装应力和有安装应力两种情况下的模态进行了比较，从而判别管道是否存在安装应力。

5.4.1 实验模态分析理论

实验模态分析采用实验与理论分析相结合的方法来识别系统的模态参数（模态频率、模态阻尼、振型），它对系统的动态分析及优化设计有实用价值。

本文采用锤击法来进行实验模态分析，锤击激振是有带力传感器的敲击锤敲击结构来实现，锤头把宽频脉冲加给被测结构，同时激出所有各阶模态。通过力锤的激励力和加速度传感器获得的加速度响应来得出被测结构的频响函数。如果仅求结构的固有频率，只需测量任一点的频响函数即可。但若确定振型矢量，则需测量多点。

5.4.2 液压管道试验台简介

为了模拟导管的安装情况，设计制造了管道安装试验台，如图5.9所示。本试验台主要由液压动力源、测试台架、电气控制柜、仪表操作台等组成。其中液压动力源由油箱、油泵电机组、蓄能器组、高压过滤器、调压阀组、回油过滤冷却回路、底座；液位、温度、流量、压力控制指示仪表、内部配管、接线端子箱等。测试台架由底座、减振器、被测对象安装固定装置、管道安装预应力调整装置、激振器、防护罩、检测仪表、与液压动力站之间的连接管道。电气控制柜由控制柜柜体、主令控制器、所有电器控制元件、指示仪表、运行指示灯、接线端子排、内部配线等。仪表操作台由操作台柜体、操作台面、控制按钮、指示仪表等组成。
该试验台能模拟管道安装过程中出现的装配问题。管道试验台的实物图如图5.10所示，试验台上有4条滑到，可以使安装座沿4个方向滑动，可以适合不同管型的安装试验，同时也便于模拟产生安装应力。
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5.4.3 模态实验设备
根据实验要求，使用的设备主要包括美国ENDEVCO公司30927型力锤、B&K 4508型ICP加速度传感器、NI USB9234数据采集器。
（1） 美国ENDEVCO公司30927型力锤

该种型号力锤具有很好的接口，能够很方便的直接与数据器NI9234连接。力锤的精度非常高，具体性能参数如表5.2所示，力锤的实体图如图5.11所示。
表5. 2  力锤性能参数
	测量范围(N)
	0～5000

	灵敏度（mV/N）
	22.7

	力传感器固有频率（kHz）
	50

	最大响应频率（kHz）
	10


（2） B&K 4508型ICP加速度传感器
在进行模态实验时，应尽量选择重量和体积较小的传感器，若传感器质量较大，会使系统的刚度矩阵发生改变，进而影响模态实验结果的准确性，尤其是对于类似管道的小型结构，本身的质量和体积较小，若增加附加质量，将对模态实验的测试结果产生很大影响。因此，本文选择质量较小，精度较高的ICP型加速度传感器，如图5.12所示。加速度传感器的性能参数如表5.3所示。
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表5. 3  B&K4508加速度传感器性能参数
	参考灵敏度
	97.82mV/g

	频率范围
	0.1Hz—8kHz (±10%)

	量程
	714g

	最大横向灵敏度比
	≤5%

	重量
	4.8克

	使用温度范围
	-54~121℃


（3） NI USB9234数据采集器
实验采用的美国国家仪器（NI USB-9234）数据采集器，如图5.13所示。NI USB-9234作[image: image281.wmf]5
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为基于USB的4通道C系列动态信号采集模块，能够对非集成与集成两种电路压电式(IEPE)传感器进行精度非常高的音频测量。这种采集模块的动态范围为102dB，并能对麦克风和加速度传感器进行集成电路压电式(IEPE)信号调理与软件可选式交流/直流耦合。借助能够自动调节采样率的内置抗混叠滤波器，每条输入通道可同时以51.2 kHz的高速率对信号进行数字化处理。
5.4.4 基于锤击法的管道模态实验

分别在自由安装状态和预加安装应力两种情况下进行试验，在每个点敲击两次，取两次频率的平均值作为最终固有频率值,并进行了结果比较。

选取一段典型管道，如图5.14所示，利用美国ENDEVCO公司30927型力锤敲击点1，点2安装B&K公司的4508型ICP加速度传感器，通过NI USB9234数据采集器，利用自行编制的模态分析软件MAS1.0采集得到冲击响应信号和锤击力信号，实验现场图片如图5.15所示，其中管道有安装应力的情况是安装座下加垫片实现（如图5.16）。
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5.4.5 实试验结果分析

图5.17是管道在没有安装应力情况下两次敲击同一点得出的管道频率响应函数，从图中可以看出管道频响函数曲线基本一致，可见本实验的可靠性。
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管道的第一阶固有频率为46.3070Hz，第二阶固有频率为93.6850Hz，第三阶固有频率为213.7994Hz；图5.19是管道在有安装应力情况下两次敲击同一点得出的管道频率响应函数，从图中可以看出管道的第一阶固有频率为45.7396Hz，第二阶固有频率为96.2031Hz，第三阶固有频率为215.0495Hz。
[image: image287.png]



对比两种情况下的频响函数，如图5.19所示，可以看出，管道在正常安装和带预应力安装情况下，管道的各阶固有频率有偏差，其中一阶固有频率相差0.57Hz，二阶固有频率相差2.52Hz，三阶固有频率相差1.25Hz，具体数值如表5.4所示。管道的在两种情况下的频响函数曲线趋势也不同。
表5. 4 管道正常和有安装应力情况下的固有频率比较
	阶次
	第1阶/ Hz
	第2阶/ Hz
	第3阶/ Hz

	正常安装
	46.3070 
	93.6850 
	213.7994

	应力安装
	45.7396 
	96.2031 
	215.0495 

	相差值
	0.57 
	-2.52 
	-1.25 


5.5 本章小结

本文针对实际飞机液压管道，从仿真和试验两个角度对管道的安装应力进行模拟。在仿真时，根据管道安装应力的大小，将管道分为三种情况进行分析，第一种情况是安装应力较大的情况，在这种情况下管道产生塑性变形，管道的局部弹性模量改变，通过模态分析，得出管道的固有频率变化较大；第二种情况是管道安装应力中等，这时管道处于弹性变形范围内，管道的弹性模量不变，但是管道会产生局部的微小变形，通过模态分析，管道的固有频率有改变，但是变化程度较小；第三种情况是管道的安装应力较小的情况，这时管道的弹性模量和管形都不会产生改变，通过模态分析，得出管道的固有频率会产生很微小的变化。该结论能为开发管道安装应力监测系统提供依据。在试验时，以实际的液压管道试验台为研究对象，在管道一端加垫片来模拟管道有安装应力的情况，通过模态实验得出管道在有安装应力和自由状态下的固有频率有变化，为监测管道是否具有安装应力奠定了理论和实验基础。
第六章  总结与展望

6.1 全文工作总结

本文从导管优化配置和导管装配两个角度对某型飞机液压管道进行了研究，取得的研究成果总结如下：

（1）使用六面体单元对管道进行有限元建模，并对管道的模态和响应进行计算，在此基础之上，针对液压试验台管道，从仿真与试验的角度对管道的有限元模型进行验证，结果十分吻合，表明本文模型和方法的正确性。
（2）针对流体压力脉动、基础振动、冲击压力和附件引起的管道振动原因进行分析，推导出管道压力脉动的计算公式，在此基础之上，使用真实的发动机舱载荷、导管极限压力脉冲和压力脉动计算的激振力在Ansys中模拟管道的振动响应，为研究管道的振动抑制技术提供基础。
（3）针对实际飞机典型易损管道，从振源抑制、固有频率调节和阻尼应用三个角度对管道的压力脉动、冲击压力和基础激励抑制技术进行了研究，并将仿真结果与《GJB 3054-97 飞机液压管路系统设计、安装要求》提出的相关原则相比较，得到了较好的一致性。
（4）一方面，从导管装配仿真的角度，将管道的装配应力分为装配应力较大、中等和较小三种情况进行了研究，管道的固有频率在装配应力较大和中等的时候，管道固有频率变化较大，当装配应力较小时，管道固有频率变化较小。另一方面，从实验角度模拟管道的安装应力，通过分析，得出管道存在安装应力和不存在安装应力时，管道固有频率变化较大的结论。仿真与实验得出的结论一致，能够为开发管道的装配应力监测系统提供了依据。

6.2 论文工作展望

本文从基础激励、压力脉动和冲击压力的角度对管道振动原因进行分析，并提出了抑制管道振动的措施，得出的结论与实际应用有很好的一致性，研究结果对抑制飞机液压系统管道振动具有重要指导意义。同时，从仿真和实验的角度对飞机液压管道的装配应力进行了研究，为开发管道的装配应力监测系统提供了依据。但还有一些工作尚待进一步研究：

（1）需要对管道进行疲劳分析，得到管道的S-N曲线，为限制管道的振动应力、预测导管的疲劳寿命提供基础。
（2）本文仅对单根管道进行了振动分析和振动抑制研究，对实际飞机的管系振动和抑制技术研究需要进一步展开。

（3）流体流速对管道振动应力的影响需要进一步研究。
（4）需要进一步开发管道安装应力监测系统并将其应用于工程实际。
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图5. 19 正常和有应力情况下管道频响函数比较





磨损故障





（a） 磨损故障





爆裂故障





（b） 爆裂故障





图5. 8 管道各阶固有频率随偏移量的变化





图5. 7管道应力随偏移量的变化





图5. 6 管道前4阶固有频率随偏移量的变化





图5.5管道前4阶固有频率随弹性模量的变化








安装





图5. � SEQ 图5. \* ARABIC �4�  管接头





图5. � SEQ 图5. \* ARABIC �3�管道连接图
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图5. 18 有安装应力情况下管道频响函数 
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图5. 11力锤
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图5. 13  NI9234





（b）5-253





图5. 10 管道试验台





          图3.2 模拟管道压力脉动的边界条件





图3. 3 管道253压力脉动下的位移响应曲线








固定约束





图4. 19压力脉动情况下管道承受的应力
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(d) 第四阶固有频率
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(c) 第三阶固有频率
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(b) 第二阶固有频率
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(a) 第一阶固有频率
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（d）第四阶固有频率
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（c）第三阶固有频率
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（b）第二阶固有频率
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（a）第一阶固有频率
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图3.1 本文研究使用的某型飞机真实液压管道





(f) 管道155
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图2.5  X、Y、Z三方向分别敲击
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(b)位移比较
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图2.4 管道三维实体模型图





图4.9 改变管形前后的吸油管道166
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(e) 管道113
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图5. 9  液压试验台
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图4. 13 吸油管道改变管形前后的振动应力
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(b)位移比较
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(a) 应力比较
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（b）管道4-166





(b)位移比较
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（a）应力比较
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图4.12 吸油管道改变管形





（c）管道1-166
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(b)位移比较
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(a) 管道1-253





(b)位移比较
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（a）应力比较
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图2.3  研究管道
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图3.6 管道113基础激励时的位移响应曲线
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图5. 16 安装应力模拟（加垫片）





（c）Z方向
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图5. 15 试验现场图
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图4. 21基础激励情况下管道固有频率变化
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     图1. � SEQ 图1. \* ARABIC �1�导管故障随时间的变化趋势图








图4. 22冲击压力情况下管道承受的应力








管道





图3. 13 液压系统








滑道
































图1. 4某型号飞机液压导管故障图








图1.3导管故障类型分类





安装座





图5. 12 加速度传感器





图1.2 导管故障按批次的统计结果





图4. 20 基础激励情况下管道承受的应力











图5. 14  管道模态实验示意图
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图3.10 管道2-166在冲击环境下的加速度响应曲线
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图4.7 管形改变后的管道








图4.8 管道改变管形后的振动应力比较








图4. 18  管道不同约束分布情况





       图4.11管道166改变前后弹性约束时应力和位移比较








图4. 10管道166改变前后施加固定约束时应力和位移比较
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图3.7导管极限工作压力脉冲








图3.5  模拟管道基础激励时的约束条件
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     图3. 4发动机舱载荷曲线
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图2.1六面体正规单元





图5. � SEQ 图5. \* ARABIC �2� 楔形六面体单元





图5. � SEQ 图5. \* ARABIC �1� 横截面图





图4. 25 管道113施加阻尼时应力和位移比较





图4. 24 管道155施加阻尼时应力和位移比较
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(b)位移比较
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图4. 23 管道155的三维实体模型图
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图4. 17不同卡箍间隔下管道固有频率变化








图4.16不同卡箍间隔下管道应力变化








图4. 14直管道有限元模型





(b) 管道2-253








图4. 6管道253改变管形前后施加弹性约束时应力和位移比较





(a) 应力比较








图4.4管道2-253








图4. 3 管道1-253





图4.2异径管处引起的激振力





图4.1弯管处引起的激振力











图2.2 局部坐标与系统的整体坐标
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图4.5管道253改变管形前后施加固定约束时应力和位移比较
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图5. 17正常情况管道频响函数
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表示卡箍1，卡箍1不动





表示卡箍2，卡箍依次向右移动





图4.15 卡箍摆放示意图





不加消振器





加消振器





图1.6 消振器原理图





图1.7 加消振器前后管道加速度谱





图1. 5 管道约束前后应力比较





图1. 8  两种缓冲器





图1. 9 管道安装应力模拟过程





   图1. 10 炉体框架应力、应变及变形检测原理
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 图3.12管道2-166在冲击环境下位移响应曲线








图3.11管道2-166在冲击环境下应力曲线
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图2.6 管道沿X、Y、Z方向的加速度频响函数
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图3. 9 模拟管道瞬态冲击压力时的约束条件
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图3.8 压力曲线
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