
减压阀动态特性的数值模拟及故障分析

刘君，董海波，徐春光 
(大连理工大学 航空航天学院 辽宁 大连 116024)
摘  要：采用ANSYS有限元软件计算得到减压阀膜片的反力时程曲线和运动部件的动态特性，在此基础上将结构简化为两个单自由度质量弹簧阻尼动力学模型，采用Newmark算法计算。流体控制方程为三维非定常积分形式的ALE(Arbitrary Lagrangian Eulerian)方程，采用基于弹簧近似的动网格有限体积格式求解，应用了新的离散几何守恒律和高精度界面算法；同时采用虚拟网格通气技术实现阀门部件运动过程所引起的拓扑变化。计算表明，在较宽的上游增压速率范围内减压阀出口压力存在振荡，均值接近按照静态性能设计的理论值。通过对计算流场进行分析，确定了造成两种开启故障的主要机理，修改模型参数可以排除异常。

关键词：减压阀；流固耦合；非结构动网格；压力振荡；动态特性
中图分类号：O354; V435       文献标识码：A       文章编号：           
引言
减压阀通过其内部构件调节管路系统的流量和压力，使上游的高压气体在下游出口处维持相对稳定的低压。传统设计流程中主要考虑静态性能，目前已有比较成熟的计算方法能够预测减压阀稳定工作状态下的出口压力和流量特性[1-2]。由于分析手段有限，通常情况下只能依靠样品实验方法进行动态特性研究，由于阀门内部结构复杂、体积小，很难进行数据测量工作，动态试验往往只能给出总体性能是否满足设计指标的定性结论[3]。

近年来有许多学者采用数值仿真手段开展阀门研究，根据前期调研情况看，对液体阀门管路系统中产生的水锤、空化、气蚀等现象进行仿真研究相对较多；而气体管路系统中也会出现所谓的“气柱振荡”现象，在上世纪70年代以后逐渐引起学术界关注，利用这种共振产生激波进行能量传导可用于制冷[4-6]。减压阀的减压功能主要依靠调整流道最小截面产生壅塞来实现，由于气体可压缩性强、声速较低，在阀门内部复杂的结构中流动时常会形成激波等超声速流动现象。文献[7、8]通过数值模拟得到的结论可以看出，由于阀门的限流作用，内部流场中形成的激波导致了气动载荷剧烈变化，这是美国Stennes航天中心(SSC)在火箭发动机试车过程中稳压阀出现故障的主要原因。文献[9、10]进行固体火箭发动机调压阀的数值模拟时也发现存在马赫数高达4的局部区域。由于流场内存在激波，常用的商业软件中SIMPLE或PISO等基于不可压缩流动建立的算法不再适用，需要在弱解理论指导下发展能够捕捉激波的新方法。除此之外，阀门内部复杂结构网格生成、启闭引起的空间拓扑变化、描述运动部件的网格技术、流固耦合的界面算法、计算结果的验证等问题也是数值模拟应用于阀门动态性能分析遇到的挑战。

图1是一种膜片式减压阀的结构示意图。低压腔与出口管路相连接，其下方密封膜片盒内的主弹簧K1使膜片K2向上变形，推动阀芯M02向上运动，在阀芯和阀口(下限位K5)之间形成流通面，高压腔和低压腔之间的压差在该处形成壅塞实现降压功能。阀芯和阀座顶盖之间的副弹簧K3和上限位K6控制阀芯运动规律，因此流通面大小受很多因素所决定。如果出口压力超过预定值，作用在膜片的气动力破坏弹簧K1、K2和K3之间受力平衡，推动膜片向下运动，带动阀芯使缝隙变窄，减少进入低压腔的气体流量，致使压力降低；反之，如果出口压力小于预定值，气动力推动阀芯使缝隙变宽，更多气体进入低压腔导致压力升高，这是实现其稳压的原理。为了避免高压冲击载荷引起的下游波动，采用阀芯与膜片中心落座可以分离的结构设计，如果膜片向下运动位移大于下限位K5，膜片脱离阀芯，副弹簧K3使得阀芯和阀口完全贴合，阀门完全关闭，该流通面的流量为0。同时为了避免膜片回弹过量，膜片盒内设置了下限位K4。阀芯和上限位K6之间的空腔称为卸荷腔，阀芯和阀座之间缝隙使得高压气体进入卸荷腔进而影响阀芯受到的气动载荷，为此阀芯中间开孔与低压腔相通，即使阀门完全关闭也存在一定流量。
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图1 减压器结构示意图

Fig.1 Schematic of pressure relief valve

基于“虚拟现实”的优势，本文通过数值模拟的方法预测这种减压阀开启过程的动态特性，分析设计参数的影响机理，进而为工艺流程控制和产品检验提供依据。

1 结构有限元模拟
尽管在结构分析中常用ANSYS、FLUENT等商用软件，这些软件中也包含流体单元的计算模型，但这些模型都是针对不可压流动方程建立，不适用于气体减压阀。由于ANSYS软件和流场求解器之间存在耦合问题，本文把减压阀内部运动简化为如下两个单自由度的质量弹簧模型。

如图1示意，在阀芯与膜片的分离面处将阀门结构分为上下两部分。膜片系统的位移变量采用
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表示，方向向上为正，运动方程如下：
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式中，膜片质量
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，主弹簧刚度
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、预压缩量
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。膜片运动中，调整块与下限位
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碰撞过程采用“接触→压缩→回弹→脱离”非线性弹簧模型，弹簧刚度
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表示为：
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在阀芯与上限位K6接触的全开状态作为初始位置
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，运动到
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位置时下限位K4发挥作用。
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是阀芯和膜片相互间作用力；
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是作用在膜片上的气动力，可以根据低压腔内流场压力积分得到，在与上部接触时去除阀芯对应的面积；
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是膜片变形产生的反力，由于膜片厚度很薄，当位移相对其厚度较大时，需要考虑位移大变形效应，膜片内部应力很大，可能超出其屈服限，因此，膜片变形提供的力和位移之间的关系是非线性的。对于图1中刚度
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进行预处理建模，在流固耦合模拟前先用ANSYS软件对主阀膜片进行有限元分析，得到位移变形与反力的关系
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供本文计算时使用。

阀芯系统的位移变量采用
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表示，运动方程如下：
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式中，阀芯质量
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。阀芯碰撞过程用非线性弹簧
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近似，下限位行程为
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是全开状态，上限位行程为
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；
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是阀芯和阀座之间涨圈的运动摩擦力。如果阀芯脱离膜片中心落座块的情况下，相互间作用力
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；如果阀芯接触膜片一起运动，以上2个动力学模型合并成1个方程，这时
[image: image31.wmf]F

为内力，相互抵消；
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是作用在阀芯上的气动力，受低压腔、高压腔和卸荷腔内压力影响。

由于模型中受力均是非保守力，构成非保守系统，采用Newmark算法计算。在本文数值模拟过程中，由于三维流动的复杂性，每个迭代步内流场计算耗时远大于固体位移场计算耗时。

2 流体数值方法
气体的粘性比液体小，在气体阀门中，局部空间会形成超声速流动，由激波和膨胀波引起的载荷变化远远大于粘性的贡献，表现为NS方程中时间导数项比粘性项的影响要大。为了提高计算效率，从三维Euler方程出发进行数值模拟，本文的算例也验证了这种简化方式是可行的。为了描述网格变形，必须把流体控制方程变换为ALE形式：
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式中，
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是控制体，
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是控制体边界；
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为控制体边界外法向单位向量
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；守恒变量
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和对流项
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其中
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为流体相对于网格的速度矢量，
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为流体的速度矢量，
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为网格运动速度矢量，
[image: image45.wmf]ttxtytz
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为网格运动的法向速度。

采用守恒变量存贮在单元中心的格心格式进行空间离散，内部复杂的空间结构均采用四面体非结构网格，在进出口和低压腔布置测点如图2所示。
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图2 模型网格

Fig.2 The grid of model

假设物理量在单元内线性分布，可以构造出空间二阶精度的格式。在跨声速和超声速绕流计算中为了捕捉激波，依据Riemann问题提出了多种守恒型的通量计算格式。本文采用Van Leer矢通量分裂格式计算通量，时间离散采用二阶时间精度的四步Runge-Kutta方法，采用弹簧模型处理网格变形，在流场边界运动以后带动内部网格节点。采用这种动网格技术除了需要发展可靠性高的网格变形算法，还要注意采用离散几何守恒律克服网格变形给流场计算引入的误差。关于时空二阶的有限体积法推导过程、抑制非物理振荡的限制器、弹簧模型网格变形方法、虚拟挡板通气技术和新的离散几何守恒律的具体细节参考文献[11]。

虚拟挡板通气技术的基本原理[11-12]如图3所示，生成初始网格时在接触/分离位置或小尺度缝隙处设计一层网格，一般情况下这层网格是全场最小尺度的网格，根据运动物体在网格内部设置虚拟档板，即图3中阴影部分作壁面处理，其他部分作通气处理。当运动物体的位移等于虚拟档板的初始网格以后，采用正常的变形网格拉伸来描述宽度增加，当拉伸距离较大导致网格质量变差，采用局部重构进行网格更新。阀门尺度为100mm量级，最小网格尺度大约在0.5mm，运动行程有限，一般进行2到4次重构可以满足要求。这种新技术可以计算包括接近零的无限小距离，模拟从接触到逐步远离的真实物理过程，同时也不会因网格尺度太小而影响计算时间推进步长。
本文在3个地方设置了虚拟挡板：(1)阀芯和下限位K5之间缝隙设置模拟开度小于0.4041mm，直到完全关闭状态的开度变化；(2)阀芯和阀座的涨圈结构存在缝隙使得高压气体进入阀芯上方的卸荷腔，影响阀芯受到的气动载荷，卸荷腔与低压腔相通，也影响出口压力，因此，在缝隙进口位置设置网格宽度为0.45mm的网格来模拟缝隙宽度为0.009mm的微小流量；(3)高压气流在进入高压腔之前经过了一个多孔网状结构的过滤器，根据前期实验数据有明显压降，也需要设置虚拟挡板。
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图3 虚拟档板示意图

Fig.3 Sketch of virtual baffle faces
3 流固耦合界面算法和程序验证
流固耦合系统的求解通常有两种方法：全耦合方法(monolithic method)和分解方法(partitioned method)。全耦合算法是指流体控制方程和结构方程作为一个系统方程同时求解，公式推导复杂，建立高精度算法困难，求解过程涉及到矩阵运算，难以应用于实际工程中的多自由度结构系统，目前使用很少。分解算法是把耦合问题分解为流场和结构两部分，分别进行求解，流场和结构之间的耦合通过流固耦合界面上的信息交换来实现，又称为交错迭代算法(the conventional serial staggered —CSS)。相对于全耦合算法，分解算法具有以下优点：(1)可以充分利用已有的CFD和CSD计算方法和程序；(2)可以减少程序开发的难度；(3)可以保持程序的模块化。所以，自从这一算法提出以来得到就受到重视。为提高精度和计算效率，在流体和结构方程交错求解中又引入内迭代，内迭代达到收敛后全系统统一时间。这样一来，根据是否存在内迭代，进一步把CSS分为紧耦合算法(tightly-coupled method)和松耦合算法(loosely-coupled method)。实际应用表明，紧耦合算法在有些情况下达到收敛标准的内迭代计算量很大，计算效率比时间小步长推进的松耦合算法还低。在文献[13]中结合新的几何守恒律算法，构建了高精度的松耦合算法。

如下图4示意，高度
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的二维空间均匀分布无量纲密度
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的静止气体，右侧连接质量
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的活塞，活塞和固定点之间有刚度系数
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的弹簧。根据非定常一维均熵流理论可以得到活塞运动速度与压力的关系式：
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图4 验证模型及其结果比较

Fig.4 Comparison of displacement for piston problem

采用Runge-Kutta方法求解以上常微分方程可得到活塞运动特性，用来验证前面介绍的流固耦合计算方法的有效性。采用2844个网格点、5260个单元的三角形网格离散初始空间，动网格模拟流场，在
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时两种方法计算得到的活塞速度和位移比较如图4，计算结果非常一致，表明本文建立的流固耦合计算程序具有良好的计算精度，为下面的应用研究打下很好的基础。

4 数值计算与结果分析
减压阀上游通过管路连接高压气源，下游管路有孔板限流器。工作介质为常温条件下的空气。为了避免减压阀内部压力波对进出口边界影响，在三维计算域的入口和出口处连接足够长的一维等截面管路模型，一维模型与三维模型之间通过延拓两排虚拟网格点来传递流场物理量，一维模型的自由端分别提无反射入口和出口边界条件。入口长度为10m，出口长度为2.5m。
按照静态性能设计模型，主弹簧的预压力为1050N，出口压力1.7MPa为理论值。标准工况的上游开启总压为21MPa，初始流场为标准大气参数0.1MPa。在一维模型的入口处总压在给定时间内从0.1MPa线性增加到21MPa，开启时间大约在10ms到100ms之间。计算得到的压力随着时间的变化规律见图5。尽管低压腔测点位置不同，曲线差异很小，表明在低压腔内主要进行亚声速流动。算例基本围绕比理论值略高的均值波动，考虑到粘性影响，计算值高于理论值也是合理的。
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图5 开启压力为21MPa时不同监测点压力变化时程
Fig.5 Pressure curves of observation points at the 
case of 21MPa upstream pressure
计算过程中在过滤器虚拟挡板两侧形成压力梯度，涨圈结构也有明显的压力差存在，说明本文采用虚拟挡板成功模拟滤网结构的阻挡作用和高压气体进入卸荷腔的流动过程。如果主弹簧预压力678N，出口压力调整到1.2MPa为理论值，数值模拟的低压腔测点压力规律与图5类似，也是围绕理论值波动。以上这些论据验证本文计算是合理有效的。

减压器在正常工作过程中，由于流固耦合相互干扰，膜片脱离阀芯后向下运动，与限位器碰撞后反向运动，逐渐在限位器和原点之间发生高频振荡；阀芯振幅均值较小，除了接触膜片一起向上运动，在脱离膜片后也有高频小幅振动。

同时，在数值模拟过程中出现了减压器失效的故障状态，对多种工况计算结果进行总结分析，主要的故障状态可以分为两种，第一种如图6(a)所示，在工作一段时间以后，膜片的运动位移逐渐增大直至发散，这样可能导致膜片损坏；第二种如图6(b)所示，减压阀可以稳定工作，但是这种工况下的出口压力低于理论值。 
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(a) 开启压力为15MPa
(a) The set pressure P=15MPa
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(b) 开启压力为2MPa
(b) The set pressure P=2MPa
图6 故障状态下阀芯与膜片位移历程

Fig.6 Displacement curves of valve core and diaphragm 

图6(a)为第一种故障状态的计算结果，当开启压力为15MPa时，减压阀阀芯和膜片以小幅振动的形式工作了一段时间后便振动发散，低压腔压力均值从1.7MPa变化到7.5MPa，如图7所示。由这个故障工况的结果推测，采用原来设计的低压腔外形，当近距离布置出口孔板时，低压腔连通孔板前管路的容积相对较小，而高压腔压力很高，低压腔压力对阀芯开度过于敏感，每一次波动都会导致低压腔压力出现一次跃升，如果压力的振动与结构的运动产生共振就会导致颤振，最终必然导致结构损坏。
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图7 压力变化时程曲线

Fig.7 Pressure curves of low-pressure cavity


分析图6(b)的第二种故障原因，由于阀芯有下限位K5，因此在图中坐标原点处以下是膜片脱离阀芯后的单独运动状态，原点以上可以是阀芯单独运动也可以包含膜片的重合运动。从图中可以看出，膜片与限位器K5碰撞后继续向上运动，并与阀芯顶杆碰撞，碰撞时两者的动量方向相反但大小接近，因此碰撞后两者并保持接触，直到关闭状态并保持速度不变。低压腔压力最终稳定在一定值，但不是设计值。由于出口孔板一直在向外界排气，低压腔压力之所以保持稳定，是因为涨圈结构的漏气进入卸荷腔再经由阀芯中心孔进入低压腔与出口排气达到了平衡。此时弹性元件的受力也达到平衡，图8为稳定工作时的马赫数云图。这种非正常工作状态是由于建模时设定的涨圈漏气量过大造成的，说明涨圈漏气量过大会导致减压阀失效。
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图8 开启压力为2MPa时阀门结构的马赫数云图

Fig.8 Mach contours in failure state at the 

case of 2MPa upstream pressure
上文给出的模拟结果都是近距离布置出口孔板的情况，有些工况出现故障状态。增大低压腔容积虽有助于改善弹性元件的工作状态，但效果并不明显。对原始模型进行改进，模拟远距离布置出口孔板的工况，设定的孔板放置位置距离低压腔2米，但对于2米长的出口管路真实建模将会导致计算域不同方向的尺度相差太大，因此本文将2米长的出口管路等效成一个体积相同的容腔，置于减压阀出口附近，其模型及网格如图9所示.
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图9 新模型网格

Fig.9 The new grid of model

采用这种新模型重新进行计算，除了计算外形不同外，计算模型中还重新设定了膜片硬芯与下限位的碰撞能量损失，由原来的无损失改为损失20%，另外卸荷腔虚拟挡板的通气量也根据设计值重新进行了设定。图10给出了开启压力为15MPa时采用新模型进行计算得到的稳定工作状态下的马赫数云图。
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图10开启压力为15MPa新模型稳定工作时的马赫数云图

Fig.10 Mach contours within the new model at the 

case of 2MPa upstream pressure
分别针对两种故障工况，采用新模型重新进行模拟，计算结果得到明显改善，说明修改模型以后，可以抑制导致故障状态的振动发生。
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图11 压力变化时程曲线

Fig.11 Pressure curves of low-pressure cavity

从图 10可以看出，更改卸荷腔虚拟挡板通气量后，顶杆中心孔内的流速非常小，高压气体几乎不通过涨圈结构进入卸荷腔；从图11可以看出，开启压力为15MPa和8MPa的工况在稳定工作时低压腔压力没有振动而是接近理论值1.7MPa左右，开启压力为21MPa的工况低压腔压力呈现出有限幅值的波动。低压腔压力趋于稳定的工作状态，将不会再出现颤振现象，有效的防止了减压器的结构出现损坏。
5 结  论

以上研究表明：

(1)在两种主弹簧预压力的大部分算例中，计算得到的出口压力的均值接近按照静态性能设计出的理论值，基于非结构动网格的流固耦合计算方法有效开展减压阀的动态特性研究，采用虚拟网格技术实现了减压阀从完全关闭到开启的真实工作过程。 
(2)在进口气体的冲击载荷作用下，这款减压阀正常工作的出口压力表现为周期振荡，而且对于进口气体的不同增压速率有很好的适应性。

(3)减压阀会出现气动力与动力学系统相互干扰形成的颤振现象，定性分析这种流固耦合现象是导致颤振的主要机理，可采取相应措施可以消除颤振。

(4)由于涨圈结构的设计问题，导致涨圈漏气量过大造成减压阀失效，修改模型参数可以消除这种故障，在工艺控制时需要关注缝隙宽度的检测。
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Numerical simulation of dynamic properties of pressure relief valve and fault diagnosis

LIU Jun, DONG Hai-bo, XU Chun-guang

(School of Aeronautics and Astronautics, Dalian University of Technology, Dalian, 116024)

Abstract：Using ANSYS to calculate the force response curves with time history of pressure relief valve and dynamic characteristics; Solid structure was simplified to two single degree of freedom mass spring damper dynamic models which could be calculated by Newmark algorithm. The three-dimensional unsteady integral forms of ALE equation were solved by finite volume scheme based on spring analogy method and dynamic grid. A new discrete geometric conservation law and high-precision fluid and solid coupling algorithm were used to calculate the governing equations; the virtual mesh ventilation method was adopted to resolve the problem when multi bodies moved from contact to separation and the mesh topology changed. The results show that the outlet pressure of valve oscillated within wide range upstream pressurization rate, the average pressure is close to the theoretical value of static performance design. Through the flow field analysis, it can determine the main mechanism of two kinds of open fault and modify the model parameters to exclude anomalies.
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