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摘  要

管路连接件作为飞机液压管路系统连接的重要构件，几乎遍布飞机机体的每个部分，任意一处管路连接件失效都会造成飞机液压系统重大事故。因此，本文针对飞机液压管路系统中常见的扩口式管路连接件，系统地研究了飞机实际使用过程中的装配及振动服役环境对飞机液压管路密封及疲劳特性的影响规律，主要研究工作及成果如下：
（1）根据扩口式液压管路连接件的结构特点，考虑连接件接触对的多种接触关系，研究了三种装配偏差和振动工况的加载方式，最终建立了飞机管路连接件多体接触有限元模型。
（2）基于管路连接件的有限元模型，分析了装配状态对管路密封性能的影响规律。结果表明：摩擦系数增大，密封性能反而降低；拧紧力矩增大，密封性能增强，但是，当拧紧力矩超过最大拧紧力矩时，扩口导管出现结构损伤，导致密封失效；导致管接头分离的轴向装配偏差越大，密封性能将迅速变差，导致管接头靠近的轴向装配偏差，将提高管路密封性能；径向与角度偏差对密封性能的影响较小。
（3）设计并进行了管路密封性能综合验证试验。得到如下结论：在不考虑装配偏差的情况下，通过最小拧紧力矩测定试验测得管路连接件最小拧紧力矩为20.65 KN•mm，与仿真结果和标准规定值基本吻合；通过轴向偏差与径向偏差下密封性能试验得到不同偏差值下管路连接件的最小拧紧力矩值，与仿真结果进行对比，相对误差小于14.9%。

（4）通过有限元仿真，分析了振动工况对管路密封性能的影响规律。结果表明：在振动工况作用下管路连接件外套螺母将逐渐产生松动，进而导致管路连接件的密封性能发生衰退，因此，实际工程应用中一般通过打保险丝来减缓管路连接件密封性能的衰退过程。为减少振动工况对管路密封性能的影响，应尽量使管路连接件远离振动激励源并降低振动载荷的幅值。
（5）基于连续损伤力学理论，进行了管路连接件振动疲劳寿命预估。结果表明：在正常装配状态下，管路连接件的疲劳裂纹萌生点位于扩口导管与平管嘴末端接触部位；随着振动载荷幅值与预紧力的增大，管路连接件的疲劳寿命逐渐减小；当存在轴向装配偏差时，由于应力集中现象的影响，管路连接件的疲劳裂纹萌生点位于导管扩口与管体连接部位；轴向装配偏差削弱了管路连接件的疲劳强度，轴向偏差越大，管路结构疲劳寿命越小。
关键词：管路连接件，装配偏差，振动工况，密封性分析，疲劳寿命分析
ABSTRACT
As an important connection component of the aircraft hydraulic piping system, pipeline connectors are almost everywhere in the aircraft body. The failure of any piping connector will cause a major accident in the aircraft hydraulic system. Therefore, this article systematically studies the influence of the assembly and vibration service environment on the sealing and fatigue characteristics of the aircraft hydraulic pipeline during actual use of the aircraft’s hydraulic pipeline system. The work and results are as follows:
(1) According to the structural characteristics of the flared hydraulic pipeline connector, considering the multiple contact relationships of the contact pairs of the connector, the loading methods of three assembly deviations and vibration conditions are studied, and finally the multi-body contact finite element model of aircraft pipeline connector is established.
(2) Based on the finite element model of the pipeline connector, the influence of the assembly state on the sealing performance of the pipeline is analyzed. The results show that the friction coefficient increases, the sealing performance decreases; the tightening torque increases, and the sealing performance is enhanced. However, when the tightening torque exceeds the maximum tightening torque, the flared duct is structurally damaged, resulting in seal failure. The greater the axial assembly deviations that causes the pipe joint to separate, the faster the sealing performance will deteriorate. The axial assembly deviations that causes the pipe joints to be too close will improve the sealing performance of the pipeline The radial deviations and the angular deviations have less impact on the sealing performance.
(3) A comprehensive verification test of pipeline sealing performance was designed and carried out. The results show that without considering the assembly deviation, the minimum tightening torque of the pipeline connector is 20.65 KN•mm through the minimum tightening torque measurement test, which is basically consistent with the simulation result and the standard specified value. Through the sealing performance test under the axial deviation and the radial deviation, the minimum tightening torque values of the pipeline connectors under different deviation values are obtained. Compared with the simulation results, the relative error is less than 14.9%.
(4) Through finite element simulation, the influence of vibration conditions on pipeline sealing performance is analyzed. The results show that under the action of vibration conditions, the pipe connector jacket nut will gradually loosen, which will cause the sealing performance of the pipe connector to decline. Therefore, in practical engineering applications, fuse is generally used to slow down the decline of the sealing performance of pipeline connectors. In order to reduce the impact of vibration conditions on the sealing performance of the pipeline, it is necessary to keep the pipeline connections away from the vibration excitation source and reduce the amplitude of the vibration load.
(5) Based on the theory of continuous damage mechanics, the vibration fatigue life of the pipeline connection structure is estimated. The results show that under normal assembly conditions, the fatigue crack initiation point of the pipeline connection structure is located at the contact part of the flared tube and the end of the flat nozzle. With the increase of the vibration load amplitude and pre-tightening force, the fatigue life of the pipeline connection structure is gradually reduced. When there is axial assembly deviations, due to the influence of stress concentration, the fatigue crack initiation point of the pipeline connection structure is located at the connection part of the pipe flaring and the pipe body. The axial assembly deviations weakens the fatigue strength of the pipeline connectors. The greater the axial deviation, the shorter the fatigue life of the pipeline structure.
Key words: Pipeline connectors, Assembly deviation, Vibration conditions, Leak tightness analysis, Fatigue life analysis
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	第j个单元在第i次循环后的弹性模量
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	第j个单元在第i次循环后的损伤度
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	第j个单元第i段循环后的损伤度增量
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	第j个单元第i段循环中每次循环的损伤累积速率
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第1章  绪论

1.1 研究背景及意义

管路系统之于飞机犹如人体的“血管”，将燃油、液压油、滑油以及空气等飞行所需流体介质输送给飞机各元部件，在飞机各种错综复杂且庞大的系统体系中起着无可替代的连接作用。因此，管路系统的可靠性至关重要，其结构完整性要求与整个飞机相一致[1]。

随着飞机型号的不断迭代发展，在对于飞机操纵与机动性能要求越来越高的同时对于飞机空间利用率与减重的要求也越来越严苛，飞机液压管路系统的工作压力也由原来的21MPa、28MPa逐渐提高到35MPa，这对飞机液压管路系统的可靠性提出了新的挑战[2]。目前，飞机液压管路系统失效故障频繁发生，而且还呈逐年上升趋势，直接影响飞机的运营安全。据不完全统计，美俄两军飞机的元件故障中30%以上为液压管路系统故障。在我国某型飞机的研制及服役过程中，液压管路系统失效故障问题也较为严重，有统计资料显示，在设计制造类故障中，导管类故障共计1650起，占故障总数的71%。
飞机液压管路系统的服役环境复杂多变，故障致因的多样性导致了其故障形式的多样性，常见的有渗漏、磨损、破裂等几大类。在飞机液压管路系统设计、制造及装配的过程中，管路连接件的装配尤为重要，不当装配导致的管路渗漏问题占故障总数的73.94%。因装配偏差过大导致装配应力过大，进而引发导管疲劳断裂将会对飞机的飞行安全产生极大的危害。另一方面，由于飞机液压管路系统的分布区域广泛，故其振动环境亦是复杂多变。在振动工况较为严峻的液压附件舱和发动机舱，液压导管的渗漏与破裂问题尤为突出（共出现了767起，占46.5%）。由此可见，振动工况是造成液压管路系统故障频发的另一个不可忽视的因素。
在飞机液压管路系统中，管路连接件由于自身结构紧凑而复杂，容易成为液压管路系统的薄弱环节。因此，针对服役环境下飞机液压管路连接件的密封及疲劳特性进行仿真与试验研究对于有效减少管路系统的故障，提高管路系统的可靠性有着极其重要的理论研究意义与工程实用价值。
1.2 国内外研究现状
1.2.1 初始装配应力分析研究现状
由于装配等原因，管路系统中应力较大部位一般集中在管路支撑件与连接件处。管路支撑件一般用于将管路薄弱位置或振动较大位置紧固在机舱舱壁上，是用于吸收与传递载荷的部件，故有一定的预应力存在。管路连接件的应力状态则更为复杂一些，其初始装配应力主要由两部分组成，一是通过锁紧螺母等施加的密封所需预紧力导致的预应力，二是由装配偏差等装配质量问题导致的装配应力。
对于预应力的分析研究较多的是在螺栓预紧、过盈配合及土木工程等领域，其仿真方法主要有降温法、预紧力单元法和渗透接触法三种。降温法主要是将预紧力换算成对应的温度载荷施加到结构上，引起结构收缩变形，从而产生内部拉紧力，以此实现预应力的模拟。张红兵等[3]用降温法替代直接加载法模拟螺栓预紧力并给出了预紧力跟温度载荷的换算公式，仿真计算结果表明降温法的普适性更强且精度更高。金晶等[4]提出了能适用于瞬态分析的局部降温法和等效摩擦法联合模拟螺栓预紧力，其仿真与理论计算结果误差在工程允许范围内，验证了该方法的可靠性。何琳等[5]通过等效载荷-实体力筋降温法模拟混凝土结构预应力，该方法比单纯的等效载荷法或实体力筋降温法具有更高的可行性和准确度。王存珠等[6,7]利用降温法模拟大型转盘轴承结构多螺栓预紧的工况，分析了螺栓预紧力大小对结构接触应力分布的影响。预紧力单元法主要是在根据结构真实尺寸建立的有限元模型中合适的部位构建预紧力截面，并在预紧力截面上生成预紧力单元，通过预紧力单元施加预紧力，预紧力大小由力矩公式等效换算拧紧力矩可得。潘园稚[8]通过ANSYS软件自带的PRETS179预紧力单元模拟了机翼机身对接接头上多个螺栓预紧连接的状态，并探究了螺栓预紧力及螺栓孔径等因素对结构整体应力分布的影响。侯光辉等[9]将转盘轴承上的多组螺栓连接简化为多螺栓杆及两端面蜘蛛网状连接，并通过预紧力单元施加均布与非均布预紧力，研究了两种不同工况下转盘轴承结构内部的载荷分布。Zhang Wei等[10,11]基于ANYSY Workbench软件建立了无垫片多螺栓连接结构的有限元实际接触模型，利用预紧力单元法模拟了螺栓预紧力，分析了不同拧紧策略及拧紧起始位置对最终预紧力的影响规律，提出了改进结构装配质量的具体方案。渗透接触法有两种方式，在换算好接触对渗透量的前提下，一是可以通过缩短螺栓长度来模拟螺栓预紧状态，或是可以通过控制接触对间的偏移量来模拟螺栓预紧状态。杨文凯等[12]通过MSCM软件自带的截面法以及渗透接触法分别计算了考虑弹性和考虑弹塑性两种情况下的螺旋桨叶根应力分布，结果表明两种方法均能有效地模拟螺栓的预紧力。祖炳锋等[13]基于Pro/E软件构建了柴油机缸孔有限元模型，采用接触渗透法模拟了缸盖螺栓预紧的工况，并通过试验测量数据验证了其仿真结果的可靠性。
装配应力的分析方法主要为强迫位移法。王晶等[14,15]通过强迫位移法对实际飞机液压管路分别进行了装配应力较大，中等及较小三种情况的模态仿真分析，分析结果表明装配应力会导致管路固有频率变化。程小勇等[16,17]基于ANYSY软件建立了管路有限元模型并分析得到了其在装配应力影响下的固有频率变化，通过管路模态试验验证了仿真结果的有效性，并据此开发了管路装配应力监测系统。於为刚等[18,19]提出了一种基于一类支持向量机的管路装配应力检测技术，并通过管路装配应力试验数据验证了该检测技术的可靠性。
1.2.2 管路密封性能研究现状
管路泄漏问题困扰各大飞机制造商已久，特别是在管路连接件部位，泄漏问题尤为严重。对于这个问题，国内外学者的研究工作大多集中于对静态或准静态下密封机理的研究，并通过推导得出密封性能数值模型（漏率模型）。对于在受外部环境影响的情况下，其密封机理如何变化的研究还不多。
静态或准静态下密封性能的研究主要致力于建立包含拧紧力矩、接触面密封带宽，接触面接触压力，接触面表面粗糙度等变量的泄漏模型，其中密封带宽与表面粗糙度往往要结合试验进行测量，以保证模型准确率。Francesc[20]等提出了一种能同时考虑螺旋槽波纹和表面粗糙度的金属-金属密封泄漏模型，通过数值分析，确定了实际接触面积百分比及实际接触拓扑结构与泄漏率之间的相关性。Murtagian[21]等研究了静态金属-金属密封的有效性，包括接触压力和接触长度、载荷历史和密封介质的使用。进行了锥面密封试验，并根据试验结果制定了密封性能标准。提出了密封性能参数，并通过试验得到了密封性能的临界值。通过管连接的全尺寸试验和有限元分析，验证了该准则的有效性。冉光斌等[22-24]研究了锥角及锥角差大小对双锥型管路连接件密封性能的影响，并提出了有限元仿真与多目标优化相结合的管路连接件稳健设计方法。周鑫等[25-29]围绕单锥面密封中的球头-锥面密封结构做了非线性接触分析、装配偏差影响分析、密封状态的力学分析以及泄漏率的定量分析。王小刚[30,31]结合ANSYS非线性分析与二阶响应面设计理论，对比分析了锥头锥孔及球头锥孔两种管路连接件的密封影响因素及密封性能。丁建春等[32]通过Abaqus软件建立了某型球头-接管嘴式管接头的二维模型，仿真计算了在不同拧紧力矩下的密封带宽，并通过显微镜测量了管路连接件在对应拧紧力矩作用下的密封带宽，试验结果基本验证了仿真计算结果的可靠性。何勃等[33-35]针对管路连接件进行了载荷包络线有限元仿真及试验研究、密封性能敏感性分析及密封失效概率计算等多方面的研究，为管路密封性能研究提供了一种较新的思路。
外部环境影响下密封性能的研究所面对的情况更为复杂，现如今还没有较为成熟的泄漏模型能用来描述其密封性能的变化规律。现有的研究还是与静态密封类似，关注于接触面密封带宽，接触面接触压力的变化规律。王振兴等[36]基于刚体假设分析了拉伸载荷作用下无扩口式管接头的密封机理，并通过有限元软件ANSYS建立相应的多体接触弹性模型进行了验证。刘洋等[37]针对燃油管路胶管卡箍密封结构，先通过谐响应分析得到胶管卡箍密封结构在0-180Hz频段中的密封危险频次，并分析了其在密封危险频次时两个密封环面对应上下左右八个关键点的相对位移。建立胶管卡箍精细有限元模型，以之前的相对位移为模型边界条件，分析得到振动激励对胶管卡箍密封性能的影响：在危险频次振动载荷作用下，密封环面的接触压力要低于装配工况下的密封环面接触压力。熊影辉等[38,39]先是研究了轴向预紧力对扩口式管路连接件密封性能的影响，然后通过对管路连接件各接触面进行受力分析，验证了预紧力跟预紧扭矩的关系公式。以在扩口导管尾部施加垂直于导管轴线的位移载荷模拟振动工况，研究了管路连接件外套螺母的松动角度及轴向预紧力衰退跟振幅的关系。最后通过试验对螺母松动及预紧力衰退的仿真结果进行验证。闫洋洋等[40-42]基于经过小波变换处理过的卡套式液压管路连接件各部件表面粗糙度测量数据，构建了能逼近实际密封接触粗糙表面的管路连接件密封接触区域多尺度模型。在此基础上研究了此类管路连接件的合理装配规范、高压卸载泄漏机理以及高压流体脉动影响。通过简化分析，提高了复杂管路接头系统动力学分析的精度，并结合加速振动试验研究了管路连接件的振动失效机理，得出了微动磨损是振动工况下卡套式管路连接件出现泄漏的主要致因这一结论。
1.2.3 管路疲劳特性研究现状
管路疲劳特性研究主要集中于管路疲劳寿命估算方法与管路疲劳试验研究两大方向，很多时候两者往往一起进行，以试验来验证估算方法的可靠性。
张淼等[43-46]构建了适用于管接头等轴对称结构的分式形式损伤演化方程，并通过标准轴对称试验件的疲劳试验数据拟合得到损伤演化方程中的材料参数。在此基础上先后通过损伤力学闭合解法和数值解法预估了在恒幅拉伸载荷作用下扩口管接头和无扩口管接头的疲劳寿命，并进一步讨论了谐振载荷作用下结构RVE损伤失效和共振失效两种失效判据的适用工况。王帅等[47]研究了预载荷对管路结构振动响应的影响，提出了一种预估预载荷影响下管路结构随机振动疲劳寿命的方法，并通过试验验证了该方法的可靠性。权凌霄等[48]将有限元随机振动响应分析与随机振动疲劳频域分析方法相结合预估了某国产大飞机上一段典型管路的疲劳寿命，具有较高的工程实用价值。陈志英等[49]推导了多点激励工况下航空发动机管路系统的动力学响应方程，并结合有限元分析和Dirlik模型进行管路系统的随机振动疲劳寿命预估。在此基础上还探究了约束刚度大小及载荷相关性中相位与相干系数对管路系统动力学响应和疲劳寿命的影响规律。
Wittenberghe等人[50]对3种螺纹管接头进行了四点弯曲试验，以确定其疲劳寿命。结果表明，通过降低管接头的整体刚度和局部刚度，使螺纹载荷分布更加均匀，可以提高管接头的疲劳寿命。将管接头二维轴对称有限元模型与三维完整有限元模型进行对比分析，结果表明两种模型的分析结果都与实验结果一致，并无太大差别。但二维模型运算速度比三维模型快28倍，故进行参数优化设计研究时可优先考虑使用二维模型进行分析。邵闯等[51]借鉴航标HB5277-1984中规定的飞机发动机材料共振疲劳寿命大于2e107及固有频率下降1%的失效准则，通过共振疲劳试验探究了钛合金导管的振动疲劳极限寿命。试验之中发现，试验件在驻留振动初期还没有出现可见失效表象时一阶固有频率下降过快，故应采用逐级增加试验载荷的方法，待试验件一阶固有频率稳定后再进行驻留振动疲劳试验，此时可采取一阶固有频率下降1%的疲劳失效准则。韩晓辉[52]基于动力学仿真分析，得到某段真实飞机管路一阶共振频率与可能的危险点位置，通过搭建管路振动疲劳试验台进行了验证试验，绝大多数试验件裂纹萌生点位于扩口导管与平管嘴末端接触部位，个别试验件裂纹萌生点位于其它零件上，验证了仿真结果的可靠性。程小勇[17]通过搭建振动疲劳试验台得到飞机管路常用的5A02铝合金的疲劳试验数据，并进一步测得不同载荷下不同管径的真实液压管路疲劳试验数据，分析得知管径越小，管路的抗疲劳性能越好。张凌云等[53]通过飞机钛合金（Ti-3Al-2.5V）无扩口管路连接件的旋转弯曲高周疲劳试验发现无扩口管路连接件的疲劳源位于扩口管外表面与平管嘴内表面接触处，且其疲劳失效可分为三个阶段：疲劳源萌生阶段、疲劳裂纹扩展阶段及疲劳瞬断阶段。李泽邦等[54]利用ANSYS对管道夹具进行了静强度分析，并用Workbench疲劳模块分析了试验夹具的疲劳寿命。朱峰等[55]对航空通用液压不锈钢导管进行了弯曲疲劳试验，提出了基于修正系数改进的
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公式来预估导管的弯曲疲劳裂纹萌生寿命，预估结果与试验结果吻合良好。
1.2.4 目前研究中存在的不足
综上可知，国内外学者已经对管路密封及疲劳问题进行了不少研究，但依然存在如下不足：
（1） 针对泄漏问题集中的管路连接件，对影响密封性能的摩擦系数、拧紧力矩和装配偏差等因素需要通过仿真与试验进行进一步的系统化研究；
（2） 对于外部环境影响下，特别是振动工况下管路连接件出现密封性能退化的原因还需要进一步的探究；
（3） 疲劳与泄漏往往一起出现，工程上迫切需要探究振动载荷作用下管路连接件发生疲劳破坏的机理来指导设计生产，以提高飞机液压管路系统的整体可靠性。

1.3 本文主要研究内容和论文结构
本文的研究先从建立扩口导管及其连接件的有限元模型入手，着重研究飞机管路系统服役环境中影响重大的装配偏差与振动工况；通过对管路系统装配偏差的模拟来分析各种装配偏差下的管路连接件装配应力变化规律，同时通过对管路系统振动工况的模拟来分析管路连接件的振动特性；进而研究不同装配应力与振动工况对管路连接件密封性能的影响规律及不同装配应力与振动工况下管路连接件疲劳特性的变化规律；最终得出管路连接件的装配偏差控制标准，为有效提高装配质量提供依据；研究振动环境控制指标，为控制管路连接件的振动环境，提高其可靠性提供参考。总体研究流程如图1.1所示。
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	图1.1 总体研究流程


论文共分为五章，各章具体安排如下：
第一章是绪论。主要介绍了本文研究的背景及意义，对飞机液压管路系统密封及疲劳特性国内外研究现状进行了综述，并分析了目前研究中面临的问题，最后介绍了本文的主要研究内容与论文结构。
第二章是飞机管路连接件多体接触有限元建模。首先讨论了飞机液压管路连接件的结构组成与工作状态，接着对管路连接件拧紧过程进行了力学分析，然后通过ANSYS Workbench有限元分析软件对扩口式管路连接件进行了有限元建模并讨论了不同工况的加载方式。
第三章是装配状态和振动工况对管路密封性能影响研究。首先基于管路连接件的密封机理提出了保证管路连接件密封可靠的三个密封准则。接着通过之前建立的有限元模型，对影响扩口式管路连接件密封性能的摩擦系数、拧紧力矩及装配偏差等因素进行了定量分析，并结合现有工程常用标准进行比对，以发现现有标准的不足之处，为完善现有标准提供理论依据。然后进行了管路密封性能综合验证试验，对比分析试验与仿真数据，来验证仿真结果的可靠性。在此基础上开发了管路密封性能评估系统。最后，探究了振动工况对管路密封性能的影响规律。
第四章是考虑初始装配应力的管路振动疲劳寿命分析。首先给出了用以描述不同应力应变状态下结构材料损伤演化规律的弹性、塑性损伤演化方程，根据材料疲劳试验数据对损伤演化方程中的材质参数进行了标定；通过疲劳损伤演化方程预估标准试件的疲劳寿命并与试验数据进行对比分析，验证了疲劳损伤演化方程的可靠性；然后根据塑性损伤演化方程计算了管路连接件由于预紧装配导致的初始损伤场，并将初始损伤场与残余应力应变场用于后续疲劳损伤分析；进一步，通过疲劳损伤演化方程并结合有限元数值解法预估不同工况下的管路连接件弯曲振动疲劳寿命，并分析了不同工况对管路连接件疲劳寿命及裂纹萌生部位的影响。
第五章是总结与展望。总结全文，并指出后续的研究方向和研究内容。
第2章  飞机管路连接件多体接触有限元建模
2.1 引言
管路连接件作为飞机液压系统连接和介质传输的关键元件，对飞机飞行的安全性和可靠性有着重大的影响。同时，由于管路连接件自身结构紧凑而复杂，容易成为液压管路系统的薄弱环节，因此有必要对其进行多体接触有限元建模，为后续分析打下基础。本章首先讨论了飞机液压管路连接件的结构组成与工作状态，接着对管路连接件拧紧过程进行了力学分析，然后通过ANSYS Workbench有限元分析软件对扩口式管路连接件进行了有限元建模并讨论了不同工况的加载方式。
2.2 飞机管路连接件结构组成与工作状态
2.2.1 管路连接件结构组成
飞机管路连接件一般可分为柱端式管路连接件、永久式管路连接件及可分离式管路连接件三大类[56]。其中，连接形式大多采用螺纹连接，可重复拆装的可分离式管路连接件应用最为广泛。此类管路连接件具有结构紧凑、装拆方便、维护性较好等优点，适用于各类需要考虑装配偏差，频繁检修更换的液压系统元器件与管路连接部位。但是其组成零件较多，导致其装配质量较难把控，密封可靠性一般。可分离式管路连接件又可分为扩口式管路连接件、无扩口式管路连接件及唇密封式管路连接件三种。
扩口式管路连接件是应用最早的可分离式管路连接件，其在液压系统里最为常见，典型的扩口式管路连接件结构组成如图2.1所示。从图中可以看出，扩口式管路连接件由外套螺母、平管嘴、直通管接头及扩口导管四部分组成。其中，扩口导管扩口锥面一般通过冷挤压成型。扩口锥角有74°、90°及120°三种，通常选用74°扩口。根据导管材质不同还可进行改进，较软材质的导管可以进行双层扩口，较硬材质可以进行双锥度扩口，两种改进方法都可以减小加工误差带来的负面影响，提高密封可靠性。国内航空工业常用的液压导管分为第1尺寸系列和第2尺寸系列[57,58]，第2尺寸系列导管直径指的是导管的公称外径，采用
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作为标记，第1尺寸系列导管直径指的是导管的假定内径，等于公称壁厚
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为1mm时的公称内径，采用
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作为标记。导管标称尺寸如图2.2所示，
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为导管公称内径，
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。对于同一尺寸的扩口导管，第2尺寸系列配套的平管嘴等零件尺寸会略大于第1尺寸系列，不同尺寸系列的外径12mm导管对应的平管嘴结构示意图如图2.3所示和尺寸数据如表2.1所示[59]。本文选取第1尺寸系列
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的管路连接件进行研究分析。
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	图2.1 扩口式管路连接件结构组成
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	图2.2 导管的标称尺寸图
	图2.3 平管嘴结构示意图


表2.1 不同系列平管嘴尺寸参数
	系列
	公称尺寸/ mm
	d
	d1
	D
	D1
	H
	h
	r

+0.3

0
	100件理论重量

kg

	
	d0
	DN
	
	
	
	
	
	
	
	

	1
	10
	—
	12
	14.0
	16.2
	14.5
	14
	4.5
	1.5
	0.648

	2
	—
	12
	
	
	18.2
	15.5
	
	5.0
	3.5
	0.780


扩口式管路连接件各零件所用材料的静力力学性能参数[60,61]如表2.2所示。扩口导管所用的材料是5A02铝合金，平管嘴所用的材料是45号钢，管接头以及外套螺母所用的材料是2A12铝合金，国内铝合金牌号发生过更迭，5A02铝合金对应的旧牌号为LF2铝合金，2A12铝合金对应的旧牌号为LY12铝合金。
表2.2 扩口式管路连接件各零件材料的力学性能参数

	零件种类
	零件材料
	密度

（kg/m3）
	弹性模量（GPa）
	切变模量（GPa）
	泊松比
	屈服极限（MPa）
	强度极限（MPa）

	扩口导管
	5A02
	2680
	70
	27
	0.32
	98
	205.3

	平管嘴
	45钢
	7810
	200.1
	78.8
	0.269
	355
	696.6

	外套螺母
	2A12
	2800
	71
	26
	0.3
	314
	610

	直通管接头
	
	
	
	
	
	
	


2.2.2 管路连接件工作状态
扩口式管路连接件是最早应用于航空液压系统的刚性导管连接件[1]，在正常工作状态时，通过外套螺母与管接头的螺纹副产生压紧力，带动平管嘴压紧扩口管的扩口锥面与对应的管接头锥面，产生密封效果，其中，平管嘴压紧扩口管能分散扩口锥面的剪切应力，减轻振动时导管扩口交界处的应力集中程度，增大连接强度。随着飞机不断地升级换代，管路连接件也向着高压化，轻量化方向发展，航空工业标准HB 4-1-2002[62]规定了不同尺寸不同材料导管的工作压力：
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式中：
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P

为工作压力，
[image: image70.wmf]min

P

为最小爆破压力，通过查HB4-31~43-2002[63]中的3.2条可计算得出；
[image: image71.wmf]n

为强度安全系数，一般取4或3.15。计算得到强度安全系数
[image: image72.wmf]n

取4时，不同尺寸导管的工作压力如表2.3所示。从表中可以看出，相同尺寸的不锈钢导管的工作压力远大于铝合金导管；同一公称外径同一材料的导管，壁厚越大，导管能承受的工作压力越大；同一壁厚同一材料的导管，尺寸越大，导管能承受的工作压力越小。
表2.3 不同尺寸导管的工作压力
	导管尺寸/mm
	工作压力/MPa

	
	导管材料

	DN
	d0
	e
	1Cr18Ni9Ti不锈钢
	5A02铝合金

	10
	8
	0.8
	21.73
	6.99

	
	8
	1
	28.55
	9.20

	12
	10
	0.9
	21.00
	—

	
	10
	1
	—
	7.55

	
	10
	1.2
	28.00
	—

	14
	12
	1
	20.00
	6.40


	
	12
	1.4
	28.00
	—


2.3 管路连接件拧紧过程力学分析
根据2.2.1节可知，扩口式管路连接件主要由直通管接头、外套螺母、平管嘴以及扩口导管四部分组成。由于外套螺母与平管嘴之间为间隙配合，所以两者之间的圆柱面并没有接触，各零件之间共有五对接触对，如图2.4所示，从左往右分别是：①扩口导管无扩口部与平管嘴的圆柱形接触对；②平管嘴与外套螺母的圆环形接触对；③扩口导管扩口部外锥面与平管嘴头部内锥面形成的接触对；④扩口导管扩口部内锥面与管接头对应锥头外表面形成的接触对；⑤外套螺母与管接头之间的螺旋副接触对，这一接触对由多组内外螺牙接触形成。①号接触对的扭拉关系无法通过公式直接求出，且导管扩口前需预安装平管嘴，所以一般可以认为平管嘴跟扩口管的圆柱形接触对是光滑的，目前对于扩口式管路连接件的研究均忽略了这一接触对的影响。根据机械设计手册[64]可查得②、③、④及⑤号接触对的扭拉关系计算公式：
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式中：
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分别为②、③、④及⑤号接触对的摩擦力矩；
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为轴向预紧力；
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u

为平管嘴与外套螺母的圆环形接触对的摩擦系数；
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为平管嘴与外套螺母的圆环形接触对的等效直径：
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其中，
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和
[image: image86.wmf]2

r

分别为平管嘴和外套螺母接触环的内外圈半径；
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u

为平管嘴与外套螺母的圆环形接触对的摩擦系数；
[image: image88.wmf]3

d

为扩口导管扩口部外锥面与平管嘴头部内锥面形成的接触对的等效直径；
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为扩口导管扩口部外锥角的一半；
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为扩口导管扩口部内锥面与管接头对应锥面形成的接触对的摩擦系数；
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为扩口导管扩口部内锥面与管接头对应锥面形成的接触对的等效直径；
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为螺旋副的摩擦系数，无润滑措施时通常
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所以
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	图2.4 管路连接件摩擦力矩示意图


在拧紧过程中，只有发生相对滑动的接触对才会产生与拧紧力矩
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相抵消的摩擦力矩，使整个结构处于一种平衡状态。在实际装配时，由于其它相连结构的约束，扩口导管与管接头并不会发生旋转，而是通过旋转外套螺母带动整个管路连接件结构进行压紧，在④号接触对上产生接触压应力来实现密封。因此④号接触对没有发生相对滑动，
[image: image108.wmf]4

0

T

=

。根据熊影辉等人[38]的研究，在旋转外套螺母时，平管嘴跟外套螺母之间会发生相对滑动，而扩口导管和平管嘴之间为静摩擦，两者之间相对静止，可以等效为一体，所以
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。此时，扩口式管路连接件的扭拉关系公式为：
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进一步，可以得到预紧轴向力
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和预紧力矩
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的转换公式：
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根据航空工业标准HB 4-3-2002[65]可知第1尺寸系列
[image: image114.wmf]0

10

dmm

=

的管路连接件对应的螺旋副规格为
[image: image115.wmf]18x1.5

M

，螺距
[image: image116.wmf]1.5

Pmm

=

，螺纹中径
[image: image117.wmf]5

17

dmm

=

,计算可得管路连接件平管嘴与外套螺母的圆环形接触对的等效直径
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管路连接件多体接触有限元模型建立
有限元分析是当前数学物理分析和工程计算中应用最广泛的一种数值计算方法，可以用来求解结构的力学响应，流固耦合特性等问题，被广泛应用于航空航天、机械及土木工程等领域和学科。有限元分析软件众多，其中ANSYS Workbench 作为ANSYS系列软件的集成平台，整合了结构、流体及电磁场等多种分析模块，且操作简易明了，在工程人员之中广受欢迎。经典的有限元分析流程如图2.5所示[66]，首先要对问题进行分析，明确需求；之后根据结构的真实尺寸建立三维实体模型，通过赋予材料属性，网格划分，接触设置等前处理步骤将实体模型转化为可用的有限元模型；接着根据真实工况对有限元模型施加边界条件和载荷，进行求解；最后对计算结果进行后处理分析，如果计算结果不满足要求，则对前面步骤进行更新修改，直到计算结果满足分析要求，能为问题提供合适的解决方案。
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	图2.5 有限元分析流程图


2.4.1 三维实体模型建立
扩口式管路连接件作为飞机液压系统中应用最为广泛的管路连接件，根据实际工程应用中的结构尺寸建立扩口式管路连接件的三维实体模型是进行后续有限元分析的先决条件。本文选取第1尺寸系列
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的管路连接件进行研究分析，扩口导管的扩口角度为37°，对应的管接头与外套螺母连接螺旋副规格为
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。管路连接件的各个零件都是航空标准件，在航空器的设计、制造以及服役维护中，每个航空标准件都有对应的牌号，通过这个牌号，可以在航空标准中迅速查找有关于这个航标件的所有信息。第1尺寸系列
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的管路连接件各零件牌号及相关参考标准信息如表2.4所示
表2.4 第1尺寸系列
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的管路连接件各零件牌号及相关参考标准[67-73]
	扩口导管
	平管嘴
	外套螺母
	直通管接头

	HB 4-2-2002

HB 4-31~43-2002

HB 4-52-2002
	HB 4-44-2002

HB 4-1-2002

HB 5800
	HB 4-45-2002

HB 5829-1983

GJB 3.3-1985
	HB 4-5-2002

GB/T 196-1981

GB/T 197-1981


根据表2.4中的信息，通过CAD软件CATIA建立第1尺寸系列
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的管路连接件各零件的三维模型如图2.6所示。其中，扩口导管管长为100mm。
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	(a) 扩口导管
	(b) 平管嘴
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	(c) 直通管接头
	(d) 外套螺母

	图2.6 第1尺寸系列
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的管路连接件各零件三维模型


将各零件按相关标准规定进行装配，装配完成后的管路连接件如图2.7所示。
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	图2.7 第1尺寸系列
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的管路连接件装配示意图


2.4.2 基于Workbench的有限元建模
2.4.2.1材料属性设置
在Workbench工作空间主界面新建Static Structural项目组，在Engineering Data栏中可以进行材料属性设置。根据表2.2分别设置5A02铝合金、45号钢及2A12铝合金的密度、弹性模量、泊松比等材料参数。扩口式管路连接件密封状态主要发生在接触对材料塑性应变区，因此采用多线性各向强化本构模型来模拟管路连接件材料的塑性行为。图2.8和图2.9给出了2A12铝合金[74]、45号钢[75]和5A02铝合金[76]三种材料的真实应力应变曲线。
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	图2.8 2A12铝合金真实应力-应变曲线
	图2.9 45号钢和5A02铝合金真实应力-应变曲线


2.4.2.2网格划分
由于后续需要分析不同拧紧力矩、不同密封对表面粗糙度、三种不同装配偏差以及不同振动工况对扩口式管路连接件密封性能的影响，其中，密封对表面粗糙度属于表面形貌特征，较难引入有限元计算，用摩擦系数代替[77,78]。考虑计算机资源配置的最优化，建立三种有限元模型满足不同的计算需求：①拧紧力矩、摩擦系数以及轴向偏差对管路连接件应力应变场的影响是轴对称的，且管路连接件本身也具有轴对称的结构特征[79]，因此采用二维轴对称有限元模型来分析这三种因素对扩口式管路连接件密封性能的影响，这也是目前管路密封性能研究中应用最为广泛的有限元模型；②径向偏差与角度偏差对管路连接件应力应变场的影响是镜面对称的，因此采用二分之一的三维镜面对称有限元模型来进行分析；③振动工况对管路连接件应力应变场的影响是全局性的，故采用符合真实管路连接件结构特征的三维有限元模型进行分析。
选取参与密封的直通管接头较长端进行扩口式管路连接件有限元建模，同时，由2.4节可知，管路连接件密封性能主要取决于导管扩口锥面与管接头锥面所形成的接触对的密封状态，在不涉及振动工况的情况下一般可以将外套螺母与直通管接头之间的螺旋副接触对省略[38]，通过这些简化可以大大提高有限元计算的收敛性与效率。
在Workbench DesignModeler中可以通过抽取截面的方法将三维实体模型转化为二维平面模型，之后在Model栏中进行后续网格划分，所建立的二维轴对称模型如图2.10所示，图2.10(a)为CAD模型，图2.10(b)为有限元模型。为提高计算精度对接触部位进行网格细化，此时模型单元数为20816，节点数为45688。
通过对二分之一的三维实体模型施加对称约束以及网格划分，可以得到三维镜面对称模型如图2.11所示，图2.11(a)为CAD模型，图2.11(b)为有限元模型。对接触部位进行网格加密处理来保证计算精度，此时，模型单元数为103346，节点数为233589。不难看出，二维模型相对三维模型能大大提高仿真计算的效率，这对于工程应用来说是十分重要的。
符合真实螺旋副结构特征的管路连接件完整三维模型如图2.12所示，图2.12(a)为CAD模型，图2.12(b)为有限元模型。考虑到振动加载迭代求解的复杂性，在保证计算求解精度的前提下对模型接触部位以及螺纹接触对进行合理网格细化，其它对计算影响不大的部位划分较为稀疏的网格。此时，模型单元数为178610，节点数为408209。
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	(a)CAD模型
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	(b)有限元模型

	图2.10 二维轴对称模型
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	(a)CAD模型
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	(b)有限元模型

	图2.11 三维镜面对称模型
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	(a)CAD模型
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	(b)有限元模

	图2.12 完整三维模型


2.4.2.3接触设置
由2.3节可知，扩口式管路连接件各零件之间共有五对接触对，分别是：①扩口导管无扩口部与平管嘴的圆柱形接触对；②平管嘴与外套螺母的圆环形接触对；③扩口导管扩口部外锥面与平管嘴头部内锥面形成的接触对；④扩口导管扩口部内锥面与管接头对应锥面形成的接触对；⑤外套螺母与管接头之间的螺旋副接触对，这一接触对由多组内外螺牙接触形成。在三种模型中，①③可以合并为一个接触对，按硬度大小原则设置硬度较大的平管嘴为Target Body，硬度较小的的扩口导管为Contact Body，②④也按同样原则设置，接触类型设为摩擦接触。在二维轴对称模型和三维镜面对称模型中，由于对螺纹进行了简化，所以将⑤号接触对的接触类型设为不分离即可满足计算要求。在完整三维模型中，⑤号接触对的设置方式与其它接触对相同。
2.4.3 边界条件与载荷施加
通过在直通管接头非接触端施加固定约束来模拟管路支撑件或是其它相连零件对扩口式管路连接件的固定支撑作用。并在扩口导管与直通管接头内表面施加均布压力载荷模拟管路工作时流体介质的压迫作用，同时在外套螺母螺纹端端面施加拉力载荷模拟轴向预紧力的预紧作用，可以得到无装配偏差状态下扩口式管路连接件的工作状态，如图2.13所示。HB 4-1-2002《扩口管路连接件通用规范》[62]中规定了导管、管接头和外套螺母中任何一种是铝制品时保证扩口式管路连接件密封性能所要求的最小及最大拧紧力矩，摩擦系数取0.2，通过式（2.11）换算可得最小及最大轴向预紧力如表2.5所示。
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	图2.13 管路连接件正常工作状态模拟


表2.5 扩口式管路连接件拧紧力矩要求
	1系列

d0/mm
	导管、接头和外套螺母中任何一种是铝制品

	
	最小拧紧力矩

KN•mm
	最大拧紧力矩

KN•mm
	最小轴向预紧力

KN
	最大轴向预紧力

KN

	10
	20.60
	35.30
	5.523
	9.464


通过在扩口导管自由端端面施加不同方向位移载荷来模拟轴向与径向装配偏差对扩口式管路连接件的影响，其中轴向偏差位移载荷平行于管路连接件轴线，如图2.14(a)所示；径向偏差垂直于管路连接件轴线方向，如图2.14(b)所示。角度装配偏差的模拟需要用到Remote Displacement功能，即远端位移载荷，以扩口导管喇叭口端面中心为远端点，通过远端位移载荷可以对扩口导管自由端端面施加角位移载荷，如图2.14(c)所示。
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	(a)轴向装配偏差加载示意图

	
[image: image143]

	(b)径向装配偏差加载示意图

	
[image: image144]

	(c)角度装配偏差加载示意图

	图2.14 三种装配偏差加载示意图


振动工况的加载分为两步，第一步先对管接头自由端施加固定约束同时对外套螺母施加Bolt Pretension，模拟管路连接件的预紧状态；第二步在扩口导管自由端施加径向振动载荷，模拟振动工况。Bolt Pretension在第一步中加载至目标预紧力值后通过Lock功能即可锁住，方便后续振动载荷施加。振动工况的加载方式示意图如图2.15所示。
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	图2.15 振动工况加载示意图


2.5 本章小结
本章首先介绍了扩口式液压管路连接件的结构组成特征、各零件材料的力学性能参数和服役时的工作状态。然后借鉴螺栓连接结构的扭拉关系公式，对扩口式管路连接件拧紧过程中各接触面的接触状态进行理论分析，得到扩口式管路连接件的扭拉关系公式。最后，根据真实结构尺寸建立了管路连接件三维实体模型，通过ANSYS Workbench有限元分析软件对扩口式管路连接件进行了有限元建模，同时，研究了三种装配偏差和振动工况的加载方式。
第3章  装配状态和振动工况对管路密封性能影响研究
3.1 引言
管路连接件的可靠性对飞机液压系统乃至整个飞机的可靠性有着重要的影响，液压管路系统中90%的泄漏问题都与管路连接件相关。目前，对于扩口式管路连接件密封性能的理论与仿真研究还较为不够充分，工程上主要通过试验总结经验作为参考，费时费力。本章首先基于管路连接件的密封机理提出了保证管路连接件密封可靠的三个密封准则。接着通过之前建立的有限元模型，对影响扩口式管路连接件密封性能的摩擦系数、拧紧力矩及装配偏差等因素进行了定量分析，并结合现有工程常用标准进行比对，以发现现有标准的不足之处，为完善现有标准提供理论依据。然后进行了管路密封性能综合验证试验，对比分析试验与仿真数据，来验证仿真结果的可靠性。在此基础上开发了管路密封性能评估系统。最后，探究了振动工况对管路密封性能的影响规律。
3.2 管路连接件密封机理与密封准则
3.2.1 金属-金属密封机理
由前文可知，扩口式管路连接件是通过挤压扩口导管的扩口锥面与对应的管接头锥面来产生密封效果，其密封机理属于金属-金属密封机理范畴。不同于橡胶圈密封这类弹性体密封，金属-金属密封往往被应用于航空航天及核能等温度和压力条件都非常恶劣的工况中，由于其密封接触面的复杂性，其密封机理往往更为复杂，也更为难以定量分析。典型的金属-金属密封接触面形貌如图3.1所示[80]，它通常具有金属车削加工所形成的像波浪一样一圈一圈的螺旋槽微观结构，这一微观结构覆盖整个密封接触面表面，导致整个密封接触面在宏观尺度上“光滑”，而在微观尺度上“粗糙不一”，整个密封接触表面上螺旋槽样微观结构的统计学特征被称为表面粗糙度。将螺旋槽的底部称为波谷，顶部称为波峰，在周向上螺旋槽的波峰呈现高低起伏的分布。
当两个金属表面接触时，往往螺旋槽的波峰部位先发生接触，此时两个相对螺旋槽之间的空隙就会形成泄漏通道，流体介质通过泄漏通道在螺旋槽内沿周向流动，直到碰到下一个泄漏通道流向下一个螺旋槽，泄漏通道在周向上的随机分布形成了多条沿径向流通的泄漏路径[81]。经典金属-金属密封理论[82]认为，在较大接触挤压力作用下，螺旋槽波峰部位发生塑性微变形填补泄漏通道以及相邻波谷部位，阻断泄漏路径，最终形成密封效果。

	
[image: image146]

	图3.1 典型金属表面形貌特征


典型金属-金属密封形成过程如图3.2所示，当两个硬度不同的金属材料表面发生接触时，在逐渐增大的接触压力作用下，硬度较低材料的表面会先发生塑性微变形，填补两个接触面之间的缝隙，来达到密封的效果。图3.2(a)为初始接触阶段，此时在宏观上两个金属表面已经发生接触，但在微观层面，仅仅是两个金属表面上螺纹槽样形状特征的顶部发生了接触，两者之间存在大量间隙，此时的密封性能很差；接触挤压力逐渐增大，便会进入图3.2(b)所示的塑性变形阶段，此时较软材料表面的螺纹槽样形状特征已经发生塑性微变形，填补了部分间隙，阻断了部分泄漏通道，同时由于两者之间互相侵入，客观上也减小了其它间隙的大小，此时的接触对能达到一定的密封效果；当接触挤压力继续增大，塑性微应变越来越大，两个表面基本完全贴合，泄漏通道大多数被塑性形变的螺纹槽顶部填满，此时的密封效果最好，这一阶段被称为完全接触阶段。可以看出，密封接触对表面越光滑，即表面粗糙度越低，接触对接触表面之间的微观间隙越小，那么达到规定密封性能所需的接触挤压力也越小，装配时需要施加在扩口管路连接件上的拧紧力矩也越小。
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	(a)初始接触阶段
	(b)塑性变形阶段
	(c)完全接触阶段

	图3.2 金属-金属密封的微观过程


3.2.2 密封准则
根据扩口式管路连接件的密封机理，结合其结构特性和材料特性，可以得到保证扩口式管路连接件基本密封性能的三个主要密封准则[83,84]：
1） 密封闭环:由于扩口式管路连接件密封接触面为一对锥面，当发生塑性微变形的密封接触区域在密封接触面上形成一完整立体环形时，可以认为此时塑性微变形填补了密封接触区域中沿周向各处的接触间隙，阻断了可能的泄漏路径，称这一立体环形接触区域为密封闭环。为了提高密封可靠性，需要使密封闭环具有一定宽度，这个宽度称为密封面宽。
2） 有效密封面积：将发生塑性微变形的密封接触区域称为有效密封区域，该区域的面积大小称为有效密封面积，在实际生产制造过程中，由于材料缺陷、加工工艺、表面处理及装配质量等因素影响，扩口式管路连接件密封接触对表面不可避免地会存在一些微小的缺陷[85,86]，进而导致密封闭环的宽度分布不均。此时，在最小密封面宽相等的情况下，有效密封面积越大，则扩口式管路连接件的密封效果越好。

3） 有效密封比压：有效密封比压是有效密封面上的接触挤压力与有效密封面积的比值，其为矢量，方向垂直于有效密封区域，有效密封比压的大小为有效密封区域的接触应力均值。为保证密封可靠性，当密封接触对为两种不同硬度材料时，有效密封比压大小应保持在较软材料屈服强度的1~3倍[87],当接触对为同一种材料时，密封比压大小应保持在材料屈服强度的1~2倍左右[30,31]。在密封面宽和有效密封面积相等的情况下，有效密封比压越大，可以认为扩口式管路连接件的密封可靠性越高。
管路连接件密封准则的具体量化受材料和结构尺寸的影响颇大，冉光斌等人[22-24]通过理论与仿真分析给出了管径3mm时保证双锥型管路连接件密封性能的密封准则：最小密封面宽的值应大于1.6~2.4mm，同时有效密封比压应大于较软材料屈服强度的2倍。王小刚等人[30,31]针对由同一种材料组成的锥形管路密封结构的密封性能进行了仿真与试验研究，得出了管径2.5mm时保证管路连接件密封性能的密封准则：有效密封比压应大于700MPa（密封接触对材料屈服强度为380MPa），满足有效密封比压的最小密封面宽大于0.5mm。对于密封面宽，丁建春等人[32]通过仿真与试验探究了某型球头-接管嘴式管接头在不同导管管径下需要的密封面宽：管径在12mm及以下时，密封面宽取1mm左右较为合理，管径在14mm至32mm时，密封面宽取0.5mm左右较为合理。
3.2.3 密封区域接触参量提取
在加载求解结束后，便可以进行计算结果的后处理分析。由前文可知，保证扩口式管路连接件基本密封性能的三个主要密封准则为密封闭环、有效密封面积及有效密封比压，在有限元分析中，可以通过后处理分析提取密封区域内对应的三个量化指标：密封面宽、有效密封面积及有效密封接触应力均值，称这三个指标为密封接触参量。
密封接触参量提取流程如图3.3所示，首先，需要从整个有限元模型中选中密封接触面的单元，从这些单元中编号最小的单元开始遍历至编号最大的单元，如果单元的接触应力大于管材5A02的屈服强度98MPa，则可以认为这个单元发生了塑性应变，参与形成了有效密封接触面，累加符合条件单元的数量，单元面积，接触应力值。为了方便密封参量的提取，需要提前按计算好的尺寸大小对接触面网格进行规整划分，确保每个网格的大小形状都相同。在二维模型中，因为接触为线接触，所以提取的单元面积即为单元长度，将单元长度累加即可得到密封面宽；有效密封面积则需要提取单元径向坐标最小值及最大值并结合锥面面积公式积分求得；有效密封比压为累积接触应力值与单元数量之比。在三维模型中，密封面宽为单元数量与密封面环向单元数之比，由于会出现密封面宽大小分布不均的情况，所以取密封面宽最小值；每个参与密封的单元的面积累加起来就是有效密封面积；有效密封比压为累积接触应力值与单元数量之比。
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	图3.3 密封面接触参量提取流程图


为了提高分析的效率，可以在后处理中应用Commands(APDL)功能来实现批量化自动处理[88,89]。Workbench后处理的Commands(APDL)与经典界面ANSYS Mechanical APDL在语法上基本相同，都可以实现自动提取保存应力应变值、应力云图等仿真结果。通过Commands(APDL)提取二维和三维模型的密封面宽图如图3.4所示，图3.4(a)为二维模型的密封面宽图，图3.4(b)为三维模型的密封面宽图，图中彩色部分的宽度即为密封闭环宽度，借助密封面宽图可以直观地观察密封面宽在整个接触面上的位置分布、密封面宽的大小及应力分布情况。
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	(a) 二维模型密封面宽图
	(b) 三维模型密封面宽图

	图3.4 二维模型与三维模型密封面宽图


3.3 摩擦系数与拧紧力矩对管路密封性能的影响分析
由3.2节分析可知，密封接触对表面粗糙度直接影响着扩口式管路连接件密封性能的好坏，作为扩口式管路连接件密封最关键的接触对，HB 4-52[58]与HB 4-3[65]分别对扩口导管扩口部内锥面与管接头对应锥面做了表面加工精度的要求：表面粗糙度不大于0.8。由于表面粗糙度属于表面形貌特征，较难引入有限元计算，因此引入摩擦系数来研究表面粗糙度对扩口式管路连接件密封性能的影响[77,78]。
摩擦系数受摩擦副材料及润滑状态影响较大，在实际装配时，为避免对工作介质的污染，一般不会对导管扩口部内锥面与管接头锥头外表面进行润滑，所以在这里只考虑干摩擦状态下金属-金属密封接触时的摩擦状态，可以认为摩擦系数与表面粗糙度是正相关的，即表面粗糙度越大，摩擦系数越大。常用的金属-金属接触摩擦系数取值为0.15~0.3。
由2.3节分析可知，轴向预紧力越大，密封接触对所受的挤压力越大，密封效果越好。根据式（2.11）给出的轴向预紧力与拧紧力矩、摩擦系数的关系式，可以绘制出三者之间的关系如图3.5所示。图中红色代表轴向预紧力很大，蓝色代表轴向预紧力很小，从图中可以看出当摩擦系数不变时，拧紧力矩越大，轴向预紧力越大；当拧紧力矩不变时，摩擦系数越大，轴向预紧力越小。
先分析定拧紧力矩时摩擦系数变化对管路密封性能的影响规律，接着分析定摩擦系数时拧紧力矩变化对管路密封性能的影响规律，最后分析两者对管路密封性能的耦合影响规律。
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	图3.5 轴向预紧力与摩擦系数和拧紧力矩关系图


1） 摩擦系数对管路密封性能的影响规律
HB 4-1-2002《扩口管路连接件通用规范》[62]中规定口导管、管接头和外套螺母中任何一种是铝制品时保证扩口式管路连接件密封性能所要求的拧紧力矩范围为20.60 KN•mm ~35.30 KN•mm。选取拧紧力矩大小为20.60KN•mm，摩擦系数变化范围为0.15~0.3，通过二维模型的仿真计算可以得到不同摩擦系数下扩口式管路连接件轴向预紧力以及三种密封接触参量的变化规律如图3.6所示。图中四个纵轴分别对应轴向预紧力、密封面宽、有效密封面积及有效密封比压。从图中可以看出，随着摩擦系数的增大，轴向预紧力、密封面宽、有效密封面积及有效密封比压都在减小。由3.2节可知，管径为12mm的扩口式管路连接件密封面宽取1mm较为合理[32]，此时，对应的摩擦系数为0.185，即当密封接触面之间的摩擦系数小于等于0.185时，可以保证在20.60 KN•mm力矩下装配的管路连接件的密封可靠性。
	[image: image154.png]F12 77720, 60KN*mm

- 1.4 T 5 200
1B —a— BT (KN L
ek A4 EHEE ) 1190
Ny ¢ HEEHER 2 |
® w8 e FREEHLIE MPa) ] 1
+— —+ 40
m 4 170
o
_ e t\ |
B o g 4 160
0.8 \.itk 1 4
| S i
- 0.6 N T -
' o 4 140
- N P 4+ 920
0. 185 E _
T 0.4 \:\. 1 - 130
_ o= _
- 0. 2 T 0
| L | L | L | L | L | L | L | .110

.14 0. 16 0. 18 0. 20 0. 22 0. 24 0. 26 0. 28 0. 30





	图3.6 轴向预紧力及三种密封接触参量随摩擦系数变化曲线


2）拧紧力矩变化对管路密封性能的影响规律
选定摩擦系数大小为0.18，通过二维模型的仿真计算可以得到不同拧紧力矩下扩口式管路连接件轴向预紧力以及三种密封接触参量的变化规律如图3.7所示。图中四个纵轴分别对应轴向预紧力、密封面宽、有效密封面积及有效密封比压。从图中可以看出，随着拧紧力矩的增大，轴向预紧力、密封面宽、有效密封面积及有效密封比压都在增大。经分析可得，在摩擦系数为0.18时保证管路连接件密封性能的最小拧紧力矩为19.63KN•mm，即当拧紧力矩大于等于19.63 KN•mm时，可以保证在摩擦系数为0.18时装配的管路连接件的密封可靠性。
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	图3.7 轴向预紧力及三种密封接触参量随拧紧力矩变化曲线


管路连接件各组成零件等效应力最大值随拧紧力矩变化如图3.8所示，从图中可以看出，随着拧紧力矩不断增大，各组件的等效应力最大值也不断增大。由表2.2可知，直通管接头与外套螺母所使用的2A12铝合金强度极限为610MPa，平管嘴扩口导管所使用的45号钢强度极限为696.6MPa，扩口导管所使用的5A02铝合金强度极限为205.3MPa，因此在拧紧力矩达到33.7KN•mm时扩口导管会先出现结构损伤，从而导致密封失效，在工程上应尽量避免这种情况的发生。由此可知，在摩擦系数为0.18时，拧紧力矩取值应小于33.7KN•mm，称这一力矩值为最大拧紧力矩。
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	图3.8 各组件等效应力最大值随拧紧力矩变化曲线


3）摩擦系数与拧紧力矩对管路密封性能的耦合影响规律
不同摩擦系数不同拧紧力矩下扩口式管路连接件密封面宽的变化规律如图3.9所示，图中橙色代表密封面宽较大，蓝色代表密封面宽较小，分析密封面宽变化规律，可以发现：①由前文分析可知，摩擦系数增大会导致密封面宽减小，其对密封性能起着负面的影响作用；拧紧力矩增大会导致密封面宽增大，其对密封性能起着正面的影响作用。而随着摩擦系数与拧紧力矩的增大，密封面宽大小整体呈上升趋势，可以判断，密封性能对拧紧力矩变化的敏感性大于对摩擦系数变化的敏感性，在实际装配中，应该更加注重对拧紧力矩大小的把握。②图中存在一条密封面宽为1mm的分界线，分界线以上为密封可靠的区域，分界线以下为密封不可靠区域。通过对该分界线进行多项式拟合可以得到保证密封可靠的拧紧力矩与摩擦系数关系如式（3.1）所示。HB 4-1-2002规定的保证扩口式管路连接件密封性能所要求的拧紧力矩范围为20.60 KN•mm ~35.30 KN•mm，在该曲线上对应的摩擦系数范围为18.5~28.2，符合大多数金属摩擦副摩擦系数的取值范围，可以看出，航空标准的规定具有较好的普适性。
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式中，
[image: image158.wmf]x

为摩擦系数，
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为拧紧力矩。
	[image: image160.png]2715 (KN*mm)

I
ZIN

H

=06.53x" + 110.21x -3.49

S

2235 1 %5 (mm)
1.405

1.250
1.000
0.7000
0.3000

0.1000

0.000

016 0.18 020 022 024 026 0.28 0.30

PR AR HL





	图3.9 密封面宽随拧紧力矩和摩擦系数变化曲线


不同摩擦系数不同拧紧力矩下扩口导管等效应力最大值的变化规律如图3.10所示，图中蓝色区域为扩口导管所用材料5A02铝合金的弹性变形区域，橙色区域为塑性变形区域，红色区域为大于强度极限区域，当扩口导管等效应力最大值进入红色区域时，可以认为扩口导管出现了结构损伤乃至破坏，这在工程上是不被允许的。通过分析可得，当取HB 4-1-2002规定的最大拧紧力矩35.30 KN•mm时，对应的摩系数为0.195，即要避免上述情况发生，摩擦系数应大于等于0.195。在实际生产装配中，存在不少摩擦接触对摩擦系数小于0.195的情况，因此，在装配时，应尽量避免将拧紧力矩施加至最大拧紧力矩。
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	图3.10 扩口导管等效应力最大值随拧紧力矩和摩擦系数变化曲线


3.4 装配偏差对管路密封性能的影响分析
由前文分析可知，航空标准规定的拧紧力矩范围基本能满足管路连接件正常装配时的密封需求。但是由于加工质量、安装条件等因素影响，导致管路在实际装配时总会存在一些装配偏差，此时，按原有的拧紧力矩要求进行装配并不能保证管路连接件的密封性能。本节将通过仿真分析探究三类常见的装配偏差对管路密封性能的影响规律，并结合分析结果给出建议的拧紧力矩范围。
3.4.1 轴向偏差对管路密封性能的影响分析
轴向偏差指的是扩口导管扩口内表面与管接头对应锥面在轴向上偏离正常配合位置的程度，以扩口端面和管接头锥面配合位置截面之间的相对距离来衡量，轴向偏差示意图如图3.11所示。因为轴向偏差往往是由管路在长度上的加工误差所导致的，所以又名长度偏差。国家军用标准GJB3054-97[90]规定“导管每100mm长其偏差不超过0.3mm”。
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	图3.11 轴向偏差示意图


为了更为客观全面地模拟轴向偏差对管路连接件的影响，选取扩口导管长度为100mm，通过位移载荷来模拟轴向偏差，偏差大小为-0.5mm~0.5mm，其中负数表示扩口导管与管接头过于靠近，正数表示扩口导管与管接头过于远离。摩擦系数为0.18，拧紧力矩大小为20.60KN•mm时不同轴向偏差下扩口式管路连接件轴向预紧力以及三种密封接触参量的变化规律如图3.12所示。图中四个纵轴分别对应轴向预紧力、密封面宽、有效密封面积及有效密封比压，其中，轴向预紧力通过使用Workbench后处理探针功能（Probe）提取平管嘴受到的Force Reaction即可得到，如图3.13所示。
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	图3.12 轴向预紧力及三种密封接触参量随轴向偏差变化曲线


分析图3.12中的变化规律可知，随着轴向偏差的增大，即扩口锥面和管接头锥面之间的相对位置由过于靠近逐渐变为过于远离，密封面宽、有效密封面积及有效密封比压都在减小。这是因为当轴向偏差为负值时，扩口锥面和管接头锥面相对于正常位置已经处于一种预压紧的状态，所以在相同拧紧力矩作用下，负的轴向偏差越大，密封效果越好，可以认为，负值轴向偏差对于管路密封性能的影响是正面的。此时的轴向预紧力变化不大是因为负值轴向偏差对管路连接件力学响应的影响只局限于扩口导管与管接头之间。当轴向偏差为正值时，扩口锥面和管接头锥面处于预分离的状态，此时扩口导管对平管嘴的反向挤压抵消掉了一部分轴向预紧力，所以正的轴向偏差越大，管路密封性能越差，正值轴向偏差对于管路密封性能的影响是负面的。
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	图3.13 轴向预紧力提取示意图


图3.14为轴向偏差分别为-0.5mm、0mm、0.25mm和0.5mm时的管路连接件密封面宽图，图中彩色部分的宽度即为密封闭环宽度。从图中可以看出，负值轴向偏差下，密封闭环宽度与有效密封比压都只是略微增加，而当轴向偏差为正值时，密封闭环宽度与有效密封比压都出现了明显下降。
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	图3.14 不同轴向偏差下密封面宽图


经分析可得拧紧力矩20.60KN•mm时轴向偏差最大值为0.215mm，当偏差继续增大，无法保证管路密封可靠性。由此可以发现，取航标规定的最小拧紧力矩进行装配时，并不能保证带偏差装配的管路连接件密封可靠。通过分析可得，在标准规定的最大轴向偏差0.3mm下进行装配时，保证管路密封性能的最小拧紧力矩为23.18KN•mm。
3.4.2 径向偏差对管路密封性能的影响分析
径向偏差指的是扩口导管与管接头在径向上偏离正常配合位置的程度，以扩口导管轴线与管接头轴线之间的相对距离来衡量，径向偏差示意图如图3.15所示。国军标GJB3054-97[90]规定“导管自由端须与接头或附件管嘴在同一直线上，其偏差按导管每100mm长（从最近的支承件算起）不超过0.3mm”。
	
[image: image166]

	图3.15 径向偏差示意图


选取扩口导管长度为100mm，通过在导管自由端施加位移载荷来模拟径向偏差，由于径向偏差具有对称性，故没有正负之分，取径向偏差大小为0mm~1mm。摩擦系数为0.18，拧紧力矩大小为20.60KN•mm时不同径向偏差下扩口式管路连接件轴向预紧力以及三种密封接触参量的变化规律如图3.16所示。
从图中可以看出，当偏差较小时，管路连接件的密封性能没有受到太大影响；当偏差大于0.4mm时，随着偏差增大，管路连接件密封性能出现明显下降；当偏差大于0.91mm时，管路连接件将无法保证密封可靠性。这是因为径向偏差导致扩口导管受管接头非对称挤压产生了椭圆变形，导管扩口部位变“扁”了，导致导管扩口锥面和管接头锥面配合程度出现了问题，与径向偏移方向相反的一端间隙变大，进而导致密封闭环出现了不规则变化，与径向偏移方向相反的部位宽度变小，直至发生密封失效。
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	图3.16 轴向预紧力及三种密封接触参量随径向偏差变化曲线


图3.17为径向偏差分别为0mm、0.2mm、0.4mm、0.6mm、0.8mm和1mm时的管路连接件密封面宽图，图中彩色部分的宽度即为密封闭环宽度。从图中可以看出，当径向偏差增大至0.4mm时，与径向偏移方向相反的一端的密封闭环出现了明显的不规则变化，部分密封闭环宽度变小；随着径向偏差的增大，密封闭环呈现粗细不一的特征，由于密封接触区域各方向的泄漏概率相同，根据木桶效应，此时应取最小密封面宽作为评判密封是否可靠的指标。不难看出，径向偏差影响下的最小密封面宽小于无偏差时的最小密封面宽。
	
[image: image168]
	
[image: image169]

	(a) 0mm
	(b) 0.2mm
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	(c) 0.4 mm
	(d) 0.6mm
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	(e) 0.8mm
	(f) 1.0mm

	图3.17 不同径向偏差下密封面宽图


总体来看，取航标规定的最小拧紧力矩进行装配时，可以保证在允许径向偏差（0.3mm）下进行装配的管路连接件的密封性能。同时，在径向偏差小于0.4mm时，导管扩口的椭圆形变程度较小，对密封性能的影响作用有限，因此，可以将0.4mm作为管径12mm的管路连接件的径向偏差阈值。
3.4.3 角度偏差对管路密封性能的影响分析
角度偏差指的是扩口导管与管接头之间的不对中程度，以扩口导管轴线与管接头轴线之间的相对角度来衡量，角度偏差示意图如图3.18所示。国军标GJB3054-97[90]规定“导管自由端须与接头或附件管嘴平行，允许的偏差不超过2°”。
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	图3.18 角度偏差示意图


选取扩口导管长度为100mm，通过对导管施加绕导管扩口端面中心旋转的角位移载荷来模拟角度偏差，由于角度偏差具有对称性，正负偏差影响相同，故取角度偏差大小为0°~5°。摩擦系数为0.18，拧紧力矩大小为20.60KN•mm时不同角度偏差下扩口式管路连接件轴向预紧力以及三种密封接触参量的变化规律如图3.19所示。
从图中可以看出，随着角度偏差的增大，轴向预紧力、密封面宽及有效密封面积都在减小，当角度偏差大于0.33°时，管路连接件将无法保证密封可靠性。这是因为角度偏差使导管扩口锥面和管接头锥面配合程度出现了问题，与旋转方向相反的一端接触间隙增大的同时接触区域减小，进而导致密封闭环宽度减小，当角度偏差过大时，与旋转方向相反的一端会因接触不良导致密封失效。
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	图3.19 轴向预紧力及三种密封接触参量随角度偏差变化曲线


图3.20为径向偏差分别为0°、1°、2°、3°、4°和5°时的管路连接件密封面宽图，图中彩色部分的宽度即为密封闭环宽度。从图中可以看出，随着角度偏差的增大，密封闭环呈现粗细不一的特征，与旋转方向相反的一端密封面宽变小，而与旋转方向相同的一端密封面宽变大。不难看出，角度偏差影响下的最小密封面宽小于无偏差时的最小密封面宽。
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	(a) 0°
	(b) 1°
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	(c) 2°
	(d) 3°
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	(e) 4°
	(f) 5°

	图3.20 不同角度偏差下密封面宽图


总体来看，取航标规定的最小拧紧力矩进行装配时，可以保证在允许角度偏差（2°）下进行装配的管路连接件的密封性能。但是由于角度偏差对密封性能的影响较为明显，所以在实际生产装配过程中，管路连接件的角度偏差越小越好。
3.5 管路密封性能综合验证试验研究
本节参考相关标准设计并进行了不同工况下的管路密封性能试验，通过对比分析试验数据与仿真结果，验证仿真结果的可靠性。
3.5.1 试验设计方案
1）试验目的
试验主要通过观察在不同工况下扩口式管路连接件是否发生泄漏来评估该工况对管路密封性能的影响，通过更换不同工况，可以探究拧紧力矩、轴向装配偏差及径向装配偏差对管路密封性能的影响。
2） 试验件及试验系统
试验件为某段真实飞机液压管路，如图3.21所示，扩口导管管径为12mm，长度为80cm，两端扩口前预装了平管嘴与外套螺母，通过两个直通管接头与其它管路进行连接。试验时，通过锁紧螺母与垫片将直通管接头固定在装配偏差模拟台上的偏差模拟工装上，进而通过偏差模拟工装施加不同的装配偏差。
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	图3.21 管路密封性能试验试验件


管路密封性能试验系统示意图如图3.22所示，该系统由苏试振动台系统、装配偏差模拟试验台、应力应变采集监测系统及液压加压控制系统组合而成。其中，轴向偏差工装通过丝杆驱动，丝杆螺纹为
[image: image183.wmf]18x1.5

M

，即丝杆旋转一周，轴向偏差工装带动管接头在轴向上平移1.5mm；径向偏差工装丝杆螺纹为
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，丝杆旋转一周，径向偏差工装在径向上平移2mm。
	[image: image185.png]e
HERE
wom
RO E §
R
« B EKE
m
amgmw X EE S EE
]
&
pia U e SR
A Es
HE
MMI__
I Fafliage i

BRERSE





	图3.22 管路密封性能试验系统示意图


根据试验要求，试验所用设备及材料主要有以下几种：①苏试DC-300型振动台及其控制器（图3.23）、②装配偏差模拟台（图3.24）、③计算机及NI信号数据采集器（图3.25）、④15号航空液压油（地面用油）（图3.26）、⑤手动液压泵及机械式压力表（图3.27）、⑥数显扭力扳手（图3.28）。
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	图3.23 苏试DC-300型振动台及其控制器
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	图3.24 装配偏差模拟台
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	图3.25 计算机及数据采集器
	图3.26 15号航空液压油
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	图3.27 手动液压泵及其机械表盘
	图3.28 数显扭矩扳手


3）试验方法
试验主要分为：①正常装配状态下最小拧紧力矩测定试验；②轴向偏差与径向偏差下密封性能试验。在试验前，要对试验设备及加载系统进行调试，并保证试验台和试验件螺纹连接副的清洁与干燥，为后续渗漏油滴的准确识别做好准备。
HB6999-2002[91]中规定，管路密封性能合格的条件是在2倍工作压力下保持5分钟无渗漏，本节所有试验均通过观察管接头螺纹附近位置是否有油滴渗出并结合液压表的示数变化来判断管路在5分钟内是否出现渗漏，试验中使用的液压油为15号航空液压油。
（1）最小拧紧力矩的测定试验

具体试验步骤分为以下几步：
a) 取一根试验件，以HB4-1中给出的保证密封的最小拧紧力矩20.60KN•mm为上限，以5KN•mm为下限，取上下限的中值为试验初始拧紧力矩值。
b) 按a)中的力矩值安装管接头并进行5分钟2倍工作压力试验，试验后将管接头拆解下来，旋转一定角度后按原来力矩值再拧紧，如此重复8次后进行第二次5分钟2倍工作压力试验。如果两次试验都没有发生渗漏，那么此力矩值作为下一步试验的上限，否则作为下限。
c) 重复b)中的操作，直到上下限的差距小于2KN•mm，如果此时按最后一次的拧紧力矩值拧紧时仍发生泄漏，则将拧紧力矩增大1KN•mm后再进行5分钟2倍工作压力试验，如果两次试验都没有发生渗漏，那么此力矩值为这根试验件的最小拧紧力矩。
d) 重复a)~c)中的操作，测定所有试验件的最小拧紧力矩值。
（2）轴向偏差与径向偏差下密封性能试验
根据国军标GJB3054-97飞机液压管路系统设计、安装要求规定，每100mm长导管其轴向偏差不能超过0.3mm，径向偏差不能超过0.3mm。试验件长80cm，对应的偏差最大值为2.4mm，为了提高试验的全面性，选取轴向偏差施加范围为-3mm~3mm（负值代表压紧，正值代表拉开），选取径向偏差施加范围为0mm~6mm。
由于在偏差作用下的管路密封性能试验无可供参考的文献资料，所以参考试验（1），试验（2）的具体步骤如下：
a) 取一根试验件，在装配偏差模拟台上设置好轴向偏差初始值0.5mm（120°）， 以（1）中测定的最小拧紧力矩值为拧紧力矩初始值安装好。
b) 进行5分钟2倍工作压力试验，试验后将管接头拆解下来，旋转一定角度后按原来力矩值再拧紧，如此重复8次后进行第二次5分钟2倍工作压力试验。
c) 如果两次试验都没有发生渗漏，那么将力矩值减少1KN•mm并重复b)中的操作，直到两次试验中出现渗漏，那将此时的拧紧力矩值增加1KN•mm作为此偏差量下的最小拧紧力矩值。若两次试验中出现渗漏，则将拧紧力矩值增加1KN•mm并重复b)中的操作，直到两次试验都无渗漏，此时的拧紧力矩值作为此偏差量下的最小拧紧力矩值。
d) 以0.5mm为步长，重复12次a)~c)中的操作获得轴向偏差-3mm~3mm下的最小拧紧力矩值。
e) 另取一根试验件，重复b)~c)中的操作，得到这一偏差量下的最小拧紧力矩。
f) 径向偏差与轴向偏差类似，以1mm（180°）为步长重复6次获得径向偏差0mm~6mm下的最小拧紧力矩值。
3.5.2 试验结果分析
1）最小拧紧力矩的测定试验
本次试验共测定10个管路连接件试验件的最小拧紧力矩，试验件标号分别为1~10。每次试验时长为二十分钟，试验中持续观察管路连接件螺纹连接副附近位置是否有油滴渗出，在开始前十分钟内每隔一分钟记录液压表的示数变化，之后十分钟每隔五分钟记录液压表的示数变化。不同拧紧力矩下1号试验件导管内压力随时间变化曲线如图3.29所示。从图中可以看出，在拧紧力矩较小的情况下，试验件泄漏速率较快，出现滴漏现象，同时导管内压力下降迅速；拧紧力矩较大时，试验件泄漏速率较慢，但是依然会出现渗漏现象，同时导管内压力随时间不断下降。因此，试验测得1号试验件的最小拧紧力矩为20.65KN•mm。
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	图3.29 1号试验件导管内压力随时间变化曲线


经分析可得1~10号试验件最小拧紧力矩如表3.8所示，其中最小拧紧力矩值较小的试验件表面加工质量较好，而最小拧紧力矩值较大的试验件表面加工质量较差。为了能保证不同加工质量下的管路连接件密封可靠性，选取其中最大的力矩值20.65 KN•mm作为管径12mm时的管路连接件的最小拧紧力矩。
表3.1 最小拧紧力矩试验结果

	试验件标号
	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8
	9
	10

	最小拧紧力矩(KN•mm)
	20.65
	19.65
	20.65
	16.7
	19.65
	18.65
	19.65
	18.65
	20.65
	19.65


2）轴向偏差与径向偏差下密封性能试验
轴向偏差试验与径向偏差试验中分别测定5个管路连接件试验件在不同偏差值下的最小拧紧力矩，通过最小拧紧力矩大小反映试验件的密封性能好坏，试验件标号分别为1~5。将试验偏差换算成每100mm管长偏差值可得试验与仿真得到的不同轴向偏差与不同径向偏差下管路连接件最小拧紧力矩曲线分别如图3.30和图3.31所示。从图中可以看出：
①仿真曲线与5组试验曲线在变化趋势上较为一致，两者之间的相对误差最大值为14.9%，基本验证了仿真结果的可靠性。

②当管路连接件因装配偏差导致出现密封失效时，可以通过增大拧紧力矩来满足管路的密封需求，装配偏差越大，需要增大的拧紧力矩值越多。
③由于真实管路连接件表面加工质量不一而同，其表面摩擦系数难以准确模拟，进而导致了仿真结果与试验结果之间的偏差。
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	图3.30 不同轴向偏差下管路连接件最小拧紧力矩变化曲线
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	图3.31 不同径向偏差下管路连接件最小拧紧力矩变化曲线


3.6 管路密封性能评估系统开发
为了实现所研究理论方法的工程应用价值，在上述装配状态对管路密封性能影响规律研究的基础上，利用VC++6.0软件自主开发了飞机液压管路密封性能评估系统。
3.6.1 系统开发思路
飞机液压管路密封性能评估系统开发框图如图3.32所示，主要包括三个部分，即管路密封性能有限元仿真、仿真数据拟合以及管路密封性能预测与评估。
	
[image: image195]

	图3.32 飞机液压管路密封性能评估系统开发框图


管路密封性能有限元仿真分析是先建立复杂的有限元模型，然后利用拉丁超立方采样方法得到拧紧力矩、摩擦系数和装配偏差在参数域的样本点，最后，通过有限元仿真分析得到管路密封性能指标，获取大量仿真数据样本。仿真数据拟合是利用支持向量机回归分析方法对仿真数据进行拟合，基于输入-输出等效的原则，得到管路密封性能的有限元计算代理模型。管路密封性能预测与评估是指在实际管道设计和装配中，输入不同的拧紧力矩、摩擦系数和装配偏差，代入代理模型，预测出当前参数下的密封性能，并对管理密封状态进行评估。
3.6.2 系统模块介绍
3.6.2.1管路密封性能有限元仿真
利用所建立的飞机管路连接件有限元模型，其目的是研究拧紧力矩、摩擦系数以及装配偏差对管路密封性能的影响。由于有限元仿真计算效率较低、计算负荷很大，因此需要设计仿真实验，利用能够尽可能地均匀填充所有样本空间的少量样本进行有限元仿真计算，试验设计是解决怎样合理安排离散点数据进行抽样试验的数学方法，它是构造代理模型时所采用的取样策略，决定了所需样本点的个数和这些点的空间分布情况。研究表明，试验设计直接影响着计算代理模型的逼近精度和构建效率。对于试验设计的一个基本要求是样本点在参数空间中分布均匀，在参数空间中各个部分的样本点密度基本一致，样本点之间的相对距离也基本相同，并且样本点的分布应该满足各向同性，即样本点应“既不重复，也不遗漏”地充满整个参数空间。拉丁超立方抽样（Latin hypercube sampling）是一种常用的参数空间抽样算法。
摩擦系数、拧紧力矩、以及装配偏差（以轴向装配偏差为例）三个参数的拉丁超立方抽样结果如图3.33所示，其中，摩擦系数的范围为0.05~0.3，拧紧力矩的范围为15~35N.m，轴向装配偏差为-0.3mm~0.3mm，采样点数为100。从图中可以看出所抽取出来的样本点均匀地分布在整个参数空间。
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	图3.33 三个参数空间的拉丁超立方抽样结果


管路密封性能有限元仿真计算流程如图3.34所示，首先根据管理连接件的尺寸标准，利用CATIA软件建立几何模型，然后利用Hypermesh软件进行有限元网格划分，并定义接触和约束、施加螺栓预紧力和位移载荷等；最后，将所建立的有限元模型导入到ANSYS软件，在不同的拧紧力矩、摩擦系数和装配偏差下进行仿真分析，得到管路密封性能指标。
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	图3.34 管路密封性能有限元仿真计算流程图


为了使密封性能评估系统具有良好的人机交互功能，方便工程人员使用，以上模块功能均通过VC++6.0作为前台开发工具，调用Matlab及ANSYS APDL进行后台计算，相关代码见附录所示。将仿真计算结果保存为.txt文本文件，读入密封性能评估系统后即可进行下一步分析，仿真计算数据提取界面如图3.35所示。
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	图3.35 仿真计算数据提取界面


3.6.2.2仿真数据拟合
在得到大量仿真数据样本后，需要对数据进行非线性拟合，从而得到反映拧紧力矩、摩擦系数及轴向装配偏差对管路密封性能的影响关系表达式，并以此作为有限元模型的计算代理，用于对其他参数下的管路密封性能进行预测和评估。其方法流程如图3.36所示。
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	图3.36 管路密封性能仿真数据回归分析流程图


由于该问题为典型的多元非线性回归分析问题，本文引入具有小样本优越学习能力的支持向量回归(support vector regression, SVR)方法对样本数据进行回归分析和建模，从而得到管路连接件拧紧力矩、摩擦系数及装配偏差与密封性能之间的函数关系表达式。
对于给定的训练样本
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为与之对应的期望输出向量。SVM用一个非线性映射
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将输入向量映射到一个高维特征空间，并进行线性回归，其回归函数为：
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式中：
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，b分别为权向量和阈值，
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的内积，并且满足结构风险最小化原理。
对优化目标函数求极值
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式中：C为惩罚因子，实现在经验风险和置信范围之间的折中，
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为不敏感函数可以确保对偶变量的稀疏性，同时确保全局最小解的存在和可靠泛化界的优化，
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x

为松弛变量。求解
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，b。
引入拉格朗日函数，式（3.3）可以转化为求解拉格朗日算子
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的对偶形式。支持向量回归模型采用径向基核函数RBF，即[image: image365.png]
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其中，
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为核函数参数。用核函数
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来替代内积运算，可以实现由低维空间到高维空间的映射，从而使低维空间的非线性问题转化为高维空间的线性问题。
引入核函数后，优化目标函数式变为如下形式：
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相应的预测函数式变为
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直接利用式（3.6）就可直接建立支持向量机的回归模型。
基于结构风险最小化的支持向量回归预测方法，在理论上保证了小样本学习下的模型泛化能力。因此，在取值范围合理的情况下，SVM模型采用不多的训练样本，就能够准确逼近非线性函数。基于支持向量机的仿真数据拟合界面如图3.37所示。
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	图3.37 仿真数据拟合界面


通过仿真计算得到摩擦系数、拧紧力矩及轴向偏差与4个密封性能指标（最小密封宽度、平均密封宽度、有效密封面积、有效密封比压）的数据集。对4个仿真数据集进行支持向量回归分析建模得到反映4个密封指标的SVR模型，训练中采用10折交叉验证和网格搜索法得到最优的模型参数，利用所有仿真数据测试模型的拟合能力，比较预测值和实际值的差异，并以此评定拟合模型的准确性和有效性，图3.38为各个密封指标的预测值和实际值的比较结果，表3.2为预测值和实际值的均方误差以及平方相关系数。从表3.2和图3.38的结果可以看出，SVR回归分析达到了较高的拟合精度和推广能力。
表3.2 最优回归模型参数及评定指标
	数据集名
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	C
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	均方误差
	平方相关系数

	最小密封面宽度
	0.004
	1024
	0.001
	0.0132
	0.82

	平均密封面宽度
	0.001
	256
	0.001
	0.0126
	0.84

	有效密封面积
	0.001
	1024
	0.001
	0.0060
	0.83

	有效密封比压
	0.0625
	1024
	0.001
	0.0046
	0.95
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	（a）最小密封面宽度SVR模型
	（b）平均密封面宽度SVR模型
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	（c）有效密封面积SVR模型
	（d）有效密封比压SVR模型

	图3.38 SVR回归模型的预测值与实际值的比较


3.6.2.3管路密封性能预测与评估
通过训练好的SVR回归模型即可对不同影响因素下管路密封性能的变化规律进行预测与评估，管路密封性能预测与评估界面如图3.39所示。
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	图3.39 管路密封性能预测与评估界面


3.7 振动工况对管路密封性能的影响分析
在飞机服役过程中，由于液压管路系统的工作环境较为恶劣，振动工况无法避免。本节将先通过仿真分析振动工况下管路密封性能的变化过程，接着探究振动载荷作用点与振动载荷幅值对管路密封性能的影响规律。
3.7.1 振动工况下管路密封性能的变化过程
分析振动工况对管路连接件密封性能的影响需要涉及螺纹接触面之间的配合状态，不管是简化了螺纹连接副的模型[22,30]还是简化了螺纹升角的模型[19,36]都无法精准模拟振动工况下管路连接件螺纹连接副的松动过程，因此，本节采用符合真实管路连接件结构特征的三维有限元模型进行仿真分析，如图3.40所示。
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	图3.40 带螺纹升角的管路连接件三维有限元模型


选取扩口导管长度为100mm，通过对导管自由端端面施加周期性径向位移载荷来模拟振动工况，载荷幅值为1mm。由于有限元模型单元节点数量庞大，求解需要庞大的计算机资源，因此，可以通过对一定振动周期内管路密封性能的变化过程进行分析来把握振动工况对管路密封性能的影响规律。摩擦系数为0.18，拧紧力矩大小为20.60KN•mm时12个振动周期内扩口式管路连接件轴向预紧力以及三种密封接触参量的变化规律如图3.41所示。
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	图3.41 12个振动周期内轴向预紧力及三种密封接触参量变化曲线


从图中可以看出，随着振动载荷的持续作用，轴向预紧力、密封面宽、有效密封面积及有效密封比压都在减小。其中，轴向预紧力由原来的6099N衰减至5953N，衰减率为2.4%；密封面宽在12个振动周期之后仍然大于1.1mm，可以认为，在12个振动周期之后，管路连接件依然保持着足够的密封可靠性。
在Workbench后处理中通过定义柱坐标系及User Defined Result可以提取外套螺母的角位移，如图3.42所示，外套螺母内螺纹为右旋螺纹，与Uy（图中绿色箭头）正值方向相同，Uy负值则代表外套螺母发生松动。提取所得的12个振动周期内外套螺母角位移变化曲线如图3.43所示，从图中可以看出，随着振动周期的增加，外套螺母的松动角度越来越大，在12个振动周期之后，外套螺母的松动角度累积至0.35°。
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	图3.42 外套螺母角位移提取示意图


通过以上分析可知，振动工况会使螺纹接触面逐渐发生滑移，导致外套螺母发生松动。由于扩口式管路连接件的结构特点，装配完成后整个管路连接件的预紧力由外套螺母与管接头之间的螺纹连接副提供，因此，外套螺母的松动将直接导致管路连接件的预紧力发生衰退，进而影响管路连接件的密封性能。振动工况下管路连接件密封性能的衰退过程虽然缓慢，但是下降趋势明显，因此，在满足计算机资源要求的情况下，计算到一定周期之后，可以观察到外套螺母完全松动，进而导致管路密封失效的现象。在实际工程应用中，一般通过打保险丝来减缓管路连接件密封性能的衰退过程。
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	图3.43 12个振动周期内外套螺母角位移变化曲线


3.7.2 振动载荷作用点与载荷幅值对管路密封性能的影响分析
在管路系统中，不同位置的振动激励源由于传递路径不同，会对同一管路连接件产生不同影响，同时，同一振动激励源所传递的振动载荷幅值不同，对管路连接件的影响也不同。本节设置振动载荷作用点分别为扩口导管中部和扩口导管尾端，振动载荷位移幅值为别为1mm和0.5mm，探究振动载荷作用点与振动载荷幅值对管路密封性能的影响规律。
由前文分析可知，轴向预紧力、密封面宽、有效密封面积及有效密封比压都随振动周期增加而减小，而外套螺母松动角度随振动周期增加而增大，因此，选取轴向预紧力及外套螺母松动角度作为主要指标即可反映不同振动因素对管路密封性能的影响。摩擦系数为0.18，拧紧力矩大小为20.60KN•mm时，不同振动载荷作用点与载荷幅值下12个振动周期内扩口式管路连接件轴向预紧力和外套螺母松动角度变化规律分别如图3.44和图3.45所示。
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	图3.44 不同振动载荷作用点与振幅下轴向预紧力变化曲线
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	图3.45 不同振动载荷作用点与振幅下外套螺母松动角度变化曲线


从图中可以看出，振幅相同时，载荷作用点离螺纹连接副越近，则轴向预紧力衰减速度与外套螺母松动速度越快，进而将导致管路连接件密封性能衰减速度越快，这是因为当激励源距离螺纹连接副越远，其传递路径越长，振动衰减越大，对螺纹连接副的影响越轻。同时，当载荷作用点相同时，振幅越大，轴向预紧力衰减速度与外套螺母松动速度越快，进而将导致管路连接件密封性能衰减速度越快，这是因为振幅越大，激励源输出的能量越大，对螺纹连接副的影响也越大。总的来说，在实际应用中，为减少振动工况对管路密封性能的影响，应尽量使管路连接件远离振动激励源并降低振动载荷的幅值。
3.8 本章小结
本章首先基于管路连接件的密封机理提出了保证扩口式管路连接件基本密封性能的三个主要密封准则，接着通过仿真分析并结合试验研究了摩擦系数、拧紧力矩、装配偏差等因素对管路密封性能的影响规律，在此基础上开发了管路密封性能评估系统。最后，探究了振动工况对管路密封性能的影响规律。得到如下结论：
1）以摩擦系数来表征管路连接件接触表面粗糙度，可知拧紧力矩不变时，摩擦系数越大，管路连接件的密封性能越差；摩擦系数不变时，存在保证管路连接件密封可靠的拧紧力矩区间，在区间内，拧紧力矩越大，管路连接件的密封性能越好；通过对不同摩擦系数不同拧紧力矩下管路连接件密封面宽的变化规律进行分析可以得到保证密封可靠的拧紧力矩与摩擦系数关系式：
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为摩擦系数，
[image: image238.wmf]y

为拧紧力矩，即不同摩擦系数下保证密封可靠需要的拧紧力矩值。
2）当轴向偏差使导管扩口锥面和管接头锥面过于靠近时，管路密封性能略微增强；当轴向偏差使导管扩口锥面和管接头锥面过于远离时，偏差值越大，密封性能越差；标准规定的装配最小拧紧力矩20.60KN•mm对应的轴向偏差最大值为0.215mm，当偏差继续增大，无法保证管路密封可靠性；按标准规定的最大轴向偏差0.3mm进行装配时，保证管路密封可靠所需的最小拧紧力矩为23.18KN•mm。
3）取标准规定的最小拧紧力矩进行装配时，可以保证在允许径向偏差（0.3mm）下进行装配的管路连接件的密封性能；同时，在径向偏差小于0.4mm时，导管扩口的椭圆形变程度较小，对密封性能的影响作用有限，因此，可以将0.4mm作为管径12mm的管路连接件的径向偏差阈值。
4）取标准规定的最小拧紧力矩进行装配时，可以保证在允许角度偏差（2°）下进行装配的管路连接件的密封性能。但是由于角度偏差对密封性能的影响较为明显，所以在实际生产装配过程中，管路连接件的角度偏差越小越好。
5）通过最小拧紧力矩测定试验测得管路连接件最小拧紧力矩为20.65 KN•mm，与仿真结果的19.63KN•mm很接近，同时与标准中规定的20.60KN•mm基本吻合；通过轴向偏差与径向偏差下密封性能试验得到不同偏差值下管路连接件的最小拧紧力矩值并与仿真结果进行对比，仿真曲线与5组试验曲线在变化趋势上较为一致，两者之间的相对误差最大值为14.9%，基本验证了仿真结果的可靠性。
6）在振动工况作用下管路连接件外套螺母将逐渐产生松动，进而导致管路连接件的密封性能发生衰退，因此，实际工程应用中一般通过打保险丝来减缓管路连接件密封性能的衰退过程；同时，为减少振动工况对管路密封性能的影响，应尽量使管路连接件远离振动激励源并降低振动载荷的幅值。
第4章  考虑初始装配应力的管路振动疲劳寿命分析
4.1 引言
在工程应用中，受装配质量及振动环境等因素影响，飞机液压管路系统中容易发生疲劳破坏的部位往往集中于管路连接处，两种典型液压导管疲劳断裂部位分别如图4.1(a)和图4.1(b)所示。因此，有必要结合实际工况对管路连接部位进行疲劳分析，探究其发生疲劳断裂的原因。
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	(a) 扩口导管与平管嘴末端接触部位
	(b) 导管扩口与管体连接部位

	图4.1 两种典型液压导管疲劳断裂部位


疲劳损伤问题的核心是在给定的循环载荷作用下，准确地预估构件的使用寿命。传统的疲劳分析方法是基于疲劳试验以及对试验数据统计规律的分析，尽管在工程上得到了大量应用，但也有很大的缺点，一是需要进行大量的疲劳试验，费时费力；二是对于结构材料的损伤破坏机理以及整个破坏过程不能深入了解，使得结构的寿命评定与抗疲劳设计缺少理论指导。损伤力学是通过求解应力、应变场与损伤场的耦合问题，来得到结构材料内部各点的损伤劣化过程和规律，在探究结构材料的疲劳损伤机理方面有着天然的优势。
本章首先给出了用以描述不同应力应变状态下结构材料损伤演化规律的弹性、塑性损伤演化方程，根据材料疲劳试验数据对损伤演化方程中的材质参数进行了标定；通过疲劳损伤演化方程预估标准试件的疲劳寿命并与试验数据进行对比分析，验证了疲劳损伤演化方程的可靠性；然后根据塑性损伤演化方程计算了管路连接件由于预紧装配导致的初始损伤场，并将初始损伤场与残余应力应变场用于后续疲劳损伤分析；进一步，通过疲劳损伤演化方程并结合有限元数值解法预估不同工况下的管路连接件弯曲振动疲劳寿命，并分析了不同工况对管路连接件疲劳寿命及裂纹萌生部位的影响。
4.2 基于损伤力学的弹性和塑性损伤演化方程
经历塑性变形的材料和未经历塑性变形的材料，两者的应力应变历程是不同的，因而其损伤演化规律也不一样[92]。在连续损伤力学中，损伤演化方程主要分为两类：一类是主要考虑由塑性变形导致的损伤，其损伤演化类似于低周疲劳现象；另一类是主要考虑由弹性变形导致的损伤，其损伤演化类似于高周疲劳现象。根据金属-金属密封原理，在管路连接件上不可避免的会产生塑性变形，因此需要结合弹性和塑性损伤演化方程来描述管路连接件的疲劳损伤演化规律。
4.2.1 塑性损伤演化方程
损伤力学理论通过将损伤变量D引入本构方程中来模拟导致材料破坏的微观机制[93]。根据应变等效假设，对于金属等各向同性材料，其损伤度D可以表示为：
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式中，
[image: image242.wmf]E

为无损伤时的弹性模量，
[image: image243.wmf]D

E

为有损伤时的弹性模量，是损伤导致的材料性能退化在弹性模量上的体现[94]。故
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取值范围为
[image: image245.wmf]0~

E

，对应的D的取值范围为
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，0代表材料或结构无损伤，1代表材料或结构失效或破坏。
在塑性损伤演化方程中一般以塑性应变分量作为损伤驱动量，Lemaitre提出的经典塑性损伤分析模型如下：
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式中，
[image: image248.wmf]D
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为损伤演化率；
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为
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应力；
[image: image251.wmf]v
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为应力三轴度函数且在单轴应力状态下
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&

为累积塑性应变率；M和m为材质参数，可以通过疲劳试验确定；
[image: image254.wmf]D

p

为材料发生损伤时的累积塑性应变门槛值。
在一次载荷循环内对式（4.2）进行积分，可得：
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式中，
[image: image256.wmf]p

D

为一次载荷循环内的累积塑性应变。
将初始装配过程看作第一次加载，并假设装配前材料是处于无损伤的状态（D=0），可得由塑性应变导致的初始损伤场
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4.2.2 弹性损伤演化方程
在后续的疲劳分析中主要考虑由弹性变形导致的损伤演化增殖，即后续疲劳载荷不会导致材料发生新的塑性变形，将弹性损伤演化方程作为疲劳损伤演化方程。
广义Hooke定律作为线弹性力学的基础[95]，在弹性范围内可表示为：
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式中
[image: image260.wmf]s

代表应力，
[image: image261.wmf]e

代表应变。材料在x、y、z三个方向上的应变可由下式表出：
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式中u、
[image: image265.wmf]v

¢

、w分别代表x、y、z三个方向上的位移。在外力作用下，材料会同时发生三个方向上的正应变与对应的三个角应变，角应变可由下式表出：
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当x方向受到正应力伸长时， y、z方向会收缩，其应变如下式所示：
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式中
[image: image272.wmf]n

表示泊松比。
同理可得y、z方向受正应力伸长时的应变状态。所以，x、y、z三个方向上的总应变为：
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又根据Hook定律可得：
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式中G为材料的切变模量，对各向同性材料，有：
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将式（4.11）代入式（4.9）可得：
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结合式（4.10）与式（4.12）可得各向同性的线弹性材料本构方程。
一般来说，损伤变量是一个张量，但是在损伤是各向同性且损伤和泊松效应之间没有耦合的假设下，损伤变量可以退化为标量变量D[96]。在忽略裂纹闭合效应的前提下，平面应变条件下耦合弹性定律的各向同性损伤本构方程如式（4.13）[93]：
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式中
[image: image285.wmf]ab
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[image: image286.wmf]Kronecker

函数；a、b为自由指标；
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代表应变；
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s

代表应力。
对于高周疲劳，常用的损伤演化方程如下[97-100]：
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式中
[image: image290.wmf]s

D

为损伤驱动力，一般取应力变化范围即最大应力与最小应力的差值，
[image: image291.wmf]2
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即为应力幅值；指数k为跟温度相关的材质参数，可以通过材料疲劳试验确定；
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为平均应力；
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为跟平均应力相关的材质参数，当加载方式为对称循环加载时，平均应力在疲劳寿命周期内不起显著作用[101]，因此
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4.2.3 损伤演化方程中的参数标定
弹性与塑性损伤方程中的材质参数均需要通过材料疲劳试验数据进行标定，通过两组低周疲劳试验结果，可以得到材料的塑性损伤参数；通过标准件的高周疲劳试验数据，可以得到材料的弹性损伤参数。下面详细介绍弹、塑性损伤演化方程中的参数标定方法。
4.2.3.1塑性损伤演化方程中的参数标定
通常在低周疲劳实验中多采用对称应变控制法，所以累积塑性应变
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，对式（4.3）进行积分，并且认为对于每个循环内的最大应力，材料都是完全塑性的[92]：
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将
[image: image301.wmf]Morrow

[102]等人提出的关系式：
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式中
[image: image304.wmf]'

K

，
[image: image305.wmf]'

n

均为材料参数。对于低周疲劳，
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[103，104]应变寿命曲线的表达式为：
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式中
[image: image309.wmf]f

e

，
[image: image310.wmf]c

均为材料参数。根据式（4.18）和式（4.20）可以得到塑性损伤演化方程中的参数M和m。
飞机液压扩口钢管所用的管材为1Cr18Ni9Ti ，从金属材料疲劳性能可靠性手册[105]中选取两组低周疲劳试验数据，如表4.1所示，通过计算可得材质参数M和m的值，在表4.2中列出。
表4.1 两组1Cr18Ni9Ti低周疲劳试验数据

	组号
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	1
	0.5384
	367.7
	334

	2
	0.4771
	341.0
	648


4.2.3.2弹性损伤演化方程中的参数标定
在高周疲劳中一般采用应力控制法，试验中监测应力多选取最大应力或应力幅值，两者通常可以通过应力比进行转换，对式（4.15）进行积分，可得：
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以幂函数形式拟合材料的高周疲劳试验数据，再对比式（4.23）可以得到弹性损伤演化方程中的参数
[image: image317.wmf]t

s

和k。
根据材料手册中[106]1Cr18Ni9Ti标准试验件高周疲劳试验数据拟合可得:
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对比式（4.23）和式（4.24）可计算出材质参数
[image: image319.wmf]t

s

和k的值，在表4.2中列出。
表4.2 1Cr18Ni9Ti的损伤演化方程材质参数
	参数
	
[image: image320.wmf]/MPa

M


	m
	
[image: image321.wmf]/MPa

t

s


	k

	数值
	3.560
	3.398
	5565
	5.845


4.2.4 标准试件疲劳寿命仿真计算以及与试验结果对比
根据以上材质参数所确定的疲劳损伤演化方程，采用损伤力学-有限元法[107]预估1Cr18Ni9Ti标准试件的疲劳寿命，并跟材料手册中的试验数据进行对比，如图4.2所示。从图中可以看出在高应力区，因为材料塑性变形较大，而损伤演化方程并没有将塑性变形的影响考虑在内，所以仿真预估寿命偏大。在低应力区，塑性变形很小，所以仿真预估寿命与试验寿命偏差很小。从总体来看，仿真预估寿命与试验寿命的相对误差最大值为17.5%，在工程允许范围内，验证了损伤演化方程的可靠性。
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	图4.2 预估寿命和试验寿命对比图


4.3 考虑初始装配应力的管路振动疲劳寿命预估与分析
4.3.1 疲劳寿命预估流程
疲劳寿命预估流程如图4.3所示，具体计算过程如下：
1） 初始化所有参数，将各个单元的损伤度置零，即管路结构一开始是处于无损伤状态。
2） 对管路结构施加预紧力，得到装配结束后的塑性应变场和残余应力场，结合塑性损伤演化方程得到初始损伤场
[image: image323.wmf]0

D

，将这一步计算得到的应力应变场作为计算疲劳循环载荷下管路结构应力应变场的初始条件。
3） 根据当前损伤场利用式（4.25）修改每个单元的弹性模量来反映损伤对材料力学特性的影响，并将新的弹性模量矩阵用于下一步运算：
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式中
[image: image325.wmf]()

j

i

E

表示第j个单元在第i次循环后的弹性模量，
[image: image326.wmf]()

j

i

D

表示第j个单元在第i次循环后的损伤度。由于管路结构有限元模型接触对较多导致求解时间较长，且高周疲劳循环次数一般大于105，如果每次循环后都进行损伤计算，则对于计算资源要求巨大，所以一般采用半解耦的计算方法[108]。半解耦损伤计算方法分两种，一种是假定在一段循环次数
[image: image327.wmf]N

D

内，管路结构应力应变大小基本不变；另一种是假定在一段损伤度
[image: image328.wmf]D

D

的累积过程中，管路结构应力应变大小基本不变。本文选用第一种损伤计算方法：除第一次装配加载之外，选取疲劳循环次数累积步长
[image: image329.wmf]100
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，假定在疲劳循环次数增长100次的过程中，管路结构应力应变大小基本不变。
4） 使用有限元软件ANSYS计算疲劳循环载荷下管路结构的应力应变场，并根据式（4.26）计算每个单元随疲劳循环次数的增加而引起的损伤度增量：
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式中
[image: image331.wmf]()

j
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D

D

表示第j个单元第i段循环后的损伤度增量。
[image: image332.wmf]()
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dN

表示第j个单元第i段循环中每次循环的损伤累积速率。
[image: image333.wmf]i

N

D

表示第i段循环。
5）根据所有单元损伤度增量更新当前管路结构的损伤场，并重复3)和4)中的操作，即可对管路结构的疲劳寿命进行预估。综合考虑管路结构的实际情况与有限元计算收敛性，假设第一个代表性体积单元[93]（RVE）损伤度D累积到1时的疲劳循环次数为管路结构的疲劳裂纹萌生寿命。
	
[image: image334.emf]初始化所有参数对管路结构施加预紧力，得到装配结束后的塑性应变场和残余应力场通过塑性损伤演化方程得到初始损伤场根据当前损伤场修改弹性模量来描述材料的劣化程度使用有限元软件计算疲劳循环载荷下管路结构的应力应变场根据弹性损伤演化方程计算N次循环后各单元的损伤增量D�1?N完成仿真计算Y



	图4.3 疲劳寿命的预测流程图


4.3.2 管路初始应力应变仿真计算及塑性损伤分析
选取1系列
[image: image335.wmf]0

10

dmm

=

的管路连接件作为分析对象，并建立带螺纹的管路连接件有限元模型来得到更为精确的应力应变场。扩口导管的材料为1Cr18Ni9Ti不锈钢，其配套的其它零件材料类别及基本属性如表4.3所示。图4.4和图4.5给出了1Cr18Ni9Ti[109]、1Cr11Ni2W2Mov[110]和TC6[111]三种材料的真实应力应变曲线。
表4.3 扩口钢管管路连接件各零件材料的力学性能参数
	零件种类
	零件材料
	密度

（kg/m3）
	弹性模量（GPa）
	泊松比
	屈服极限（MPa）
	强度极限（MPa）

	扩口导管
	1Cr18Ni9Ti
	7850
	198
	0.3
	205
	550

	平管嘴
	1Cr11Ni2W2Mov
	7850
	206
	0.3
	860
	967

	外套螺母
	TC6
	4500
	113
	0.3
	883
	1060

	直通管接头
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	图4.4 1Cr18Ni9Ti真实应力-应变曲线
	图4.5 1Cr11Ni2W2Mov和TC6真实应力-应变曲线


由于疲劳分析涉及较为复杂的后处理及本构方程的应用，故需要联合Workbench及ANSYS Mechanical APDL进行分析。通过Workbench进行有限元模型（管长50mm）的建立以及边界条件的施加，如图4.6所示，对管接头非接触端施加固定约束，在外套螺母上施加预紧力来模拟装配过程中的预紧效果。预紧力分两步加载，第一步逐级加载完成后在第二步锁住（Lock），方便后续疲劳载荷施加。
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	图4.6 管路连接件三维有限元模型


在Workbench中完成初始预紧装配的分析后可以通过读取结果文件.rst在ANSYS Mechanical APDL进行后处理以及下一步疲劳循环载荷加载分析。HB 4-1-2002 [62]中规定了扩口钢管保证密封时所要求的最小及最大拧紧力矩，摩擦系数取0.15，通过式（2.11）换算可得最小及最大轴向预紧力如表4.4所示。
表4.4 扩口式管路连接件拧紧力矩要求
	1系列

d0/mm
	导管和连接件全部为钢件

	
	最小拧紧力矩

KN•mm
	最大拧紧力矩

KN•mm
	最小轴向预紧力
KN
	最大轴向预紧力
KN

	10
	32.35
	41.15
	11.334
	14.417


当轴向预紧力大小为13KN时的管路连接件结构各零件等效塑性应变分布如图4.7-图4.10所示。从图中可以看出塑性应变主要集中分布于扩口导管的喇叭形扩口锥面上，其它零件上的塑性应变很少且量值只有扩口导管的几十分之一，主要原因是扩口导管的材料1Cr18Ni9Ti相对于其它零件所使用的1Cr11Ni2W2Mov和TC6来说很“软”，所以在相同的轴向预紧力挤压之下塑性变形最大。根据式(4.4)可算出由塑性应变导致的初始损伤场，在下面进行损伤力学-有限元迭代计算疲劳寿命时，初始损伤场和残余应力应变场将作为初始条件输入。
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	图4.7 扩口导管等效塑性应变分布图
	图4.8 管接头等效塑性应变分布图
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	图4.9 平管嘴等效塑性应变分布图
	图4.10 外套螺母等效塑性应变分布图


4.3.3 循环载荷作用下管路振动疲劳寿命预估与分析
4.3.3.1不同载荷幅值下的管路振动疲劳寿命预估与分析
在扩口导管非接触端施加载荷幅值分别为0.5KN、1KN、1.5KN，频率为10Hz，应力比为-1的弯曲振动载荷，如图4.11所示，以正Y方向为疲劳循环载荷正值方向，X方向为管路连接件轴向。通过仿真计算可得到疲劳循环载荷作用下管路连接件应力应变场，根据疲劳损伤演化方程并借助ANSYS APDL参数化有限元分析进行损伤演化增殖可得到不同载荷幅值下的管路连接件疲劳裂纹萌生寿命如表4.5所示。从表中可知，随着载荷幅值的增大，管路振动疲劳寿命越来越小，且减小的速率越来越快，因此，在液压管路系统服役过程中，应尽量将环境中的振动载荷控制在一个较低水平。
	
[image: image343.emf]弯曲振动载荷预紧力固定约束



	图4.11 疲劳循环载荷加载示意图


表4.5 不同载荷幅值下管路振动疲劳寿命预估结果
	载荷幅值/KN
	疲劳寿命/次

	0.5
	3522361

	1
	1470424

	1.5
	249095


损伤演化增殖过程中第一个损伤度D累积至1发生疲劳失效的单元，即裂纹萌生点位于扩口导管与平管嘴末端接触部位。疲劳循环载荷周期内正负峰值时刻扩口导管轴向应力分布图分别如图4.12(a)和图4.12(b)所示，从图中可以看出，裂纹萌生部位在一个疲劳载荷循环周期内的正峰值时刻承受着最大的轴向压应力而在负峰值时刻承受着最大的轴向拉应力，交变的拉压应力导致了金属原子之间的脱键与错位，进而导致裂纹萌生。
	
[image: image344]
	
[image: image345]

	(a) 正峰值时刻
	(b) 负峰值时刻

	图4.12 疲劳载荷峰值时刻扩口导管轴向应力分布图


不同载荷幅值下裂纹萌生点的损伤度D随疲劳循环次数的变化趋势如图4.13所示，从图中可以看出，载荷幅值越大，裂纹萌生点的损伤驱动力越大，导致损伤度D的累积速率越快，疲劳寿命越短。
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	图4.13 不同载荷幅值下损伤度D随疲劳循环次数的变化趋势图


4.3.3.2不同预紧力下的管路疲劳寿命预估与分析
通过对管路连接件施加不同大小的轴向预紧力，分析轴向预紧力对管路振动疲劳寿命的影响，轴向预紧力大小分别为12KN、13KN、14KN。在扩口导管非接触端施加载荷幅值为0.5KN，频率为10Hz，应力比为-1的弯曲振动载荷，得到不同预紧力下的管路连接件疲劳裂纹萌生寿命如表4.6所示。图4.14(a)和图4.14(b)分别给出了预紧力大小为12KN和14KN时扩口导管的等效塑性应变分布。不同预紧力下裂纹萌生点的损伤度D随疲劳循环次数的变化趋势如图4.15所示。
表4.6 不同预紧力下管路预估寿命

	预紧力/KN
	疲劳寿命/次

	12
	7159337

	13
	3522361

	14
	2188196
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	(a) 预紧力大小为12KN
	(b) 预紧力大小为14KN

	图4.14 不同预紧力下扩口导管等效塑性应变分布图
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	图4.15 不同预紧力下损伤度D随疲劳循环次数的变化趋势图


通过以上对比可以看出，预紧力越大，扩口导管的等效塑性应变越大，由塑性应变导致的初始损伤场越大。同时，较大的预紧力也会产生较大的残余应力场，导致在同一振动载荷幅值下预紧力越大的导管裂纹萌生点的损伤度D累积速率越快，疲劳寿命越短。因此，为了提高管路连接件的疲劳寿命，在装配过程中，不能对管路连接件施加过大的拧紧力矩。
4.3.3.3不同装配状态下的管路疲劳寿命预估与分析
通过对管路连接件施加不同大小的轴向装配偏差，分析轴向装配偏差对管路振动疲劳寿命的影响，轴向装配偏差大小分别为0mm、0.1mm、0.15mm、0.2mm。在扩口导管非接触端施加载荷幅值为0.5KN，频率为10Hz，应力比为-1的弯曲振动载荷，预紧力大小为13KN，得到不同轴向装配偏差下的管路连接件疲劳裂纹萌生寿命如表4.7所示。图4.16(a)和图4.16(b)分别给出了无轴向偏差和轴向装配偏差大小为0.1mm时扩口导管的轴向应力分布。不同轴向装配偏差下裂纹萌生点的损伤度D随疲劳循环次数的变化趋势如图4.17所示。
表4.7 不同装配状态下管路预估寿命

	偏差大小/mm
	疲劳寿命/次

	0
	3522361

	0.1
	2593399

	0.15
	1382825

	0.2
	1275334
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	(a) 无轴向偏差
	(b) 轴向装配偏差大小为0.1mm

	图4.16 不同轴向装配偏差下扩口导管轴向应力分布图
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	图4.17 不同预紧力下损伤度D随疲劳循环次数的变化趋势图


通过以上对比可以看出，疲劳裂纹萌生部位由无偏差时的扩口导管与平管嘴末端接触部位转移至导管扩口与管体连接部位。这是因为轴向装配偏差使导管扩口与管体连接部位发生严重的拉应力集中现象，进而导致这个部位出现颈缩趋势，严重地削弱了结构的疲劳强度。因此，轴向装配偏差越大，导管裂纹萌生点的损伤度D累积速率越快，疲劳寿命越短。在实际工程应用中，为使管路连接件的强度满足设计需求，应尽量提高加工工艺与装配质量，避免装配偏差的出现。
4.4 本章小结
本章基于连续损伤力学理论，对含初始塑性损伤的管路连接件进行了振动疲劳寿命预估，为考虑初始装配应力影响的工程结构疲劳寿命分析提供了一种新的研究方法。得到如下结论：
1）通过疲劳损伤演化方程并结合有限元数值解法对标准试件疲劳寿命进行预估，仿真计算结果与试验结果的相对误差最大值为17.5%，在工程允许范围内，验证了损伤演化方程的可靠性。
2）在正常装配状态下，管路连接件的疲劳裂纹萌生点位于扩口导管与平管嘴末端接触部位，与工程实际相符合；同时，随着振动载荷幅值与预紧力的增大，管路连接件的疲劳寿命逐渐减小。
3）当存在轴向装配偏差时，由于应力集中现象的影响，管路连接件的疲劳裂纹萌生点位于导管扩口与管体连接部位，与工程实际相符合；轴向装配偏差削弱了管路连接件的疲劳强度，轴向偏差越大，管路结构疲劳寿命越小。
第5章  总结与展望
5.1 全文工作总结
管路连接件作为飞机液压管路系统的关键连接元件，直接影响着飞机液压系统的安全性和可靠性。处于服役环境下的飞机液压管路一旦出现密封失效甚至疲劳断裂，便会引发一系列的问题，轻则影响飞机持续适航，增加飞机维修成本与周期，重则引起飞机操纵失常，发动机停车起火等重大飞行事故。因此，本文通过仿真与试验相结合的方式，对服役环境下飞机液压管路密封及疲劳特性的变化规律进行了研究，主要研究内容及结论如下：
（1）根据扩口式液压管路连接件的特点，建立了管路连接件的有限元模型。分析了扩口式液压管路连接件的结构组成特征和服役时的工作状态。将螺栓连接结构的扭拉关系公式应用到扩口式管路连接件上，得出扩口式管路连接件的扭拉关系公式。基于ANSYS Workbench有限元分析软件对扩口式管路连接件进行了有限元建模，同时，研究了三种装配偏差和振动工况的加载方式。
（2）基于管路连接件的密封机理提出了保证扩口式管路连接件基本密封性能的三个主要密封准则，通过仿真分析研究了摩擦系数与拧紧力矩对管路密封性能的影响规律：①拧紧力矩不变时，摩擦系数越大，管路连接件的密封性能越差。②摩擦系数不变时，存在保证管路连接件密封可靠的拧紧力矩区间，在区间内，拧紧力矩越大，管路连接件的密封性能越好。③通过对不同摩擦系数不同拧紧力矩下管路连接件密封面宽的变化规律进行分析可以得到保证密封可靠的拧紧力矩与摩擦系数关系式：
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为摩擦系数，
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为拧紧力矩，即不同摩擦系数下保证密封可靠需要的拧紧力矩值。
（3）针对某尺寸规格的管路连接件，研究了三种装配偏差对管路密封性能的影响规律：①当轴向偏差使导管扩口锥面和管接头锥面过于靠近时，管路密封性能略微增强；当轴向偏差使导管扩口锥面和管接头锥面过于远离时，偏差值越大，密封性能越差；标准规定的装配最小拧紧力矩20.60KN•mm对应的轴向偏差最大值为0.215mm，当偏差继续增大，无法保证管路密封可靠性；按标准规定的最大轴向偏差0.3mm进行装配时，保证管路密封可靠所需的最小拧紧力矩为23.18KN•mm。②取标准规定的最小拧紧力矩进行装配时，可以保证在允许径向偏差（0.3mm）下进行装配的管路连接件的密封性能；同时，在径向偏差小于0.4mm时，导管扩口的椭圆形变程度较小，对密封性能的影响作用有限，因此，可以将0.4mm作为管径12mm的管路连接件的径向偏差阈值。③取标准规定的最小拧紧力矩进行装配时，可以保证在允许角度偏差（2°）下进行装配的管路连接件的密封性能。但是由于角度偏差对密封性能的影响较为明显，所以在实际生产装配过程中，管路连接件的角度偏差越小越好。
（4）设计并进行了管路密封性能综合验证试验，得到如下结论：①通过最小拧紧力矩测定试验测得管路连接件最小拧紧力矩为20.65 KN•mm，与仿真结果的19.63KN•mm很接近，同时与标准中规定的20.60KN•mm非常吻合。②通过轴向偏差与径向偏差下密封性能试验得到不同偏差值下管路连接件的最小拧紧力矩值并与仿真结果进行对比，仿真和试验的相对误差均小于14.9%，充分验证了仿真结果的可靠性。
（5）研究了振动工况对管路密封性能的影响规律，得到如下结论：①在振动工况作用下管路连接件外套螺母将逐渐产生松动，进而导致管路连接件的密封性能发生衰退，因此，实际工程应用中一般通过打保险丝来减缓管路连接件密封性能的衰退过程。②为减少振动工况对管路密封性能的影响，应尽量使管路连接件远离振动激励源并降低振动载荷的幅值。
（6）基于连续损伤力学理论，对含初始塑性损伤的管路连接件进行了振动疲劳寿命预估研究，为考虑初始装配应力影响的工程结构疲劳寿命分析提供了一种新的研究方法。得到如下结论：①通过疲劳损伤演化方程并结合有限元数值解法对标准试件疲劳寿命进行预估，仿真计算结果与试验结果的相对误差最大值为17.5%，在工程允许范围内，验证了损伤演化方程的可靠性。②在正常装配状态下，管路连接件的疲劳裂纹萌生点位于扩口导管与平管嘴末端接触部位，与工程实际相符合；同时，随着振动载荷幅值与预紧力的增大，管路连接件的疲劳寿命逐渐减小。③当存在轴向装配偏差时，由于应力集中现象的影响，管路连接件的疲劳裂纹萌生点位于导管扩口与管体连接部位，与工程实际相符合；轴向装配偏差削弱了管路连接件的疲劳强度，轴向偏差越大，管路结构疲劳寿命越小。
5.2 未来工作展望

本文主要研究了服役环境对飞机液压管路密封及疲劳特性的影响规律，仍有不少问题有待进一步的工作研究中加以解决，例如：
（1）本文通过仿真分析探究了振动工况对管路密封性能的影响规律，得出外套螺母松动导致管路密封性能发生衰退这一结论。然而在实际应用中，振动工况还有可能导致管路连接件各零件接触部位发生磨损，接触表面的磨损程度是否也会影响管路连接件的密封性能需要在下一步的工作中进行探索。同时，在今后的工作中，可以通过搭建试验台完成振动工况下管路密封性能测试试验，结合仿真与试验结果探究振动工况下管路密封性能衰退的机理。
（2）管路密封性能综合验证试验中主要通过观察一段时间内管接头螺纹附近位置是否有油滴渗出并结合液压表的示数变化来判断管路密封性能变化，在下一步工作中可以通过电子显微镜测量导管扩口锥面的密封面宽来提高试验精度与试验效率。
（3）本文对服役环境中不同因素对管路密封性能影响规律的分析仅聚焦于一个尺寸规格的管路连接件，在实际飞机液压管路系统中，存在着众多尺寸不同的导管，因此在下一步的工作中将研究不同尺寸管路连接件的密封规律，以便形成能覆盖全机液压管路系统的相关控制标准。
（4）本文提出了一种适用于带初始装配应力的管路连接件裂纹萌生寿命分析方法，下一步需要对疲劳裂纹的扩展过程以及扩展路径进行分析，同时，通过设计管路连接件疲劳试验获取不同工况下的管路连接件疲劳寿命数据，通过仿真与试验对比的方式验证不同工况对管路连接件疲劳特性的影响规律。
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附录 管路密封性能有限元仿真计算程序代码
!---------------------------------------------------------------------------------------------------

*DIM,Paras,ARRAY,8,1

*VREAD,Paras(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\1-10-1-5A02-0\Paras',TXT           

(f8.3)
*if, paras(8), eq, 1, then 

*CFOPEN,'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\1-10-1-5A02-0\OutPutData\Axial_Deviation_Results',TXT 
!打开文件

*VWRITE,

('摩擦系数、拧紧力矩、轴向偏差、最小密封宽度、平均密封宽度、密封区域总面积、密封区域平均压力、最大等效应力')

*endif
*if, paras(8), eq, 2, then 

*CFOPEN,'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\1-10-1-5A02-0\OutPutData\Radial_Deviation_Results',TXT 
!打开文件

*VWRITE,

('摩擦系数、拧紧力矩、径向偏差、最小密封宽度、平均密封宽度、密封区域总面积、密封区域平均压力、最大等效应力')

*endif
*if, paras(8), eq, 3, then 

*CFOPEN,'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\1-10-1-5A02-0\OutPutData\Angle_Deviation_Results',TXT 
!打开文件

*VWRITE,

('摩擦系数、拧紧力矩、角向偏差、最小密封宽度、平均密封宽度、密封区域总面积、密封区域平均压力、最大等效应力')

*endif
!---------------------------------------------------------------------------------------------------

!定义所有数组

*DIM,A,ARRAY,100,1


!存储摩擦系数

*DIM,B,ARRAY,100,1


!存储拧紧力矩

*DIM,C,ARRAY,100,1


!存储偏差

*DIM,XYZ,ARRAY,1000,3


!存储“kuokouleft”节点组的节点坐标

*DIM,nodes,ARRAY,1000


!存储“kuokouleft”节点组的节点编号

*DIM,table_stress_AVR


!平均接触应力

*DIM,table_width_avr


!平均密封面宽

*DIM,table_iniAREA



!密封面积

*DIM,angle_WIDTH,ARRAY,paras(3)

!不同角度下的密封面宽

*DIM,angle_STRESS_AVR,ARRAY,paras(3)
!不同角度下的平均接触应力0

*DIM,angle_STRESS_mix,ARRAY,paras(3)
!不同角度下的最大接触应力

!!导入模型

/INPUT,'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\1-10-1-5A02-0\Cdb\1-10-1-5A02-0',cdb                       !输入模型01.cdb

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

!!开始循环

*DO,I,1,100
/uis,msgpop,3                      !忽略警告

!---------------------------------------------------------------------------------------------------
!读取数据文件

*if, paras(8), eq, 1, then 

*VREAD,A(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Axial\FrictionCoefficient',TXT           

(e16.0)
*VREAD,B(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Axial\TightenTorque',TXT           

(e16.0)
*VREAD,C(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Axial\Deviation',TXT           

(e16.0)

*endif
*if, paras(8), eq, 2, then 

*VREAD,A(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Radial\FrictionCoefficient',TXT           

(e16.0)

*VREAD,B(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Radial\TightenTorque',TXT           

(e16.0)
*VREAD,C(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Radial\Deviation',TXT           

(e16.0)

*endif
*if, paras(8), eq, 3, then 

*VREAD,A(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Angle\FrictionCoefficient',TXT           

(e16.0)
*VREAD,B(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Angle\TightenTorque',TXT           

(e16.0)
*VREAD,C(1,1),'E:\SoftDevp\ANSVCPipe\PipeModel\Deviation_Angle\Deviation',TXT           

(e16.0)

*endif

!------------------------------------------------------------------------------------------------------------

!--------------------------------------------------前处理---------------------------------------------------

/PREP7

*DEL,D0

  !平管嘴和外套螺母的摩擦系数、螺纹连接处摩擦系数

*SET,D0,Paras(1)

*DEL,D                        !摩擦系数

*SET,D,A(I) 

*DEL,E                         !拧紧力矩

*SET,E,B(I) 

*DEL,M                        !偏差

*SET,M,C(I)
E=20+(E-30)/20*15
!设置接触对材料的摩擦系数

/COM, CONTACT PAIR PROPERTIES - START        

MP,MU,7,D0

MP,MU,8,D0

MP,MU,9,D0

MP,MU,4,D

/COM, CONTACT PAIR PROPERTIES - END 
!设置接触对为不分离的方式

/COM, CONTACT PAIR PROPERTIES - START   

KEYOPT,3,12,0 



!扩口管接触面为标准接触

KEYOPT,9,12,2   



!管接头和螺母为不分离

KEYOPT,11,12,3   



!平管嘴和螺母为绑定接触

KEYOPT,13,12,3  



!平管嘴和扩口管为绑定接触

/COM, CONTACT PAIR PROPERTIES - END 
!设置材料的SN曲线

TBDE,KINH,1,,,  

TB,KINH,1,1,3,0 

TBTEMP,20   

TBPT,,0.0014,98 

TBPT,,0.01,186  

TBPT,,0.015,300 
FINISH
!------------------------------------------------------------------------------------------------------------

!----------------------------------------------求解---------------------------------------------------------

/SOLU  
!选择LOAD节点组，得到其上面的所有节点数目

CMSEL,S,LOAD

*Get,nNode,NODE,0,COUNT

!在节点组LOAD施加拧紧力矩转化得到的力

*DEL,K

*SET,K,E/(D0*Paras(7)+Paras(6))*1000/nNode          !定义K为节点载荷

F,Load,FX,K                                                           !在节点组的每个节点上施加力

ALLSEL,ALL                        






!选择节点组kuokouleft，得到其上面的所有节点数目






!CMSEL,S,kuokouleft






!*Get,nNode_kuokouleft,NODE,0,COUNT










!ALLSEL,ALL






!--------------------------------------------------






!求解第一载荷步并得到kuokouleft节点组的X向位移






!SOLVE






!CMSEL,S,kuokouleft






!*Get,nLeft,NODE,0,COUNT






!*Get,ndLeft,NODE,0,NUM,MIN






!uxAvg=0






!*DO,IJ,1,nLeft,1






!
uxAvg=uxAvg+ux(ndLeft)/nLeft






!
ndLeft=NdNext(ndLeft)






!*EndDo






!ALLSEL,ALL

!-------------------------------------------------

在节点组kuokouleft施加轴向、径向和角向偏差

!D,P51X, , , , , ,ALL, , , , ,  

*if, paras(8), eq, 1, then 

 
D,kuokouleft,UX,M  

 
D,kuokouleft,UY,0  

 
D,kuokouleft,UZ,0              

*endif

*if, paras(8), eq, 2, then 



D,kuokouleft,UZ,M 

 
D,kuokouleft,UX,0  

 
D,kuokouleft,UY,0 

 *endif

*if, paras(8), eq, 3, then 


CMSEL,S,kuokouleft


*Get,nnode,NODE,0,COUNT


*Get,nd,NODE,0,NUM,MIN

Avg=0

*DO,IJ,1,nnode,1



nodes(IJ)=nd



xyz(IJ,1)=Nx(nd)



xyz(IJ,2)=Ny(nd)



xyz(IJ,3)=Nz(nd)



nd=NdNext(nd)



Avg=Avg+xyz(IJ,3)/nnode


*EndDo


*DO,IJ,1,nnode,1



Seta=M/180*3.1415926535



D,nodes(IJ),UX,(xyz(IJ,3)-Avg)*sin(Seta)



!D,nodes(IJ),UZ,Seta*100/2



!D,nodes(IJ),UY,0


*EndDo   


ALLSEL,ALL                         

*endif
ALLSEL,ALL

SOLVE
FINISH
!------------------------------------------------------------------------------------------------------------

!----------------------------------------------后处理-------------------------------------------------------

/post1                                                                
*DEL,P0




*SET,P0,Paras(2)
!从文件中读出材料的屈服极限


*DEL,CNUM




*SET,CNUM,Paras(3)
!从文件中读出单元周向的划分份数

*DEL,RNUM

*SET,RNUM,Paras(4)
!从文件中读出单元径向的划分份数

*DEL,WIDTH

*SET,WIDTH,Paras(5)
!从文件中读出扩口管径向长度/mm
*DEL,WIDTH_Min

!周向的最小密封面宽度

*SET,WIDTH_Min,1.0e6
CMSEL,S,GROUP_TARG_CONT_2_MASTER_COMP



!选择扩口处接触单元(node 节点)  

CM,CON_ELEM,ELEM



!当前单元命名为 CON_ELEM 

CMSEL,S,CON_ELEM



!选择 CON_ELEM(锥面接触面)
!计算接触面参数

!!!求提取出的单元平均值 

ETABLE,ERAS!删除原先的表格 

ETABLE,ESTRESS,CONT,PRES 


!建立单元表(接触应力) 

ESEL,S,ETAB,ESTRESS,P0,1e6, ,0 


!选择一定范围的压力单元，这里 ARG1-1e6 

stress_sum=0 

iniAREA=0 



*GET,ENUM,ELEM,0,COUNT



!提取单元的个数 

*GET,EMIN,ELEM,0,NUM,MIN 


!提取单元最小编号 

*DO,II,1,ENUM!循环 ENUM 次 


*GET,Sstress,ELEM,EMIN,ETAB,ESTRESS 
!提取表中应力值 


stress_sum=stress_sum+Sstress 

!接触压力值的累加 


*GET,eAREA,ELEM,EMIN,AREA 

!提取单元面积 


iniAREA=iniAREA+eAREA 


!单元面积的累加 


EMIN=ELNEXT(EMIN) 


!下一个单元编号 

*ENDDO !循环结束 II 
table_iniAREA(1)=iniAREA



!由单元格面积计算接触面积 

table_width_avr(1)=WIDTH*ENUM/CNUM/RNUM

!由单元格数量计算平均接触宽度 

table_stress_AVR(1)=stress_sum/(ENUM+1e-6)

!接触压力的均值 

!得到接触压力的标准差

CPSTd=0





!密封区域接触压力标准差

CPAvg=table_stress_AVR(1)



!密封区域接触压力平均值

CPTotalArea=table_iniAREA(1)



!密封区域总面积

CPWidthAvg=table_width_avr(1)


!密封区域平均带宽

!计算接触面不同角度参数

*DO,JJ,1,CNUM


angle_WIDTH(JJ)=0 


angle_STRESS_AVR(JJ)=0 


angle_STRESS_mix(JJ)=0 

*ENDDO !初始化
*DO,JJ,1,CNUM 


ALLSEL,ALL 


CMSEL,S,N%JJ%




!选择***(node 节点)  


CM,CON_ELEM_angle,ELEM



!当前单元命名为 CON_ELEM_angle 


CMSEL,S,CON_ELEM_angle 



!选择 CON_ELEM_angle (锥面接触面) 

!求提取出的单元平均值 


ETABLE,ERAS!删除原先的表格 


ETABLE,ESTRESS,CONT,PRES 



!建立单元表(接触应力) 


*GET,EMIN,ELEM,0,NUM,MIN



!提取单元最小编号 


*GET,ENUM_angle,ELEM,0,COUNT 


!提取单元的个数 

*DO,II,1,ENUM_angle!循环 ENUM_angle 次 



*GET,Sstress,ELEM,EMIN,ETAB,ESTRESS 

!提取表中应力值 



*if, Sstress, gt, angle_STRESS_mix(JJ), then 




angle_STRESS_mix(JJ)=Sstress 



*endif!




求最大值 



EMIN=ELNEXT(EMIN) 


!下一个单元编号


*ENDDO !循环结束 II 

ESEL,S,ETAB,ESTRESS,P0,1e6, ,0 


!选择一定范围的压力单元，这里 ARG1-1e6 


*GET,ENUM_angle,ELEM,0,COUNT


 !提取单元的个数 


stress_sum=0 


*GET,EMIN,ELEM,0,NUM,MIN 



!提取单元最小编号 


*DO,II,1,ENUM_angle!循环 ENUM 次 



*GET,Sstress,ELEM,EMIN,ETAB,ESTRESS 

!提取表中应力值 



stress_sum=stress_sum+Sstress 

!接触压力值的累加 



EMIN=ELNEXT(EMIN)


!下一个单元编号 


*ENDDO !循环结束 II

angle_STRESS_AVR(JJ)=stress_sum/(ENUM_angle+1e-6) 
!接触压力的均值 


angle_WIDTH(JJ)=WIDTH*ENUM_angle/RNUM 

!通过单元数量比求宽度 

*if, WIDTH_Min, gt, angle_WIDTH(JJ), then 



WIDTH_Min=angle_WIDTH(JJ)


*endif!求最小值 
*ENDDO !循环结束 JJ 

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

!求最大的等效应力

allsel

nsort,s,eqv,0,0,all

*get,max_eqv,sort,0,max

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!
!输出的数据每列依次为：摩擦系数、拧紧力矩、偏差、最小密封宽度、平均密封宽度、密封区域总面积、密封区域平均压力、最大等效应力

*VWRITE,I,D,E,M,WIDTH_Min,CPWidthAvg,CPTotalArea,CPAvg,max_eqv


(F4.0,',',5x,F4.2,',',5x,F6.2,',',5x,F6.2,',',5x,F6.2,',',5x,F6.2,',',5x,F6.2,',',5x,F6.2,',',5x,F7.2)
FINISH
!parsav,all,Paras !将参数保留起来

!/CLEAR

!-----------------------------------------------------------

!重新得到参数

!parres,new,Paras !/clear后再释放保留的参数

!-----------------------------------------------------------

*ENDDO         !结束I循环

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

*CFCLOSE
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