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摘要：针对单座式调节阀阀芯 阀杆系统的流固耦合振动问题，建立了考虑阀门定位器作用的系统动态仿真模型，

给出了求解阀芯 阀杆系统响应的预估 校正算法，利用 ＡＮＳＹＳ软件对系统在固定开度与变开度情况和流开型与

流闭型情况下的振动响应进行了定性分析。研究表明：对于固定开度，阀芯稳态位移偏移量以及流体力随压差增

加以及开度减小而增大，阀芯动态位移过渡时间随压差增加而缩短，而流开型流向时阀芯位移响应幅度要大于流

闭型流向。对于开度减小情况，采用流闭型流向时阀芯动态位移过渡时间更短，且压差越大，阀芯动态位移过渡时

间越短，而流开型流向时则相反；对于开度增大情况，阀芯动态位移过渡时间和压差之间的关系与开度减小情况相

反。
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　　引言

调节阀在水利、电站、化工、石油、冶金等过程控

制系统中起着重要作用，然而调节阀在某些工况下

产生的振动往往成为引起各种事故的主要原因，振

动严重时甚至影响系统安全平稳地运行。导致调节

阀振动的主要原因是阀体内部流体流动的不稳定

性
［１］
，与流固耦合作用直接相关

［２－３］
。

流固耦合导致的调节阀振动可以分为两种：一

种是调节阀整体在管道上的振动；另一种是本文要

研究的调节阀自身阀芯 阀杆系统振动。国内外有

关阀流固耦合振动的研究较少，且大多偏重于在某

些固定开度、单一流向工况下分析阀体及流道内的

瞬态流场及其与阀体或阀芯、阀杆的弹性振动之间

的流固耦合相互作用，例如文献［４－１７］分别对调
节阀、电磁阀、截止阀、换向阀以及溢流阀等不同类

型的阀的动态特性与流固耦合问题进行了仿真和试

验研究。

本文以某型号单座式调节阀为对象，研究调节

阀阀芯 阀杆系统在流开式与流闭式流向、固定开度

与变开度工况时的流固耦合振动问题。通过建立考

虑定位器作用的系统有限元流固耦合模型并进行仿

真，分析流开型和流闭型调节阀阀芯 阀杆系统在固

定开度和变开度条件下的动态响应。

１　阀芯 阀杆系统动力学模型

１１　单座式调节阀结构
单座式调节阀整体结构如图 １所示，主要由执

行机构和调节机构组成。执行机构将控制器输出电

流信号转换为调节阀阀杆的直线位移；调节机构通

过阀杆与执行机构相连，并将位移信号转换为阀芯

和阀座之间流通面积的变化，从而改变流经阀体的

流体运动状态。为了使阀芯和阀座之间的开度稳定

在某个特定位置以保证实现控制器所要求的目标状

图 １　单座式调节阀结构示意图
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态，调节阀设有阀门定位器附件，组成以阀杆实际位

移为测量信号、以控制器电流输出为设定信号的反

馈控制系统。

１２　阀芯 阀杆系统动力学模型

阀芯 阀杆系统是调节阀执行 调节机构的主

体，主要包括薄膜膜片、推杆、弹簧、填料、阀杆、阀芯

和阀座等，如图１所示。
对于特定调节阀结构，其调节性能主要取决于

阀芯 阀杆相对阀座的运动。阀芯 阀杆与气室弹

簧、填料、流体等组成一个流固耦合动力学系统。在

建立阀芯 阀杆动力学模型之前作如下假设：调节阀

内部的流体（水）是不可压缩的；在调节阀工作过程

中，水没有热交换；阀杆与填料之间的摩擦力认为是

一种粘性阻尼力；整个阀体为刚性体，忽略其弹性变

形；阀芯 阀杆只沿轴线运动，不考虑横向运动；单座

阀的执行机构为气动正作用执行机构。

根据以上假设以及单座阀的结构图，可以将阀

芯 阀杆系统简化为一个单自由度质量 弹簧 阻尼

系统，如图２所示。阀芯位移坐标原点设在阀门全
关的位置，取向上为正方向。

图 ２　阀芯 阀杆系统动力学模型
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根据图２所示，单座阀阀芯 阀杆系统动力学方

程为
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（ｔ）＋ｋＸ（ｔ）＝Ｆｃ（ｔ）＋Ｆｌ（ｔ）－ｍｇ

（１）

式中　Ｘ（ｔ）、Ｘ
·

（ｔ）、Ｘ
··

（ｔ）———阀芯 ｔ时刻的位移、速

度及加速度

ｍ———阀芯 阀杆系统的总质量

ｋ———弹簧刚度系数
ｃ———等效粘性阻尼系数

Ｆｃ（ｔ）———执行机构作用在阀芯上的控制力

Ｆｌ（ｔ）———流体不平衡力
ｇ———重力加速度

式（１）中流体不平衡力 Ｆｌ（ｔ）（以下简称流体
力）是指行程调节机构中流体作用在阀芯上的轴向

合力，其大小与调节阀两端的压差、阀芯大小和形

状、调节阀类型、阀上游压力、流体流向及流体物理

特性等因素有关。对于流开式流向（图 １中流体从
左侧流入，右侧流出），流体力为
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式中　ｐ１———阀前压力　　ｐ２———阀后压力

Δｐ———前后压差　　ｄｓ———阀芯直径
ｄｚ———阀杆直径

对于流闭式流向（图 １中流体从右侧流入，左
侧流出），流体力为
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对于动态问题，无论流开式还是流闭式流向，阀

芯受到的实际流体力 Ｆｌ（ｔ）由阀芯上下分布的压力
（通过预估 校正有限元流固耦合计算）对阀芯表面面

积积分求得。为了使求解过程简化，可以将流体力近

似认为流体压力在阀芯等效横截面积上作用的结果。

式（１）中控制力 Ｆｃ（ｔ）是指执行机构作用在调
节机构阀芯 阀杆系统上的轴向力，其大小与电 气

阀门定位器结构参数、控制器输出电流信号产生的

电磁力以及阀芯位移有关
［１８］
。阀门定位器是调节

阀的主要附件。它将阀杆位移信号作为输入的反馈

测量信号，以控制器输出信号作为设定信号，将二者

进行比较，当两者有偏差时，改变其到执行机构的输

出信号，使执行机构动作，从而建立了阀杆位移信号

与控制器输出信号之间的一一对应关系，即

Ｆｃ（ｔ）＝（ｐＮ（Ｘ０）－ｑＸ（ｔ））ｅ
－ｔＴ （４）

式中　ｐ、ｑ、Ｔ———与定位器结构性能有关的参数
Ｎ（Ｘ０）———与指定目标位移 Ｘ０成比例的电

磁力

因此，调节阀阀芯 阀杆系统动力学方程可写为
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··
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Ｆｌ（ｔ）＋（ｐＮ（Ｘ０）－ｑＸ（ｔ））ｅ
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２　阀芯 阀杆系统流固耦合问题求解

由于前面建立的调节阀阀芯 阀杆系统动力学

方程中的流体力 Ｆｌ（ｔ）无法用准确的解析表达式表
示出来，需要通过有限元流固耦合方法计算得到。

本文采用 ＡＮＳＹＳ１２０中的 ＣＦＤ模块对调节阀内部
流场进行分析计算，首先建立内部流场的几何模型，

然后对不同工况下的调节阀流场进行计算，求得流

体力。调节阀内部流场几何模型可以通过三维建模
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软件 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ来建立，计算流场时需要对 ＡＮＳＹＳ
中的 ＣＦＤ模块的流固耦合方法进行改进。

２１　流固耦合分析典型步骤

通过 ＡＮＳＹＳ软件物理环境方法对阀芯 阀杆系

统进行流固耦合分析。阀芯 阀杆会在流体力作用

下发生位移，位移的大小将改变阀芯移动壁面边界，

从而显著影响流场的形状。流固耦合分析通过在结

构分析中得到阀芯移动壁面位移，用于流场分析。

具体流固耦合分析的典型步骤如下：

（１）创建整个几何模型：包括流体区域和调节
阀阀体结构区域。

（２）创建流体物理环境：给流体区域赋予单元
类型，还要确定迭代次数，激活湍流模型，施加边界

条件。

（３）创建结构物理环境：清除在流体物理环境
中设定的信息，准备定义结构物理环境。转换单元

类型并设定单元选项，将流体区域单元设定为

ＮＵＬＬ，将结构区域赋予单元类型，施加结构边界条
件，定义合适的载荷步和求解选项，然后写入结构物

理环境文件。

（４）流体／结构求解循环：在本系统中，入口的
速度作为总体收敛的准则。当两次 Ｆｌｏｔｒａｎ求解的
入口速度差值足够小时，求解结束。初始 Ｆｌｏｔｒａｎ分
析设置的迭代次数应当多一些，以利于较好地收敛。

随后的流体分析由于是在前一次流体分析基础上重

启动，因此，迭代次数可以少一些。结构分析同样也

需要重启动。对于非线性分析，节点必须在重启动

以前恢复到初始位置。本文计算一共执行了５次耦
合迭代，第 １次 Ｆｌｏｔｒａｎ分析共迭代 １００次，以得到
较高的收敛精度，随后的 ４次 Ｆｌｏｔｒａｎ分析各迭代
４０次，即可满足精度要求。一共迭代 ２６０次，取前
２５０次数据即前０２５ｓ的位移响应。
２２　阀芯 阀杆系统流固耦合模型预估 校正求解

算法

由于调节阀阀芯与流场接触面为移动壁面，

ＡＮＳＹＳ软件的典型流固耦合方法难以满足计算要
求，本文采用预估 校正算法

［８］
来解决这种情况下

的流固耦合问题。根据阀芯 阀杆系统动力学方

程（５）和预估 校正算法，可得出阀芯 阀杆系统的

预测步和校正步计算表达式，分别为

预测步
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－ｔＴ －ｍｇ （１１）
２３　阀芯 阀杆系统流固耦合有限元模型建立

２３１　调节阀内部流场几何模型创建
调节阀的内部流场就是调节阀内部充满流体后

所占的空间。假设阀体、阀芯是刚体，流场的边界是

阀体、阀芯与流体的耦合面，阀体与流体之间的耦合

面是不动的，而阀芯与流体之间的耦合面是移动的

（包括固定开度下的振动和变开度时的移动）。由

于假设阀芯是刚体，所以在做流场分析时，需要将阀

芯部分挖去，对于不同的开度，只需要将对应阀芯位

移的不同位置挖去即可，由于阀杆对流场的影响比

较小，所以在建立的模型中忽略阀杆。调节阀的内

部流场模型如图３所示。

图 ３　调节阀内部流场模型
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２３２　网格划分

本文采用自由网格划分方法。在划分网格之前

首先要设置单元类型，并为实体模型分配单元属性，

本文中的流场模型采用的是Ｆｌｕｉｄ１４２单元。阀芯与
流体之间的耦合面流场变化比较大，采用最大为

０００２的网格划分，而其他部位阀体与流体之间的
耦合面，采用最大为０００４的网格划分，根据划分结
果，共有单元１０２３０６个，节点２０５３１个。网格划分
结果如图４所示。
２３３　载荷施加

在网格划分之后，要对模型施加载荷以及边界

条件，本文中对模型施加的具体条件如下：

３９２第 ５期　　　　　　　　　　　　王雯 等：单座式调节阀阀芯 阀杆系统流固耦合振动研究



图 ４　流场模型网格划分

Ｆｉｇ．４　Ｍｅｓｈｉｎｇｏｆｆｌｏｗｆｉｅｌｄｍｏｄｅｌ
　
（１）入口：定义压力为０２～２１ＭＰａ。
（２）出口：定义压力为０１ＭＰａ。
（３）固定壁面条件：所有与阀体接触的耦合面

上流体流动速度为零，相对位移为零，即除了进出口

端面和阀芯周围的耦合面外，其余边界上速度和位

移均为零。

图 ５　单座阀阀芯的振动响应对比
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（ａ）压差０１ＭＰａ　（ｂ）压差０５ＭＰａ　（ｃ）压差１０ＭＰａ　（ｄ）压差２０ＭＰａ

（４）移动壁面条件：与阀芯接触的耦合面上的
流体速度和位移应该与阀芯的运动速度和位移一

致，即当阀芯静止时，耦合面上的流体速度和位移均

为零；当阀芯运动时，耦合面上每个节点的任何时刻

的速度和位移大小都与阀芯上对应节点的速度和位

移大小相同。由于本文只考虑阀芯轴向运动，所以

以上提到的位移和速度均指轴向位移和轴向速度，

其余方向的位移和速度都为零。

（５）不考虑温度变化，即不涉及热交换。

３　阀芯 阀杆系统流固耦合动态响应分析

　　通过求解阀芯 阀杆系统流固耦合模型，仿真计

算调节阀在不同边界条件下阀芯受到的动态流体力

以及阀芯 阀杆系统的动态位移响应，分析定位器对

调节阀阀芯振动的影响，考察阀内介质流向不同时，

阀芯在固定开度和变开度的振动情况，找出阀芯受

到的动态力与位移、压差之间的关系。

３１　阀门定位器对阀芯 阀杆系统动态响应的影响

假设阀芯在目标位移 １５ｍｍ处，分别在进出
口压差为 ０１、０５、１０、２０ＭＰａ下工作，介质流
向为流开状态，初始相对位移为 －０１ｍｍ，初始
速度和加速度均为零，初始流体力为 ５０Ｎ。分别
对比分析带有阀门定位器和没有阀门定位器时

阀芯 阀杆系统的阀芯位移和流体力响应，如

图 ５、６所示。
由图 ５可得：带有定位器比无定位器时阀芯振

动波动小得多，而且趋近目标平衡位置的时间更短。

在较大压差（０５～２０ＭＰａ）下，无论是否带有定位
器，压差越大，阀芯振动偏离目标位置越远，并且振

幅越大，而带有定位器的调节阀工作状态更为稳定、

精确。

由图６可以看出：随着压差增大，无定位器的阀
芯受到的流体力波动也随之增大，而带有定位器的

阀芯受到的流体力变化则一直保持平稳，并且逐渐

从小于前者的均值过渡到大于其均值。

３２　单座阀在固定开度下的动态特性分析
假设调节阀阀门全关位置为坐标原点，取向上

为正方向，总行程为０（全关位置）～２５ｍｍ（全开位
置），进出口压差变化范围为 ０１～２０ＭＰａ，介质流
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图 ６　单座阀阀芯受到的流体力对比

Ｆｉｇ．６　Ｆｌｕｉｄｆｏｒｃｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｔｈｅ

ｓｉｎｇｌｅｓｅａｔｖａｌｖｅｃｏｒｅ
　
向分别为流开和流闭。考察阀芯在目标位移（指定

开度）作自由振动时阀芯的振动情况。

３２１　不同流向对单座阀动态特性的影响
在某个目标位移下，阀芯在受到初始运动条件

的扰动时，会在平衡位置作自由振动。假设阀芯分

别在不同目标位移（３、５、１０、１５、２０、２５ｍｍ）下和不
同进出口压差（０１、０５、１０、２０ＭＰａ）下工作，初
始相对位移为 －０１ｍｍ，初始速度和加速度均为 ０，
不同工况下初始流体力不同，考虑定位器作用，得出

介质流向不同时单座阀阀芯的位移与阀芯受到的流

体力随时间变化历程。图 ７为某固定开度（目标位
移为１０ｍｍ）时阀芯位移与阀芯所受流体力的时间
响应历程。图８为位移、压差与流体力的三维关系
图和二维关系图（为便于比较，图中流闭时的流体

力均取正值表示）。

图 ７　固定开度不同压差下的振动响应

Ｆｉｇ．７　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅｏｆｔｈｅｖａｌｖｅｃｏｒｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｐｒｅｓｓｕｒｅａｔｆｉｘｅｄｏｐｅｎｉｎｇ
（ａ）位移响应　（ｂ）流体力响应

　

图 ８　动态流体力与位移、压差之间的关系

Ｆｉｇ．８　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｄｙｎａｍｉｃｕｎｂａｌａｎｃｅｆｏｒｃｅ，ｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔａｎｄｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｐｒｅｓｓｕｒｅ
（ａ）流开状态三维表示　（ｂ）流闭状态三维表示　（ｃ）位移为参数　（ｄ）压差为参数

　
　　由图８可以看出：

（１）在不同的目标位移下，无论介质流向为流
开或者流闭，流体力总是随压差增大而线性增长。

（２）在不同的进出口压差下，无论介质流向为
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流开或者流闭，流体力随着位移的增大（开度增大）

而减小。

（３）在较小压差（０１ＭＰａ）下，流开状态下的流
体力总是小于流闭状态下的流体力；在较大压差

（０５～２０ＭＰａ）下，在阀门接近全开和全关位置
时，流开状态下的流体力小于流闭状态下的流体力，

而阀门在中间位置时，流开状态下的流体力大于流

闭状态下的流体力。

３２２　不同流向对阀芯位移偏移量的影响
阀芯在不同压差下趋向目标开度的过程中，实

际工作开度相对设置目标开度对应的阀芯位移之间

有一定的偏移量。根据不同压差、位移下阀芯运动

仿真，可以得到不同介质流向时阀芯偏移量与压差、

位移之间的关系，如图 ９所示（为便于比较，图中流
闭时的偏移量均取正值表示）。

图 ９　偏移量与压差、位移之间的关系

Ｆｉｇ．９　Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｔｈｅｏｆｆｓｅｔ，ｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｐｒｅｓｓｕｒｅａｎｄｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔ
（ａ）流开状态　（ｂ）流闭状态

　
　　由图９可以看出：

（１）在较小压差（０１ＭＰａ）下，流开状态下阀芯
偏移量要比流闭状态下的偏移量大；在较大压差

（０５～２０ＭＰａ）下，流闭状态下的偏移量总体要比
流开状态下的偏移量大；且各种工况下的偏移量都

在允许的范围（３％ ～５％）内，能够满足定位精度。
（２）在同一个目标位置处，压差越大，偏移量越

大。

（３）在同一压差下，目标位移越大，偏移量越
小。

３３　单座阀在变开度下的动态特性分析
阀芯在受到流体力和控制力作用时，会从初始

位置向目标位置运动，并最终保持在目标位置附近

作振动。假设阀芯运动过程为 ２０～１５ｍｍ（开度变
小）和 ５～１０ｍｍ（开度变大），进出口压差分别为
０１、０５、１０、２０ＭＰａ，初始相对位移为 －０１ｍｍ，
初始速度和加速度均为 ０，不同工况下初始流体力
不同，并考虑定位器作用，得出介质流向不同时单座

阀阀芯的位移与阀芯受到的流体力随时间变化历

程，如图１０、１１所示。

图 １０　开度为 ２０～１５ｍｍ时在不同压差下的阀芯振动位移和流体力

Ｆｉｇ．１０　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔａｎｄｆｌｕｉｄｆｏｒｃｅｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｐｒｅｓｓｕｒｅｗｈｅｎｏｐｅｎｉｎｇｉｓ２０～１５ｍｍ
（ａ）位移响应　（ｂ）流体力响应

　
　　由图１０、１１可以看出：

（１）阀芯位移从初始位置以振荡衰减的方式到
达目标位置，并在目标位置附近作自由振动。

（２）阀芯在向下运动减小开度过程 （２０～
１５ｍｍ）中，采用流闭流向比采用流开流向，阀芯到
达目标位置所用时间更短；当介质为流闭流向时，压

差越大，阀芯达到目标位置所用时间越短，而介质为

流开流向时，压差越大，阀芯达到目标位置所用时间

越长。

（３）阀芯在向上运动增大开度过程（５～１０ｍｍ）
中，采用流开流向比采用流闭流向，阀芯到达目标位

置所用时间更短；当介质为流开流向时，压差越大，

阀芯到达目标位置所用时间越短，而介质为流闭流

向时，压差越大，阀芯达到目标位置所用时间越长。
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图 １１　开度为 ５～１０ｍｍ时在不同压差下的阀芯振动位移和流体力

Ｆｉｇ．１１　Ｖｉｂｒａｔｉｏｎｄｉｓｐｌａｃｅｍｅｎｔａｎｄｆｌｕｉｄｆｏｒｃｅｕｎｄｅｒｖａｒｉｏｕｓｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｐｒｅｓｓｕｒｅｓｗｈｅｎｏｐｅｎｉｎｇｉｓ５～１０ｍｍ
（ａ）位移响应　（ｂ）流体力响应

　
（４）阀芯在向下运动（开度减小）过程中，阀芯

受到的流体力从初始位置以振荡衰减的方式到达平

衡位置，并在平衡位置附近振动，且到达平衡位置所

用时间与位移到达目标位置所用时间相同；介质为

流开流向时，压差越大，阀芯受到的流体力达到平衡

位置所用时间越长；介质为流闭流向时，压差越大，

阀芯受到的流体力达到平衡位置所用时间越短；总

体上看，在同一压差下，阀芯在流开流向时受到的流

体力要比流闭流向时受到的流体力大。

（５）调节阀在向上运动（开度增大）过程中，阀
芯受到的流体力始终处于平衡位置附近，并且在同

一压差下，阀芯在流闭流向时受到的流体力比流开

流向时受到的流体力大。

４　结论

（１）建立了一个考虑定位器作用的调节阀阀
　　　

芯 阀杆系统流固耦合动力学模型，并利用 ＡＮＳＹＳ
软件对固定开度和变开度情况、流体流向为流开和

流闭情况进行了动态响应仿真分析。

（２）研究结果表明，阀门定位器具有减小阀芯
位移振动响应和阀芯位移偏移量的作用，选择合适

的定位器参数可以保证调节阀动态性能处于良好状

态。对于固定开度情况，无论流闭型还是流开型流

向，阀芯稳态位移偏移量以及流体力随压差增加和

目标位移减小（开度减小）而增大，阀芯动态位移过

渡时间随压差增加而缩短，而流开型流向时阀芯位

移响应幅度要大于流闭型流向。对于开度减小情

况，采用流闭流向相对流开流向时阀芯动态位移过

渡时间更短，采用流闭流向时，压差越大，阀芯动态

位移过渡时间越短，而流开流向时则相反；对于开度

增大情况，阀芯动态位移过渡时间和压差之间的关

系与开度减小情况相反。
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