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【摘要】　把研究物体在流场中振动时的受力和运动特性的非线性振子模型,推广到转子密封系统

非线性动力学问题的研究中, 突出了小间隙中非定常流对转子运动的影响, 分析了反旋流抑制转

子不平衡响应和密封流体激振的机理。对某转子密封系统的计算及其与实验数据的对比 ,证实了

本文方法的有效性, 为在工程实际中推广反旋流技术提供了一些理论依据。
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1　前　言

　　随着透平机械负荷、转速及效率等参数的提高, 密封流体激振导致转子失稳的问题,已引

起广泛的关注。人们已经认识到,向密封间隙中喷入与转子旋转方向相反的流体,即反旋流主

动控制方法, 是抑制或减弱密封流体激振和转子不平衡响应的有效方法,并已在工程上得到了

初步的应用。一般认为,反旋流可以增加系统的阻尼。但密封的流体阻尼是非线性的,是最难

确定的一个参数。目前的研究多限于求解密封的线性阻尼,利用传统的八参数模型分析密封对

转子的影响, 但它在揭示流体力非线性特性时具有很大的局限性。

到目前为止,转子密封系统流体激振的机理尚不十分清楚,它与油膜振荡一起, 被认为是

二十一世纪的关键技术之一。但是有一点是十分肯定的,即这类问题的实质是流固耦合问题。

因此,描述流固耦合问题的非线性振子模型,在分析密封流体激励问题时,特别是在描述流体

力的非线性特性时 [ 1, 2] , 将发挥其特有的作用。

本文把研究物体在流场中振动时的受力和运动特性的非线性振子模型, 推广到转子密封

系统非线性动力学问题的分析中。该方法的思想是把流体与其中的振动物体,视为一个整体系

统,利用描述物体振动和非定常流脉动的非线性数学模型,建立起流动和物体运动参数之间的

关系,对方程求解或数值计算,达到了解其总体流动特性和物体受力状态的目的。

本文结合—转子振动反旋流主动控制的试验,分析了反旋流法抑制密封流体激振和转子

不平衡响应的机理。数值计算结果与实验数据的对比,证实了本文方法的有效性,为工程中推

广反旋流技术提供了一些理论分析方法。

2　非线性振子模型

　　气流振荡是小间隙中的非定常气流与转子相互作用的结果。转子的高速旋转和振动,造成



了小间隙气流的脉动, 形成了非定常气流; 该非定常气流对转子运动产生激励。

图 1　转子密封系统

对图 1所示的转子密封系统, 转子的横向振动方程为:
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式中: x 为轮盘的横向振动位移, �为转子的阻尼比系数, �n为转子的第一阶固有角频率, m0

为轮盘的质量, D 和 L 分别为轮盘的平均直径和宽度, 为密封中流体的密度, U 0 为密封流体

的平均周向速度, e为轮盘质心偏心距, ! 为转子角速度, CL 为作用在转子上的流体动力系数。

式( 1)右端第一项为流体力项。

流体动力系数满足 VanderPol型振子方程:
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式中各经验系数为 ∀= 0. 1, #= 1/ 30, b= 0. 52。�s 为流场脉动主频率。

�s = 2∃SU 0/ D ( 3)

其中S 为 Strouhal数,这里取 S = 0. 2。

3　数值模拟及结果分析

　　根据式( 1)～( 3) , 利用 MATLAB 语言

图 2　真空状态下转子振动的数值模拟

中的动态仿真工具 SIMULINK, 用 Rung

- Kutte 方法, 对转子密封系统反旋流主

动控制过程进行数值模拟, 并与试验结果

进行比较。

3. 1　没有密封流体力参与的转子

　　　不平衡响应

　　转子计算模型与试验转子一致(如图

1)。结构参数: 轮盘质量为 4. 22 kg ,宽度

为 0. 08 m, 平均直径为 0. 108 m , 质心偏

心距为 1. 04×10- 5
m。试验转子的轴颈为

% 22 mm , 第一阶临界转速 nc1为 8456 r/
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min。

如果转子密封系统处于真空状态下,即没有密封流体力参与转子的不平衡响应,则计算模

型式( 1)中不含流体力项。转子在临界转速时的数值模拟结果为:圆盘振动的峰—峰值为 1. 0

×10
- 3

m, 如图 2。

在真空箱中进行的试验表明,转子过临界转速时,园盘振动的峰—峰值为 1. 13×10
- 3

m。

不含密封流体阻尼的转子系统阻尼比 �为 0. 01。

3. 2　反旋流抑制转子不平衡响应

　　为抑制转子的振动,应用了反旋流技术。由 4个直径 d0 为 % 4 mm 的喷嘴, 沿与转子旋转

方向相反的切线方向, 以 U2= 52 m / s的速度向密封腔中喷入气流。

高速旋转的转子带动密封腔中的气体旋转, 转子在临界转速时气体的平均周向速度可由

下式近似得到: U 1= ( 1/ 2)∃D ( nc1 / 60) = 22. 3 ( m/ s)

于是,由动量守恒定理可近似求得喷入反旋流后,密封腔中的混合流平均周向速度:

U 0 = (m2U 2 - m1U 1) / (m1 + m2 ) ( 4)

式中, m1为密封间隙的气体质量; m2为单位时间向密封间隙中喷入的气体质量。

m1 = ∃{ [ ( D + 2C r ) / 2]
2
- ( D / 2)

2
} �L � ( 5)

图 3　喷入反旋流后转子振动的数值模拟

式中C r 为密封半径间隙, C r= 0. 9×10- 3 m。

m2 = 4 �(∃/ 4) d2
0U 2 � ( 6)

于是, m1 = 0. 039 kg , m2 = 3. 136 kg, U 0 =

51. 08 m / s。代入式( 3)中,可得密封流体的脉

动主频率 �s 为 594. 3 rad/ s。由式( 1)和( 2) ,

可得转子在临界转速时的数值模拟结果: 圆

盘振动峰—峰值为 4. 2×10- 4 m,如图 3。

试验结果表明,喷入反旋流后,转子过临

界转速时轮盘振动的峰—峰值为 3. 5×10
- 4

m, 为真空状态下的31. 1%。适当地通入反旋

流气体,可以有效地抑制转子的不平衡响应。

但是, 如果密封腔气体的平均周向速度

过大,则会增大流体力的幅值,不利于柔性较

大的转子在亚临界转速下的稳定运行(见 3. 3)。因此一般都选用反旋流而不是正旋流,来抑制

转子的不平衡响应,确保转子的稳定性。

3. 3　不恰当的反旋流导致转子失稳

　　如果反旋流的流速、流量合适,反旋流可以抑制转子的不平衡响应; 否则,反旋流也会导致

转子振动失稳。目前反旋流技术并没有被广泛使用,原因之一即是用传统的 8参数模型难以从

理论上计算反旋流的流速、流量。本节将应用非线性振子模型,分析试验中发生的不恰当反旋

流导致的转子失稳现象。

将转子的轴颈由 % 22 mm 减至% 18 mm ,其他结构参数不变,转子的第一阶临界转速 nc1降

为 5818 r/ min。应用反旋流时,由 4只直径d 0增大为 % 8 mm 的喷嘴,沿与转子旋转方向相反

的切线方向,以 U 2= 41 m / s的速度,向密封腔中喷入气流。旋转的转子带动密封腔中的气体
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旋转,在 n= 2870 r / min时气体的平均周向速度为: U 1= ( 1/ 2) ( n/ 60)∃D= 8. 1 ( m/ s)

图 4　不恰当反旋流导致转子剧烈振动的数值模拟

由式( 4)、( 5)及( 6)可近似求得喷入反

旋流后, 密封腔中混合流的平均周向速度

U 0为 40. 7 m/ s, 代入式 ( 3)中, 可得流场

脉动主频率为 473. 6 rad/ s。于是由式( 1)

和 ( 2) ,可得转子在 2870 r/ min 的数值模

拟结果:圆盘振动峰峰值为 4×10
- 3

m,远

远大于密封间隙,必造成动静碰摩, 如图

4。

转子轴颈减小,使转子的固有频率降

低, 柔性增大;同时增大的喷嘴( % 8 mm)

喷入的反旋流,使流体力幅值较大。

试验表明, 转子轴颈减小, 并用 % 8
mm 的喷嘴喷入反旋流后,转子转速升到

2870 r/ min 时,发生强烈振动,轮盘和静子碰摩,转子弯曲变形。不恰当的反旋流造成了转子

振动失稳。

4　结束语

　　反旋流是抑制转子密封系统流体激振和不平衡响应的有效方法, 但反旋流的流量和流速

并不是越高越好, 必须结合具体的转子进行理论和试验研究。

转子在通过临界转速时,反旋流可以抑制转子的不平衡响应。需要指出的是,对于柔性较

高的转子,较低的密封腔流体周向平均速度,有利于转子的稳定运行。因为这样可以控制流体

力的大小,保证柔性较高的转子在亚临界转速下的稳定性。

本文应用非线性振子模型, 分析了反旋流的机理,理论计算结果和试验有较好的一致性,

为工程实际应用反旋流技术提供了一些理论依据。
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and the boundary layer thickness and main velocity for internal flow more accurately than the

tw o equat ion turbulence model. Ther efore the " two layer" model is a pow erful tool in engi-

neering .
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NUMERICAL SIMULATION

OF ANTI- SWIRL ARRANGEMENTS

FOR SUPPRESSING ROTOR/ SEAL INSTABILITY
He Lidong

(№703 Research Institute of China Shipbuilding Co. , �arbin　150036)

ABSTRACT　　　　A nonlinear oscillator model, w hich is usually used to study the dy-

nam ic characterist ics of st ructures in f low , has been applied to the nonlinear dynamic charac-

teristics of rotor / seal system . Emphasis is put on the ef fects of the nonl inear unsteady f low

in the small clearance on the ro to r dynamic characterist ics. The mechanism of anti- sw irl ar-

rangements for suppressing rotor / seal instability is considered. T he comparison betw een the

theoret ical and experimental results of a rotor / seal system is in a reasonable agr eement and

show s that this method provides a theoret ical basis for applicat ion of ant i- swirl technique to

eng ineer ing pr act ices.

Key Words　Ro to rs　Sealing　N onlinear vibrat ion　Numer ical simulation

INVESTIGATION ON LOAD

DISTRIBUTIONS AMONG CONTACT BEARINGS

OF DOUBLE CIRCULAR ARC HELICAL GEARS
Wu Baolin and Shao Jiahui

( Gear Research Institute, Taiyuan University of Technology , Taiyuan　)

Meng Huirong
(China University of M ining and Technology)

ABSTRACT　　　　A dynamic analysis approach is prov ided to investig ate the load dis-

tr ibut ions among contact bearing s o f double circular arc helical gears and a computer pro-

gram is w orked out for calculating the lo ad dist ribut ions. T he dependences of load dist ribu-

tion variation on the main factor s are analyzed through a ser ies of parametr ic studies. It can

be concluded that the variat ion of the rotat ional speed o f the gears has no effect on the load

distr ibution facto r in convent ional range of ro tat ional speed; How ever, the load distr ibution

factor can be reduced by decreasing the contact rat io, incr easing the t ransmit ted torque as

w el l as impr oving the gear accuracy ; the load dist ribut ion factor has a peak which changes

w ith the increase in the hel ix angle at the same transmit ted tor que and contact rat io .

Key Words　Wildbaber- Novikov gears　Load dist ribut ion　Dynam ics
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