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复杂空间载流管道系统流固耦合动力学模型
及其验证

陈果１，＊，罗云２，郑其辉２，侯民利２，蒲柳２

１．南京航空航天大学 民航学院，江苏 南京　２１００１６
２．成都飞机工业（集团）有限责任公司，四川 成都　６１００９２

摘　要：针对飞机复杂管路系统振动分析，提出了一种复杂空间管道系统流固耦合动力学模型，在模型中用梁单元对管
道进行了离散，每个节点考虑了ｘ、ｙ、ｚ这３个方向的平动以及绕ｘ、ｙ、ｚ这３个方向的转动，共计６个自由度；在单元中
考虑了流固耦合效应，计及了流体流速对管道振动的影响；建立了管道与基础、管道与管道间的弹性连接，以适应多个管
道之间的耦合振动分析；模型采用Ｎｅｗｍａｒｋ－β数值积分法获取系统响应。针对实际液压试验台的空间管路系统，利用
锤击法进行实验模态分析，将本文模型的仿真结果与实验结果和商用有限元软件 ＡＮＳＹＳ　Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ的计算结果进行
了分析比较，验证了本文模型的正确性。最后，仿真计算了流固耦合作用下流速对管道系统固有频率的影响规律。
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　　飞机管路系统，主要用于燃油、滑油、液压油
和空气等介质的输送，是飞机系统的重要组成部
分［１－２］。管路会在外界或内部的周期性（或随机
性）机械载荷、流体载荷作用下产生强迫振动；也
会因管路内部介质运动与管路运动相耦合形成自

激振动，从而导致管路的流动失稳。飞机管路系
统通常是由一个导管或几根串联的导管构成，或
由两个以上的导管经三通管接头或卡箍相互连接

在一起而构成的复杂系统，其振动模态非常复杂。
飞机管路由振动引起的故障大致有振动疲劳

和振动磨损两类。根据美国空军统计，飞机元件
故障总数中，燃油、气压和液压方面的故障占
５０％～６０％，从苏联几个机种的统计情况来看，燃
油、滑油、液压及气压的故障也占５０％以上。另
外，据有关文献记载［２］，在１９６５—１９６６两年中，某
些歼击机由于导管及管接头故障而失事的次数占

失事总数的６０％。在国内，在新机研制过程中，
导管断裂及管接头漏油故障十分频繁。在飞机制
造类故障中，导管问题是故障的主体，占制造类问
题的７１％，随着飞机数量的增加、部队训练强度
的不断提高，导管问题呈大幅度上升的态势，目前
已成为了飞机在部队使用中出现的最严重的技术

问题，其中液压管道故障最为突出，占全部导管故
障的８２．３％。
由此可见，为了分析飞机复杂管路系统的振

动机理，发现由于振动而导致的管路系统故障，需
要建立合适的振动分析模型。但是目前关于管路
系统流固耦合振动的研究工作主要是基于简单的

直管［３－１２］，对于复杂的空间载流管道研究较少。
然而，实际的管路系统往往是由多根导管组成的
复杂管路系统，其模型更为复杂。现有的商用有
限元软件可用于分析复杂的管路系统，但是其针
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对性不强，流固耦合计算效率较低。因此，本文针
对实际的飞机复杂管路系统，基于有限元分析方
法，建立一种复杂空间管道系统流固耦合动力学
模型，研究复杂载流管路系统的振动特性。最后
应用实验对模型进行了验证，并与 ＡＮＳＹＳ的计
算结果进行了比较分析。

１　复杂载流空间管道系统流固耦合有限元
模型

１．１　管道系统液－弹耦合模型

管路流固耦合振动及其稳定性分析自２０世
纪７０年代以来一直是有关学者的研究热点，所采
用的分析模型大体可分为两类［１］：一类是液－弹耦
合，其考虑具有定常流速的不可压缩流体与管路
弯曲振动的耦合；另一类是声－弹耦合，其考虑可
压缩流体的平面波动与管路结构振动的耦合。本
文采用液－弹耦合分析方法来建立复杂空间管路
系统的耦合动力学模型。
对流体采用无黏、不可压缩的假设，对管路结

构采用小变形、无阻尼的假设，分别计算流体和管
路结构的动能和势能，并应用 Ｈａｍｉｌｔｏｎｉａｎ原理
可得如式（１）所示的自由振动方程。

ＥＩ
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ｘ４ ＋
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式中：ｗｐ为管路弯曲振动位移；ｖｆ为流体流速；ｍｆ
为流体线密度；ＥＩ为管路的抗弯刚度；ｘ为沿管轴
线的坐标。与梁的弯曲振动方程相比，式（１）中多

了两项：与流体流速成正比的项２ｍｆｖｆ
２　ｗｐ
ｘｔ
和与流

体流速平方成正比的项ｖ２ｆｍｆ
２　ｗｐ
ｘ２

。前者是由于

流体与管路的相对运动引起的Ｃｏｒｉｏｌｉｓ力；后者是
由于流体在瞬间弯曲管路内流动受到的离心力。

１．２　管道系统流固耦合有限元模型

采用梁单元对管路系统进行有限元离散，考
虑梁单元的转动惯量和剪切变形，可以得到对应

的有限元模型为

ＭＴ̈Ｘ＋ＧＴＸ＋［ＫＴ＋（－ＫｖＴ）］Ｘ＝０ （２）
式中：ＭＴ 为按梁单元质量矩阵组装而成的系统

总质量矩阵；ＫＴ 为按梁单元刚度矩阵组装而成的
系统总刚度矩阵；ＧＴ 为由流速引起的陀螺效应矩
阵；ＫｖＴ为由流速引起的系统刚度改变矩阵；Ｘ 为
系统的广义位移向量。

１．２．１　局部坐标系下的单元矩阵

建立如图１所示［１３］的坐标系，其中Ｏｘｙｚ为
局部坐标系，ｘ为管道轴向。变形状态下，任意截
面相对于固定坐标系的位置按以下方法确定：横
截面沿轴向ｘ的位移为ｕ，沿ｙ向的位移为ｖ，沿
ｚ向的位移为ｗ，绕ｘ向的转角为，绕ｙ向的转
角为ψ，绕ｚ向的转角为θ。总体坐标系为Ｏｘ′ｙ′ｚ′。
管道轴向与总体坐标ｘ′轴、ｙ′轴、ｚ′轴的夹角分
别为α、β、γ。

图１　管单元局部坐标系与系统整体坐标系

Ｆｉｇ．１　Ｌｏｃａｌ　ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｐｉｐｅ　ｕｎｉｔ　ａｎｄ　ｉｎｔｅｇｒａｌ
ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ　ｏｆ　ｓｙｓｔｅｍ

　

单元由节点ｉ和节点ｊ组成，节点ｉ的坐标为
ａｉ ＝ ｕｉ　ｖｉ　ｗｉ　ｉ　ψｉ　θ［ ］ｉ Ｔ ，节点ｊ的坐标
为ａｊ ＝ ｕｊ　ｖｊ　ｗｊ　ｊ　ψｊ　θ［ ］ｊ Ｔ 。设单元弹性
模量为Ｅ，剪切模量为Ｇ，泊松比为μ，内径为ｄ，外
径为Ｄ，长度为Ｌ，则可以得到梁单元相关特征量：

① 截面惯性矩为

Ｉ＝ π６４
（Ｄ４－ｄ４）

② 截面极惯性矩为

Ｊ＝２Ｉ＝ π３２
（Ｄ４－ｄ４）

③ 横截面面积为

Ａ＝ π４
（Ｄ２－ｄ２）
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④ 有效抗剪面积为

Ａｓ＝ Ａ
１０
９
１＋１．６ＤｄＤ２＋ｄ（ ）２

或

Ａｓ＝ Ａ
７＋６μ
６（１＋μ）

１＋２０＋１２μ７＋６μ
Ｄｄ

Ｄ２＋ｄ（ ）２［ ］
２

⑤ 剪切变形系数为

ｓ＝ １２ＥＩＧＡｓＬ２

通过推导，可以得到在局部坐标系下，直管梁
单元的质量矩阵和刚度矩阵以及由流速引起的直

管单元陀螺效应矩阵和系统刚度改变矩阵。

１）在局部坐标系下的直管单元质量矩阵

ＭｅＴ ＝ ρＬ
（１＋ｓ）２

ＭＺ１
０ ＭＴ１

０ ０ ＭＴ１ Ｓｙｍｍｅｔｒｙ
０ ０ ０ ＭＺ２
０ ０ －ＭＴ４ ０ ＭＴ２

０ ＭＴ４ ０ ０ ０ ＭＴ２

ＭＺ３ ０ ０ ０ ０ ０ ＭＺ１
０ ＭＴ３ ０ ０ ０ ＭＴ５ ０ ＭＴ１

０ ０ ＭＴ３ ０ －ＭＴ５ ０ ０ ０ ＭＴ１

０ ０ ０ ＭＺ４ ０ ０ ０ ０ ０ ＭＺ２
０ ０ ＭＴ５ ０ ＭＴ６ ０ ０ ０ ＭＴ４ ０ ＭＴ２

０ －ＭＴ５ ０ ０ ０ ＭＴ６ ０ －ＭＴ４ ０ ０ ０ Ｍ

熿

燀

燄

燅Ｔ２
（３）

　　式中：ρ为管道材料的密度

ＭＺ１ ＝ １３
（１＋ｓ）２；ＭＺ２ ＝ Ｊ３Ａ

（１＋ｓ）２

ＭＺ３ ＝ １６
（１＋ｓ）２；ＭＺ４ ＝ Ｊ６Ａ

（１＋ｓ）２

ＭＴ１ ＝１３１５＋
７
１０ｓ＋

１
３

２
ｓ

ＭＴ２ ＝ １
１０５＋

１
６０ｓ＋

１
１２０（ ）２ｓ Ｌ２

ＭＴ３ ＝ ９７０＋
３
１０ｓ＋

１
６

２
ｓ

ＭＴ４ ＝ １１
２１０＋

１１
１２０ｓ＋

１
２４（ ）２ｓ Ｌ

ＭＴ５ ＝ １３
４２０＋

３
４０ｓ＋

１
２４（ ）２ｓ Ｌ

ＭＴ６ ＝ － １
１４０＋

１
６０ｓ＋

１
１２０（ ）２ｓ Ｌ２

２）局部坐标系下的直管单元刚度矩阵

ＫＢｅ ＝ＥＩＬ３

ＫＺ１
０ ＫＢ１
０ ０ ＫＢ１ Ｓｙｍｍｅｔｒｙ
０ ０ ０ ＫＺ２
０ ０ －ＫＢ４ ０ ＫＢ２
０ ＫＢ４ ０ ０ ０ ＫＢ２
－ＫＺ１ ０ ０ ０ ０ ０ ＫＺ１
０ －ＫＢ１ ０ ０ ０ －ＫＢ４ ０ ＫＢ１
０ ０ －ＫＢ１ ０ ＫＢ４ ０ ０ ０ ＫＢ１
０ ０ ０ －ＫＺ２ ０ ０ ０ ０ ０ ＫＺ２
０ ０ －ＫＢ４ ０ ＫＢ３ ０ ０ ０ ＫＢ４ ０ ＫＢ２
０ ＫＢ４ ０ ０ ０ ＫＢ３ ０ －ＫＢ４ ０ ０ ０ Ｋ

熿

燀

燄

燅Ｂ２
（４）
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式中：

ＫＺ１ ＝ＡＬ
２

Ｉ
；ＫＺ２ ＝ＧＪＬ

２

ＥＩ

ＫＢ１ ＝ １２
１＋ｓ

；ＫＢ２ ＝４＋ｓ１＋ｓ
Ｌ２

ＫＢ３ ＝２－ｓ１＋ｓ
Ｌ２；ＫＢ４ ＝ ６

１＋ｓ
Ｌ

３）局部坐标下流速引起的直管单元陀螺效

应矩阵和系统刚度改变矩阵

① 流速引起的陀螺效应矩阵为

Ｇｅ ＝ρｆＡｆＶ
Ｇｉｉ Ｇｉｊ

Ｇｊｉ Ｇ
熿

燀

燄

燅ｊｊ
（５）

式中：ρｆ为流体密度；Ａｆ为管道内流体横截面积；

Ｖ 为流速；Ｇｉｊ ＝－ＧＴｊｉ

Ｇｉｉ ＝

０ Ａｎｔｉｓｙｍｍｅｔｒｙ

０ ０

０ ０ ０

０ ０ ０ ０

０ ０ ｌ
（１＋ｓ）２

１
５＋

１１
３０ｓ＋

２ｓ（ ）６ ０ ０

０ － １
（１＋ｓ）２

１
５＋

１１
３０ｓ＋

２ｓ（ ）６

熿

燀

燄

燅
０ ０ ０ ０

（６）

Ｇｊｉ ＝

－１　 ０　 ０　 ０　 ０　 ０

０ Ω７ ０ ０ ０ －Ω８

０ ０ Ω７ ０ Ω８ ０

０ ０ ０ ０ ０ ０

０ ０ －Ω９ ０ Ω１０ ０

０ Ω９ ０ ０ ０ Ω

熿

燀

燄

燅１０

（７）

式中：ｌ为直管单元的长度。

Ω７ ＝－ １
（１＋ｓ）２

（１＋ｓ＋２ｓ）

Ω８ ＝ ｌ
（１＋ｓ）２

１
５＋

７
６０ｓ＋

５
１２（ ）２ｓ

Ω９ ＝ ｌ
（１＋ｓ）２

１
５＋

３７
３０ｓ＋

１
６（ ）２ｓ

Ω１０ ＝ ｌ２
（１＋ｓ）２

１
３０＋

ｓ（ ）３０

Ｇｊｊ ＝

０ Ａｎｔｉｓｙｍｍｅｔｒｙ

０ ０

０ ０ ０

０ ０ ０ ０

０ ０ １
（１＋ｓ）２

１
５＋

１１
３０ｓ＋

２ｓ（ ）６ ０ ０

０ － １
（１＋ｓ）２

１
５＋

１１
３０ｓ＋

２ｓ（ ）６

熿

燀

燄

燅
０ ０ ０ ０

（８）

② 流速引起的直管单元的系统刚度改变矩阵为

－Ｋｅｖ ＝－ρｆＡｆＶ
２
Ｋｖｉｉ Ｋｖｉｊ

Ｋｖｊｉ Ｋｖ

熿

燀

燄

燅ｊｊ
（９）

式中：Ｋｖｉｊ ＝ＫＴｖｊｉ
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Ｋｖｉｉ ＝

１
ｌ

０

６
５＋２ｓ＋

２
ｓ

（１＋ｓ）２ｌ
Ｓｙｍｍｅｔｒｙ

０ ０

６
５＋２ｓ＋

２
ｓ

（１＋ｓ）２ｌ
０ ０ ０ ０

０ ０ ０ － １
１０（１＋ｓ）２

ｌ ２１５＋
ｓ
６＋

２ｓ（ ）１２
（１＋ｓ）２

０ ０ １
１０（１＋ｓ）２

０ ０
ｌ ２１５＋

ｓ
６＋

２ｓ（ ）１２
（１＋ｓ）

熿

燀

燄

燅２

（１０）

Ｋｖｊｉ ＝

－１ｌ ０ ０ ０ ０ ０

０ －

６
５＋２ｓ＋

２
ｓ

（１＋ｓ）２ｌ
０ ０ ０ － １

１０（１＋ｓ）２

０ ０ －

６
５＋２ｓ＋

２
ｓ

（１＋ｓ）２ｌ
０ １

１０（１＋ｓ）２
０

０ ０ ０ ０ ０

０ ０ ０ － １
１０（１＋ｓ）２

－
ｌ １３０＋

ｓ
６＋

２ｓ（ ）１２
（１＋ｓ）２

０

０ １
１０（１＋ｓ）２

０ ０ ０ －
ｌ １３０＋

ｓ
６＋

２ｓ（ ）１２
（１＋ｓ）

熿

燀

燄

燅２

（１１）

Ｋｖｊｊ ＝

１
ｌ

０

６
５＋２ｓ＋

２
ｓ

（１＋ｓ）２ｌ
Ｓｙｍｍｅｔｒｙ

０ ０

６
５＋２ｓ＋

２
ｓ

（１＋ｓ）２ｌ
０ ０ ０ ０

０ ０ １
１０（１＋ｓ）２

０
ｌ ２１５＋

ｓ
６＋

２ｓ（ ）１２
（１＋ｓ）２

０ － １
１０（１＋ｓ）２

０ ０ ０
ｌ ２１５＋

ｓ
６＋

２ｓ（ ）１２
（１＋ｓ）

熿

燀

燄

燅２

（１２）
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１．２．２　坐标变换

前文中建立了局部坐标系下的单元质量矩阵

和单元刚度矩阵，管道单元的截面惯性主轴方向
为局部坐标系的ｘ轴方向，对于空间管道而言，
由于管道单元的走向不同，因而每个管道单元采
用的局部坐标系的方向也不相同，因此在进行结
构整体分析时，尚须把局部坐标系中的单元刚度
矩阵Ｋ和单元质量矩阵Ｍ 变换成总体坐标系的
单元刚度矩阵Ｋ′和单元质量矩阵 Ｍ′，以便建立
整个管系的总刚度和总质量矩阵。空间管单元在

烅
烄

烆

总体坐标系中的单元刚度和单元质量矩阵为

Ｋ′＝ＴＴＫＴ
Ｍ′＝ＴＴ　ＭＴ

（１３）

式中：变换矩阵为

Ｔ＝

λ ０ ０ ０
０ λ ０ ０
０ ０ λ ０
０ ０ ０

熿

燀

燄

燅λ

λ＝

ｌ１ ｍ１ ｎ１
ｌ２ ｍ２ ｎ２
ｌ３ ｍ３ ｎ

熿

燀

燄

燅

烅

烄

烆 ３

（１４）

式中：λ为方向余弦矩阵；ｌ１、ｍ１、ｎ１ 分别为局部坐
标系的ｘ轴与整体坐标系的ｘ′、ｙ′、ｚ′轴夹角的余
弦值；同样ｌ２、ｍ２、ｎ２ 分别为局部坐标系的ｙ轴与
整体坐标系的ｘ′、ｙ′、ｚ′轴夹角的余弦值；ｌ３、ｍ３、

ｎ３ 分别为局部坐标系的ｚ轴与整体坐标系的ｘ′、

ｙ′、ｚ′轴夹角的余弦值。
若一直管单元节点ｉ和ｊ相对于整体坐标分

别为（ｘｉ，ｙｉ，ｚｉ）和（ｘｊ，ｙｊ，ｚｊ），则单元长度为

ｌ＝ （ｘｉ－ｘｊ）２＋（ｙｉ－ｙｊ）２＋（ｚｉ－ｚｊ）槡 ２

（１５）
管局部坐标系的ｘ轴与整体坐标系的ｘ′、ｙ′、ｚ′轴
夹角的余弦为

ｌ１ ＝ｃｏｓα＝ｘｊ－ｘｉｌ

ｍ１＝ｃｏｓβ＝
ｙｊ－ｙｉ
ｌ

ｎ１ ＝ｃｏｓγ＝ｚｊ－ｚｉ

烅

烄

烆 ｌ

（１６）

但是仅仅由两个端点的坐标还不能完全确定

管在空间的位置，因为相同的节点ｉ、ｊ直管，其截

面形心主轴仍可有不同的方向。为确定管在空间
的确切位置，还需要在管轴线外再取一点ｋ，以确
定其形心主轴的方向。如果管上找不到合适的
点，可用一个假想的点代替。可以设点ｋ相对于
整体坐标系的坐标为 （ｘｋ，ｙｋ，ｚｋ）；设Ｖ１ ＝
［ｌ１　ｍ１　ｎ１］Ｔ 为沿直管局部坐标系ｘ向的单位
向量；设Ｖｋ ＝ ［０　１　０］Ｔ 为假想点ｋ的单位向
量。则沿直管局部坐标系ｚ向的单位向量为

Ｖ３ ＝ ［ｌ３　ｍ３　ｎ３］Ｔ ＝ Ｖ１×Ｖｋ
Ｖ１×Ｖｋ

（１７）

两个向量的叉积由行列式给出：

ｕ×ｖ ＝

ｉ　 ｊ　 ｋ
ｕｘ ｕｙ ｕｚ
ｖｘ ｖｙ ｖｚ

＝

ｕｙｖｚ－ｖｙｕｚ
ｕｚｖｘ－ｕｘｖｚ
ｕｘｖｙ－ｖｘｕｙ

最后，沿直管局部坐标ｙ向的单位向量为

Ｖ２ ＝ ［ｌ２　ｍ２　ｎ２］Ｔ ＝ Ｖ３×Ｖ１
Ｖ３×Ｖ１

（１８）

令ｈ＝ ｃｏｓ２α＋ｃｏｓ２槡 γ，可以得到方向余弦
矩阵为

λ＝

ｃｏｓα ｃｏｓβ ｃｏｓγ
－ｃｏｓαｃｏｓβ

ｈ ｈ －ｃｏｓλｃｏｓβ
ｈ

－ｃｏｓγ
ｈ ０ ｃｏｓα

熿

燀

燄

燅ｈ
当ｈ＝０时，则

λ＝
　０　１　０
－１　０　０
　

熿

燀

燄

燅０　０　１

（１９）

１．２．３　阻尼矩阵的计算

本文将整体坐标下的阻尼矩阵Ｃ′假设为比
例阻尼，即Ｃ′＝α０Ｍ′＋α１Κ′，其中，α０和α１为常
数，可以得到第ｉ阶阻尼比为

ξｉ ＝
１
２
α０
ωｉ＋α１ω（ ）ｉ （２０）

式中：ωｉ为第ｉ阶固有频率。
显然，通过模态实验得到转子任意两阶固有

频率和阻尼比，即可解出α０ 和α１ ，并进而得到系
统比例阻尼系数矩阵Ｃ′。

１．２．４　管道－基础间弹性支承

对于管道与基础间的弹性连接ＰＢｋ（ｋ＝１，

２，…，Ｎ），设管道第ｉ个节点与基础用弹性支承
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相连：支承的连接线刚度为ｋＰｘ、ｋＰｙ和ｋＰｚ；连接角
刚度为ｋＡＰｘ、ｋＡＰｙ和ｋＡＰｚ。连接线阻尼为ｃＰｘ、ｃＰｙ和
ｃＰｚ；角阻尼为ｃＡＰｘ、ｃＡＰｙ、ｃＡＰｚ。设管道第ｉ个节点
的线位移为ｘＰｉ、ｙＰｉ和ｚＰｉ；角位移为ｘＡＰｉ、ｙＡＰｉ 和
ｚＡＰｉ。线速度为ｘＰｉ、ｙＰｉ和ｚＰｉ；角速度为ｘＡＰｉ、ｙＡＰｉ
和ｚＡＰｉ。则作用在管道节点ｉ上的力ＦＰｘｉ、ＦＰｙｉ、

ＦＰｚｉ和力矩ＭＰｘｉ、ＭＰｙｉ、ＭＰｚｉ为

ＦＰｘｉ ＝－ｋＰｘｘＰｉ－ｃＰｘｘＰｉ
ＦＰｙｉ ＝－ｋＰｙｙＰｉ－ｃＰｙｙＰｉ
ＦＰｚｉ ＝－ｋＰｚｚＰｉ－ｃＰｚｚＰｉ
ＭＰｘｉ ＝－ｋＡＰｘｘＡＰｉ－ｃＡＰｘｘＡＰｉ

ＭＰｙｉ ＝－ｋＡＰｙｙＡＰｉ－ｃＡＰｙｙＡＰｉ

ＭＰｚｉ ＝－ｋＡＰｚｚＡＰｉ－ｃＡＰｚｚＡＰ

烅

烄

烆 ｉ

（２１）

１．２．５　管道－管道间的弹性连接

对于管道间的弹性连接ＰＰｋ（ｋ＝１，２，…，

Ｎ），设管道１第ｉ个节点与管道２第ｊ个节点用
卡箍相连：卡箍的连接线刚度为ｋｒ，角刚度为ｋα；
径向阻尼为ｃｒ，角向阻尼为ｃα；设管道１第ｉ个节
点的位移为ｘ１ｉ、ｙ１ｉ、ｚ１ｉ、ｘＡ１ｉ、ｙＡ１ｉ、ｚＡ１ｉ；速度为
ｘ１ｉ、ｙ１ｉ、ｚ１ｉ、ｘＡ１ｉ、ｙＡ１ｉ、ｚＡ１ｉ；管道２第ｊ个节点的
位移为ｘ２ｊ、ｙ２ｊ、ｚ２ｊ、ｘＡ２ｊ、ｙＡ２ｊ、ｚＡ２ｊ；速度为ｘ２ｊ、
ｙ２ｊ、ｚ２ｊ、ｘＡ２ｊ、ｙＡ２ｊ、ｚＡ２ｊ。则作用在管道１节点ｉ
上的力和力矩Ｆ１ｘｉ、Ｆ１ｙｉ、Ｆ１ｚｉ、Ｍ１ｘｉ、Ｍ１ｙｉ，Ｍ１ｚｉ以及
作用在管道２节点ｊ上的力和力矩Ｆ２ｘｊ、Ｆ２ｙｊ、

Ｆ２ｚｊ、Ｍ２ｘｊ、Ｍ２ｙｊ、Ｍ２ｚｊ为
Ｆ１ｘｉ ＝ｋｒ（ｘ２ｊ－ｘ１ｉ）＋ｃｒ（ｘ２ｊ－ｘ１ｉ）

Ｆ１ｙｉ ＝ｋｒ（ｙ２ｊ－ｙ１ｉ）＋ｃｒ（ｙ２ｊ－ｙ１ｉ）

Ｆ１ｚｉ ＝ｋｒ（ｚ２ｊ－ｙ１ｉ）＋ｃｒ（ｚ２ｊ－ｚ１ｉ）

Ｍ１ｘｉ ＝ｋα（ｘＡ２ｊ－ｘＡ１ｉ）＋ｃα（ｘＡ２ｊ－ｘＡ１ｉ）

Ｍ１ｙｉ ＝ｋα（ｙＡ２ｊ－ｙＡ１ｉ）＋ｃα（ｙＡ２ｊ－ｙＡ１ｉ）

Ｍ１ｚｉ ＝ｋα（ｚＡ２ｊ－ｚＡ１ｉ）＋ｃα（ｚＡ２ｊ－ｚＡ１ｉ

烅

烄

烆 ）
（２２）

Ｆ２ｘｊ ＝－Ｆ１ｘｉ
Ｆ２ｙｊ ＝－Ｆ１ｙｉ
Ｆ２ｚｊ ＝－Ｆ１ｚｉ
Ｍ２ｘｊ ＝－Ｍ１ｘｉ
Ｍ２ｙｊ ＝－Ｍ１ｙｉ
Ｍ２ｚｊ ＝－Ｍ１

烅

烄

烆 ｚｉ

（２３）

１．３　管道应力分析

如图１所示，在直管单元的局部坐标系中，单

元由节点ｉ和节点ｊ组成，节点ｉ的坐标为ａｉ ＝
ｕｉ　ｖｉ　ｗｉ　ｉ　ψｉ　θ［ ］ｉ Ｔ ；节 点 ｊ 的 坐 标 为
ａｊ ＝ ｕｊ　ｖｊ　ｗｊ　ｊ　ψｊ　θ［ ］ｊ Ｔ ，设

ａｅ ＝
ａｉ
ａ
熿

燀

燄

燅ｊ
（２４）

单元内的位移为

ｕ＝Ｎ１ｕｉ＋Ｎ４ｕｊ
ｖ＝Ｎ２ｖｉ＋Ｎ３θｉ＋Ｎ５ｖｊ＋Ｎ６θｉ
ｗ ＝Ｎ２ｗｉ＋Ｎ３ψｉ＋Ｎ５ｗｊ＋Ｎ６ψｊ
＝Ｎ１ｉ＋Ｎ４

烅

烄

烆 ｊ

（２５）

式中：

Ｎ１ ＝１－ｘｌ
；Ｎ２ ＝１－３ｌ２ｘ

２＋２ｌ３ｘ
３

Ｎ３ ＝－ｘ＋２ｌｘ
２－１ｌ２ｘ

３；Ｎ４ ＝ ｘｌ

Ｎ５ ＝ ３ｌ２ｘ
２－２ｌ３ｘ

３；Ｎ６ ＝ １ｌｘ
２－１ｌ２ｘ

烅

烄

烆
３

则单元的位移向量为

ｕｅ ＝ ｕ　ｖ　ｗ［ ］ Ｔ ＝Ｎｉａｉ＋Ｎｊａｊ ＝

Ｎｉ Ｎ［ ］
熿

燀
ｊ
ａｉ
ａ
燄

燅ｊ
＝Ｎａｅ （２６）

式中：

Ｎｉ ＝

Ｎ１ ０ ０ ０ ０ ０
０ Ｎ２ ０ ０ ０ Ｎ３
０ ０ Ｎ２ ０ Ｎ３ ０
０ ０ ０ Ｎ１

熿

燀

燄

燅０ ０

Ｎｊ ＝

Ｎ４ ０ ０ ０ ０ ０
０ Ｎ５ ０ ０ ０ Ｎ６
０ ０ Ｎ５ ０ Ｎ６ ０
０ ０ ０ Ｎ４

熿

燀

燄

燅０ ０
单元内应变为

ε＝ ｄｕ
ｄｘ

ｄ２ｖ
ｄｘ２

ｄ２　ｗ
ｄｘ２

ｄ
ｄ［ ］ｘ

Ｔ

＝

Ｌｕｅ ＝Ｌ　ｕ　ｖ　ｗ［ ］ Ｔ ＝
［Ｂｉ Ｂｊ］ａｅ ＝Ｂａｅ （２７）

式中：

Ｌ＝

ｄ
ｄｘ ０ ０ ０

０ ｄ
ｄｘ２ ０ ０

０ ０ ｄ
ｄｘ２ ０

０ ０ ０ ｄ
ｄ

熿

燀

燄

燅ｘ
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Ｂｉ ＝ＬＮｉ ＝

ａｉ ０ ０ ０ ０ ０
０ ｂｉ ０ ０ ０ ｃｉ
０ ０ ｂｉ ０ ｃｉ ０
０ ０ ０ ａｉ

熿

燀

燄

燅０ ０

Ｂｊ ＝ＬＮｊ ＝

ａｊ ０ ０ ０ ０ ０
０ ｂｊ ０ ０ ０ ｃｊ
０ ０ ｂｊ ０ ｃｊ ０
０ ０ ０ ａｊ

熿

燀

燄

燅０ ０

ａｉ＝－ａｊ ＝－１ｌ
；ｂｉ＝－ｂｊ ＝－６ｌ２ ＋

１２
ｌ３ｘ

ｃｉ＝ ４ｌ－
６
ｌ２ｘ
；ｃｊ ＝ ２ｌ－

６
ｌ２ｘ

令Ｄ＝

ＥＡ　０ ０ ０
０ ＥＩ　 ０ ０
０ ０ ＥＩ　 ０
０ ０ ０

熿

燀

燄

燅ＧＪ

，则各截面内力为

Ｆｅ ＝ Ｎｘ Ｍｚ Ｍｙ Ｔ［ ］ｘ Ｔ ＝Ｄε （２８）

综上所述，求单元各截面应力的步骤［１４］如下
所述：

１）得到总体坐标系下单元节点位移向量为

ａ′ｅ＝
珔ａｉ
珔ａ
熿

燀

燄

燅ｊ
２）得到局部坐标系下单元节点位移向量为

ａｅ ＝

λ ０ ０ ０
０ λ ０ ０
０ ０ λ ０
０ ０ ０

熿

燀

燄

燅λ

ａ′ｅ＝
ａｉ
ａ［ ］
ｊ

３）得到各截面应变矩阵Ｂ。
４）得到应变为ε＝Ｂａｅ。
５）得到各截面内力为
Ｆｅ ＝ Ｎｘ Ｍｚ Ｍｙ Ｔ［ ］ｘ Ｔ ＝Ｄε

６）计算各截面应力。其中Ｎｘ、Ｍｚ、Ｍｙ 和Ｔｘ
分别为管道轴向拉力、绕ｚ轴的力矩、绕ｙ轴的力
矩和绕ｘ轴的扭矩。由材料力学计算公式不难
计算出截面中的应力。

１．４　管道系统流固耦合有限元模型求解

本文采用Ｎｅｗｍａｒｋ－β法，通过直接数值积分
来求取有限元复杂空间管道流固耦合系统的动力

响应，其求解流程如图２所示。

图２　复杂空间管道流固耦合动力学模型的求解流程

Ｆｉｇ．２　Ｆｌｏｗｃｈａｒｔ　ｏｆ　ａｎａｌｙｓｉｓ　ｏｆ　ｃｏｍｐｌｅｘ　ｓｐａｃｉａｌ　ｐｉｐｅｌｉｎｅ　ｆｌｕｉｄ－ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ　ｃｏｕｐｌｉｎｇ　ｄｙｎａｍｉｃ　ｍｏｄｅｌ

　

２　基于飞机液压试验台模态试验的模型
验证

　　针对飞机液压系统试验台（如图３（ａ）所示）
的一段空间管道进行分析，该试验台由上海敏泰
科技有限公司研制，由马鞍山市博威液压机械制
作有限责任公司维修和改造。试验台采用液压油
作为流体介质，压力达到２１ＭＰａ以上，能够给飞
机液压系统提供液压源。本文选取了该试验台的
一段空间管道，其三维实体模型如图３（ｂ）所示，
该段管道除两端固定外，没有其他约束。
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图３　液压试验台管道实物图及其三维数字模型

Ｆｉｇ．３　Ｐｈｙｓｉｃａｌ　ｐｉｐｅｌｉｎｅ　ｏｆ　ｈｙｄｒａｕｌｉｃ　ｔｅｓｔ－ｂｅｄ　ａｎｄ　ｉｔｓ

ｔｈｒｅｅ－ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ　ｄｉｇｉｔａｌ　ｍｏｄｅｌ
　

管道外径Ｄ＝１４ｍｍ，内径ｄ＝１０ｍｍ，密度

ρ＝４　０００ｋｇ／ｍ
３，弹性模量为Ｅ＝７０ＧＰａ，泊松比

为μ＝０．３。模型控制点坐标如表１所示。

表１　管道模型控制点坐标

Ｔａｂｌｅ　１　Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ　ｏｆ　ｃｏｎｔｒｏｌ　ｐｏｉｎｔｓ　ｏｆ　ｐｉｐｅｌｉｎｅ　ｍｏｄｅｌ

Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ　 ａ　 ｂ　 ｃ　 ｄ

ｘ／ｍｍ　 ０ －４０ －４０　 １７０

ｙ／ｍｍ　 ０　 ０　 ３４０　 ３４０

ｚ／ｍｍ　 ０　 ０　 ０　 ０

Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｓ　 ｅ　 ｆ　 ｇ　 ｈ

ｘ／ｍｍ　 １７０　 １７０　 １７０　 １７０

ｙ／ｍｍ　 ５４０　 ５４０　 ５８０　 ５８０

ｚ／ｍｍ　 ０　 ４４０　 ４４０　 ４６０

首先通过力锤敲击法，用模态实验获取液压
系统管道固有频率。选取ｘ、ｙ、ｚ这３个方向分
别进行敲击，同时加速度传感器也沿３个方向采
集加速度信号，如图４所示。每个方向在同一点
进行３次敲击。表２为对应的管道模型通过有限
元离散后的节点分布。对比敲击实验，可以大致
看出，ｘ方向敲击点为节点１１，测试点为节点７；ｙ
方向敲击点为节点１３，测试点为节点１６；ｚ方向
敲击点为节点５，测试点为节点１０。为了模拟管
道两端固定的边界条件，在模型中设定节点１和
节点３８与基础在ｘ、ｙ、ｚ这３个方向的连接线刚
度为１×１０８　Ｎ／ｍ，绕ｘ、ｙ、ｚ这３个方向的角刚度
为１×１０３　Ｎ·ｍ／ｒａｄ。

图４　ｘ、ｙ、ｚ方向的敲击响应试验

　Ｆｉｇ．４　Ｉｍｐｕｌｓｅ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔｓ　ｉｎ　ｘ，ｙａｎｄ　ｚ

ｄｉｒｅｃｔｉｏｎｓ
　

表２　管道模型有限元节点分布

Ｔａｂｌｅ　２　Ｐｉｐｅｌｉｎｅ　ｍｏｄｅｌ　ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｎｏｄｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

Ｐｉｐｅｌｉｎｅ
ｓｅｇｍｅｎｔ

ａｂ　 ｂｃ　 ｃｄ　 ｄｅ　 ｅｆ　 ｆｇ　 ｇｈ

Ｎｏｄｅ
ｒａｎｇｅ

１－３　 ３－１２　 １２－１８　１８－２４　２４－３６　３６－３７　３７－３８

通过计算，得出ｘ、ｙ、ｚ这３个方向锤击实验
的敲击点和测试点之间的加速度频响函数，分别
如图５（ａ）、图６（ａ）和图７（ａ）所示。利用本文计算
模型，在敲击点施加脉冲激励，通过数值积分得到
对应测试点的响应加速度，通过同样的计算得到
敲击点和测试点之间的加速度频率响应函数，分
别如图５（ｂ）、图６（ｂ）和图７（ｂ）所示。可以看出，
实验和仿真达到了很好的一致性，充分表明了本
文计算模型的正确有效性。
为了进一步验证本文模型的正确性，表３比

较了液压试验台空间管道的前５阶固有频率实验
结果，同时与本文计算结果和 ＡＮＳＹＳ软件的计
算结果［１５］进行了比较，其中ＡＮＳＹＳ软件采用的
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图５　ｘ方向敲击频率响应函数比较

　Ｆｉｇ．５　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｏｆ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｆｕｎｃｔｉｏｎｓ

ｏｂｔａｉｎｅｄ　ｂｙ　ｈａｍｍｉｎｇ　ｉｎ　ｘｄｉｒｅｃｔｉｏｎ
　

图６　ｙ方向敲击频率响应函数比较

　Ｆｉｇ．６　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｏｆ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｆｕｎｃｔｉｏｎｓ

ｏｂｔａｉｎｅｄ　ｂｙ　ｈａｍｍｉｎｇ　ｉｎ　ｙｄｉｒｅｃｔｉｏｎ
　

是实体单元模型，计算效率远低于本文模型。从
计算结果来看，本文模型的计算结果与实验达到
了较好的一致性，误差均在１０％以内，尤其是第１
阶和第４阶固有频率比ＡＮＳＹＳ软件的计算结果
具有更高的吻合度。

图７　ｚ方向敲击频率响应函数比较

　Ｆｉｇ．７　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ　ｏｆ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｆｕｎｃｔｉｏｎｓ

ｏｂｔａｉｎｅｄ　ｂｙ　ｈａｍｍｉｎｇ　ｉｎ　ｚ　ｄｉｒｅｃｔｉｏｎ

　

表３　各阶固有频率的实验和模拟结果对比

Ｔａｂｌｅ　３　Ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｓ　ｏｆ　ｎａｔｕｒａｌ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ　ｂｅｔｗｅｅｎ

ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌ　ｒｅｓｕｌｔｓ　ａｎｄ　ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ　ｒｅｓｕｌｔｓ

Ｏｒｄｅｒ

Ｎａｔｕｒａｌ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ／
Ｈｚ

Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ　ＡＮＳＹＳ

Ａｂｓｏｌｕｔｅ
ｅｒｒｏｒ　ｗｉｔｈ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ
ｒｅｓｕｌｔｓ／％

Ｎａｔｕｒａｌ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ
ｃａｌｃｕｌａｔｅｄ
ｉｎ　ｔｈｉｓ
ｐａｐｅｒ／Ｈｚ

Ａｂｓｏｌｕｔｅ
ｅｒｒｏｒ　ｗｉｔｈ
ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔ
ｒｅｓｕｌｔｓ／％

１ｓｔ　 ３４．１８　 ３６．１１　 ５．６　 ３４．０１　 ０．５

２ｎｄ　 ８０．５７　 ７９．６１　 １．２　 ７４．６１　 ７．４

３ｒｄ　 ９２．１６　 ８９．８６　 ２．５　 ８４．５２　 ８．３

４ｔｈ　 １３６．７０　 １４２．７０　 ４．４　 １３５．６０　 ０．８

５ｔｈ　 １５２．６０　 １５１．６０　 ０．７　 １４２．４０　 ６．７

３　流速对系统固有频率的影响

从管道系统有限元方程可以看出，流速降
低了系统的总刚度。当流速增加时，由流速引
起的系统刚度Ｋｖ 不断增加。理论上，当Ｋｖ 在



　陈果等：复杂空间载流管道系统流固耦合动力学模型及其验证 ６０７　　

数值上等于系统刚度Ｋ时，系统的总刚度将为
零，表现在特征值上就是流速使得系统的某阶
特征值降低为零，此时对应的流速即为失稳
流速。
针对本文液压试验台管道系统，建立了空间

管道流固耦合动力学模型，仿真计算了流速从

０ｍ／ｓ到３００ｍ／ｓ变化时，系统前５阶固有频率的
变化情况，其变化趋势图如图８（ａ）所示。
从图中可以看出，当流速达到１０５ｍ／ｓ时，第

１阶失稳；当流速达到１５０ｍ／ｓ时，第２阶失稳；
当流速达到１８０ｍ／ｓ时，第３阶失稳；当流速达到

２１０ｍ／ｓ时，第４阶失稳；当流速达到２５５ｍ／ｓ
时，第５阶失稳。图８（ｂ）为ＡＮＳＹＳ软件的计算
结果，对比图８（ａ）和图８（ｂ），可以看出 ＡＮＳＹＳ
软件与本文计算结果非常接近，由此可见，仿真计
算结果充分验证了本文模型的合理性。

图８　流速对管道系统固有频率的影响

Ｆｉｇ．８　Ｅｆｆｅｃｔ　ｏｆ　ｆｌｏｗ　ｖｅｌｏｃｉｔｙ　ｏｎ　ｎａｔｕｒａｌ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ　ｏｆ

ｐｉｐｅｌｉｎｅ　ｓｙｓｔｅｍ

４　结　论

１）针对飞机复杂管路系统，利用有限元方
法，建立了复杂空间管道系统流固耦合动力学模
型，模型考虑了ｘ、ｙ、ｚ这３个方向的平动和绕３
个方向的转动自由度，基于液－弹耦合模型考虑了
流体流速对系统振动特性的影响。利用 Ｎｅｗ－
ｍａｒｋ－β法进行直接数值积分获取了系统响应。

２）以飞机液压试验台的管道系统为研究对
象，基于本文方法，建立了空间管道系统流固耦合
动力学模型，利用锤击法对实际管道系统进行了
模态试验，同时结合ＡＮＳＹＳ软件的计算结果，与
本文方法的计算结果进行了比较，结果充分表明
了本文模型的正确有效性。

３）以飞机液压试验台的管道系统为研究对
象，仿真计算了流体流速从０ｍ／ｓ到３００ｍ／ｓ变
化时，系统前５阶固有频率的变化情况，得到了各
阶失稳流速，并与ＡＮＳＹＳ计算结果进行了比较，
结果表明了本文模型的合理性。
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