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贯通式袋型阻尼密封动力特性影响因素研究

赵琳慧,张万福,秦鹏博,李　 春
(上海理工大学 能源与动力工程学院,上海 200093)

摘　 要:采用计算流体力学( computational fluid dynamic,CFD)方法建立了贯通式袋型阻尼密封( fully partitioned
pocket damper seal,FPDS)三维数值模型,并研究密封齿数 Nb、密封齿厚度 b 及主 / 副腔室长度比 λ 对密封动力与泄

漏特性的影响。 结果表明:FPDS 有效阻尼 Ceff与直接刚度 K 的频率依赖性较高,直接阻尼 C 与交叉刚度 k 的频率

依赖性较低且随着涡动频率的增加而降低;有效阻尼 Ceff随齿数、密封齿厚度的增加而增大,而主 / 副腔室长度比对

Ceff影响相对较小,在研究工况范围内,Nb = 12 时 Ceff 最高,较原始模型平均提高约 12. 69% ,密封齿厚度 b =
5. 048 mm时有效阻尼 Ceff为原始模型的 111% ~138% ,当主 / 副腔室长度比 λ = 5. 1 时有效阻尼 Ceff仅为原始模型

95% ~105% ;FPDS 泄漏量随密封齿数减小而急剧增加,且主 / 副腔室长度比 λ 存在最佳值(λ = 1)使密封泄漏性能

最优,而密封齿厚度对密封泄漏量影响较小。
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Research on Influence Factors of Dynamic Characteristics
of Fully Partitioned Pocket Damper Seals

ZHAO Lin-hui,ZHANG Wan-fu,QIN Peng-bo,LI Chun
(School of Energy and Power Engineering,University of Shanghai for Science and Technology,Shanghai,China,Post Code:200093)

Abstract: A three-dimensional numerical model of a fully partitioned pocket damper seal (FPDS) was
established by using the computational fluid dynamics (CFD) method. The effects of tooth number Nb,
tooth thickness b and length ratio λ of main-minor cavity on the dynamic and leakage characteristics of the
FPDS were studied. The results show that the effective damping Ceff and direct stiffness K of FPDS are
frequency-dependent highly. The direct damping C and cross-coupled stiffness k have low frequency de-
pendence and decrease with the increase of whirling frequency. The effective damping increases with the
increase of tooth number and tooth thickness, while the effective damping is affected by the length ratio of
main-minor cavity relatively slightly. Within the scope of the study condition, when tooth number is 12,
the effective damping achieves the maximum value and increases by about 12. 69% on average compared
with the original model; and the effective damping of the FPDS is about 111% to 138% of the original
model when the seal tooth thickness is 5. 048 mm;the effective damping of the FPDS is only 95% to
105% of the original model when the length ratio of main-minor cavity is 5. 1. The results also show that
the leakage flowrate of the FPDS increases sharply with the decrease of the seal tooth number. There ex-
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ists an optimum length ratio of main-minor cavity of 1 to obtain the best leakage performance. The tooth
thickness has little effect on the leakage flowrate of the FPDS.
Key words: fully partitioned pocket damper seal (FPDS), computational fluid dynamics(CFD), effec-
tive damping, rotordynamic characteristics, leakage flowrate

引　 言

非接触式环形密封是抑制透平机械工质泄漏的

关键部件[1]。 传统迷宫密封能在一定程度上抑制

流体泄漏,因结构较为简单得到了广泛应用,但其较

差的动力学特性会破坏透平机械转子系统的稳定

性[2 - 4]。 袋型阻尼密封是提高转子系统稳定性的重

要结构,通过优化密封结构使其具有良好的动静特

性,是实现透平机械增稳和提高运行效率的关键技

术之一[5 - 6]。
Vance 等人[7]在迷宫密封腔室内周向布置等距

挡板,有效抑制周向流动,降低交叉耦合力并提供较

大阻尼,称为袋型阻尼密封 ( pocket damper seal,
PDS)。 Shultz[8]通过实验测量 2 齿 4 腔袋型阻尼密

封动力特性系数,发现与梳齿密封相比袋型阻尼密

封具有更高的直接阻尼。 因此,国内外学者对袋型

阻尼密封开展了广泛研究。
密封结构参数对袋型阻尼密封的泄漏特性和转

子动力特性具有重要影响,这些参数包括腔室间隙、
挡板类型、腔室深度和腔室长度等[9 - 10]。 Gamal[11]

指出腔室深度、密封间隙等结构参数的变化会使

PDS 动力特性相互抵消,并提出了在各腔室布置不

同腔室深度及间隙比的非均匀 PDS 结构。 Gam-
al[12]实验研究了腔室长度和深度对密封泄漏性能

的影响,研究表明,存在最优的腔室深度使泄漏最

少,并指出腔室长度对 PDS 泄漏量影响较大。 李志

刚等人[13]研究了周向挡板数与腔室深度对 PDS 动

力特性的影响,周向最优挡板数量为 8,并且在腔室

深度相对较小时存在最优的动力特性。 Ertas[14] 和
Gamal 等人[15] 通过实验研究,降低间隙比可减小

PDS 直接阻尼。 Li 等人[16] 提出了贯通式袋型阻尼

密封( fully partitioned pocket damper seal,FPDS)结

构,并开展了相关实验,研究发现,相对于传统袋型

阻尼密封,FPDS 具有更高临界转速和有效阻尼,泄
漏量明显降低。 Griebel[17]通过数值计算研究了 FP-
DS 在不同凹槽布置下的转子动力特性,发现腔室中

心布置单个凹槽的 FPDS 转子动力特性最优。 张万

福等人[18]提出一种挡板厚度沿轴向变化实现腔室

体积变化的 FPDS 结构,结果表明,渐扩式袋型阻尼

密封结构能够提高有效阻尼。
FPDS 腔室动态压力的耦合特性使前后腔室压

力相互影响[12],某个腔室结构参数变化将改变密封

中其他腔室对转子动力特性的影响,在给定密封长

度下腔室内流体流动较为复杂。 由于实际叶轮机械

中安装空间尺寸和结构布局有限,因此如何在有限

长度范围内,使贯通式袋型阻尼密封性能达到最优,
对提高机组高效与稳定运行具有重要意义[19]。

本文应用计算流体力学方法建立了轴向长度恒

定时不同结构参数贯通式袋型阻尼密封三维数值分

析模型,研究齿数、密封齿厚度及主 /副腔室长度比

对 FPDS 密封动力特性和泄漏特性的影响。

1　 密封动力特性求解模型

图 1 为转子绕密封中心做椭圆涡动轨迹示意

图。 其中,O1为静子中心,O2为转子中心,ω 为转子

转速,a,b 分别为椭圆轨迹的长半轴和短半轴,Ωi为

涡动速度。
密封流体激振力 FX,FY可由涡动位移 X,Y 和速

度 X· , Y· 线性化[18]表示为:
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式中:KXX,KYY,KYX,KXY—刚度系数;CXX,CYY,CYX,
CXY—阻尼系数。

应用多频椭圆涡动模型求解密封动力特性系

数,分别给定 X,Y 两个方向激励,则其涡动轨迹可

表示为:
X 方向激励:

X = a∑
N

i = 1
cos(Ωi t)

Y = b∑
N

i = 1
sin(Ωi t)

ì
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í

ïï

ïï
(2)
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Y 方向激励:

X = b∑
N

i = 1
cos(Ωi t)

Y = a∑
N

i = 1
sin(Ωi t)
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(3)

将式(1)进行快速傅里叶变换,可得:
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式中: Hmn— 密封阻抗系数,其中 m = X,Y,n = X,

Y;Bmn —转子在不同方向涡动位移的频域信号。

图 1　 转子椭圆涡动轨迹模型

Fig. 1 Elliptical whirling orbits of the rotor

通过数值求解可获得 Fmn 及 Bmn,将其代入式

(4)可得密封阻抗系数 Hmn,进而可以得到密封动力

特性系数 Kmn及 Cmn(mn 为 XX,XY,YX,YY)。

密封刚度与阻尼系数可由式(5),(6)得出,其

中,Re(Hmn)为 Hmn实部,Im(Hmn)为 Hmn虚部。
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2　 数值计算

2. 1　 几何模型

以 Ertas 实验[20] 中袋型阻尼密封为原始结构,

表 1 为原始 FPDS 尺寸,其几何结构如图 2 所示。

表 2 ~ 表 4 是在原始模型基础上,分别改变密封齿

数、密封齿厚度及主 /副腔室长度比后的 FPDS 模型

尺寸。

图 2　 贯通式袋型阻尼密封几何结构

Fig. 2 Geometry of the baseline of FPDS

表 1　 原始贯通式袋型阻尼密封几何尺寸

Tab. 1 Dimensions of original FPDS

参数 数值

密封长度 L / mm 100. 33

转子直径 D / mm 170

密封间隙 Cr / mm 0. 3

挡板厚度 d / mm 3. 175

齿数 Nb 8

密封齿厚度 b / mm 3. 175

主腔室长度 l1 / mm 13. 97

副腔室长度 l2 / mm 6. 35

腔室深度 h / mm 3. 175

2. 2　 计算工况

表 5 给出了计算工况条件。 应用软件 GAMBIT

建立网格,应用软件 ANSYS 对模型进行计算分析,

以理想气体为工质,采用标准 k - ε 湍流模型。 密封

进口总温 287 K、进口压力为 0. 69 MPa,出口压力

0. 1 MPa,设置转子转速为 15 000 r / min,采用绝热、

·33·
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光滑无滑移壁面。

表 2　 齿数变化时贯通式袋型阻尼密封结构参数

Tab. 2 Structural parameters of FPDS when Nb is variable

齿数 Nb
密封齿厚度

b / mm

主腔室长度

l1 / mm

副腔室长度

l2 / mm
主 / 副腔室长度

比 λ / mm

4 3. 18 35. 70 16. 23 2. 2

6 3. 18 20. 80 9. 45 2. 2

8 3. 18 13. 97 6. 35 2. 2

10 3. 18 13. 97 4. 57 2. 2

12 3. 18 7. 522 3. 42 2. 2

表 3　 密封齿厚度变化时贯通式袋型阻尼密封结构参数

Tab. 3 Structural parameters of FPDS when b is variable

齿数 Nb
密封齿厚度

b / mm

主腔室长度

l1 / mm

副腔室长度

l2 / mm
主 / 副腔室长度

比 λ / mm

8 1. 30 16. 77 7. 62 2. 2

8 2. 24 15. 37 6. 985 2. 2

8 3. 18 13. 97 6. 35 2. 2

8 4. 12 12. 57 5. 175 2. 2

8 5. 05 11. 18 5. 08 2. 2

表 4　 主 /副腔室长度比变化时贯通式袋型阻尼密封

结构参数

Tab. 4 Structural parameters of FPDS when λ is variable

齿数 Nb
密封齿厚度

b / mm

主腔室长度

l1 / mm

副腔室长度

l2 / mm
主 / 副腔室长度

比 λ / mm

8 3. 18 8. 62 13. 97 0. 6

8 3. 18 9. 68 12. 07 0. 8

8 3. 18 10. 71 10. 71 1. 0

8 3. 18 12. 07 8. 89 1. 4

8 3. 18 13. 97 6. 35 2. 2

8 3. 18 14. 92 5. 08 2. 9

8 3. 18 15. 88 3. 81 4. 2

8 3. 18 16. 35 3. 175 5. 1

表 5　 计算工况

Tab. 5 Calculation condition parameters

参数 数值

入口压力 pin / MPa 0. 69

出口压力 pout / MPa 0. 1

入口温度 T / K 287

转子转速 ω / r·min - 1 15 000

时间步长 / s 0. 000 1

涡动频率 f / Hz 20,…,240,260

2. 3　 数值方法及模型验证

研究了 4 种齿数、4 种密封齿厚度及 7 种主 /副
腔室长度比下 FPDS 密封动力特性。 图 3 给出了原

始 FPDS 模型流场网格分布。 采用结构化网格划

分,并适当加密腔室及齿间隙等流动复杂处的网格

以满足精度要求,y + 值控制在 44 ~ 142 之间。

图 3　 贯通式袋型阻尼密封流场网格划分

Fig. 3 Grid distribution of the FPDS

为验证网格无关性,建立了网格 1 ~ 4(220 万,
330 万,491 万及 650 万)4 种不同网格数的 FPDS 数

值模型,不同网格数对泄漏量计算结果的影响如表

6 所示。 通过计算得到的稳态和瞬态泄漏量差值保

持在 0. 13 ~ 0. 44 g / s 及 0. 05 ~ 0. 25 g / s。 在保证计

算精度条件下,考虑到计算精度及时间,确定网格节

点数为 330 万。

表 6　 网格无关性验证

Tab. 6 Grid independence verification

网格 网格数 / 104
泄漏量 m· / g·s - 1

稳态 瞬态

1 220 106. 381 106. 742

2 330 106. 505 106. 786

3 491 106. 647 106. 877

4 650 106. 821 106. 985

在密封动力特性系数中,交叉刚度是切向力来

源,越大越不利于系统稳定;直接刚度是径向力来

源,对临界转速有显著影响;有效阻尼是评价系统稳

定性的重要参数。 因此,定义直接阻尼 C、直接刚度

K、交叉刚度 k 及有效阻尼 Ceff为
[20 - 21]:

C =
(CXX + CYY)

2 (7)

K =
(KXX + KYY)

2 (8)

·43·
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k =
(KXY - KYX)

2 (9)

Ceff = C - k
Ωi

(10)

图 4 为采用数值计算模型所得动力特性系数与

实验结果进行对比的结果。 由图 4 可看出,通过数

值模拟和实验得到的动力特性系数随涡动频率变化

趋势一致,模拟得到的直接刚度和交叉刚度值均高

于实验值,直接阻尼和有效阻尼的实验值略高于模

拟值。 实验值与模拟值得到的穿越频率相当,说明

本文数值方法可靠。

3　 结果与分析

3. 1　 齿数对密封动力特性影响

为研究齿数对 FPDS 动力特性的影响,在原始

结构的基础上,固定密封长度不变,恒定主 /副腔室

长度比 λ 为 2. 2,建立 4 种密封齿数数值模型(见表

2)。 图 5 为不同齿数下 FPDS 动力特性系数随涡动

频率的变化规律,可以看出,随齿数增加(最大齿数

Nb = 12),袋型阻尼密封的阻尼和刚度均有所增加;

随涡动频率增加,直接阻尼和交叉刚度逐渐降低,直

接刚度和有效阻尼则逐渐增大。

由图 5(a)可知,在不同齿数下直接阻尼 C 随涡

动频率的增加而降低,Nb = 12 时密封直接阻尼最

大,较原始模型(Nb = 8)平均增大约 13. 11% ,而

Nb = 4 时密封直接阻尼则平均降低约 5. 52% 。

交叉刚度 k 反映切向力气流的作用,交叉刚度

k 的增大易导致系统失稳。 由图 5(b)可知,在同一

涡动频率下,FPDS 交叉刚度随齿数 Nb增加而增加,

Nb = 12 时 k 较原始模型平均高 5. 71% 。 当涡动

频率小于160 Hz时,k 匀速降低;当涡动频率大于

160 Hz 时,降低速度加快,k 受齿数影响较为显著。

密封齿数 Nb 对直接刚度系数 K 的影响较小。

由图 5(c)可知,不同密封齿数下,直接刚度均为正

值,且随涡动频率的升高而增大;当密封齿数 Nb > 8

时,K 随 Nb的增多而增大;当密封齿数 Nb < 8 时,Nb

的增多使直接刚度在相同涡动频率下降低。 Nb =

12 时密封具有最大的直接刚度,约为原始模型

(Nb = 8)的 106. 6% 。

图 4　 数值计算结果与实验结果对比

Fig. 4 Comparison of experimental results

and current CFD results

·53·
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图 5　 齿数对 FPDS 动力特性系数的影响

Fig. 5 Influence of tooth number on rotordynamic

coefficients of FPDS

由图 5(d)可知,不同密封齿数下,涡动频率越

高有效阻尼 Ceff越大。 Nb = 12 时 Ceff远高于其他密

封齿数,较原始 FPDS 平均提高约 12. 69% ;当涡动

频率大于 160 Hz 时,Ceff几乎不发生变化;Nb的变化

对穿越频率(有效阻尼为零时对应的频率)几乎无

影响。

袋型阻尼密封设计目标是为转子系统提供足够

大的阻尼,当密封周向长度恒定时,尽可能增多密封

齿数有利于增大系统阻尼。

图 6 给出了密封齿数对泄漏量的影响。 Nb = 4

和 Nb = 6 的泄漏量较原始 FPDS(Nb = 8)分别增大

了约 21. 85%和 6. 81% 。 在控制其他结构参数不变

的情况下,齿数最大到 Nb = 12。 随着密封齿数的增

多对泄漏量的影响效果逐渐减弱,袋型阻尼密封在

齿数大于 10 时泄漏量变化较小,Nb = 10 和 Nb = 12

的泄漏量相比于原始密封(Nb = 8)分别减少了约

2. 68%和 3. 29% 。 在目前运行工况下,可认为齿数

Nb = 10 时达到临界泄漏量。

图 6　 齿数对 FPDS 泄漏量的影响

Fig. 6 Influence of tooth number on the leakage

flowrate of FPDS

3. 2　 密封齿厚度对密封动力特性影响

为分析密封齿厚度对 FPDS 动力特性的影响,

以 Ertas 实验[20]FPDS 为原始结构,保持密封齿数和

腔室长度比不变,建立了 4 种不同密封齿厚度计算

模型(见表 2)。 图 7 为不同密封齿厚度下 FPDS 动

力特性系数随涡动频率变化情况。 可以看出:
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图 7　 密封齿厚度 b 对 FPDS 动力特性系数的影响

Fig. 7 Influence of tooth thickness b on rotordynamic

coefficients of FPDS

(1) 不同密封齿厚度的直接阻尼 C 随涡动频

率的升高逐渐降低,且降低幅度基本一致。 在不同

涡动频率下,直接阻尼 C 随密封齿厚度的增加呈线

性增大。 与原始模型相比,密封齿厚度 b 为 1. 302,

2. 338,4. 112 和 5. 048 mm 时 C 的速率增长逐渐由

负变正。

(2) 不同密封密封齿厚度 b 下交叉刚度 k 均为

正值且明显受涡动频率影响。 当 b 恒定时,随涡动

频率升高,交叉刚度逐渐下降;当涡动频率保持不变

时,交叉刚度 k 随密封齿厚度的增加而增大,且此规

律随着涡动频率的增加变得更加明显。 因此,从降

低交叉刚度的角度,贯通式袋型阻尼密封中应设计

相对较小的密封齿厚度。

(3) 不同密封齿厚度 b 下的直接刚度 K 均大于

零,随涡动频率的升高 K 不断增大,b 几乎不对直接

刚度 K 产生影响。 但随涡动频率的升高,b 对直接

刚度的影响略微增强,密封齿厚度较小时的直接刚

度较低。

(4) 在所研究涡动频率范围内,随 b 的增加有

效阻尼 Ceff显著提高,b = 5. 048 mm 时具有最高的有

效阻尼,较原始模型平均升高约 10. 92% 。 当涡动

频率 f > 160 Hz 时,不同密封齿厚度下 Ceff随涡动频

率的升高速率保持稳定;当 f < 160 Hz 时,不同密封

齿厚度下的 Ceff 随密封齿厚度几乎呈线性增长。

穿越频率随 b 的增加而降低,系统稳定性增强。

图 8给出了密封齿厚度 b 对泄漏量的影响。 密封齿

厚度 b 的增加使 FPDS 泄漏量呈线性增加但速率

较小。 相比于原始模型,b 为 1. 302,2. 238,4. 112

和 5. 048 mm 的泄漏量分别变化了约 - 0. 6% ,

-0. 18% ,1. 09%和 1. 62% 。

3. 3　 主 /副腔室长度比对密封动力特性影响

图 9 为不同密封长度比下密封动力特性系数随

涡动频率的变化,可看出:(1) 直接阻尼 C 随主 /副

腔室长度比 λ 的增加而增大,但随涡动频率的升

高,影响效果逐渐减弱。 取 λ = 1,2. 2,5. 1 时 3 个有

代表性的数值进行分析。 λ = 1 时 C 最小,较原始模

型 λ = 2. 2 平均降低约5. 46% ;λ = 5. 1 时 C 最大,约

为原始模型的102. 11% 。 在各涡动频率下,C 随涡
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动频率升高逐渐降低且均为正值。

图 8　 密封齿厚度 b 对 FPDS 泄漏量的影响

Fig. 8 Influence of tooth thickness b on the leakage

flowrate of FPDS

(2) 随涡动频率的增加,不同主 /副腔室长度比

λ 下的交叉刚度 k 逐渐降低,高频下( f > 160 Hz)

其降低速率逐渐增加并趋于定值。 低频下 ( f <

120 Hz),λ = 0. 8,1. 0 和 1. 4 时的 k 相差较大,高涡

动频率( f > 180 Hz)时不同 λ 的 k 逐渐接近。 当λ >

2. 2 后,k 的变化基本不受 λ 变化的影响。

(3) λ 对直接刚度 K 的影响较为复杂。 整体

上,直接刚度 K 随涡动频率的增加而增大。 当 f >

160 Hz 时,K 随 λ 的增加而增大,λ 较高时对直接刚

度的影响效果减弱,λ = 1 时 K 最小,较原始结构

λ = 2. 2 降低约 6. 22% ;当 f < 160 Hz 时,K 随 λ 的

减小而增大。

(4) 在相同涡动频率下,不同腔室长度比 λ 的

有效阻尼 Ceff均随主 /副腔室长度比 λ 的增大而显

著提高,但在 f > 180 Hz 后变化较为平缓。 λ 的变化

对穿越频率影响较小。 较大的 λ 具有更高的 Ceff,

当 λ = 5. 1 时 Ceff较原始模型(λ = 2. 2)平均增大约

3. 62% ; λ = 1 时 Ceff 最小, 比原始模型降低约

5. 53% 。

图 10 给出了密封腔室长度比对 FPDS 泄漏量

的影响。 密封泄漏量随着腔室长度比 λ 增大先降

后升,存在最佳腔室长度比 λ = 1. 0 使得密封泄漏

量最低。 其中,长度比为 λ = 1. 0 和 λ = 5. 1 时,密

封泄漏量相对于原始模型分别降低约 2. 71% 和增

长约 4. 60% 。

图 9　 主 /副腔室长度比 λ对 FPDS 动力特性系数影响

Fig. 9 Influence of main-minor cavity length ratio λ on

rotordynamic coefficients of FPDS
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图 10　 主 /副腔室长度比 λ对 FPDS 泄漏量的影响

Fig. 10 Influence of main-minor cavity length ratio λ

on the leakage flowrate of FPDS

4　 结　 论

基于多频椭圆涡动轨迹密封动力特性系数求解

方法,应用计算流体力学研究密封齿数、厚度和主 /

副腔室长度比对贯通式袋型阻尼密封动力特性和泄

漏特性的影响,结论如下:

(1) FPDS 的有效阻尼 Ceff随密封齿数 Nb和腔

室长度比 λ 的增加而增大。 Nb = 12 (λ = 2. 2)和

λ = 5. 1 (Nb = 8) 时的有效阻尼 Ceff 较原始模型

(Nb = 8, λ = 2. 2 ) 分别平均提高约 15. 80% 和

3. 62% 。

(2) 密封齿厚度 b 对直接阻尼 C 影响显著。 在

相同涡动频率下,C 随密封齿厚度的增加近似呈线

性增大,且明显降低了有效阻尼 Ceff的穿越频率,显

著提高系统稳定性,但同时导致泄漏量增大。 因此,

在设计密封齿厚度时须兼顾稳定性和封严性能两方

面的实际影响效果。

(3) 密封齿数对 FPDS 泄漏量影响较大,随密

封齿数的增多对泄漏量影响逐渐降低。 密封泄漏量

随着腔室长度比 λ 先降后增,存在最佳主 /副腔室

长度比 λ = 1 使泄漏量最小,相对于原始模型降低

约 2. 71% 。
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