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摘  要

管路连接件是飞机管路系统的重要组成部件，然而管接头在实际装配中状态各异，这些装配状态会不同程度的影响其密封性能，进而影响飞机的运行安全。因此，针对管接头连接件不同装配状态本文进行了深入研究，建立了管接头连接件的有限元模型进行仿真计算，搭建了装配偏差模拟试验台并进行试验研究，主要研究内容及结论如下：
（1）分析了接触的基本理论，建立了管道连接件的有限元模型。根据扩口式管路连接件的结构组成与密封原理，建立了接触有限元模型。依据拧紧力矩与预紧力的转换关系，使用强迫位移法作为预紧载荷。分析管路连接件不同装配状态，在有限元仿真中设置了管路的边界条件和载荷。

（2）分析了管路连接件密封性能的评价指标，提出了仿真计算中这些指标的提取方法，并分析了装配状态对管道连接件密封性的影响规律。当摩擦系数增大时，密封性能降低；当拧紧力矩增大时，管道密封性能增加，螺母圆角处会因预紧力过大而破坏；摩擦系数在0.07-0.11之间时能保证管接头密封并不出现结构破坏。轴向偏差越大密封性越差，并且轴向偏差和拧紧力矩之间满足一定条件才能达到密封效果。径向偏差和角度偏差，对密封性的影响较小，但会使管道应力过高甚至产生塑性变形，影响管道的疲劳寿命。
（3）搭建了管道装配偏差模拟试验台，研究了不同装配偏差对管道密封性的影响规律。依据飞机管路系统实际工况，模拟了管道的振动环境。试验管接头的最小拧紧力矩为30N•m。不同轴向偏差下最小轴向拧紧力矩结果与仿真值较为接近，管道的应力值与理论值相差较小。径向偏差对管道密封性的影响较小，验证了仿真结果。
关键词：管接头连接件，有限元分析，装配偏差，密封性分析，管道装配偏差试验

ABSTRACT
Pipeline connectors are an important component of aircraft piping systems. However, the state of pipe joints in actual assembly varies. These assembly states will affect its sealing performance to varying degrees, and then affect the aircraft's operational safety. Therefore, this article conducts in-depth research on different assembly states of pipe joint connectors, establishes a finite element model of pipe joint connectors for simulation calculation, sets up an assembly deviation simulation test bench and conducts experimental research. The main research contents and conclusions are as follows:

(1) The basic theory of contact is analyzed, and a finite element model of the pipe connection is established. According to the structural composition and sealing principle of the flared pipe connector, a contact finite element model was established. According to the conversion relationship between the tightening torque and the pre-tightening force, the forced displacement method is used as the pre-tightening load. The different assembly states of the piping connectors were analyzed, and the boundary conditions and loads of the piping were set in the finite element simulation.

(2) Analyze the evaluation index of the sealing performance of the pipe connection, propose the extraction method of these indexes in the simulation calculation, and analyze the influence of the assembly state on the sealing performance of the pipe connection. When the coefficient of friction increases, the sealing performance decreases; when the tightening torque increases, the sealing performance of the pipe increases, and the corners of the nut will be damaged due to excessive pre-tightening force; when the coefficient of friction is between 0.07-0.11, the pipe can be guaranteed There is no structural damage to the joint seal. The larger the axial deviation is, the worse the sealing performance is, and a certain condition must be satisfied between the axial deviation and the tightening torque to achieve the sealing effect. Radial deviation and angular deviation have a small impact on the tightness, but will cause excessive stress in the pipeline and even plastic deformation, affecting the fatigue life of the pipeline.

(3) A pipeline assembly deviation simulation test bench was set up to study the influence of different assembly deviations on the leak tightness of the pipeline. According to the actual working conditions of the aircraft piping system, the vibration environment of the pipeline was simulated. The minimum tightening torque of the test tube joint is 30N • m. The results of the minimum axial tightening torque under different axial deviations are close to the simulation values, and the difference between the stress value of the pipeline and the theoretical value is small. The influence of radial deviation on the tightness of the pipeline is small, and the simulation results are verified.
Key words: Pipe joint connection, finite element analysis, assembly deviation, leak tightness analysis, pipeline assembly deviation test 
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第一章 绪论

1.1课题的研究意义

管路系统普遍应用于航空航天、车辆船舶、石油化工和水利水电等诸多领域，管路系统的松动、裂纹导致的泄漏会产生严重故障。据统计，在世界石化工业100起特大事故中，管路系统引起的问题占19%，仅次于机械故障，位于第二[1]。同样的，飞机的燃油、滑油、液压油、空气等介质是由管路系统进行输送到飞机的各处，实现能量的转换、传递、分配和控制[2]，如图1.1所示。管路系统的设计、装配与飞机各部件性能、安全性和可靠性紧密相连，对飞机的稳定工作也有重要影响。

	[image: image60.jpg]




	图1.1 复杂的飞机管路系统


随着我国一系列新型军用飞机（如J20、J31、Y20）和民用飞机（如ARJ21、C919）的研制成功，我国军用飞机的运量强度、民用飞机的可靠性要求日益增加。现代飞机对操纵、减重等性能指标要求的提高，飞机液压系统逐渐向更高压力发展，管路结构的强度储备很低，相关安装控制标准已经不能满足目前飞机管路系统的安装控制的要求，大量管路系统出现了密封问题，泄漏故障居高不下，成为了飞机管路系统的主要故障，严重影响了我国新型飞机的设计研发速度以及排故速率。连接件作为飞机液压系统连接和传输的重要元件，其密封可靠性对飞机的飞行安全具有重要影响。管路系统冲击和共振导致的结构破坏已经被学者和工程师广泛认识，一系列管路减振方法和原理也被广泛研究和应用。然而，由装配误差引起的装配应力对管路及其连接件的影响以及对管路系统密封性的削弱则往往被人们所忽略，对装配偏差的控制方法的研究也很不充分。

实际装配中出现的各种偏差会使连接件产生装配应力，影响整个管路系统的密封性能，因此，针对现代飞机液压系统的管路连接件，深入分析装配偏差下管路连接件的装配应力，研究由于装配应力引发的管路泄漏机理，制定合理的装配标准。这对于有效地控制管路系统的故障、提高管路系统的可靠性、保障飞机运行的安全性具有极其重要的理论研究意义和工程实用价值。

1.2国内外研究现状

1.2.1航空液压管接头类别与特性概述

航空液压管路连接件主要分为永久式、可分离式、柱端式管接头和其他管接头四种[3

 REF _Ref27123944 \r \h  \* MERGEFORMAT -4]。其中永久式管接头，顾名思义是一种不可拆卸的管接头，具备较强的耐压性能，较小的质量和体积，维护成本较高[5]。可分离式管接头是最为常用的管接头，主要通过螺纹副来紧固，可反复拆装；可分离式管接头由可细分为扩口式、无扩口式、唇封式三种。柱端式管接头是专门用来连接管路和柱端端口的，通常连接附件设备，并需要有较高的机械强度[6]。其他类型管接头为针对特殊功能的管接头连接件，如应用于管路位移较大处的柔性管接头，应用于转动较大处的旋转管接头，应用于附件频繁拆装的快速管接头。其中可拆卸式管接头应用最为广泛，下面介绍可分离式管接头的三种子类：

（1）扩口式管接头

扩口式管接头是液压管路系统中最广泛的可拆卸管接头之一，常见扩口角度为60°，还有一些为45°、60°和两个角度的双锥度等[7]。扩口的加工形式为管道端面冷挤压技术，并且需要在管道上预装外套螺母和平管嘴。装配时扩口管的喇叭口和管接头的锥面贴紧，并在压力下形成金属面面密封，其装配示意图见图1.2(a)。扩口管接头的装配简便，对中性好，安装前需要对扩口面润滑。
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	(a)扩口式管接头
	(b)无扩口式管接头
	(c)唇密封式管接头

	图1.2 可分离式管接头分类


（2）无扩口式

无扩口式管接头不需要对管道进行扩口处理，管道的端面为24°向内的锥面或者有一定弧度的球头。无扩口式管接头的连接形式主要有管套式和球头式两种形式，管套式无扩口管接头由管接头、无扩口管套和外套螺母三个部分组成，球头形式无扩口管接头由管接头、无扩口球形端头和外套螺母三个部分组成[8]。无扩口管接头的密封形式为24°内锥面或者球形曲面与管接头形成线密封，其接触部位的厚度较大，管道塑性变形对管接头重复装配的影响较小。

（3）唇密封式

唇密封式管接头主要是依靠其唇形端面与管接头之间形成两处线密封，其原理与密封圈的原理类似。其结构主要包括管接头、唇形管端、外套螺母[9-10]。其唇形端面主要使用焊接、挤压的加工方式。其唇形于管接头接触后唇形端会发生类似于悬臂梁的变形，并在唇形的上下两个部分形成两个线密封，由于唇形“悬臂梁”有一定的弹性变形能力，其末端的线密封具有良好的止振功能，并且密封的可靠性较高。

（4）性能对比

扩口式管接头主要依靠管道喇叭口与管接头锥面形成的面面接触密封，耐压能力较低；无扩口式管接头主要依靠24°内锥面或者球形曲面与管接头形成的线密封，耐压能力较高；唇密封式管接头主要依靠密封唇上下两处与管接头形成的线密封，耐压能力最高。无扩口式和封唇式管接头还可以焊接为永久式管接头，故其拉脱强度较高。

可分离式管接头在装配前都需要进行预装，扩口式管接头最方便，仅需要陪螺母平管嘴和扩口即可，无扩口式和封唇式管接头则较为麻烦需要多道工序。管接头的装配性能主要体现在插入深度上，深度过长就需要很大的轴向位移来进行安装，拆除和更换时同样需要一定的位移，对比发现，唇封式插入深度最小，接着是扩口式，无扩口式的插入深度最大[11]。

1.2.2管路连接件与密封性研究现状

管路系统中管路连接件密封特性的可靠性关系着飞机系统工程的可靠性和安全性，处于服役环境下的管路系统，一旦出现泄漏甚至断裂，便会引发一系列的事故，滑油系统、燃油系统、液压系统任何一个系统的故障必将影响飞机动力系统的正常工作。轻则使航空发动机不能正常工作，飞控调节失常，重则引起发动机停车、起火等重大安全事故和财产损失。因此，国内外学者与工程师为有效地控制管路泄漏故障、提高管路的可靠性，对飞机管路连接件的密封原理与结构进行了深入研究。

金鑫[12]对扩口式管接头、无扩口式管接头、永久挤压式管接头进行了包括国内外使用情况、结构组成、密封原理、性能优劣等多方面的对比分析。李长春[13]对几种常见的民用飞机液压接头进行了基本结构介绍，并从压力等级、材料要求、安装质量等方面对接头的选用作了具体分析和阐述。其中，扩口式接头是航空工业中应用最早的刚性导管连接件，同时也是液压系统使用最广泛的接头之一。
此外，许多学者对管路连接件的密封机理做了一些研究工作。李松梅、刘建华等[14]采用自制的航空导管连接件腐蚀试验系统，分别研究了航空镀镉45#钢和钛合金导管连接件在模拟服役环境中的气密性、油压气密性以及应力腐蚀、表面腐蚀等性能。王小刚、冉光斌等人[15-16]利用有限元法，对管路锥形密封结构和双锥形管接头密封连接结构的密封性进行了研究，主要分析了设计参数对密封性的影响。王振兴等[17]研究了航空发动机钛合金管路连接副在拉伸载荷下的密封性能。建立了管路连接副在拉伸载荷下的多体弹性接触模型，并对其进行有限元分析。采用初始渗透接触法，实现连接副的预紧状态，在此基础上施加拉伸载荷，然后再进行有限元求解。同时，研究了连接副密封面的接触力、接触面积和接触应力随拉力的变化规律，从而定量地分析连接副的密封性。曹增强等[18]采用正交试验研究了管接头拧紧力矩系数的主要影响因数，结果表明：润滑条件、支承面材料以及表面处理状态对拧紧力矩系数有较大影响。赵华[19]分析了管接头在弹塑性小变形条件下，载荷及应力沿密封面的分布规律。丁建春[20]基于有限元分析软件 Abaqus 建立一种典型管接头的轴对称模型。计算管接头在拧紧力矩作用下密封带宽度。并进行了试验验证。结果表明密封带宽度的仿真计算和试验结果能较好吻合。此外，还建立管接头拧紧力矩与密封带之间关系，为工程中管接头拧紧力矩的确定提供理论依据。吴志星等[21]介绍了轴向压入式管接头的连接机理和影响管接头密封性能的主要因素。胡晓明等[22]对轴向压入管接头的密封原理进行了分析，并从接触应力方面对管接头的密封性能进行有限元分析。衡波志等[23]针对双卡套管接头，分析了连接件密封过程所涉及到的接触问题，利用MSC.NAST- RAN 软件，对密封过程进行了有限元仿真分析，在考虑了管接头形成密封接触区域的法向接触应力及各个部件的应力分布情况后，得出合理的预紧力范围为20KN-30KN。罗慧君[24]以弹塑性力学为基础，建立管接头的力学模型，对轴向压入式管接头进行理论分析，并运用ANSYS软件对管接头的连接过程和密封失效过程进行数值模拟，根据管接头连接过程中管箍主密封环应力应变的情况，得出不同管道壁厚下管接头的最佳过盈量。此外，周鑫团队[25-29]针对卫星推进系统中关键的球面密封结构做了密封机理分析、密封性能测试、装配误差影响分析等多方面的工作。首先通过ANSYS软件完成球头—锥面结构建模与力学分析，研究了密封面上的接触压应力和密封面积随拧紧力矩的变化规律，提出了装配时拧紧力矩的许用范围；然后设计构建了密封性能检测试验平台，使用氦质谱吸枪检漏法进行管路泄漏检测，分析了拧紧力矩与泄漏率的对应关系；最后对不同对中角度安装条件下的球头—锥面结构进行了接触非线性分析，研究了密封面上的接触位置和接触面积随对中角度的变化规律，确定了满足密封性能要求的对中角度范围。

1.2.3管道装配偏差的相关标准及研究现状

导管在实际安装中会产生一定的装配偏差，这是影响管道安装质量的重要因素之一。导管产生装配应力的原因很多，有些是由于管道加工存在公差，有些是由于系统附件定位不准、卡箍支架装配不稳等产生一定的装配偏差引起。装配偏差会产生装配应力，这会导致导管容易产生渗漏、疲劳、断裂等故障，严重影响液压系统的安全可靠。目前，国内外学者关于管道系统在复杂应力环境下的结构完整性控制标准、装配应力分析、密封性能分析和疲劳性能分析等技术进行了广泛深入的研究。

关于飞机管路系统的结构完整性标准：我国的GJB638A-97[30]、GJB3054-97[31]对飞机I、II型液压系统设计、安装提出了技术要求；对管道卡箍的技术要求标准有HB3-25-2002[32]、HB3-26-2002[33]、HB3-27-2002[34]，它们分别针对带垫的夹紧卡箍、单螺栓和双螺栓侧面固定带垫的夹紧卡箍提出了技术要求及安装规范；HB5663～5794-86对卡套式无扩口导管连接件提出了技术要求；HB5966～6075-86对挤压式无扩口导管连接件提出了技术要求；HB6133-87[35]对液压导管及接头组件的脉冲试验提出了技术要求、HB6442-90[36]对飞机液压导管及连接件弯曲疲劳试验提出了技术要求。

在我国关于管道及连接件加工与拧紧力矩测定的相关标准：典型的可分离式扩口管道连接件包括扩口管道、扩口式管接头、平管嘴（管袖）和外套螺母，这些零件都有相关标准规定其尺寸及公差。HB 4-52-2002[37]规定了扩口管道的尺寸及公差，HB 1-4[38]和HB 4-4-2002[39]规定了扩口式管接头的尺寸公差以及表面处理方式，HB 4-44[40]和HB 4-45[41]分别规定了平管嘴和外套螺母的尺寸及公差。HB 6999-2002[42]则对不同尺寸的管道连接件提供了最小最大拧紧参数以及过紧参数的试验方法，拧紧参数包括拧紧力矩和拧紧角度，拧紧力矩取值步长为1N.m，拧紧角度取值步长为一个螺母的六方面即60°，判定拧紧参数的标准为每组管道都满足拆装8次且每次都在5min 内2倍工作压力条件下无泄漏无破坏。在GJB3054-97[31]中，对导管的安装进行了规定，具体包括：①规定了导管椭圆度，对于铝合金管和不锈钢管工作压力大于等于7MPa时，其允许的椭圆度不大于5%；工作用力小于7MPa时，其允许的椭圆度不大于10%。②规定了角度偏差不超过2°；③规定了径向偏差每100mm管长（从最近的支承计算起）0.3mm；④规定了长度方向偏差每100mm管长不超过0.3mm，对每根导管的总长度偏差不超过0.8mm。然而，该规定缺乏理论研究和机理分析，目前，飞机液压管路连接件的高故障率充分表明了该规定的严重缺陷。

在管道安装状态的仿真方面，目前的分析方法主要有螺栓预紧以及过盈装配的仿真模拟。预应力的仿真方法主要有预紧力单元法[43]、降温法[44]和初始渗透法[45]三种。①预紧力单元法通过在模型中建立预紧力截面和定义预紧力单元，实现预紧力的模拟和相关的仿真分析。李会勋等[46]基于ANSYS软件分别采用了预紧力单元法、降温法和初始渗透法模拟了螺栓联接的预紧力作用，通过对比发现采用预紧力单元法的仿真结果与理论计算值最为接近。侯光辉等[50]通过对螺栓简化并采用预紧力单元法模拟了螺栓预紧力，建立起带有螺栓的转盘轴承有限元模型，研究了非均布螺栓预紧力对转盘轴承内部载荷分布的影响。②降温法主要是基于热胀冷缩原理，通过数值换算将初始载荷转化为温度载荷，实现了预应力的模拟。何琳等[48]根据力筋应力计算的理论公式，提出了一种等效荷载-实体力筋降温法，准确模拟了混凝土结构在预应力作用下的承载状态。吴祖咸等[49]采用等效降温法来模拟预应力，获得了张弦梁结构的零状态几何放样和初始预应力下的结构位移，根据几何线性和非线性计算的位移比较结果完成了张弦梁结构的施工。③初始渗透法主要是在接触对上定义初始渗透量来实现预应力的模拟，即通过控制接触单元之间的偏移量来模拟有限元模型在X, Y, Z三个方向不同的受力状态，再结合强度理论得到分析平面的位移和应力分布。祖炳锋等[50]建立了车用柴油机缸孔变形的整体接触关系模型，利用初始渗透法模拟了缸盖螺栓的预紧力，通过仿真计算与试验测量相结合的方式获得了预紧力作用下缸孔变形的关键信息，也为进一步的结构优化提供了理论依据。④预紧力模拟还有一些其他方法，比如强迫位移法（刚度分配法）和直接载荷法。王晶等[51-52]以飞机液压管道为对象，采用强迫位移法模拟了初始安装应力，通过模态分析发现较大的安装应力会使管道的各阶固有频率发生明显的变化。直接载荷法主要是设置合理的边界条件，通过施加压力载荷模拟预紧力的作用。户登飞[53]利用CAE技术建立了薄壁桶模型和螺栓一体化模型，通过建立接触对施加压力载荷的方式研究了预紧力作用以及热-机耦合状态下发动机气缸套的失圆问题，重点分析了结构变形的影响因素与缸套失圆的变化规律。
1.2.4目前研究中存在的问题 

综合考虑目前的研究现状，可以发现研究中依然存在如下问题：

（1）针对管道初始安装应力的研究主要集中在理论分析、数值计算、有限元仿真等方面，缺少相关的安装应力模拟试验进行分析对比；

（2）针对管路连接件的拧紧参数只有试验测定方法，却鲜有仿真分析与其对比分析，提供省时省力高效的测定方式；

（3）目前管道装配的偏差控制是对于全体管道的，而对于不同材质不同尺寸的管道并没有具体的要求，这显然是不合理的。目前的标准并没有给出相应的理论依据，工程应用上迫切需要对不同尺寸工况的管道进行具体分析。

1.3本文的主要研究内容

本文主要针对不同装配状态分析了其对管道密封特性的影响规律，并设计了与之对应的验证试验，验证了不同管道装配状态下管道连接件的密封性能。建立了管路连接件多体接触有限元模型，深入分析了装配偏差下管路连接件的密封性能，研究了不同装配状态下管道连接件的应力状态以及接触状态，通过控制装配误差以控制装配质量，最终使管路系统的密封性能得到保证；同时，通过在管道装配偏差模拟试验台上模拟管道装配偏差以及不同的工况，对仿真分析结果进行验证，为仿真分析提供试验依据。这对于管路连接件装配偏差控制具有重要的理论研究意义和工程实用价值。本文的总体研究流程如图1.3所示：
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	图1.3总体研究流程


论文的主要章节安排如下：

第一章，介绍了课题研究的意义以及国内外的主要研究现状，包括航空管道的概述，管路连接件与密封性的研究现状，管道尺寸公差试验的相关标准。分析了目前管路连接件研究中存在的问题，总结了本文的主要研究内容与后续章节安排。

第二章，主要是基于ANSYS完成了飞机管路连接件多体接触有限元建模。首先分析了扩口式管路连接件的结构组成与工作原理，然后详细论述了接触问题的基本数值计算理论，接着介绍了ANSYS接触分析的基本步骤与关键参数，最后采用接触有限元技术对扩口式管路连接件进行了有限元建模以及不同装配状态下的力学分析。

第三章，研究了装配偏差对管路连接件密封性能的影响规律。首先基于金属密封机理分析了管路连接件的基本密封原理，指出了密封性能的影响因素与有效密封的判定条件，然后分析了摩擦系数与拧紧力矩对密封性能的影响规律，最后建立了管路连接件装配偏差模型，分析了装配偏差对密封性能的影响并对装配应力进行了强度校核。

第四章，基于管道装配偏差的定义设计了管道装配偏差模拟试验台，并设计了相应的试验。首先针对装配偏差问题构建了管道装配偏差模拟试验台，模拟了装配偏差引起的不同的装配状态，然后进行无偏差情况下进行最小拧紧力矩的测定试验，最后进行各种偏差下最小拧紧力矩的测定试验。分析并利用试验数据对管道装配偏差进行控制。
第五章：总结本文主要内容，展望后续研究工作。

第二章 飞机管路连接件多体接触有限元建模
2.1引言

可分离式管接头由于其拆装方便，便于检修，密封效果好的原因在飞机和发动机的各类管路系统中得到广泛应用。其可靠性、完整性也直接影响整个飞机系统的可靠性和安全性。扩口管接头由扩口管、平管嘴、外套螺母和管接头组成，其密封性能由施加在外套螺母上的拧紧力矩来实现，飞机管路连接件多体接触有限元建模涉及到接触、材料和几何三类非线性问题，其中接触问题是仿真建模的重点。本章首先讨论了扩口式管路连接件的结构组成和工作状态，讨论了粗糙表面之间接触的简单方法GW模型（Greenwood和Williamson提出的表面统计学接触模型），接着引入了ANSYS Workbench软件并介绍了接触分析的基本步骤与关键参数，最后采用接触有限元技术对扩口式管路连接件进行了有限元建模以及讨论了装配偏差的加载方式。本章的工作主要是为下一章密封性能的研究提供了理论基础与有限元模型。

2.2飞机管路连接件组成与工作状态

2.2.1管路连接件结构组成

管路连接件是飞机管道系统的主要组成部分，其分布广、数量多、工作状态复杂，内部物质又可分为燃油、滑油以及液压等介质，外部又受到机体振动、安装应力、温度和冲击等载荷的影响，因此有必要了解飞机管路连接件的基本结构，研究其密封原理与工作状态，防止产生故障，造成重大事故，确定飞机管路连接件的工作状态也是接下来的研究基础。

由前文1.2.1章节可知飞机管路连接件一般可分为三大类：可分离式管接头、永久式管接头和柱端式管接头[11]。其中，可分离式管接头应用最为广泛，其具有结构紧凑、装拆方便、维护性较好等优点，但是质量和体积相对较大，接头零件数量较多，可靠性一般。可分离式管接头又可分为三种各有适用环境，各有优缺点，本文选取扩口管接头进行分析研究。典型的扩口管连接件的管道扩口角度为37°，扩口管连接件由扩口管道、平管嘴、管接头、外套螺母四部分组成。其中管接头与外套螺母通过螺纹连接，扩口导管的扩口端在模具中通过冷挤压，形成特定尺寸的扩口。然后选用与导管扩口角度相匹配的平管嘴和管接头，平管嘴与导管扩口的外锥面角度一致，管接头与扩口内锥面角度一致。最后对外套螺母施加拧紧力矩，扩口管的内表面与管接头的外表面在预紧力的作用下形成金属接触面-面密封。其中，平管嘴压紧扩口管可以起到避免振动应力集中在管道扩口交界处，分散扩口处的剪应力，增加连接强度。扩口管接头的安装较为简单，对中性好，但要进行预安装并适当润滑扩口管接触面。

扩口管道连接件中的管接头和外套螺母使用的是TC6材料（钛合金的一种），平管嘴使用的是1Cr11Ni2W2Mov材料（马氏体不锈钢的一种），扩口导管使用的是1Cr18Ni9Ti材料（马氏体不锈钢的一种）。因为外套螺母在拧紧力矩作用下产生较大数值预紧力，这将使扩口管的喇叭口产生塑性变形，所以本文接下来的研究要考虑管道连接件的塑形行为。图2.1给出了1Cr18Ni9Ti[54]、1Cr11Ni2W2Mov[55]和TC6[57]三种材料的真实应力应变曲线。

表2.1 扩口式管路连接件组成材料的基本属性

	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
	206
	0.3
	205
	550

	平管嘴
	1Cr11Ni2W2Mov
	7850
	206
	0.3
	860
	967

	外套螺母
	TC6
	4500
	113
	0.3
	883
	1030

	直通管接头
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	图2.1 管道连接件真实应力-应变曲线


2.2.2管路连接件工作状态

扩口管接头是较早用于飞机液压系统的管道连接件之一。正常工作状态下，管接头连接件受预紧力作用压紧扩口管与管接头接触面，形成有效的密封环，保证在管内流体的工作压力下不发生流体介质的泄漏。

表2.2给出了航空行业标准HB 4-1-2002[57]中规定的第一尺寸系列管道（DN=12mm）工作压力，不同的导管尺寸与材料属性对应的适用工作压力也不同。通过比较发现，导管外径DN一定时，内径d0越小，管壁e越厚，导管能承受的工作压力将越高；使用马氏体不锈钢（1Cr18Ni9Ti或1Cr18Ni10Ti）材料的导管最大工作压力明显大于使用铝合金（5A02-0）材料。扩口式管接头虽然应用广泛，但耐压能力有限，最高设计压力为28MPa。

表2.2 管道工作压力

	导管规格/mm
	适用工作压力/MPa

	
	导管材料

	DN
	d0
	e
	1Cr18Ni10Ti（1Cr18Ni9Ti）
	5A02-0

	12
	10.2
	0.9
	21.00
	—

	
	10
	1
	—
	7.35

	
	9.6
	1.2
	28.00
	—


表2.3给出了HB 4-1-2002[57]中规定的扩口管连接件的安装拧紧力矩。管道尺寸越小需要的拧紧力矩就越小，同样铝材质的管道需要的拧紧力矩小于刚连接件。

表2.3 管道拧紧力矩

	导管外径DN
	拧紧力矩/N•m

	
	钢
	铝

	
	最小
	最大
	最小
	最大

	12
	32.35
	41.15
	20.60
	35.30


2.3接触问题的数值计算理论
2.3.1接触问题的GW模型

扩口管连接件依靠扩口管的喇叭口与管接头的锥面相接触，并发生塑性变形，形成有效的密封区域，实际的管接头和扩口管都是粗糙的，两者的粗糙表面的接触面积远远小于名义接触面接。而这“真实”接触面积的大小决定了许多的性质，尤其是摩擦接触过程中的重要因素。在此有必要对粗糙接触问题建立相应的数值计算模型，本文采用著名的Greenwood和Williamson的表面统计学接触模型（简称GW模型）[58]。

根据HB 4-3[59]和HB 4-52[37]扩口管喇叭口与管接头的锥面有具体的粗糙度要求，小于0.8，配合界面加工精度高。在接触力学中，粗糙表面可视为由一系列不同特征的微凸体构成的平面构成，而每一个微凸体与另一个粗糙表面上微凸体的接触行为满足Hertz接触理论[61]（无黏着接触）。各个微凸体之间的距离较大，所以可以将其视作相互独立的，因此微凸体的具体位置以及精确形状变得并不重要。表面粗糙度等参数可由微凸体高度分布的特性表征，采用统计学参数高斯分布函数
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表示，微凸体相对于微凸体平均高度
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h

的距离为
[image: image68.wmf]z

，其分布均方差为
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，假设微凸体的半径为
[image: image70.wmf]R

。

在此我们讨论刚性平面与分布半径为
[image: image71.wmf]R

的微凸体并且其高度满足高斯分布的粗糙表面的接触情形。如图2.2所示
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	图2.2粗糙物体与刚性面的接触状态
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	图2.3 表面统计学接触模型


粗糙度
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与表面高度分布均方差
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之间的近似关系为：
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对于很多加工表面以及自然表面，通常满足高斯分布：
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对于一个微凸体在区间
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中有最大高度的概率为
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，若微凸体的总数有
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N

个，在区间
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中的概率为
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。

如图2.3所示已微凸体平均高度为
[image: image83.wmf]z

轴原点，刚性平面高度为
[image: image84.wmf]0

h

，假设忽略微凸体之间的相互作用力，并且高度大于
[image: image85.wmf]0

h

的微凸体刚好与刚性平面接触，微凸体的压入深度为
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dzh
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。根据Hertz接触理论有微凸体接触半径
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，由此可得，单个微凸体的接触面积：
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作用力为：
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式中，
[image: image90.wmf]E

为接触体的弹性模量，
[image: image91.wmf]n

为泊松比。

总接触数为
[image: image92.wmf]N

的微凸体的接触数目、接触面积和接触法向力为：
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由上述公式可看出微凸体的接触数目、接触面积和接触法向力随着物体间距离
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的靠近呈现指数增长，代入无量纲变量分离变量
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，并定义分离量
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，可得力与接触面积的比值：
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其中，
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为平均应力，定义
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时为宏观摩擦问题，此时
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的比值在0.7左右变化较少，故法向压力与面积的比值可近似的计算，即为平均应力：
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此时代入材料的弹性模量
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，泊松比
[image: image105.wmf]n

，表面粗糙度
[image: image106.wmf]Ra

，微凸体平均半径
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即可得到接触问题的关键参数，平均应力
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，法向压力
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与面积
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。

对于接触问题的分析计算，需要关注的主要是：一是接触应力的大小；二是是否存在应力集中问题。然而，赫兹理论对于应力集中情况只能是大致估算，而且该理论只适用于接触体表面之间没有摩擦的情况，对于解决实际工程问题具有较大的局限性，因此通常借助计算机有限元分析软件来进行分析求解。

2.3.2接触问题的有限元分析原理

变分原理是有限元法(Finite Element Method,FEM)的基本原理，接触问题的有限元解法同样是变分原理。变分原理在接触问题上的表示为：
单元
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为与接触边界关联，单元
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上的外力虚功
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内力虚功
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式中：
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分别为单元体和单元面
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是接触边界单元
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是接触边界；
单元
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式中：
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分别是单元i的函数矩阵、应变矩阵和弹性矩阵；
接触达到平衡时，内力虚功与外力虚功相等即：
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将式（2-12）代入式（2-13）则有：
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节点
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的位移矩阵
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式中：
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是单元i的刚度矩阵，
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和
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分别为单元i的载荷向量和接触载荷向量；
对所有单元在接触面上进行积分，即可得到接触区域的位移矩阵的关系式：
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其中：
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是接触区域的接触刚度矩阵，
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和
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分别为接触区域的外载荷矩阵和接触边界的接触力向量；
两接触物体的接触刚度不同时，则刚度方程为：
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则两物体节点位移的关系式为：
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式中：
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是修正刚度矩阵，
[image: image154.wmf]{
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是修正载荷矢量；
用同样的方法求解触应力矢量，依据接触问题的收敛准则，判断当前结果是否满足条件，不满足条件则令当前结果作为接触条件，在进行求解，直至满足收敛条件。
有限元求解接触问题一般要经过多次迭代求解，在实际问题中，接触的边界条件的设置直接影响接触问题是否收敛。

2.4基于Workbench的接触有限元建模

2.4.1有限元法及Workbench软件
有限元法是当前工程计算和数学物理分析中最常见的一种数值计算方法，可解决结构分析、热传导、流体力学、电磁场等以及其耦合问题。这些问题需要建立并求解复杂的常微分方程或者偏微分方程进行求解，但实际问题中所研究的物体几何形状、力学特性以及载荷十分复杂，这便增加了数学解析的难度，这时候有限元此类的数值方法，通过联立代数方程组，可求解出连续体中离散点的近似值。有限元法适用于任何几何外形的物体，以及各类物理问题。结合现代计算机的高速运算能力，有限元已广泛应用于航空航天、机械、石化、土木等领域和学科，计算机辅助工程(Computer Aided Engineering，CAE)已经成为工程应用与研究的重要组成部分。有限元的计算流程图如图2.4所示，首先分析有待解决的工程问题，并抽象出数学模型，主要包括变量、求解方程、边界条件等，然后迭代求解，最后得到满足要求的结果。

随着计算机科学的高速发展，有限元相关的软件也蓬勃发展，目前市面上成熟的商用CAE软件包括：ANSYS、ABQUS、ADINA、BOSOR、MARC等。ANSYS workbench 作为一个ANSYS的集成框架平台，在工程上应用较广，Workbench整合了，结构、流体、电磁、半导体、系统、嵌入式已经多物理场，并能够进行协同仿真，ANSYS的计算过程主要包括前处理、加载求解和后处理[61]。前处理包括建立几何模型划分几何模型得到有限模型，设置单元类型、材料参数以及其他与有限元相关的参数。加载求解包括设置约束载荷、分析类型、求解器设置和求解过程本身，ANSYS提供了丰富的约束类型和载荷类型以及多种求解方法，可以根据不同问题选择合适的方式。后处理是对求了结果进行描述的过程，ANSYS本身提供了多种绘图功能，可直观的显示计算结果包括彩色等值线、梯度显示、矢量显示等，具体的数值同样也可列表显示，并处理为依据载荷步或者时间历程的曲线。
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	图2.4 有限元分析流程图


2.4.2接触类型和接触方式

接触问题是一种非线性问题，计算需要的时间与空间都很大，而且需要的迭代次数也很多，ANSYS提供的接触分析有很多种，基本可以满足工程应用中的各种情况，ANSYS中的接触问题基本可以分为刚-柔接触和柔-柔接触，刚柔接触实则是柔-柔接触的简化，适用于与刚度很大的物体的接触问题。ANSYS中有五种接触方式来设置物体之间的相互作用，分别为点-点、点-线、点-面、线-面以及面-面接触，这些接触行为可传递相互作用力，主要通过在设置的接触区域中体现。具体选用哪种接触方式取决于工程分析中的具体情况，若条件允许，面面接触可适用于所有情形，对相对滑移量大的模型有较大的包容性，但是面面接触有更多的单元参与到接触计算中，因此需要更多的计算机资源。本文主要分析扩口管喇叭口与管接头锥面外表面的塑性接触行为，其渗透量大，所以选用柔性体与柔性体的接触，接触区域选用面面接触，适合本文论中探讨的模型，其具体参数与设置方式将在接下来章节详细介绍。

2.4.3面-面接触分析的步骤

在ANSYS中对于2D模型与3D模型的接触会定义不同的单元来定义，单元号为ANSYS中定义与区分不同单元性的标识。在2D模型中的接触会使用TARGE169单元来表示目标面，CONTA171、CONTA172、CONTA175单元来表示接触面。在3D模型中的接触会使用TARGE170单元来表示目标面，CONTA173、CONTA175、CONTA176、CONTA177单元来表示接触面。其中目标面与接触面在对称接触行为中并没有区别。ANSYS中的面面分析具体步骤为：

（1）建立要分析的接触体的几何模型，并划分网格，再依据其具体的材料以及模型的特性定义与之对应的单元类型。

（2）定义接触区域，并设置目标单元和接触单元，用以模拟接触区域的变形行为。

（3）设置面面接触的相关参数，接触行为以及接触算法，接触刚度等。

（4）根据工程实际情况设置边界条件载荷、必要时可设置载荷步。

（5）求解接触模型，并通过后处理观察接触体的位移应力应变，接触的压力，滑移量和渗透量等。

2.4.4面-面接触分析的关键参数

由于接触问题的高度非线性以及复杂性，在面面分析中需要理解工程问题的特性，建立合理的接触模型，进行有效的接触参数设置是非常重要的。当两个物体相互接触时，按照他们的物理状态可以总结出三个特点：①两个物体表面不相互渗透；②两物体传递法向压力与切向摩擦力；③两物体不能传递法向拉力。根据这些特点，可看出接触的非线性为状态变化的非线性，即接触刚度随接触状态变化而变化。

实际接触中的物体不会相互穿透，Workbench的内部程序可以在两物体之间建立关系，防止两物体见得相互渗透，这种关系即为强制接触协调。在Workbench中的Mechanical中提供了不同的接触方程来实现强制接触协调，这些方法包括：Lagrange法、增广Lagrange法、惩罚函数法、MPC法等。同时Mechanical提供了多种接触功能工具箱，在默认情况下吧CAD模型导入就会自动生成接触副，十分方便。在接触结果中对于对称行为，接触面与目标面都可以显示，非对称行为只显示接触面上的结果。

Mechanical中提供了五种不同接触类型：绑定、不分离、光滑无摩擦、摩擦和粗糙。其中绑定与不分离为线性接触，计算时只迭代一次，其余的接触为非线性接触，计算时需要迭代多次。不同类型接触的特点如表2.4所示：

表2.4 不同类型接触的特点

	接触类型
	绑定
	不分离
	光滑无摩擦
	摩擦
	粗糙

	迭代次数
	一次
	一次
	多次
	多次
	多次

	法向分离
	无间隙
	无间隙
	允许有间隙
	允许有间隙
	允许有间隙

	切向滑移
	不允许滑移
	允许滑移
	允许滑移
	允许滑移
	允许滑移


2.5管路连接件多体接触有限元模型建立

2.5.1CAD模型建立

扩口管接头作为在飞机管路系统中应用最广的管路连接件，根据相关标准建立扩口管管路即连接件的CAD模型是进行有限元分析的第一步。考虑到要对管接头连接件施加各种偏差约束与载荷，本文需要选用一种可以固定在隔板上的管接头，即管接头应该带有隔壁特征可以用锁母加紧隔板并将管接头固定在隔板上。结合HB 1-4[38]，本文选取扩口式B型弯管接头（HB 4-10-2002），并选用与之对应的扩口角度为74°，DN=12mm二系列尺寸的扩口管（HB 4-2-2002[62]），螺纹尺寸为M20x1.5的二系列螺母（HB 4-45-2002[41]），内径为12mm的平管嘴（HB 4-44-2002[40]）。这些管路连接件的涉及的具体标准见表2.5所示：

表2.5 导管及其连接件参照标准
	扩口导管
	管接头
	外套螺母
	平管嘴

	HB 4-2-2002

HB 4-31~ 43-2002

HB 4-52-2002
	HB 4-10-2002

HB 8128-2002
	HB 4-45-2002

HB 8122-2002
	HB 4-44-2002


参照表2.5中标准文件的要求绘制各个零件的尺寸标准平面工程图以及3D的CAD模型如图2.5所示：
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	(a) 直通管接头
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	(b) 外套螺母
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	(c) 扩口导管
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	(d) 平管嘴

	图2.5 扩口式管接头组成部件主要尺寸


将管接头各个零件建模后的数模模型进行装配，得到完整的扩口管接头及连接件装配图的3D数模图，如图2.6所示：
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	图2.6 扩口式管接头CATIA三维模型


2.5.2拧紧力矩与预紧力的转换

根据前文的叙述，扩口管管路系统主要依靠外套螺母和管接头上的螺纹通过施加拧紧力矩紧固连接的。绘制实体螺纹并对外套螺母施加拧紧力矩这个方案符合实际情况，建立有限元模型时需要在螺纹处绘制密集网格，并且在螺纹与螺纹接触面上设置摩擦接触，这样的有限元模型网格数量大，非线性的面面接触区域大，无疑会使得仿真的时间变长，计算资源倍增，收敛速率非常低，这将严重影响扩口管连接件密封性能的机理与规律特性的研究，因此本文需要一种合计便捷的载荷来替代拧紧力矩，根据《机械设计手册》[63]拧紧力矩与预紧力的转化关系，即可将拧紧力矩转换为预紧力，简化螺纹连接副。本小节根据选取的扩口管管路连接件具体连接形式及尺寸具体分析。

扩口式管接头主要由管接头、外套螺母、平管嘴、扩口管4个组件构成，如图2.6所示，分析连接件中的接触面，发现在拧紧过程中发生滑动摩擦的接触面有：管接头与螺母之间的螺纹接触面、平管嘴与螺母之间的平面接触面。

管路连接副预紧力矩
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为螺旋副间的摩擦力矩
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和平管嘴与外套螺母间的摩擦力矩
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之和。其中，螺旋副间的摩擦力矩
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与轴向预紧力
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的关系为：
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式中：
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和
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r

分别是螺旋副的螺距和螺纹中径，根据航空工业标准HB 4-4-2002《扩口式直通管接头》[39]可以查得螺距
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是螺旋副的螺纹半角，
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值一般取为30°；
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为摩擦系数，无润滑措施时通常
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连接副平管嘴与外套螺母间的摩擦力矩
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与轴向预紧力
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的关系为
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如图2.7所示，
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一般根据连接副的具体尺寸确定，本文由标准查得
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	图2.7 连接副平管嘴与外套螺母间的摩擦力矩


管路连接副的预紧力矩
[image: image185.wmf]T

为
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和
[image: image187.wmf]2

T

之和，可以通过联立公式（2-10）和（2-11），求得管路螺纹连接的预紧轴向力
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。因此，最终可以得到预紧轴向力
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和预紧力矩
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的转换公式为：
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对于规格为M20mm×1.5mm的74°扩口式管接头，
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取值1.5mm；
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 取值9.5mm；[image: image197.wmf]2
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取值30°；取值8.1 mm。代入公式计算可得：
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2.5.3预紧状态的施加方案

根据式（2-22）可将拧紧力矩转换为预紧力施加在扩口管管路连接件上，目前在ANSYS Workbench有限元仿真软件中，常用预紧力单元方法、降温法、初始渗透法以及强迫位移法来模拟过盈装配和螺栓预紧。

（1）预紧力单元法

预紧力单元法是在螺栓实体单元上建立一个预拉伸界面并选取一层网格作为预紧力单元，对预紧力单元加载实则是对这层网格进行预拉伸分网操作，并产生收缩的力使得螺栓产生向中间收缩的趋势与力。Mechanical提供有螺栓载荷选项，其原理就是在螺栓中设置预紧力单元，简便的实现了螺栓预紧力加载，要注意的是最好提前将螺栓柱体与螺栓帽切分开，已保证预紧力单元生成在螺栓柱体中间，并且设置一个螺栓柱体轴线方向为Z轴的局部坐标系。如图2.8所示为加载了螺栓预紧力单元的2D有限元模型，图2.8(a)为预紧状态下应力分布，图2.8 (b)为总体位移图，在图中可以看到预紧力单元，位于外套螺母的中间位置。
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	(a)预紧状态下应力分布
	(b)总位移图

	图2.8 预紧力单元法的管接头连接件有限元模拟


（2）降温法

降温法是对螺栓设置温度载荷，利用物体热胀冷缩的原理，实现螺栓体的收缩，由于螺栓的约束则会产生热应力，最终实现预紧状态。在Mechanical中实现降温法施加预紧力时需要设置材料的膨胀系数，并对螺栓的柱体施加负温度载荷，并提前将预紧力载荷转换为温度载荷。为实现螺栓柱体只在轴向方向有收缩，需要设置材料为各向异性的膨胀系数，即只在螺栓柱体轴向方向有膨胀系数，其余两个方向为零。如图2.9所示为加载了温度载荷的2D有限元模型，图2.9(a)为预紧状态下应力分布，图2.9(b)为总体位移图。
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	(a)预紧状态下应力分布
	(b)总位移图

	图2.9 降温法的管接头连接件有限元模拟


（3）初始渗透接触法

初始渗透接触法是在Mechanical中设置接触时设定接触对的渗透量参数，该方法常用于过盈配合的仿真中。初始渗透接触法的本质是通过人为的设置渗透量，来实现接触面的受力状态，同样的需要提前将预紧力转换为渗透量。需要注意的是渗透量最好在摩擦接触中设置并设定。如图2.10所示为设置了初始渗透量的2D有限元模型，图2.10(a)为预紧状态下应力分布，图2.10(b)为总体位移图。
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	(a)预紧状态下应力分布
	(b)总位移图

	图2.10 初始渗透接触法的管接头连接件有限元模拟


（4）强迫位移法

强迫位移法是一种十分简便的螺栓预紧力的实现方法，但是此种方法适用于螺栓一端为固定端，受其他载荷影响小。加载时将固定端改为位移载荷，并提前将预紧力换算成位移。如图2.11所示为强迫位移法的2D有限元模型，图2.11(a)为预紧状态下应力分布，图2.11(b)为总体位移图，图中绘出了施加位移载荷的地方。
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	(a)预紧状态下应力分布
	(b)总位移图

	图2.11 初始渗透接触法的管接头连接件有限元模拟


以上四种方法合理设置参数均可实现螺栓预紧力的加载，对比其加载的原理我们发现：预紧力单元法加载载荷时最为直接，只需要定义预紧力即可，但是其预紧力单元的力学状态为恒定的值，即使有外载也不会改变，这显然不能模拟还存在外载的情况，所以预紧力单元法方便但是适用范围较窄。降温法需要提前将预紧力转化为温度载荷，并且对材料设置单轴的膨胀系数，由于只在螺栓柱体上施加温度载荷，所以容易在螺栓的圆角产生较大的“虚假的”应力。初始渗透接触法的渗透量是最为关键的参数，并且预紧力还受网格的稀疏程度的影响，有接触行为的高度非线性，其接触刚度也是非线性的，换言之渗透量与预紧力也是非线性的，若渗透量较大，也会造成计算迭代次数增加，收敛困难。强迫位移法适用于螺栓一端是固定约束，并且不关注螺纹的状态，同样也需要转换预紧力为位移载荷。结合本文要仿真案例的特点，除了预紧力还会有别的载荷，不关心螺纹处的力学状态，所以强迫位移法更为合适。

2.5.4有限元模型的建立

首先分析本文计算需要的有限元模型的大致情况，首先计算不同的摩擦系数以及预紧力对扩口管及连接件密封特性的影响，然后分析三种装配偏差对密封性的影响，其中轴向偏差与摩擦系数和预紧力这三种边界条件为轴对称的，而径向偏差与角度偏差为镜面对称的边界条件。选取本文2.5.1章节选取的管路连接件的前一段建立有限元模型，若将外套螺母的六角面视为等厚度的，则其CAD模型为轴对称模型。故可以建立二维的轴对称模型分析轴向偏差与摩擦系数和预紧力这些边界条件，如图2.12所示，图2.12(a)为CAD模型，图2.12(b)为有限元模型。建立二分之一的三维镜面对称模型，分析径向偏差与角度偏差。如图2.13所示，图2.13(a)为CAD模型。图2.13 (b)为有限元模型。

如图2.12(b)的二维轴对称有限元模型，为提高计算精度对模型每个可能应力集中的部位以及接触面进行了网格加密处理，采用了过度平滑的三角形网格，单元数为16352个，节点数为33982个。二维模型依靠本身的特性可以大大减少三维模型中不必要的计算，故可以在二维模型尽可能细化网格提高计算精度。如图2.13(b)镜面对称的三维模型有限元模型，选取了六面体单元进行网格划分，其单元数为39636个，节点数为194220个。由于三维模型网格数量大会导致计算速度慢，故不能像二维模型那样划分特别密集的网格。所以三维模型仅在接触面上划分角度的网格，其余部分网格划分较稀疏的网格。
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	(a)CAD模型
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	(b)有限元模型

	图2.12 轴对称有限元模型
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	(a)CAD模型
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	(b)有限元模型

	图2.13 轴对称有限元模型


2.5.5边界条件与载荷

为了研究不同装配状态下扩口管接头的力学特性以及密封特性，分析各个因素对扩口管接头密封性的影响规律，不仅需要考虑管接头的不同摩擦系数和预紧力，而且还要施加轴向、径向和角度三种安装偏差。本文将首先分析不同预紧力与摩擦系数对密封性的影响，此时扩口管连接件无装配偏差，然后选取合理的摩擦系数，分析不同预紧力与轴向偏差、不同预紧力与径向偏差、以及不同预紧力与角度偏差的组合装配参数对密封性的影响。

本文选用的管接头为第二尺寸系列
[image: image211.wmf]0
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=10mm，并且导管和连接件全部为钢件，HB 4-1-2002《扩口管路连接件通用规范》[57]对管接头连接件装配拧紧力矩的要求：为保证试验件的密封性能，应进行耐压试验，拧紧力矩的数值应该，满足表2.6要求。根据式（2-22）拧紧力矩与预紧力转化关系，可将拧紧力矩转化为预紧力，接下来的仿真要包含预紧力范围，由于其具体范围与摩擦系数有关，在此没有列出具体预紧力范围。

表2.6 导管装配试验件的拧紧力矩要求

	导管内径

d/mm
	导管和连接件全部为钢件

	
	最小拧紧力矩

N•m
	最大拧紧力矩

N•m

	10
	32.35
	41.15


扩口管管路连接件有三对接触面，每个接触面的摩擦系数都需要具体分析，根据机械设计手册，可得常用材料自检的摩擦系数如表2.7所示，钢与钢在无润滑情况下的摩擦系数
[image: image212.wmf]f

u

的值约为0.15，外套螺母-平管嘴接触对的受力基本垂直于接触面，切向摩擦力较小，此处摩擦系数对扩口管连接件整体受力状态影响较小可取典型值0.15；平管嘴-扩口管接触对主要作用是压紧扩口管的作用，如果不分析平管嘴与扩口管之间接触状态，其摩擦系数对整体受力状态的影响较小，也可取典型值0.15；扩口管与管接头接触对的摩擦系数对其接触状态影响较为明显，仿真取值范围暂定0-0.2，考虑到扩口管与管接头的接触面都为精加工面，且粗糙度不大于0.8，装配时还需要对接触面适当润滑，故其实际值可能小于0.1。

表2.7 常用材料的摩擦因数

	摩擦副材料
	Ⅰ型
	钢

	
	Ⅱ型
	钢
	铸钢
	软钢
	青铜

	静摩擦
	无润滑剂
	0.15
	0.3
	—
	0.15

	动摩擦
	无润滑剂
	0.15
	0.18
	0.2
	0.15

	
	有润滑剂
	0.05~0.10
	0.05~0.15
	0.1~0.2
	0.1~0.15


在扩口管连接件装配时，若无偏差则拧紧力矩与预紧力满足式（2-22）的关系，但是若有外载荷，管接头连接状态必将发生改变，预紧力也会随之改变，故要先将预紧力转化为位移载荷。先对外套螺母螺纹端端面施加力载荷如图2.14(a)所示，然后提取外套螺母螺纹端端面的位移量如图2.14(b)所示，即可得到预紧力与强迫位移之间的关系。
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	(a)对外套螺母螺纹端端面施加力载荷
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	(b)提取外套螺母螺纹端端面的位移量

	图2.14 预紧力转换为强迫位移的方法


预紧力与强迫位移之间的关系如表2.8所示。

表2.8 预紧力与螺母位移转换表

	预紧力

(kN)
	位移

(mm)
	预紧力

(kN)
	位移

(mm)
	预紧力

(kN)
	位移

(mm)

	8
	0.059501
	16
	0.119965
	24
	0.195135

	9
	0.066929
	17
	0.127795
	25
	0.205648

	10
	0.074386
	18
	0.135924
	26
	0.216347

	11
	0.081842
	19
	0.144632
	27
	0.227223

	12
	0.089298
	20
	0.15418
	28
	0.238226

	13
	0.096803
	21
	0.16414
	29
	0.249736

	14
	0.104429
	22
	0.174373
	30
	0.261313

	15
	0.112182
	23
	0.184699
	-
	-


对于轴向偏差与径向偏差，为方便计算，扩口管的模型长度即为100mm，其偏差载荷时施加方式也较为简单，仅需要对扩口管端面施加轴向与径向的位移载荷即可。如图2.15(a)为扩口管连接件轴向装配偏差加载的示意图，图2.15(b)为扩口管连接件径向装配偏差加载的示意图。

对于角度偏差的加载需要用到 Workbench中的远端位移的载荷。远端位移实际上等效于位移载荷和角度载荷的叠加，对某个面施加了远端位移相当于对它施加了力同时也施加了力偶矩。如图2.15(c)其中圆环形箭头圆心即为远端点，同时也是扩口管喇叭口端面的圆心，而远端载荷施加在扩口管另一个端面上，这样就可以实现扩口管端面与管接头夹角与设置的角度偏差相等。
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	(a)轴向装配偏差加载示意图
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	(b)径向装配偏差加载示意图
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	(c)角度装配偏差加载示意图

	图2.15 三种偏差的加载方式


2.6本章小结

本章首先介绍了飞机液压系统管路连接件的基本组成部件、材料特性以及其工作状态；其次介绍了基于Hertz接触的统计学接触理论，以及接触问题的有限元分析方法。然后介绍了有限元面面接触分析的流程方法以及参数设置。最后建立了二维和三维管道CAD模型和有限元模型，对比了四种螺栓预紧力施加方案后选择了初始位移法，同时，研究了在有限元模型中的摩擦系数以及三种管道安装偏差的施加方案。本章工作为后续的管路连接件密封特性分析提供了有限元仿真计算模型。

第三章 装配状态对管道密封特性影响的有限元分析

3.1引言

管道连接件的可靠性是飞机液压系统以及飞机系统可靠性的基本保障，管路系统的泄漏是飞机管路系统的主要失效模式。目前针对扩口管连接件的密封性的评价方式以及指标较少，且相关研究较为不够充分，工程上主要是通过试验测定相关参数，给出一些试验数据作为工程应用的参考。并且在实际装配过程中还会出现各种装配偏差，影响管路连接件的装配状态，进而影响整个管路系统的密封性能，因此有必要探究不同装配状态下扩口管连接件的密封性能的规律。本章节首先基于金属面面接触密封机理探究了管路连接件的密封原理，并根据Mayer的泄漏率方程提出了影响密封性的指标。然后利用前面建立的有限元模型进行仿真计算，并分析其结果，与工程上的标准进行比对，以发现现有标准的合理性和不足之处，为新的标准制定提供理论依据。
3.2管路连接件的密封原理及影响因素

3.2.1密封性能影响因素分析

金属面面密封相对于胶圈密封有着耐高温耐腐蚀的优点，在工业应用中十分常见，如前一章节图2.6，其密封原理主要是在外套螺母和管接头的螺纹产生的预紧力作用下，扩口管与管接头接触面受挤压所用产生塑性变形，塑性变形填满接触面上的缝隙最终起到密封作用。在实际工程中，扩口管连接件的密封效果还受到加工工艺、表面处理、工作环境以及装配质量的影响。换言之，在接触面上因各种因素产生的微小缝隙就会造成渗漏甚泄漏等故障[64-65]。如图3.1所示为典型金属面面密封形成的过程，两个具有不同摩擦系数的金属表面分布着高低不同的微凸体，随着表面的正向压力的增大，金属表面的微凸体相互挤压变形。图3.1(a)初始接触阶段，该阶段中，两金属表面的微凸体相互接触并没有产生较大的变形，接触面之间还存在加大的缝隙；图3.1(b)过盈配合阶段，该阶段是两金属接触面上的微凸体已经产生较大塑性变形，低硬度表面的微凸体塑性变形较大并且有相当一部分嵌入高硬度表面微凸体的缝隙之中，此时形成的接触面已经可以达到一定的密封效果；图3.1(c)完全接触阶段，该阶段中，为低硬度表面的微凸体完全嵌入高硬度表面的微凸体缝隙之中，并且相互有较大的压力，此时金属面面接触的密封效果最好，基本不会产生泄漏。
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	(a)初始接触阶段
	(b)过盈配合阶段
	(c)完全接触阶段

	图3.1 金属密封的微观过程


由于在飞机的液压管路系统中，液压油主要是高压力低流速，多数情况下不流动，所以管路中的流质以及密封缝隙中的液体都未形成层流，并且处于边界摩擦状态，此时流质主要通过金属密封面之中的微小间隙以及凹槽进行渗漏。Mayer推导出了边界摩擦条件下，泄漏率与表面粗糙度、密封面宽度、接触压应力、粘度等因素的变化规律[66]：
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式中，
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为金属面面密封的泄漏率，
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为密封面与流体边界的直径，
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为密封流质工作压力与外界压力差，
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为间隙系数，与密封面宽度成反比，
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为密封面上的接触应力，h为金属密封的平均泄漏间隙。

根据公式（3-1）建立的金属面面接触泄漏模型，可以发现，当密封液的进入直径和内部和外部流体之间的压力差
[image: image227.wmf]p
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恒定时，金属面面密封的泄漏率Q与密封表面的平均泄漏间隙h，间隙系数S和接触应力
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有关。其中，平均泄漏间隙S与金属的表面处理方式和表面粗糙度有关，泄漏率Q与平均泄漏间隙h成比例。间隙系数S与密封面的宽度成反比，因此泄漏率与密封面的宽度成反比。接触压缩应力也称为密封比压力，并且随着密封比压力的增加，泄漏率将降低。综上所述，可以将扩口管连接件的密封性能的影响因素总结如下：

（1）密封面的表面质量和粗糙度

密封面的表面质量和粗糙度直接影响着管接头的密封性能。当密封面粗糙部分呈环形时，多层环形波峰产生的塑性变形会形成迷宫式密封，增加流体介质通过密封面的微小通道的长度，其沿程阻力也随之增加，减少流体渗漏速率，保证密封的可靠性及有效性；与粗糙度小的金属相比，粗糙度大金属的密封性能较低。密封表面粗糙度对表面泄漏间隙有很大影响。当粗糙度过大时，金属表面的塑性变形无法填补泄漏间隙，一些流体介质会沿泄漏通道流动，特别是一些小分子量和渗透性高的流体介质。气体分子更有可能通过间隙造成渗漏；粗糙度越小，泄漏间隙越容易被填充，密封性能越好。

（2）密封面宽

渗漏的原理是流质分子通过密封面上的毛细通道，而毛细通道的连通性也会随着密封面宽的增加而减小。实际情况是密封面必然存在一些毛细通道，这些毛细通道的分布是随机分布的，毛细通道之间是否连通也是随机的。随着拧紧力矩的增加，密封面的密封比压与密封宽度随之增加，密封面内部的毛细通道分布变得稀疏，并且随着密封面宽度的增加，毛细通道的连通性也随之降低。但是在实际情况中密封性能还受到多种因素的影响，尤其需要针对不同分子尺寸的流质制定不同的可靠密封面宽。

（3）密封面积
密封面积，是管道和管接头起到密封作用的有效面积，直观的反应了管接头连接件的密封性能，密封面上存在纵横交错的毛细通道，当密封面积增加，密封面上毛细通道与外界的连通距离变长，连通路径变复杂，密封性增强。
（4）密封比压

密封比压，也就是密封面上的接触压应力，同样是影响密封性能的因素。密封比压的大小与金属面面接触的形成的塑性变形有关，密封比压越大塑性变形越充分，接触面之间的缝隙填充的越充分，则密封性能越好。因此，在管路连接件强度满足的情况下，增加拧紧力矩提高密封比压可以保证管路连接件较高的密封性。
3.2.2密封区域接触参量的提取方法

在前面分析的基础上，本文采用密封面宽、密封面积以及接触压应力三个参数来评估密封面的密封性能[67]，这些评价密封面密封性能的参数都可在workbench中通过后处理提取。根据图2.6的管道CAD模型测量可知扩口管喇叭口与管接头锥面的接触宽度为3.62722mm 面积为147mm2 。而在有限元模型中计算得到的数值为在密封面网格节点上的具体数值，只需要对这些网格统计处理即可。根据图2.1的扩口管连接件各个零件材料的真实应力应变曲线图可知：扩口管的材料为1Cr18Ni9Ti，屈服强度为205Mpa，为低硬度材料；管接头的材料为TC6，屈服强度为883Mpa，为高硬度材料。所以可认为接触面的接触压力大于205Mpa的区域形成了塑性变形，即为密封面区域。

由于二维模型的轴对称性，其密封面仅是真实模型的一个截面，想要得到密封面积，需要对截面上的数据积分。对于三维实体模型其密封面积和密封比压可以对每个网格进行积分，但是密封面宽可能因为外载分布不均，要体现其整体的密封性能，最好选取密封宽度最小的值。

由于workbench后处理中接触工具中的接触应力图，其结果仅有依据时间历程的最大最小值，所以需要在workbench的后处理中插入command(APDL语句)[68-
69]对各节点的数据进行处理才能得到具体的接触参量，密封面接触参量提取流程图见图3.2所示。首先需要提取接触面上的单元，然后列出这些单元上的接触应力表，从单元号小的单元遍历到单元号大的单元，判断表中的应力值是否大于205Mpa即是否为塑性变形临界值，累加即可得到单元个数、面积、总接触应力。密封面面积为单元总面积，密封比压为大于205Mpa的单元的平均接触应力，密封面宽度为单元个数乘以单个单元的宽度。提取密封面参量的后处理程序代码见附录所示。
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	图3.2 密封面接触参量提取流程图


如图3.3为二维模型的密封面接触应力云图，其中图3.3(a)为workbench接触工具中的接触应力图，图3.3(b)为利用command(APDL)绘制的接触应力云图。图3.4为三维模型的接触应力云图，其中图3.4(a)为workbench接触工具中的接触应力图，图3.4(b)为利用command(APDL)绘制的接触应力云图。通过对比发现二维模型利用command绘制的接触面应力云图更为直观的显示了接触应力的大小及分布情况。
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	(a)利用接触工具中的应力云图
	(b)利用command绘制的应力云图

	图3.3 二维模型接触面应力云图
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	(a)利用接触工具中的应力云图
	(b)利用command绘制的应力云图

	图3.4 三维模型接触面应力云图


综上，通过对管路连接件有限元模型进行有效接触单元的提取，可以得到能够实现有效密封的密封环，进而可以提取出密封区域的接触参量：密封面宽、密封面积、密封面平均接触压应力，判断管路连接件的密封性能。

3.3摩擦系数对密封性能的影响分析

密封面加工的精细与否决定着其表面粗糙度的大小，根据HB 4-3[59]以及HB 4-52[37]对扩口管喇叭口内表面以及管接头锥面外表面的加工精度的要求，其表面粗糙度要小于0.8，两金属表面的粗糙度越小两者之间的摩擦系数就越小，另外摩擦系数还与装配前是否润滑以及润滑油的粘度有关。根据前文式（2-22）的摩擦系数、拧紧力矩以及预紧力的关系式，令X代表摩擦系数
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，可以一个二元函数，即：
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绘制二元函数图像可以得到如图3.5的预紧力与摩擦系数以及拧紧力矩的关系。
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	图3.5 预紧力与摩擦系数以及拧紧力矩的关系


其中横坐标为摩擦系数，纵坐标为拧紧力矩，图中彩色的代表预紧力的大小，红色表示预紧力很大，蓝色表示预紧力较小。分析图中数据可知，当拧紧力矩一定时，摩擦系数越大则预紧力越小，当摩擦系数一定时，拧紧力矩越大预紧力越大。

首先任意选取一拧紧力矩（此处选取36N•m），分析摩擦系数对密封性的影响规律，再分析拧紧力矩与摩擦系数对密封性能的耦合影响规律。

（1）拧紧力矩为36N•m时的分析过程

通过对二维模型的仿真计算可得到拧紧力矩为36N•m时的密封面各点的接触应力值，如图3.6所示。图中横坐标为摩擦系数，纵坐标表示密封面上从由内到外各点的坐标（即0mm-3.6mm），图中颜色表示接触应力的大小红色代表高应力，蓝色代表低应力。分析图中的应力值发现：应力值在密封面上的分布为中间应力大两边应力小；随着摩擦系数的增大密封面上的应力值减小。
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	图3.6 拧紧力矩为36N•m时接触应力随摩擦系数的变化


接下来结合仿真结果，分析图中数据，分别提取：①密封面宽度，图中黑色加粗等值线为塑性变形的分界线（即接触应力为205Mpa的等值线），分别测量不同摩擦系数时在密封面上大于205Mpa的区域的宽度（如图中蓝色竖直直线的长度）；②不同摩擦系数下接触应力的最大值，即图中黑色点线上的应力值；③真实预紧力，由于在有限元模型中施加的是预紧位移载荷，而不是预紧力，因此就需要提取平管嘴受外套螺母挤压时的力的大小，平管嘴与外套螺母之间的作用力即为真实预紧力的值。
图3.7为在Workbench后处理中，使用探针功能（Probe）提取平管嘴受到的力。
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	图3.7 外套螺母与平管嘴之间的作用力


将得到的三组数据依据摩擦系数的变化绘制曲线：
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图3.8 摩擦系数与密封面宽、预紧力、接触应力的关系曲线


图3.8中三个纵轴从左到右依次是密封面宽度、接触应力最大值和预紧力。图中红色的横线为接触应力为205Mpa的等值线，当接触应力小于205Mpa时，密封面宽度则等于零，这与假设的情况一致。再观察三个量的变化趋势，可发现随着摩擦系数的增大，密封面宽度、接触应力最大值和预紧力都在减小。
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	(a)外套螺母
	(b)平管嘴
	(c)扩口管
	(d)管接头

	图3.9 扩口管连接件Mises应力分布图


图3.9为扩口管连接件Mises应力分布图。其中图3.9(a)为外套螺母的应力云图，可以看出外套螺母存在两个应力的极值，一个位于与平管嘴接触面上，并且为压应力，另一个位于外套螺母圆角处，受力状态为受拉。图3.9(b)为平管嘴的应力云图，平管嘴有三处应力极值，一处位于与外套螺母接触面上，另外两处位于与扩口管接触面的边界处，这三处应力极值都为压应力。图3.9(c)为扩口管喇叭口的应力云图，扩口管有三处应力极值，一处位于与管接头的接触面上并且范围较大，另外两处位于与平管嘴的接触面的边界。图3.9(d)为管接头的应力云图，管接头的应力最值位于其锥头的内表面。
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	图3.10 拧紧力矩为36N•m时螺母圆角处（图3.9中A处）应力随摩擦系数变化曲线


根据畸变能密度理论（第四强度理论）[70]管接头连接件中的四个零件发现可能出现破坏的地方为外套螺母的圆角处（见图3.9中A处），若外套螺母圆角处发生塑性变形则有可能会影响连接件下一次拆装的性能，如果此处的应力值超过了材料的强度极限外套螺母会出现裂纹，造成管路连接件的连接功能破坏进而致使密封失效管道泄漏。图3.10为拧紧力矩为36N•m时螺母圆角处应力随摩擦系数变化曲线，由图中可看出当摩擦系数小于0.07时，外套螺母就会大于1030Mpa达到强度极限，这是因为摩擦系数小了造成预紧力过大，这与实际情况较为一致。

（2）不同拧紧力矩对密封性能影响的变化规律

图3.11分析了拧紧力矩为36N•m时扩口管密封面相关参数的变化规律，接下来对不同拧紧力矩做相同的分析。将得到的密封面宽数据记录下来，得到图3.11(a)的密封面宽与预紧力和摩擦系数的关系图。因为预紧力与拧紧力矩存在转换关系，由式（2-22）可得到其变换式
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，将图3.11(a)的纵轴转换为拧紧力矩后，得到密封面宽与拧紧力矩和摩擦系数的关系，如图3.11(b)所示。
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	(a)密封面宽与预紧力和摩擦系数的关系
	(b)密封面宽与拧紧力矩和摩擦系数的关系

	图3.11 密封面宽与摩擦系数的变化图


图3.11(b)中有值的部分（即有颜色的部分）未充满整个图区域，是因为图3.11(a)中的预紧力转换为拧紧力矩后，由于预紧力与拧紧力矩的非线性，图3.11(a)中矩形区域变换为图3.11(b)中的四边形区域。分析密封面宽的变化规律，发现：①当拧紧力矩一定时，密封面宽度随着摩擦系数的增大而减小，当摩擦系数一定时密封面宽随拧紧力矩增加而增大；②图中存在一条密封面宽度为零的分界线，即图中粉色圆点连成的曲线该曲线上方的区域即为构成密封的区域，该曲线下方为未形成密封的区域；③利用二次函数对该曲线拟合可得到摩擦系数与拧紧力矩的关系如式（3-3）所示。
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式中：
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为摩擦系数，
[image: image249.wmf]y

为拧紧力矩。

根据航空标准HB 4-1-2002，可知针对本文选取的管道模型拧紧力矩应取32-41N•m ，在可达到密封效果的曲线上与之对应的摩擦系数为0.11-0.14，当摩擦系数取0.11时，在标准范围的拧紧力矩内都可达到密封效果。

根据图3.10所示的螺母圆角处应力随摩擦系数变化曲线，对不同拧紧力矩的情况进行分析，统计外套螺母的圆角处的应力并绘制图形，可得如图3.12所示的螺母圆角处（图3.9中A处）应力随摩擦系数和拧紧力矩的变化曲线。图中红色区域为大于TC6材料强度极限的区域，橙色区域为塑性变形区域。当取工程上常用的拧紧力矩32-41N•m时，要保证外套螺母不发生断裂，摩擦系数需要大于0.08。

从密封面宽度与摩擦系数的关系，可以看出在标准规定的拧紧力矩下，摩擦系数应小于0.11。考虑实际情况本文建议摩擦系数合理的取值范围为0.08-0.11。为后续进一步研究装配偏差对管道密封面的影响规律，本文确定扩口管与管接头接触面的摩擦系数为0.11。
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	图3.12 螺母圆角处（图3.9中A处）应力随摩擦系数和拧紧力矩变化曲线


3.4轴向偏差对密封性能的影响分析

轴向偏差是指扩口管喇叭口端面与管接头锥面配合位置的相对长度，如图3.13所示，标准GJB3054-97[31]规定“导管每100mm长其偏差不超过0.3mm，对每根导管的总长偏差应控制在0.8mm以内”。因此，为了方便分析轴向偏差对扩口管连接件密封性能的影响，本文绘制的扩口管有限元模型长度为100mm 。并且使用位移载荷来模拟轴向偏差，偏差范围为-0.4mm到1mm，其中负号表示扩口管与管接头靠近，正数表示扩口管与管接头远离。
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	图3.13 轴向偏差示意图


首先任意选取一拧紧力矩（此处选取46N•m），分析轴向偏差对密封性的影响规律，再分析拧紧力矩与轴向偏差对密封性能的耦合影响规律。当拧紧力矩为46N•m，轴向偏差为-0.4mm和1mm时，扩口管与管接头的接触面会出现应力集中现象，这是为什么拧紧力矩选取46N•m的原因，下面为具体分析：
（1）拧紧力矩为46N•m时的分析过程
首先针拧紧力矩为46N•m时的管接头连接情况进行计算分析，图3.14为偏差分别为-0.4、0、1.0mm时扩口管和管接头接触面接触应力分布的云图。图中彩色标尺经过调整，灰色部分为小于205Mpa的地方，换言之图中彩色部分即为可形成有的效密封，通过测量这部分的宽度可得到密封面宽，对密封面宽在扩口管锥面上积分可得密封面面积。分析图中峰值的分布：①当轴向偏差为零时接触应力峰值在接触面的中间；②当偏差为-0.4时在接触面右端（管接头锥头边缘）出现了应力值超过接触面中间的峰值，这是由于扩口管与管接头受挤压的载荷产生变形，管接头边缘的尖角与扩口管的接触造成了扩口管上的应力集中；③当偏差为1.0时在扩口管的喇叭口边缘出现了应力峰值，这是由于扩口管受拉，其喇叭口产生收缩变形，喇叭口的边缘与管接头接触造成的应力集中。
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	图3.14 几种偏差下密封面接触应力分布


接下来在-0.4到1.0的轴向偏差范围内插值计算，将得到的接触面应力值处理并绘制如图3.15的三维图形并进行分析。图中X轴为轴向偏差范围从-0.4mm到1.0mm，Y轴为接触面的位置从0mm到3.6mm，Z轴为接触应力的大小其范围为0Mpa到350Mpa。图中将接触应力为205Mpa的等值线已加粗表示；图中偏差为-0.4mm、0mm、1.0mm的应力分布同样也用黑色实线绘制，其轮廓与图3.14中的一致；XOZ平面上的曲线为不同轴向偏差下接触面上接触应力的峰值；XOY平面上的图形为接触面上接触应力的平面图。
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	图3.15 不同偏差下密封面接触应力分布立体图


接下来对图3.15中XOY平面上的平面图进行分析。其平面图见图3.16所示，图中X轴为轴向偏差，Y轴为接触面上从点的坐标，图中应力为205Mpa的等值线用加粗黑线标识，黑色等值线包围的区域即为密封区域，图中颜色表示接触应力的大小。
分析图中的应力值发现：①应力值在密封面上的分布为中间应力大两边应力小；②随着轴向偏差的增大，接触面上应力峰值慢慢向扩口管喇叭口外缘靠近，密封区域逐渐变窄并向喇叭口外缘靠近；③随着轴向偏差的增大接触面上的应力值整体呈减小趋势；④轴向偏差在最小（-0.4mm）和最大（1.0mm）时都出现了应力集中现象，最小处是因为管接头尖端挤压产生，最大处是因为扩口管尖端与管接头接触产生的。

测量密封区域宽度（图中蓝线即为密封面宽度），提取接触应力最值，提取实际预紧力，将这三个参数绘制曲线图再进行分析，曲线图见图3.17。
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	图3.16 不同偏差下密封面接触应力分布平面图


图3.17中三个纵轴从左到右依次是密封面宽度、接触应力最大值和预紧力。图中红色的横线为接触应力为205Mpa的等值线，当接触应力小于205Mpa时，密封面宽度则等于零。分析其变化趋势：①当轴向偏差大于0.7mm时接触应力最值小于205Mpa，相应的密封面宽也为零，当轴向偏差再增大时，应力集中而使应力大于205Mpa的部分应当舍去，此时管接头连接件已经发生严重的塑性变形，不具备密封作用；②当轴向偏差在为正数并增大时，密封面宽度、接触应力最大值和预紧力都在减小，其中实际预紧力的减小可认为是扩口管喇叭口的变形使得平管嘴与外套螺母之间出现预紧力卸载的间隙的原因；③当轴向偏差为负数并减小时，密封面宽度有所增加，接触应力最大值基本不变，预紧力有所减小。
	[image: image255.png]% F15E=46N"m

5. .gu,r\‘.. 220
/ 350 1 \'\m....,.“ —e— %77 (kN)
LY N \o\.\ 116
=! .
——0" EE\Q e
3| | 112
50l o . —o— B /7 (Mpa)
f——a— TR —
2t o 205 = 18
2008, f\n._!-. ~,
1k e {4
1501 '\__.\_.fg;mﬁ (mm)
—
0 L 100 L L I 0
-04 -0.2 0.0 0.2 04 0.6 0.8 1.0

S R 2 (mm)





	图3.17 轴向偏差与密封面宽、预紧力、接触应力的关系曲线


根据第四强度理论外套螺母的圆角处最容易发生破坏，故提取外套螺母圆角处的应力值，并绘制螺母圆角处应力随轴向偏差变化曲线，如图3.18所示。图3.18中883Mpa 和1030Mpa的等值线分别为外套螺母TC6材料的屈服极限和强度极限，图3.18中依据这两条等值线划分了弹性区域塑性区。分析图中数据，在图3.18中偏差范围内其应力值均未超过强度极限，当轴向偏差为正并增大时，由于扩口管喇叭口变形，使外套螺母与平管嘴之间产生间隙，外套螺母的受力状态变小，圆角处的应力值也随之变小。当偏差为负数并减小时，外套螺母与平管嘴之间同样会产生间隙，故圆角处的应力值也随之变小。
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	图3.18 拧紧力矩为46N•m时螺母圆角处应力随轴向偏差变化曲线


（2）取不同拧紧力矩密封性能的变化规律

图3.17分析了较为典型的拧紧力矩为46N•m时的情况，接下来对不同拧紧力矩做相同的分析。记录密封面宽的数据记录并绘图，图3.19为不同拧紧力矩下密封面宽与预紧力和轴向偏差的关系图，X轴表示轴向偏差Y轴表示拧紧力矩彩色的标尺表示密封面宽的宽度。分析图中数据，可以得出以下结论：

①密封面的宽度随拧紧力矩增大而增大，随轴向偏差增大而减小，当轴向偏差增大到一定值时密封面宽会降为零，此时管路连接件密封失效；
②图3.19中粉色圆点为密封面宽度刚好为零的分界线，其二次曲线的拟合公式为：
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                    （3-4） 
式中，x为轴向偏差（mm）；y为拧紧力矩。显然在某个轴向偏差下，通过增加拧紧力矩可以使扩口管和管接头的接触面形成密封面；

③对比国军标GJB3054-97[31]中“导管每100mm长其偏差不超过0.3mm”的规定，可知该规定存在一定的缺陷。
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	图3.19 不同拧紧力矩下密封面宽与预紧力和轴向偏差的关系图


提取不同情况下外套螺母圆角处的Mises应力值，并绘图即可得到图3.20的螺母圆角应力随轴向偏差和拧紧力矩的变化图。图3.20中X轴为轴向偏差，Y轴为拧紧力矩，图中的值为应力值，图中的强度极限区（破坏区）、塑性变形区、弹性区根据TC6材料的强度极限值和屈服极限划分。分析图中规律，可以发现：①在某轴向偏差下增大拧紧力矩，其应力值也会随之变大；②在某拧紧力矩下，轴向偏差的绝对值增大，其应力值会变小；③在无偏差情况下拧紧力矩存在上限，约为51N•m，当存在偏差情况下，拧紧力矩的上限会变大，换言之增大拧紧力矩使管路连接件重新得到密封是可行的。
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	图3.20 螺母圆角应力随轴向偏差和拧紧力矩的变化图


3.5径向偏差对密封性能的影响分析

径向偏差是指扩口管轴线与管接头锥轴线的相对距离，如图3.21所示，标准 GJB3054-97[31]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”。因此，为了方便分析径向偏差对扩口管连接件密封性能的影响，本文设置的扩口管CAD模型长度为100mm 。并且在扩口管另一个端面上施加位移载荷来模拟轴向偏差，偏差范围为0mm到1mm，由于偏差为相对值，正负值的实际效果是一样的，故没有计算负值。
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	图3.21 径向偏差示意图


首先任意选取一拧紧力矩（此处选取51N•m），分析径向偏差对密封性的影响规律，再分析拧紧力矩与径向偏差对密封性能的耦合影响规律。
（1）拧紧力矩为51N•m时的分析过程
首先针拧紧力矩为51N•m时的管接头连接情况进行算例分析，图3.22为径向偏差从0.2mm到1mm时密封面的应力分布图。可看出径向的偏差对扩口管和管接头之间的密封面的影响很难通过密封环的图形来探究其变化规律。此时需要另一种方法对密封面上的接触应力处理分析。
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	图3.22 不同径向偏差下密封环图形


由于存在偏差情况下管路连接件模型的计算结果为镜面对称的，只需要分析一半的接触面即可，接触面上的不同角度的应力分布情况可能不同。所以可以将接触面这样处理：首先取一半的模型，再将这180°的接触面平分为48份（有限元单元为48个），对每一个切片提取其接触应力的分布情况，最后再将得到的数据绘图分析。计算接触面上不同角度的接触应力最大值和有效密封的宽度并绘图，如图3.23所示：
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	(a)接触应力最值
	(b)密封面宽度

	图3.23 存在径向偏差时接触面上不同角度的参数分布情况


图3.23(a)和图3.23 (b)的X轴代表接触面从0°到180°不同角度，Y轴表示径向偏差从0mm到1mm，图3.23 (a)的Z轴表示接触应力最值，图3.23 (b)的Z轴表示有效密封的宽度。分析图中数据可以看出：①接触应力最值与密封宽度的变化规律基本一致；②随着轴向偏差的增大，接触面0°位置的接触应力与密封宽度有所增加，180°位置的接触应力和密封宽度有所减小；③接触应力的差值最大时为偏差为1mm的时候，差值为32Mpa，密封面宽的差值为0.42mm，换言之，径向偏差对接触面上的应力影响较小；④密封面宽度分布图上的值呈现阶梯状分布，这是由于密封面宽的计算为一个个网格长度的累加，当宽度变化范围较小时其值就会出现阶梯状分布，这也说明径向偏差对密封面宽的影响较小。

由于在接触面180°处的接触参数最小，根据木桶效应，密封环的性能参数由180°的参数决定。提取此处的数据分析，如图3.24为接触应力、密封面宽、实际预紧力随径向偏差的变化曲线，从图中发现，这三个变量都随径向偏差的增大而减小，但减小的量很小。所以这也的说明径向偏差对接触面状态的影响较小。
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	图3.24 拧紧力矩为51N•m时径向偏差对接触面的影响


观察不同径向偏差下管路连接件的整体Mises应力分布图如图3.25，发现扩口管的管体的应力值较大，并且出现了塑性变形。提取其应力最值并绘图，如图3.26所示，发现径向偏差为0.77mm时扩口管出现了塑性变形，虽然不至于直接破坏管道，但如此高的装配应力必影响其疲劳寿命。所以在拧紧力矩为51N•m的情况下，径向偏差大于0.77mm就会使扩口管出现塑性变形，影响管道的适用寿命。
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	图3.25 径向偏差下扩口管应力云图
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	图3.26 径向偏差下扩口管应力变化曲线


（2）取不同拧紧力矩密封性能的变化规律

对不同的拧紧力矩情况下对管道装配的径向偏差进行计算分析，提取个拧紧力矩以及每个径向偏差情况下的密封面宽度和扩口管应力值，并绘图分析。图3.27和图3.28分别为不同拧紧力矩下密封面宽与预紧力和径向偏差的关系图和扩口管应力随径向偏差和拧紧力矩的变化图，图中X轴表示径向偏差，Y轴表示拧紧力矩，彩色的标尺分别表示密封面宽的宽度和扩口管应力值。

由图3.27的密封面宽可知：随着径向偏差增加，密封面宽度呈减小趋势，但减小的值较小，在计算范围内未出现密封面宽度变为零的情况，即径向偏差对接触面影响较小。由图3.28扩口管的应力值可知，拧紧力矩对扩口管应力值几乎没有影响而径向偏差对扩口管的应力值影响较大，当径向偏差大于0.7mm时扩口管就会出现塑性变形，影响其使用寿命。结合 GJB3054-97[31]中对径向偏差的规定：每100mm管长的管道其径向偏差不大于0.3mm，可得其规定较为合理。
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	图3.27 不同拧紧力矩下密封面宽与预紧力和径向偏差的关系图
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	图3.28 扩口管Mises应力随径向偏差和拧紧力矩的变化图


3.6角度偏差对密封性能的影响分析

角度偏差是指扩口管轴线与管接头锥轴线的相对角度，如图3.29所示，标准 GJB3054-97[31]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°”。因此，为了方便分析角度偏差对扩口管连接件密封性能的影响，本文对正常装配的管道连接件中的扩口管的端面施加一个绕扩口管扩口面的转动载荷，其转动的角度即为角度偏差的角度。并设置其范围为0°到8°。
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	图3.29 径向偏差示意图


首先任意选取一拧紧力矩（此处选取51N•m），分析角度偏差对密封性的影响规律，再分析拧紧力矩与角度偏差对密封性能的耦合影响规律。

（1）拧紧力矩为51N•m时的分析过程
首先针拧紧力矩为51N•m时的情况进行算例分析，提取每种情况下接触面的应力分布情况，发现其变化很小难以通过云图直接观察其变化规律，故此时分析角度偏差也采用与分析径向偏差相同的方法。首先对接触面依据角度进行切分，在对每一份上的接触应力值提取统计分析。图3.30(a)和图3.30(b)分别为角度偏差从0°到8°时密封面的应力分布以及密封面宽。
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	(a)接触应力最值
	(b)密封面宽度

	图3.30 存在径向偏差时接触面上不同角度的参数分布情况


图3.30(a)和图3.30(b)的X轴代表接触面不同角度从0°到180°，Y轴表示角度偏差从0°到8°，图3.30 (a)的Z轴表示接触应力最值，图3.30(b)的Z轴表示有效密封的宽度。分析图中数据，可以看出：①接触应力最值与密封宽度的变化规律基本一致；②随着轴角度偏差的增大，接触面0°位置的接触应力与密封宽度有所增加，180°位置的接触应力和密封宽度有所减小；③接触应力的差值最大时为角度偏差为8°的时候，差值为33Mpa，密封面宽的差值为0.51mm，换言之角度偏差对接触面上的数据影响较小。

提取接触面上应力值最小的角度进行分析，即为180°处，如图3.31为接触应力、密封面宽、实际预紧力随角度偏差的变化曲线，从图中发现，这三个变量都随角度偏差的增大而减小，但减小的量很小。所以这也说明径向偏差对接触面状态的影响较小。

	[image: image276.png]HES15E=51N"m

. 1110
—=— FE [ (mm)
325 —o— ZRLRIJ] (Mpa)
—e— % 77 (kN) 1108
3.00
* - . - —4 106
278 4104
o o
250 - : N 4102
225 4100
.
200 | T » - » -4 9.8
2 L L L L L L
1 2 3 4 5 6 7 8





	图3.31 拧紧力矩为51N•m时角度偏差对接触面的影响


观察不同角度偏差下管路连接件的整体Mises应力分布图如图3.32，发现扩口管的管体的应力值较大，并且出现了塑性变形。提取其应力最大值并绘图，如图3.33所示，发现角度偏差为1°时扩口管的应力最大值超过了屈服极限205Mpa，此时扩口管会出现塑性变形，塑性变形会影响管道连接件的使用寿命。对比国军标GJB3054-97[34]中的规定：“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°”发现标准的规定并不适用于本文研究的管接头连接件。
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	图3.32 径向偏差下扩口管应力云图
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	图3.33 扩口管Mises应力随角度偏差变化曲线


（2）取不同拧紧力矩密封性能的变化规律

对不同的拧紧力矩情况下对管道装配的角度偏差进行计算分析，提取密封面宽度和扩口管应力值，并绘图分析拧紧力矩和角度偏差之间耦合作用。图3.34和图3.35分别为不同拧紧力矩下密封面宽与预紧力和角度偏差的关系图和扩口管应力随角度偏差和拧紧力矩的变化图，图中X轴表示角度偏差，Y轴表示拧紧力矩，彩色的标尺分别表示密封面宽的宽度和扩口管应力值。

由图3.34的密封面宽可知：随着角度偏差增加，密封面宽度呈减小趋势，但减小的值较小，在计算范围内未出现密封面宽度变为零的情况，即角度偏差对接触面影响较小。由图3.35扩口管的应力值可知，拧紧力矩对扩口管应力值几乎没有影响，而角度偏差对扩口管的应力值影响较大，当径向偏差大于1°时扩口管就会出现塑性变形，影响其使用寿命。结合 GJB3054-97[31]中对径向偏差的规定：扩口管连接件角度偏差不大于2°，可得该标准对于本文研究的外径为12mm的不锈钢扩口管不适用，即标准中规定的偏差控制范围不太严谨。
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	图3.34 不同拧紧力矩下密封面宽与预紧力和径向偏差的关系图
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	图3.35 扩口管Mises应力随角度偏差和拧紧力矩的变化图


3.7小结

本章研究了管路连接件的基本密封原理，确定了密封性能的影响因素 。利用ANSYS workbench软件仿真分析了摩擦系数与拧紧力矩对接触面接触应力的影响规定，得出如下结论：

（1）在工程常用的拧紧力矩范围内（32N•m到41N•m），若要达到密封效果，摩擦系数最大为0.11，若保证外套螺母圆角处不发生破坏，摩擦系数最小为0.08。

（2）拧紧力矩的影响表现为：当摩擦系数变大时达到密封的最小拧紧力矩也随之变大，若摩擦系数取0.11则最小拧紧力矩为32N•m。

（3）轴向偏差的影响表现为：

当轴向偏差为负值时，不会减小管道连接件的密封性；当轴向偏差为正值时，轴向偏差和拧紧力矩对密封面宽度存在耦合关系，即针对不同轴向偏差需要与之对应的拧紧力矩才能保证管道连接件不发生泄露。其关系式为：
[image: image281.wmf]2
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，对比标准的规定发现在32-41N•m的拧紧力矩范围内0.3mm的偏差会导致固定的泄漏，即标准的规定不太合理。
（3）径向偏差的影响表现为：

径向偏差对管道连接件的密封面的影响较小，总体上当径向偏差增大时密封面的宽度对有所降低，但降低的值较小。径向偏差对管道连接件中的扩口管的应力最大值影响较大，当径向偏差大于0.7mm时管道就会出现塑性变形，此时扩口管的应力水平很高，将严重影响疲劳寿命。故管道的径向偏差标准控制的0.3mm范围较为合理。
（4）角度偏差的影响表现为：

角度偏差对管道连接件密封性能影响较小，总体上与径向偏差相同，角度偏差越大，密封面宽越小，并且减小的量很小。但角度偏差对扩口管的应力影响较大，当角度偏差大于1°时扩口管就会出现塑性变形，影响管道的适用寿命。对比角度偏差不大于2°的标准，相关标准未考虑管道高应力造成疲劳寿命减少的潜在问题，故该标准还是存在一定问题的。

第四章 装配状态对管路密封特性影响的试验研究

4.1引言

本章进行了不同装配状态下的管路密封性能试验。首先介绍了装配偏差试验台的设计原理思路以及相关试验设备，然后参考现行相关标准设计了试验方案，最后进行试验，对比试验与仿真数据，验证仿真结果的正确性和合理性。

4.2试验设计方案
4.2.1试验目的

本次试验目的为探究扩口管管接头在不同装配状态下的密封性，主要观察扩口管试验件在连接处在一定工作时间内是否有渗漏现象，对该状态做出评价。扩口管连接件的装配状态可分为：不同拧紧力矩、存在轴向偏差、存在径向偏差等。比对本次试验的结果以及仿真的结果，以验证仿真的正确性。

4.2.2试验方案

依据航标HB 4-1-2002[57]规定，耐压试验应按规定拧紧后，以2倍工作压力进行试验，至少保持5min，应无渗漏和破坏。为模拟飞机液压管道真实的工况，本次试验还考虑了振动环境。为验证试验与仿真的结果，不仅可以观测管道是否泄漏，还可测量对于的管道安装应力值。所以，本章试验除了装配偏差试验台外，还需要用到手动泵、振动台、应变片及相关设备。如图4.1为基础激励下管道装配偏差对密封性影响试验系统图。
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	图4.1 基础激励下管道装配状态对密封性影响试验系统图


本次试验主要分为：①最小拧紧力矩的测定试验；②轴向偏差下管道密封性测试试验；    ③径向偏差下管道密封性的测试试验，这三个试验相同的试验条件：①都使用32#航空液压油；②振动环境环境相同，激振频率选取管道一阶模态，激振加速度为0.5g；③管道是否密封的判定方法为观测法，每次试验前保证管接头螺纹连接副的干燥，拧紧加压并在振动台上激振20min，激振过程中若出现泄漏则认为密封失效。

表4.1 基础激励下管道装配状态对密封性影响试验条件

	条件
	方法

	液压油
	32#航空液压油

	振动环境
	频率：一阶模态；加速度载荷：0.5g

	密封性的判定
	观测法：观测螺纹处是否渗液


（1）最小拧紧力矩的测定试验

最小拧紧力矩的测定试验在HB6999[45]中有相关规定：测定每种尺寸的管道最小拧紧力矩需要对试验件分组，每根管道试验时进行8次拆装试验最终取平均值，每次试验的拧紧力矩从小开始增加步长为1N•m，最小拧紧力矩满足在2倍工作压力下5min无泄漏。本次次试验的方案参考标准中的规定，在满足表4.1试验条件同时，制定了表4.2的试验方案。拧紧力矩从20N•m开始步长为1N•m，试验压力分别试用56Mpa（2倍）、84Mpa（3倍）两种。

表4.2 最小拧紧力矩的测定试验方案

	
	范围
	步长

	拧紧力矩
	20N•m-100N•m
	1N•m

	试验压力
	56Mpa（2倍）、84Mpa（3倍）
	


（2）轴向偏差下管道密封性测试试验

关于在偏差条件下管道密封性的试验无相关标准以及文献可参考，故此次试验参考试验（1）的方式，在设置好一定偏差后进行最小拧紧力矩的试验。轴向偏差范围为每100mm管长-0.4mm到0.75mm变化，其中负值为压缩，正值为拉升，每次增量为0.0375mm，拧紧力矩从试验（1）中测得的数值开始，若不能密封则增加1 N•m，试验压力选取2倍工作压力56Mpa。

表4.3 轴向偏差下管道密封性测试试验方案

	
	范围
	步长

	轴向偏差
	-0.4mm到0.75mm（100mm管长）
	0.0375mm

	拧紧力矩
	最小拧紧力矩-100N•m
	1N•m

	试验压力
	56Mpa（2倍）
	


（3）径向偏差下管道密封性的测试试验

关于在偏差条件下管道密封性的试验同样无相关标准、文献来参考，此次试验参考试验（1）的方式，测定每个径向偏差下的最小拧紧力矩。径向偏差范围为每100mm管长0mm到0.1mm，每次增量为0.1mm，拧紧力矩从试验（1）中测得的数值开始，若不能密封则增加1N•m，试验压力选取2倍工作压力56Mpa。

表4.4 径向偏差下管道密封性测试试验方案

	
	范围
	步长

	径向偏差
	0mm到0.1mm（100mm管长）
	0.1mm

	拧紧力矩
	最小拧紧力矩-100N•m
	1N•m

	试验压力
	56Mpa（2倍）
	


4.3装配偏差试验设备
4.3.1装配偏差模拟试验台

为了模拟扩口管实际安装装出现的三种偏差（轴向偏差、径向偏差、角度偏差），设计制造了装配 偏差模拟试验台，如图4.2所示。该试验台主要由：底座、轴向偏差调节机构、径向偏差调节机构、卡箍调节机构以及一系列角度支座这几个部分组成。其中轴向偏差调节机构用来加载轴向偏差，径向偏差调节机构用来加载径向偏差。图4.2(a)的试验台主体为有3个T形槽的钢面板并带有两个铝合金的加强肋板，采用铝合金肋板是为了增加试验台垂向固有模态的同时减重，为使该试验台在振动台上工作，加强肋板的设计很有必要。图4.2(a)和图4.2(b)分别展示了轴向径向两种调节机构的半剖图。

轴向偏差的调节原理：如图4.2(b)为轴向偏差调节机构的半剖图，在轴向偏差调节底座上开轴线方向的孔并攻螺纹，与之配合的丝杆分别有前后两个固定支座来固定，丝杆的螺纹为M18x1.5，即丝杆转动一周，轴向偏差调节支座就在轴向移动1.5mm。其中两个丝杆底座通过螺钉紧固在台面上，轴向偏差调节支座底部的两个T形滑槽来限制其在径向及高度方向的位移。

径向偏差的调节原理：如图4.2(c)为径向偏差调节机构的半剖图，在径向偏差调节底座上开径向方向的孔并攻螺纹，与之配合的丝杆中间开有通孔，该丝杆套在丝杆固定底座上，丝杆螺纹尺寸为M20x2，即丝杆转动一周径向偏差调节支座就在垂向（径向）移动2mm。丝杆固定底座有T形滑槽可调整径向偏差调节机构的位置，径向偏差调节底座两侧安装有转动限制板，保证支座在径向移动的同时不会发生转动。
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	(a)整体图

	
[image: image284]
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	(b)轴向偏差调节机构
	(c) 轴向偏差调节机构

	图4.2 装配偏差模拟试验台CATIA图


如图4.3为角度偏差的一系列支座，该支座安装在径向偏差调节支座上，适当调节该支座的高度并使扩口管端面与管接头端面在同一高度，这样便于安装。角度偏差支座的原理为在无偏差支座的底面加工出一定的坡度，该坡度即为角度偏差。角度偏差的调节采用该方式是因为复杂的调节机构难以保证精度，而且还会增加试验台重量，不利于在振动台上试验。
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	(a)1°
	(b)3°
	(c)5°
	(d)7°

	图4.3 角度偏差系列支座


4.3.2苏试振动台及控制系统 

试验的激振源使用苏试公司的DC-300型通用型电动振动台，其主要组成设备有：振动台、功率放大器、控制器组成。其中振动台控制运动部件按照设置的波形振动，功率放大器为振动台提供电力，控制器控制振动台的波形输出。振动台的性能参数见表4.5。试验选用正弦激励，根据实际载荷的大小以及额定正弦推力可计算出实际最大加速度载荷：装配偏差模拟试验台和运动部件总质量为35kg，实际最大加速度载荷为2940N/35kg=84 m/s2≈8.5g。

	
[image: image290]

	图4.4 苏试DC-300型振动台


表4.5 DC-300型振动台技术指标

	参数
	量级

	额定正弦推力
	2.94kN(300kgf)

	工作频率范围
	5-5000Hz

	最大位移
	40mm

	最大速度
	2.0m/s

	最大加速度
	980m/s2

	额定载荷
	120kg

	台面直径
	150mm

	运动部件有效质量
	3kg

	电源
	380v

	台体质量
	450kg


4.3.3应力监测设备 

监测应力时选用电阻应变片采集管道试验件的应变，再将其转换为应力，应变片粘贴于管道试验件上并尽量靠近平管嘴，此位置测试的应力为导管试验件最大应力。应变片连接方式为1/4桥三线接法如图4.5(a)和图4.5(b)所示，R4为应力测试片，R3为温度补偿片用以消除温度误差。采集器型号为扬州晶明公司的JM5936采集器其实物图如图4.5(c)。应力监测软件见图4.5(d)。

	
[image: image291]
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	(a)1/4桥三线连接方式
	(b)应变片连接实物图
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	(c)JM5936采集器
	(d)应力监测软件界面

	图4.5 应力监测设备及软件


4.3.4液压及测量设备 

试验的加压装置选用SZB型超高压手动泵，该手动泵是将手动的机械能转换为液体压力能的一种小型液压泵站。该手动泵为双柱塞并联式液压油泵低压时高低压同时供油，超过调定压力时低压自动溢流，高压柱塞加压。具有体积小、重量轻、结构紧凑且操作简单安全性高的特点。其参数见表4.6，非常适合管道密封性的测试试验使用。
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	图4.6 SZB型超高压手动泵实物图


表4.6 SZB型超高压手动泵技术指标

	参数
	量级

	压力范围
	0-200Mpa

	额定排量
	1.2ml/次

	最大手摇力
	<500N

	油箱容量
	3L


4.3.4力矩扳手 

本次试验使用数显扭矩扳手，其测量范围为0-100N•m，超载能力为120%即最大为120 N•m，其技术指标见表4.7所示。
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	图4.7 力矩扳手实物图


表4.7 力矩扳手技术指标

	参数
	量级

	测量范围
	100N•m

	超载能力
	120％F·s

	工作电压
	<=8mA

	工作环境
	温度0一40℃相对湿度：<=90％


4.4试验过程
如图4.8展示了试验过程中具体的操作，图(a)为使用力矩扳手对扩口管连接件的外套螺母拧紧，图(b)为转动轴向偏差调节丝杆，图(c)为转动径向偏差调节丝杆，图(d)为使用手动泵对试验管道加压。
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	(a)管道拧紧力矩的调节
	(b)轴向偏差的调节
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	(c)径向偏差的调节
	(d)加压

	图4.8试验具体操作


4.4试验结果
4.4.1最小拧紧力矩的测试

本次试验共测试8个管接头连接件，如图4.9给出了不同拧紧力矩下管道密封性能曲线。试验起始拧紧力矩为20N•m，加压后观测压力表数值，每减少1 Mpa则记录一次时间，直至压力减少量不变。图(a)为2倍工作压力下密封性能曲线，图(b)为3倍工作压力下密封性能曲线，其中当达到密封效果时，还有1Mpa压力的下降，这是因为手动泵和试验件之间的连接软管受压膨胀所致。对比发现，2倍工作压力下的最小拧紧力矩为30N•m，3倍工作压力下的最小拧紧力矩为35N•m。
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	(a)2倍工作压力
	(b)3倍工作压力

	图4.9 不同拧紧力矩下管道密封性能曲线


对其余试验件做相同试验分析得到表4.8的结果，表中结果大致分布在30N•m左右，其平均值为30N•m可认为是扩口管管接头的最小拧紧力矩。

表4.8 最小拧紧力矩试验结果

	试验件标号
	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8

	最小拧紧力矩(N•m)
	30
	35
	28
	29
	28
	32
	31
	28


4.4.2轴向偏差下管道密封性试验

（1）轴向偏差下管道密封性试验

该试验是为了得到管道在某个轴向偏差下的最小拧紧力矩，试验接着试验（1）继续进行，当管道达到密封效果后，通过调整径向偏差调节丝杆，对管道施加0.0375mm的轴向偏差（即丝杆转动60°），若无泄漏则继续加载，若出现泄漏则进行一次最小拧紧力矩的试验，并记录当前轴向偏差下的拧紧力矩值。将得到的数据如图4.10所示：
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	图4.10 轴向偏差下管道最小拧紧力矩


如图4.10为轴向偏差下管道最小拧紧力矩，其横坐标为轴向偏差，纵坐标为拧紧力矩，图中红色虚线为前一章仿真结果。分析图中数据：

①试验得到的8组曲线的趋势与仿真结果较为一致。

②当拧紧力矩选用标准规定的合适值32 N•m -41 N•m，并且轴向偏差小于0.3mm时，试验结果中有一部分不能达到密封效果，所以相关标准中的控制范围有不妥之处。

③由于仿真条件和实际的试验条件差别较大，其主要原因在于管接头锥面因为镀层存在，其表面的摩擦系数难于模拟，与仿真条件存在较大差距，从而导致试验与仿真结果的差别。

（2）轴向偏差下管道应力测量
测量管道的实际应力值可反映管道的装配应力和实际施加在管道上的载荷大小，如图4.11所示。
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	图4.11 轴向偏差下管道应力值


图4.11为轴向偏差下管道应力值，横坐标为轴向偏差，纵坐标为应力值，图中点线为管道两端的应变片测得的应变转换为的应力值，图中红色虚线为理论值，（理论值为假设轴向偏差直接施加在管道的两个喇叭口处，管道截面上的应力值）。分析图中数据：由于扩口管在轴向偏差载荷下会产生变形，其伸长量比偏差值小，故管道上的实际应力值小于理论值。
4.4.3径向偏差下管道密封性试验

该试验与试验（2）的思路一致，测量各个径向偏差下的最小扭紧力矩，本次试验测试了4根管道，试验结果如图4.12所示。
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	图4.12 径向偏差下管道最小拧紧力矩


图4.12中有一个管道的最小拧紧力矩为55N•m，可认为该管道为质量较差的管道，试验过程中反复拆卸管接头，连接副中接触面相互摩擦造产生的碎屑导致摩擦系数增大的缘故。其余数据表明在径向偏差小于0.3mm时并未出现泄漏，这与仿真结果一致，并且验证了相关标准中规定的径向偏差应小于0.3mm的规定。

4.5小结

经过对管道最小拧紧力矩测试试验、轴向偏差下管道最小拧紧力矩试验、径向偏差下管道最小拧紧力矩试验得到结果的分析，并结合本文第三章的仿真结果，我们总结出了以下几个规律和结论：

（1）在2倍工作压力以及管道共振条件下管道的最小拧紧力矩为30N•m，这与仿真结果的32N•m较为接近，并且与相关标准中的32N•m也很接近。

（2）依据轴向偏差下最小拧紧力矩的试验结果，轴向偏差在0-0.3mm范围内，42N•m的拧紧力矩存在不能实现有效密封的试验件，这与仿真结果的不同轴向偏差下最小拧紧力矩值一致，这表明相关标准规定的0.3mm偏差值不能完全使管道达到密封效果。

（3）径向偏差在1mm以内时管路连接件未出现渗漏，这与仿真结果中的径向偏差达到1mm时密封环依然完好的结果基本吻合，因此只要在标准要求的0.3mm偏差范围内进行安装，并且拧紧力矩达到标准要求的32 N•m，就基本不会出现泄漏。

（4）试验中出现了异常拧紧力矩，而这种情况多发生在试验中经过反复装卸的多次使用的连接件上，这是由于其经过反复使用，产生的污物和铁屑造成摩擦系数增大，导致较大拧紧力矩才能产生达到密封的预紧力。

第五章 总结与展望

5.1总结

管路连接件是飞机液压系统的重要组成部件，其可靠的密封性是液压系统以及飞机正常运行的保障。然而，工程实际中管接头连接件所出现的各式各样装配状态对管道密封性能具有重要影响。本文对此进行了详细的仿真分析和试验验证，主要研究内容及结论如下：

（1）基于Workbench软件，建立了管道连接件的有限元模型，利用基本数值计算理论—表面统计学接触理论进行接触非线性分析。研究了扭紧力矩与预紧力的转换关系，选取强迫位移法施加管接头预紧力，分析了不同装配状态在有限元仿真中的边界条件和载荷，完成了各个装配状态下的载荷设置。
（2）分析了影响管道连接件密封性能的因素，研究了不同装配状态对管道连接件密封性的影响规律。研究结果表明：①摩擦系数增大，预紧力减小，密封性能降低；②扭紧力矩增大，预紧力增加，管道密封性能增加，扭紧力矩增大到一定程度会导致外套螺母圆角处破坏；③依据相关标准中给出的合理扭紧力矩值32-41N•m，可知摩擦系数的范围在0.07-0.11之间能保证管接头密封并不出现结构破坏。
（3）研究了轴向偏差和扭紧力矩对管道连接件密封性能的耦合影响规律，结果表明：轴向偏差越大密封性能越差，扭紧力矩越大，密封性能越好，每一个轴向偏差下存在与之对应的最小扭紧力矩；

（4）研究了径向偏差和角度偏差对管接头连接件密封性的影响规律，结果表明：①径向偏差和角度偏差越大对管道连接件的密封性影响较小；②径向偏差和角度偏差越大管道的应力值越大，径向偏差大于0.7mm角度偏差大于1°管道就会出现塑性变形，影响管道的疲劳寿命。

（5）搭建了管道装配偏差模拟试验台，研究了不同装配偏差对管道密封性的影响规律。依据丝杆工作原理，设计了装配偏差模拟试验台。参考相关标准扭紧力矩的测定方法，提出了不同装配状态下扭紧力矩的测定方法。根据飞机管路系统实际工况，模拟了管接头的振动环境。依据试验数据得到结论：①8根试验管道的平均最小扭紧力矩为30N•m；②不同轴向偏差下最小轴向扭紧力矩结果分布在仿真计算值附近，可认为与仿真值较为接近；③轴向偏差下管道的应力值与理论值相差较小，大部分轴向偏差的载荷都转化为管道的应力；④径向偏差对管道密封性能的影响较小，径向偏差小于1mm时管道并未出现泄漏，这与仿真计算的1mm偏差内未出现泄露的结果较为一致。

5.2展望

本文主要探究了不同装配状态下管道连接件的密封性能，使用有限元仿真计算和试验验证的方法来研究。但仍有一些问题未探究清楚，有待继续研究：

（1）本文的分析基于workbench仿真，其中有限元模型未考虑加工质量对密封性的影响规律，例如：在加工误差范围内的扩口管和管接头的角度偏差。

（2）本文的有限元仿真计算与试验验证仅研究了一个尺寸和材料的管道的密封性能，不同尺寸和不同材料的管接头的密封规律有研究的必要，这对形成相关装配质量控制标准有重大意义。

（3）本次试验中管道密封性的观测经过一定时间观察是否存在漏液，试验的时间较长，缺乏高效的测量方法和设备。

（4）管路连接件因装配偏差产生装配应力，在振动环境的作用下，管路系统的疲劳寿命将受到影响，因此在今后的工作中，需要通过进一步的试验和仿真研究装配应力对管路疲劳寿命的影响规律，提出防止管路疲劳失效的装配偏差控制范围。
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附录 提取密封面参量的Workbench后处理程序代码

!ARG1定义接触压力大于该值便认为达到密封效果

!ARG2定义本次计算的预紧力

!ARG3载荷步数

!ARG4接触面不同角度数

/post1  !后处理标识
!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（1）数据定义!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

*DIM,table_stress_AVR,ARRAY,ARG3

*DIM,table_width_avr,ARRAY,ARG3

*DIM,table_iniAREA,ARRAY,ARG3

*DIM,angle_WIDTH,ARRAY,ARG4

*DIM,angle_STRESS_AVR,ARRAY,ARG4

*DIM,angle_STRESS_mix,ARRAY,ARG4!定义存储数据的数组

*DO,KK,1,ARG3!ARG3个时间步

SET, , ,1, ,KK, ,!设置时间步为KK的时候（KK秒）

CMSEL,S,MIAN_GUAN_JIETOU!选择***(node节点)

ESLN!将所选节点转换为单元

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)
!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（1）数据定义!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!
!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（2）绘制接触面图!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

/show,png        !显示图片

/rgb,index,100,100,100,0,

/rgb,index,0,0,0,15,        !设置背景为白色，默认为黑色

/CVAL,1,ARG1,ARG1+5,ARG1+10,ARG1+15,ARG1+20,ARG1+25,ARG1+30,500

/rgb, index,78,78,78,4,

/rgb, index, 0,0,100,5,

/rgb, index, 0,100,100,6,

/rgb, index, 0,100,0,7,

/rgb, index,70,100,0,8,

/rgb, index,100,100,0,9,

/rgb, index,100,56,0,10,

/rgb, index,100,56,0,11,

/rgb, index,100,0,0,12, !标尺颜色重置

/FOC,  1,  4.6446155756712  ,.202250200658365  ,.227504767747527

/VIEW,  1,  1000  ,-3.36516110743246E-13  ,-7.72184289830485E-13

/ANG,  1,  90

/DIST,  1,  10.9038309581847  !视角调整(由manage views粘贴而来)

/EXPAND,2,RECT,HALF,,,1e-05, ,RECT,FULL,,,, ,RECT,FULL,,,,!一半模型的对称

plnsol,cont,pres  !画接触压力图

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（2）绘制接触面图!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（3）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,ARG1,1e6, ,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(KK)=iniAREA*2!由单元格面积计算接触面积

table_width_avr(KK)=3.6203*ENUM/48/50!由单元格数量计算接触面积

table_stress_AVR(KK)=stress_sum/(ENUM+1e-6)!接触压力的均值

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（3）计算接触面参数!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（4）计算接触面不同角度参数!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

*DO,JJ,1,ARG4

angle_WIDTH(JJ)=0

angle_STRESS_AVR(JJ)=0

angle_STRESS_mix(JJ)=0
*ENDDO !初始化

*DO,JJ,1,ARG4

ALLSEL,ALL

CMSEL,S,N%JJ%!选择***(node节点)

ESLN!将所选节点转换为单元

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,ARG1,1e6, ,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)=3.6203*ENUM_angle/50   !通过单元数量比求宽度

*ENDDO !循环结束JJ

*CFOPEN,'E:\APDL\radial\%ARG2%\%KK%',TXT

*VWRITE,SEQU,angle_WIDTH(1),angle_STRESS_AVR(1),angle_STRESS_mix(1)

(F4.0,5x,F10.4,5x,F10.4,5x,F10.4)      ！此行为要数据的写入格式，参考fortran语言

*CFCLOSE

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（4）计算接触面不同角度参数!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!
!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（5）接触面不同角度参数输出在TXT中!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!

*ENDDO !循环结束KK

*CFOPEN,'E:\APDL\radial\%ARG2%\table',TXT

*VWRITE,SEQU,table_iniAREA(1),table_width_avr(1),table_stress_AVR(1)

(F4.0,5x,F10.4,5x,F10.4,5x,F10.4,5x)      ！此行为要数据的写入格式，参考fortran语言

*CFCLOSE

!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!（5）接触面不同角度参数输出在TXT中!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!!
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