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端封开口角度对挤压油膜阻尼器影响试验
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摘　　　  要：    采用正交激振测试方法，研究了不同供油孔数、不同供油压力与活塞环开口角度对泄漏量的

影响，试验识别了挤压油膜阻尼器（SFD）系统的阻尼系数。结果表明：1孔供油且活塞环开口与供油孔重合

时泄漏量最大；供油孔数、供油压力与活塞环开口角度共同影响下，低供油压力、1孔供油活塞环开口角度 0°

时主阻尼系数 和 差异最小；活塞环开口角度 0°且最下方的 1孔供油时，SFD系统的阻尼性能最好，平均

主阻尼系数能达到 9.04×104 N·s/m，约为理论短轴承解最大值的 5.7倍，建议安装时两个活塞环开口角度为 0°

以保证具有较好的密封性，提升 SFD工作时的减振性能。
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Experiment on the effect of piston ring gap angle on the performance of
squeeze film damper
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Abstract:   The influences of different numbers of oil  supply holes，supply pressure and piston ring
gap angle on leakage were considered by orthogonal  excitation method，and the damping coefficients  of
squeeze film damper (SFD) were identified. The results showed that the maximum leakage occurred when
single  oil  supply hole  existed and the piston ring gap coincided with the oil  supply hole;  under  multiple
influences  of  the  number  of  oil  supply  holes， supply  pressure  and  piston  ring  gap  angle， the  difference
between the principal damping coefficients Cxx and Cyy was minimum when the piston ring gap angle with
low oil pressure and single oil supply hole was 0°; the damping performance of SFD was excellent when
the piston ring gap angle was 0°  and the  lowest  single  oil  supply hole  existed，and the  average principal
damping coefficient amounted to 9.04×104 N·s/m，which was about 5.7 times of the maximum value of
theoretical short bearing solution. It  is recommended that the two piston ring gap angles should be all  0°
during  installation  to  ensure  well  sealing  performance  and  improve  the  performance  of  SFD  during
operation.
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挤压油膜阻尼器（squeeze film damper,  SFD）

作为高效的被动减振方式，可以有效降低旋转机

械的振动，提高机械系统的运行可靠性。阻尼系

数是评估 SFD减振性能好坏的主要参数，在合理

范围内提高 SFD的阻尼系数，其减振性能也会提

高。SFD端部密封结构是控制 SFD滑油泄漏量

和阻尼系数的关键核心部件，研究端封对 SFD性

能的影响对于 SFD的设计以及应用来说具有重

要意义。

早在 20世纪 90年代， Johannesson[1] 在考虑

空化情况下，仿真研究了 O型密封圈滑油泄漏与

摩擦力，给出了计算模型应用的两个场景。Drag-
oni等人 [2] 对于装配于矩形槽的非耐压 O型弹性

密封圈进行了仿真和试验研究，分析了 O型圈的

形变与应力场，建立了对于 O型圈考虑横向约束

的分析模型。为了控制 SFD端封泄漏，Jung等人[3]

对于锯齿形活塞环密封 SFD进行了试验测试，与

文献 [4]相比有效提升了油膜压力与阻尼性能。

Chen等人 [5] 仿真分析了不同端封间隙下 SFD阻

尼性能，发现在较小的端封间隙范围内，SFD阻

尼性能对端封间隙变化十分敏感，但是端封的加

工、装配公差也会影响 SFD性能。这也表明了端

封周向接触泄漏量难以量化，除非加工粗糙度的

密封至少可以抵抗几百千帕的滑油承载，否则只

能通过实际试验获取结果。

Kim等人[6] 对带端封的中央油槽 SFD进行了

研究，测试了不同端封间隙的 SFD性能，忽略端

封槽影响会低估 SFD性能。美国阿克伦大学的

Xing等人 [7] 利用 CFD仿真研究了锯齿活塞环与

盘式密封的 SFD动力学性能，结果表明锯齿槽越

多，阻尼系数越小；盘式端封间隙越小，阻尼系数

越大，但是盘式端封由于密封效果不好近年来几

乎不被采用。Delgado等人 [8] 提出了一种线性流

体体积流模型，用于分析考虑端封的油槽 SFD动

态力系数。San Andrés等人 [9] 采用双向激振测试

方法识别了带活塞环端封的 SFD无量纲阻尼系

数与惯性系数，只不过其测试的 SFD轴线是垂直

地面的，也并未关注活塞环开口角度的问题，此

外通过双向激振测试对比研究了活塞环端封 SFD
与 O型圈端封 SFD之前的异同点，并认为 O型圈

密封环较活塞环端封提供更大的阻尼[10]。Dousti
等人[11] 研究了 SFD中 O型圈作为弹簧时的非线

性行为，仿真与试验结合建立了预测 O型圈恢复

力和滞回力的解析模型。Jeung等人 [12] 试验研究

了供油压力对活塞环端封 SFD力系数的影响，发

现理论计算过程预测的力系数都高估了，实际上

即使有端封结构内部也会出现空气，导致实际测

试的力系数较理论预测小，表明端封对 SFD内部

气穴影响很大，间接影响 SFD阻尼性能，对端封

结构研究是有必要的。

Lu等人 [13] 试验研究了三波纹密封与槽式密

封结构对系统刚度阻尼的影响，向密封间隙注入

包含空气的润滑油，发现槽式密封提供的力系数

较小，给出了采用三波纹密封的建议。Fan等人[14]

提出了考虑活塞环端封结构、流体惯性和油膜空

化的 SFD流域模型，由端封压力梯度确定流量，

研究了不同密封尺寸下的 SFD性能，发现端封槽

间隙或摩擦因数过大会导致活塞环自锁，从而降

低密封效果。进一步地，Lu等人 [15] 试验研究了

考虑盘式端封间隙的整体式 SFD的动力学性能，

认为端封间隙不是越小越好，否则内部的气体很

难逃逸。

在考虑活塞环与配合金属件之间的摩擦，

Atulkar等人 [16] 利用包含连续开关函数改进的

Elrod和 Vijayaraghavan-Keith算法求解雷诺方程，

对比研究了气缸内无织构与带局部织构的活塞环

密封圈外环面油膜厚度、磨损率与能量损失，发

现增加局部织构后明显降低了摩擦与能量损失。

最近结合 Pratt & Whitney对 SFD阻尼性能需求进

一步提升，Andres团队在 SFD供油孔内部安装机

械式止回阀，同时端部装配 O型密封圈，避免

SFD内环大涡动幅值下滑油泄漏量大的问题，但

是当前设计的止回阀还不能达到预期效果，激振

测试时仍有滑油通过进油孔回流[17]。Takeuchi等
人[18] 试验测试了开口与带端封的弧形弹簧 SFD
动力学性能，同时对不同端封间隙的弧形弹簧

SFD进行了仿真，发现带端封时惯性系数较显著，

大油膜间隙与小端封间隙组合时阻尼性能最好，

但是端封开口缝隙角度决定了空气进入位置，会

显著影响 SFD内油膜压力分布。

根据文献 [1,7,14]，SFD中采用的端封结构主

要有盘式密封、O型圈密封和活塞环式密封，由

于 SFD内环以涡动形式工作，密封环需要一定的

张力将滑油密封在 SFD内，所以避免不了存在开

口结构，而开口结构是活塞环端封 SFD的滑油泄

漏主要路径，对不同 SFD活塞环开口角度进行测

试，明确开口角度与供油孔最优的布置方式，可

以进一步提升 SFD在航空发动机中的效率。

本文采用双向正交激振方法测试了 SFD在
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不同活塞环开口角度、供油孔数与供油压力下的

静态（激振之前）与动态（激振过程中）泄漏量，并

获得了相应试验条件下的 SFD阻尼系数，给出了

活塞环安装时最佳开口角度位置，为活塞环端封

SFD在发动机实际试验、试车与装配提供了重要

参考。

 1    试验装置介绍

 1.1   测试装置

本文采用两个电磁激振器对 SFD弹性支承

外环进行激振，向 SFD系统输入动态力，获取系

统动力学响应，识别 SFD系统的动力学系数，测

试装置如图 1所示。SFD内环套装于锥套上，端

部周向均布 6个轴向供油孔（图 1的测量系统示

意图中 6个红色箭头），在油膜区 SFD内环的表

面周向也均布 6个径向供油孔，径向供油孔与轴

向供油孔连通将滑油输送至 SFD内部油膜区。6
个供油孔均由单独的阀门控制开闭以实现不同孔

Fx Fy

数的供油，同时在 SFD供油管路上安装有压力表

与流量计，用于记录供油压力与滑油泄漏量。测

试装置主要分为两部分：测量系统和数据采集系

统。结合图 1的测量系统示意图，信号发生器设

定激振力幅值和频率，通过信号放大器传递到两

个正交的电磁激振器，电磁激振器通过激振杆与

SFD弹性鼠笼支承连接，电磁激振器通过激振杆

向 SFD外环（鼠笼弹性支承）传递激振力，激振杆

传力路径上加装了动态力传感器，可以获得激振

器激振力 和 ；激振器传递给 SFD外环的能量

会被内部油膜耗散掉一部分，但剩下的能量同样

可以引起 SFD外环振动，两个涡流位移传感器分

别布置在两个激振杆对面监测 SFD的 x 方向和 y
方向的振动位移 ux 和 uy；最后动态力与振动位移

数据进入数据采集卡，见图 1的数据采集系统示

意图，供后期识别 SFD系统的动力学系数。图 2
展示了试验台实物照片，电磁激振器通过激振杆

将载荷传递至鼠笼。
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数据采集系统

ux uy Fx Fy
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数据采集卡

数据显示
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SFD内环
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供油孔

功率放大器 信号发生器

图 1    SFD动力学系数识别试验装置

Fig. 1    Dynamic coefficient identification test rig for SFD
 

 1.2   SFD活塞环端封结构

进一步地结合图 3，SFD内部滑油沿着轴向

流向两端，对于活塞环开口处有搭扣结构，滑油

先进入搭扣间隙，然后经过活塞环底部（靠近

SFD内环），从另一端搭扣间隙流出，这是此种端

封形式主要泄漏途径，见图 3左上角子图。为了

方便后续阐述内容，此处规定靠近端部供油孔一

侧为外侧活塞环，另一侧为内侧活塞环。

本文试验测试的 SFD采用活塞环端封结构

（径向视图），如图 4所示，活塞环采用搭扣设计，

与无搭扣相比进一步降低了滑油泄漏面，在安装

状态下为了满足一定的张力需求活塞环搭扣是不

接触的，图 4右上角红色箭头是张力作用位置，

图 4左上角剖面线部分会充满滑油，图 5展示了

活塞环端封结构的搭扣设计。

 1.3   试验条件

试验通过 6个独立供油孔向 SFD供油，供油

孔直径为 2 mm，如图 6所示，SFD系统重力向下，

规定最上方为 0°位置，沿着逆时针方向对供油孔
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Fx

Fy

ux uy

进行编号，如：1#供油孔～6#供油孔。激振力

与 5#供油孔夹角 15°，激振力 与 3#供油孔夹角

15°， 与 的位移传感器与 3#供油孔、6#供油孔

的夹角均为 15°。
将试验测试时的 SFD结构参数、滑油物性参

数以及供油条件等条件详细汇总在表 1。
试验测试时内侧活塞环开口始终保持在图 6

的 0°位置，调整外侧活塞环开口分别在 0°、90°、
180°和 270°时，开展不同供油孔数（1、3、6孔）与

不同供油压力（0.05、0.1、0.3 MPa和 0.4 MPa）下

 

电磁
激振器

弹性
鼠笼支承

套筒端
支承

套筒
弹性鼠笼

位移传感器支架

动态力
传感器

图 2    SFD试验台照片

Fig. 2    Photo of test rig for SFD
 

 

SFD滑油泄漏方向

活塞环端封

SFD内环 SFD供油

内侧活塞环
外侧

活塞环

图 3    滑油在活塞环搭扣处泄漏

示意图

Fig. 3    Schematic of oil leakage at the agraffe of

piston ring
 

 

活塞环
开口

安装状态下活塞环
搭扣受力示意箭头

活塞环搭扣处滑油泄漏
区域示意图

活塞环搭
扣结构 间隙滑油区域

SFD内环

SFD油膜区

端封槽

活塞环搭扣
放大示意图

图 4    SFD活塞环端封结构（径向视图）

Fig. 4    Piston ring end seal structure of SFD （radial view）
 

 

图 5    SFD活塞环端封结构照片

Fig. 5    Photo of piston ring end seal structure of SFD
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6#供油孔

g
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图 6    供油孔、激振力和位移的相对位置

Fig. 6    Relative position of oil supply hole, shocking force

and displacement
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的 SFD动力学系数激振测试试验。需要注意的

是：1孔供油下仅 4#供油孔打开，3孔供油时打开

2#、4#、6#供油孔。测试的供油孔与外侧活塞环

开口角度相对位置如图 7所示。
 
 

表 1    详细试验条件

Table 1    Detailed experiment conditions

参数 数值及说明

等效直径/mm 235.2

油膜半径间隙 c/mm ±0.050.2

有效油膜长度 L/mm 25

滑油牌号 15号航空润滑油（地面用）

滑油动力黏度µ /（mPa·s） 3.57（21℃）

内测活塞环开口角度/（°） 0

外测活塞环开口角度/（°） 0, 90, 180, 270

激振力幅值/N 270～370

激振力频率/Hz 52

供油压力/MPa 0.05, 0.1, 0.3, 0.4

供油孔直径/mm 2

供油孔数

1孔—4#供油孔

3孔—2#、4#、6#供油孔

6孔—1#~6#供油孔

 
 

活塞环开口角度为 0°

活塞环开口角度为 90°

活塞环开口角度为 180°

活塞环开口角度为 270°

内侧端封环 外侧端封环
1#

2#

3# 4#

5#

6#

x

y

zO

图 7    SFD试验时活塞环开口角度与供油孔相对位置

Fig. 7    Relative position between the piston ring gap angle and oil supply hole during SFD experiment
 

 2    动力学系数识别

对于带定心弹簧的 SFD，正交激振时 SFD系

统的受力与响应示意图如图 8所示对 SFD整个

系统的主阻尼进行识别[10]，将油膜动力学特性等

效为线性刚度与阻尼系数。

∆t

Fxx uxx uxy

1）  在时间 内，单侧 x 向激振时，SFD系统

受载荷 ，会产生 x 向位移 和 y 向位移 ，用

下述方程描述：

Müxx +（Cxx+Cx）̇uxx +（Kxx+Kx）uxx+

Cxyu̇xy+Kxyuxy = Fxx （1）

Fxy uxx

uxy

对于产生 y 方向的力 ，结合 x 向位移 和

y 向位移 同样得到

Müxy+（Cyy+Cy）̇uxy+（Kyy+Ky）uxy+

Cyxu̇xx +Kyxuxx = Fxy （2）

∆t

Fyy uyy uyx

2）  在时间 内，单侧 y 向激振时，SFD系统

受载荷 ，会产生 y 向位移 和 x 向位移 ，用

下述方程描述：

Müyy+（Cyy+Cy）̇uyy+（Kyy+Ky）uyy+

Cyxu̇yx +Kyxuyx = Fyy （3）

Fyx uyy对于产生 x 方向的力 ，结合 y 向位移 和
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uyxx 向位移 同样得到

Müyx+（Cxx+Cx）̇uyx+（Kxx +Kx）uyx+

Cxyu̇yy+Kxyuyy = Fyx （4）

M Cxx Cyy

Cxy Cyx

Kxx Kyy Kxy Kyx

Cx Cy

Kx Ky

式中 为鼠笼弹性支承的惯性项； 与 表示油

膜两个方向主阻尼； 与 表示油膜两个交叉

阻尼； 与 是油膜两个方向主刚度； 与

是油膜两个交叉刚度； 与 是鼠笼弹性支承两

个方向阻尼； 与 是鼠笼弹性支承两个方向

刚度。

上述时域方程作离散傅里叶变换（DFT）转换

成频域方程，使用张量定义阻抗系数

Hi j =（Ki j+Khiδi j）−Ω2Mhiδi j+

iΩ（Ci j+Chiδi j）
（5）

此处阻抗系数两个角标可以等于 x 或 y，交叉

组合后方便地用一个符号表示了两个主方向与两

个交叉方向的四个阻抗系数。所以 x 和 y 的两次

激振测试结果可以这样表示：[ uxx

uyx

uxy

uyy

]ï Hxx Hyx

Hxy Hyy

ò
=

ï Fxx

Fyx

Fxy

Fyy

ò
（6）

阻抗矩阵这样计算ïHxx Hyx

Hxy Hyy

ò
=

[ uxx

uyx

uxy

uyy

]−1 ï Fxx

Fyx

Fxy

Fyy

ò
（7）

进一步地获得系统主阻尼系数：

Ω（Cxx+Cx）= Im（Hxx）

Ω（Cyy+Cy）= Im（Hyy）
（8）

Ω

Cxx、Cyy Cx、Cy

式中 是电磁激振器激振转频（rad/s），油膜主阻

尼系数 和支承主阻尼系数 合为

SFD系统主阻尼系数。

按照上述方法，对 4个活塞环开口角度，在不

同供油孔数、不同供油压力下，数据处理得到了

频域激振载荷与激振响应，如图 9（a）～图 9（d）所
示。由图可知，激振试验激振力幅值在 300 N左

右，激振主方向位移响应在 6 µm（0.03倍油膜半

径间隙）左右，实现了有效激振。
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图 8    SFD动力学系数识别示意图

Fig. 8    Schematic of dynamic coefficient identification

for SFD
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(d) 活塞环开口角度为270°

图 9    不同活塞环开口角度下频域识别结果

Fig. 9    Frequency domain identification result of different piston ring gap angles
 

 3    试验结果分析

 3.1   活塞环开口角度对 SFD泄漏量的影响

激振试验测试了 SFD静态（激振之前）与动

态（激振时）滑油泄漏量，将 1孔供油、3孔供油

与 6孔供油的泄漏量试验结果汇总在图 10、图 11
和图 12。整体来说 SFD的静态与动态滑油泄漏

量均随供油压力与供油孔数增加而增加，即使增

加了端封结构，在高供油压力下滑油泄漏量还是

较大，在 6孔供油、0.4 MPa供油压力、活塞环开

口角度 180°静态时，滑油泄漏量最大，达到了

151.2 L/h。由于激振过程导致 SFD局部油膜压力

升高，动态泄漏量会低于静态泄漏量。对于不同

供油孔数来说，活塞环开口角度为 0°时，静态与

动态泄漏量均很小，当外侧活塞环逆时针旋转时，

静态与动态泄漏量均会增加，旋转至 180°（活塞

环开口角度为 180°）滑油泄漏量最大，因为此时

外侧活塞环开口角度与 4#供油孔位置相同，与活

塞环开口在其他位置相比，进入 SFD的滑油迅速

从此位置流出，泄漏量会增加。

如图 11所示，当供油孔数增加至 3个，结合

述图 7，与 1孔供油相比，低供油压力（0.05、0.1
MPa）下，滑油泄漏量增加了 3.6～7.2 L/h，而高供

油压力（0.3、0.4 MPa）下，滑油泄漏量增加了 7.2～
14.4 L/h，但是在活塞环开口角度 180°时静态泄漏

量没有增加，高供油压力时动态泄漏量反而降低

了 21.6～28.8 L/h。从流量守恒观点来看，是由于

激振时油膜正压区朝外侧活塞环开口处偏移，阻

碍了 4#供油孔进油导致的。
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图 10    1孔供油时 SFD静态与动态泄漏量分析

Fig. 10    Analysis of static and dynamic leakage of SFD with

single oil supply hole
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图 11    3孔供油时 SFD静态与动态泄漏量分析

Fig. 11    Analysis of static and dynamic leakage of SFD

with three oil supply holes
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如图 12所示，与 1孔和 3孔供油相比，6孔供

油明显增加了 SFD静态滑油泄漏量，除了活塞环

开口角度为 180°时，其他活塞环开口角度下泄漏

量均有所增加，且活塞环开口角度为 90°与为

270°时的泄漏量并没有很好的对称性，激振引起

的 SFD流动非对称性会影响滑油泄漏量结果。

 3.2   活塞环开口角度对 SFD阻尼系数的影响

结合前述第 2节内容，对不同活塞环开口角

度、不同供油孔数和供油压力下的 SFD激振测试

激振力与位移结果，识别了主阻尼系数，将 1孔、

3孔与 6孔结果汇总在图 13、图 14和图 15中。

同时根据试验测试的 SFD主要结构参数，计算了

短、长轴承的等效阻尼理论解范围[19]，即

短轴承半油膜等效阻尼预估

C0 =
µReL3

c3
· π

2（1−ε2）
3/2 （9）

式中 C0 为等效阻尼，Re 为阻尼器半径，ε为偏心率。

短轴承全油膜等效阻尼预估

C0 =
µReL3

c3
· π
（1−ε2）

3/2 （10）

长轴承半油膜等效阻尼预估

C0 = 12µL
Å

Re

c

ã3

· π
（2+ε2）（1−ε2）

1/2 （11）

长轴承全油膜等效阻尼预估

C0 = 24µL
Å

Re

c

ã3

· π
（2+ε2）（1−ε2）

1/2 （12）

ε计算时偏心率 范围为 0.1～0.9，动力黏度按

照 3.57 mPa·s计算。短轴承假设时，结合半油膜

与全油膜计算结果，得到阻尼系数在 0.67×103～

1.59×104 N·s/m；长轴承假设时，结合半油膜与全

油膜计算结果，得到阻尼系数大于 1.0×107 N·s/m。

Cxx、Cyy

总体来看，低供油压力下活塞环开口角度变

化对主阻尼系数影响很小，高供油压力时活塞环

开口角度变化对主阻尼系数影响较大，同时活塞

环开口角度与供油孔数、供油压力综合影响体现

了两个方向主阻尼系数 差异不同，文献 [9]

激振测试也展现了这种差异性。

Cxx、Cyy识别的主阻尼系数 会存在差异，对比

试验结果还可以发现，对于 1孔供油，低供油压力，
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图 12    6孔供油时 SFD静态与动态泄漏量分析

Fig. 12    Analysis of static and dynamic leakage of SFD

with six oil supply holes
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图 13    1孔供油时 SFD主阻尼系数分析

Fig. 13    Analysis of SFD principal damping coefficients

with single oil supply hole
 

 

活塞环开口角度 0°-Cxx
活塞环开口角度 0°-Cyy
活塞环开口角度 180°-Cxx
活塞环开口角度 180°-Cyy

活塞环开口角度 90°-Cxx
活塞环开口角度 90°-Cyy
活塞环开口角度 270°-Cxx
活塞环开口角度 270°-Cyy

主
阻

尼
系

数
/1

0
5
 (

N
·s

/m
)

SFD供油压力/MPa

0.05 0.10 0.30 0.40

1.5

1.2

0.9

0.6

0.3

0

图 14    3孔供油时 SFD主阻尼系数分析

Fig. 14    Analysis of SFD principal damping coefficients with

three oil supply holes
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Cxx、Cyy

Cxx、Cyy

Cxx、Cyy

Cxx、Cyy

活塞环开口角度为 180°时对 的差异影响

最大，高供油压力，活塞环开口角度为 0°时对

的差异影响最大；3孔供油仅在高供油压

力下活塞环开口角度为 0°时对 差异影响

最大；供油孔增加至 6个后，低供油压力开口角度

为 0°、高供油压力开口角度为 0°和 180°对主阻尼

系数差异均会产生很大影响。双向激振测试识别

的两个方向主阻尼系数 差异与供油压力、

供油孔数与活塞环开口角度均有影响。

 3.3   活塞环开口角度对 SFD阻尼性能的影响

Cxx、Cyy为了评估 SFD阻尼性能，将 进行算

术平均，获得不同试验参数下 SFD系统的平均主

阻尼系数，即平均主阻尼系数：

C =
Cxx+Cyy

2
（13）

主要对比了不同供油孔数、不同供油压力下

的活塞环开口角度对 SFD阻尼性能的影响，结果

见图 16。
由图 16可知，其他条件相同时供油孔数增

加 SFD阻尼性能增加，供油压力增加也会提升

SFD阻尼性能。在 1孔供油时，活塞环开口角度

为 0°时阻尼性能最好，供油压力为 0.4 MPa，阻尼

系数能达到 8.45×104 N·s/m，而低供油压力下活

塞环开口角度为 180°时阻尼性能最差，阻尼系数

仅为 3.53×104 N·s/m左右，高供油压力下活塞环

开口角度 90°时阻尼系数最小，与活塞环开口角

度为 180°、供油压力为 0.05 MPa时的结果接近；

对于 3孔与 6孔供油来说，活塞环开口角度为 0°

时阻尼系数最大，活塞环开口角度为 270°时阻尼

系数最小，而高供油压力时活塞环开口角度为

90°时阻尼系数最小，活塞环开口角度为 180°时阻

尼系数略大于活塞环开口角度为 270°的阻尼系

数，相差仅为 8.10×103 N·s/m左右；当 6孔供油时

且活塞环开口角度为 0°时，供油压力增加阻尼系

数不再增加。表明 SFD装配活塞环时开口位置

应尽量远离供油孔，活塞环开口角度均位于 SFD

的最上方或许可以保证 SFD在最优条件下工作。

 4    结　论

本文采用电磁激振器双向激振测试方法，对

SFD试验器进行正交激振测试，获取激振力与振

动响应，在不同供油孔数与供油压力下，改变两

个活塞环端封开口角度位置，识别 SFD系统的阻
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图 15    6孔供油时 SFD主阻尼系数分析

Fig. 15    Analysis of SFD principal damping coefficients

with six oil supply holes
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Fig. 16    Influence of SFD average principal damping

coefficient
 

第 11 期 陈亚龙等： 端封开口角度对挤压油膜阻尼器影响试验 2637



尼系数，同时还测试了不同条件下 SFD静态与动

态滑油泄漏量，主要结论如下：

1）  活塞环端封开口结构是 SFD滑油主要泄

漏途径，其他条件相同时，SFD周向供油孔与活

塞环开口相对位置对滑油泄漏量影响很大，当 1
孔供油且供油孔与外侧活塞环开口位置相同，均

在 SFD最下方时泄漏量最大，达到了 150 L/h以

上；活塞环开口角度为 90°时泄漏量普遍高于活

塞环开口角度为 270°时的泄漏量，两者并未体现

出类似几何位置上的对称性。

Cxx、Cyy

2） 低供油压力（0.05～0.1 MPa）下，活塞环开

口角度变化对主阻尼系数影响较小；还发现在双

向激振测试过程中，供油孔数、供油压力与活塞

环开口角度共同影响了识别的两个方向主阻尼系

数 差异。

3）  1孔供油时，活塞环开口角度为 0°，即内、

外侧活塞环开口位置相同时 SFD阻尼系数最大，

达到 8.45×104 N·s/m，约为短轴承理论解的 1～2.8

倍；对于 3孔与 6孔供油来说，活塞环开口角度

为 0°时阻尼系数最大，可达到 9.04×104 N·s/m和

8.87×104 N·s/m。

通过测试发现对于采用带开口结构活塞环

的 SFD，无论采用 1孔还是多孔供油方式，供油孔

位于 SFD最下方而两个活塞环端封开口位于最

上方的安装方案，可以保证 SFD最大限度地发挥

其阻尼减振作用。
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