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迷宫密封结构与动力学参数影响因素
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摘　要：针对迷宫密封－转子系统的特点，建立密封－转子系统动力学模型，分析转速、入口预旋比、密封间
隙、压差等重要密封参数对密封动力学特性系数的影响．对三维模型的流体动力学（ＣＦＤ）进行分析，总结出
密封结构和压差对泄漏量的变化规律，并通过与实验的对比分析验证了本方法的正确性．研究结果表明：减
小密封入口预旋速度，适当增大密封间隙，可以减小引起不稳定的交叉刚度系数，提高稳定性．齿宽存在一个
临界值（１０４ｍｍ），高于这个临界值时，随着齿宽变大泄漏量变大；低于这个临界值时，随着齿宽变大泄漏量
变小．在相同转速下，随着密封间隙的增大泄漏量增大，压差增大泄漏量增大，腔深增大泄漏量减小．
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　　近年来，高速旋转机械向着高转速、大功率、
柔性转子方向发展，机械性能不断提高，其中密封

工质参数也在不断提高，高参数的应用必然对旋

转流体机械的可靠性和稳定性提出了更高的要

求．密封中流体激振力在参数达到某一数值以后，
随着密封结构的变化，流体激振对整个密封系统

影响会逐渐变大，产生强烈振动并导致机组失

稳［１］．随着汽轮机负荷、蒸汽等参数的增大会在
高压转子产生极大气流力，频频发生气流激振问

题，严重影响正常生产．
近些年来，国内外很多学者对密封动力系数

进行了理论和试验研究．ＴｅｘａｓＡ＆ＭＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ的
Ｃｈｉｌｄｓ教授［２］通过实验发现了密封齿安装在静子



上比安装在转子上更为稳定．Ｂｅｎｔｌｙ公司的
Ｍｕｓｚｙｎｓｋａ［３］提出一种反施流措施，即在迷宫密封
腔体内导入一股与原汽流旋转方向相反的汽流，

用于抵消腔内螺旋形的流动形态，此方法有一定

效果，但成本过高，设计难度也较大．ＶｉｒｇｉｎｉａＴｅｃｈ
的Ｒ．ＧＫｉｒｋ教授［４－６］采用流体动力学软件 ＣＦＸ
ＴＡＳＣｆｌｏｗ求解泄漏量、密封内压力分布以及流体
作用在转子中的密封力，并且分析了齿的结构参

数、转子转速等因素对迷宫密封 －转子系统内流
场和气动力等效动特性系数的影响．上海交通大
学的王炜哲［７］采用摄动法和单控制体模型对迷

宫密封－转子系统进行动力学建模，计算出密封
力等效特性系数．哈尔滨工业大学的叶建槐和刘
占生［８－９］对高低齿迷宫密封周向压力的分布特点

及流体激振力与转速、密封结构参数、介质参数、

入口预旋之间的关系进行了研究，并构造了高低

齿迷宫密封的泄漏量计算公式．
本文研究典型的平齿迷宫密封，建立了转

子－密封系统动力学模型．并通过商业 ＣＦＤ软件
计算泄漏量对不同密封间隙、密封结构、压差下泄

漏特性进行研究，得出了密封间隙、密封结构、压

差对泄漏量的影响规律，实验对比验证了本文方

法的正确性．采用数值方法对密封的动力学特性
系数的影响因素进行研究，得到了转速、入口预旋

比、密封间隙、压差对密封转子的动力学系数的影

响规律．

１　迷宫密封－转子动力学系统建模
应用短轴承理论［１］，描述系统大涡动状态下

具有的非线性特点，考虑了密封中的周向速度，当

转子在迷宫密封中心位置做小位移运动时，短密

封动力系统的密封力为
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２　迷宫密封流场特性分析
迷宫密封的形式包括齿在静子和齿在转子上

两种，本文的密封形式是齿在静子上的迷宫密封，

结构如图 １所示．图 １中迷宫密封的总长度为
７６ｍｍ，迷宫密封齿的数量为２０个，密封盘直径
３２０ｍｍ．密封间隙Ｃｒ和转子半径Ｒ决定了泄漏量
的流通面积，对转子的泄漏量起到了决定性作用．
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图１　迷宫密封结构

　　迷宫密封的流态如图２所示．迷宫密封腔中
流体流动分为上部的湍流区和下部的层流区，上

部湍流区流量比下部的层流区少，但是上部湍流

区有旋转漩涡．Ｓ．Ｐ．Ａｓｏｋ等［１０］的研究发现，迷宫

密封的泄漏量主要发生在下部的层流区，上部的

湍流区在流动性上起更大的作用．下部层流区速
度大于上部湍流区速度，越靠近墙壁的流体速度

越大，这是因离墙壁越近湍流对它的影响越小．

图２　迷宫密封的流态图

　　图３是迷宫密封的整体流线ＣＦＤ计算结果．
从图中可以看到，沿流线方向产生很多漩涡，这些

漩涡增加了流动的阻力，起到了密封效果．由于存
在较小的密封间隙，导致流体速度增加，压力下
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降，流量减少．流体通过齿尖处时流通界面减小，
流体收缩，压力能变为动能，从而产生射流现象．
当流体通过密封间隙后，流通面积增大导致流速

降低，并产生漩涡，这些漩涡会导致能量耗散，伴

随着射流冲击壁面也会导致动能耗散，这些作用

会降低压力及动能损失，达到密封效果．

图３　迷宫密封流线图

２１　网格密度分析与流场分析模型合理性验证
在进行计算流体力学软件（ＣＦＤ）分析时，网格

计算精度研究非常重要［１１－１２］，网格数太少会造成

结果不准确，网络数太多计算时间会过长．选择适
当的网格数，不仅要满足计算精度准确性也要节省

计算时间．泄漏量和网格数量关系如图４所示，当
网格数为１０×１０４时泄漏量很大，当网格数达到
４２×１０４时，计算结果趋于稳定，因此网格数目为
４２×１０４，计算后收敛残差为１０４．
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图４　泄漏量与网格数量关系

２２　压差对泄漏量影响
图１中密封参数如下：齿宽Ｍ＝０２６ｍｍ，腔宽

Ｎ＝２２８ｍｍ，齿隙长度Ｌ＝３８ｍｍ，腔深Ｂ＝
３５６ｍｍ．在不同密封间隙（０５、０７、０９ｍｍ）、
９种不同入口压力、出口压力，工作介质温度为
３００℃下，通过ＣＦＤ计算泄漏量，计算结果如图５
所示．

图５（ａ）为出口压力恒定为０１ＭＰａ，入口压
力从０２～１０ＭＰａ不断变化，密封间隙和入口压
力不断变化时泄漏量计算结果．从图５（ａ）可以看
出，泄漏量随着入口压力增大而增大，随着密封间

隙增大而增大．图 ５（ｂ）为入口压力恒定为 ２．０
ＭＰａ，出口压力从０２～１０ＭＰａ不断变化，密封
间隙和入口压力不断变化的泄漏量计算结果．从

图５（ｂ）可以看出，泄漏量随着出口压力增大而减
小，随着密封间隙增大而增大．
　　为了更清楚地表达密封腔压力分布情况，迷
宫密封位置对应的压力分布图（ＣＦＤ计算结果）
如图６所示．从图６中可以看到，压力左端到右端
阶梯式逐渐减小，每隔一段距离（３８ｍｍ）会有一
个缓冲后迅速减低过程．通过分析可知，这个缓
冲后迅速降低应是经历一个流体通过密封间隙使

压力瞬时变大，而通过密封间隙后立即变小的

过程．
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图５　压降和齿隙对泄漏量的影响
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图６　迷宫密封位置的静压分布图

２３　结构对泄漏量影响
齿宽和腔深是主要的迷宫密封结构尺寸，其

变化将影响迷宫密封的泄漏量．本文通过 ＣＦＤ
计算出齿宽和腔深对泄漏量的影响规律，结果见

图７．图 ７是齿宽 ０～１１７ｍｍ、腔深从 ３０６～
３９６ｍｍ对泄漏量的影响．
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　　从图７（ａ）可以看到，齿宽变化与泄漏量不是
单调函数，而是先随着齿宽增大而增大、后随着齿

宽增大而减小的非单调函数，并在齿宽为１０４ｍｍ
时得到最大泄漏量为００９８５６ｋｇ／ｓ．这种非单调现
象主要源于以下两个方面：１），当齿宽变大时腔体
积变小，导致涡流数量变少，使泄漏量变大．２）当齿
宽变大，密封间隙长度变大，这样会导致泄漏量变

小．由此可见，当齿宽从０ｍｍ增大到１０４ｍｍ时，
腔体积变小（涡流减少，泄漏量变大）大于密封长

度（泄漏量变小）的影响因素，此区间是单调递增

区间；当齿宽从１０４ｍｍ增大到１４３ｍｍ时，腔体
积变小（涡流减少，泄漏量变大）小于密封长度（泄

漏量变小）的影响因素，此区间是单调递减区间，此

过程与图７（ａ）一致．从图７（ｂ）可知，随着腔深增
加泄漏量降低，腔深与泄露量是单调递减函数．这
是因为当腔深增大时，导致腔内面积增大，涡流数

增加会耗散更多动能，导致泄漏量降低．
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（ｂ）腔深对泄漏量的影响

图７　迷宫密封结构对泄漏量的影响

３　数值计算结果与分析
为了验证 ＣＦＤ计算结果的正确性，本文对

ＫｌａｕｓＫｗａｎｋａ等实验［１３］所采用的密封模型进行流

场及泄漏量计算．ＫｌａｕｓＫｗａｎｋａ实验中密封长度
６０ｍｍ，密封盘直径１７７ｍｍ，密封间隙０５ｍｍ，介
质空气密度１２２５ｋｇ／ｍ３，出口压力为１００ｋＰａ．通
过ＣＦＤ计算，得到泄漏量随压差变化，与实验结果
对比如图８所示．从图８中可看到，计算误差很小，

平均误差为４％，说明本文计算结果准确．
　　在相同实验［１４］条件下，对本文所建立的模型

进行数值求解，得出转子转速、入口预旋和密封间

隙对密封动特性参数的影响．模型的实验条件为：
空气介质温度３００Ｋ，空气密度１２２５ｋｇ／ｍ３，初
始预旋比０，压差２０７×１０５Ｐａ．交叉刚度ｋｘｙ是影
响系统失稳的主要因素，幅值越大，密封系统稳定

性越低．主阻尼ｃｘｘ有利于系统的稳定，本文主要
对交叉刚度和主阻尼进行研究．
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图８　泄漏量随压差变化实验与数值结果对比

　　图９、１０是通过数值方法得到密封交叉刚度
系数在不同转速和密封间隙下随压差和入口预旋

比的变化情况．从图中可以看出：随着压差Δｐ或
入口预旋比ε的增加，交叉刚度系数 ｋｘｙ增加；转
速增加，交叉刚度系数ｋｘｙ增加；随着密封间隙 Ｃｒ
的增加，交叉刚度系数ｋｘｙ减小．
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图９　密封交叉刚度随压差的变化
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图１０　密封交叉刚度随入口预旋比的变化

　　图１１是通过数值方法得到主阻尼Ｃｘｘ随着密
封长度的变化情况．从图１１可以看出：随着密封长
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度增大主阻尼增大，说明增大密封长度有利于系统

稳定．图１２是通过数值方法得到不同密封间隙在
两种转速（３０００、１６５００ｒ／ｍｉｎ）下与交叉刚度ｋｘｙ的
关系曲线，从图中可以看出：当密封间隙增大时，交

叉刚度 ｋｘｙ降低．在密封间隙从 ０１ｍｍ增加到
０３ｍｍ时，交叉刚度ｋｘｙ急剧下降．在密封间隙超
过０３ｍｍ时，交叉刚度ｋｘｙ变化不大．可见，适当
增加密封间隙可以减小交叉刚度引起的不稳定，但

是增大密封间隙的同时泄漏量损失增大；因此完全

依靠增大密封间隙来增大系统稳定性是不可取的．
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图１１　密封交叉刚度随密封长度的变化
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图１２　密封交叉刚度随密封间隙的变化

４　结　论
１）建立了迷宫密封 －转子系统非线性动力

学模型，在理论上较好地模拟了转子 －密封系统
的动特性系数和气流激振特性．
２）利用计算流体动力学软件（ＣＦＤ）建立转

子－密封系统动力学模型，并将计算结果与Ｋｌａｕｓ
Ｋｗａｎｋａ实验结果对比，计算结果和实验数据相符
合，验证了本文建立的动力学模型的正确性．通过
对密封模型的动力学分析，揭示了压差及密封结

构与泄漏量的变化规律．
３）数值计算结果表明：减小密封入口预旋速

度，适当增大密封间隙，可以减小引起不稳定的交

叉刚度系数，达到提高稳定性的目的．
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