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高参数贯通式袋型阻尼密封动力特性
赵琳慧，张万福，周庆辉，张乃丹，李    春
（上海理工大学 能源与动力工程学院，上海 200093）

摘　　　  要：    采用计算流体力学方法建立贯通式袋型阻尼密封（FPDS）三维数值计算模型，基于多频椭圆涡

动轨迹的密封动力特性求解方法研究了高进口压力、转速及预旋比对 FPDS动力特性的影响。结果表明：保

持进口压力为 7 MPa不变，随压比的增加，有效阻尼增加，穿越频率逐渐减小；压比为 7时，有效阻尼随进口

压力增加而急剧增大，进口压力为 7 MPa时有效阻尼约为进口压力为 0.69 MPa的 10.26倍，系统稳定性增强显

著。当转子转速为 25 000 r/min时，较转速为 5 000 r/min，穿越频率可增加约 62.2 Hz，有效阻尼约降低 28.5%，交

叉刚度增长约 6.94倍，高转速严重影响系统稳定，但转速增大有利于在腔室内形成旋涡，降低密封泄漏。当

预旋比为 0时，系统最稳定，当增加到预旋比为 0.8，交叉刚度约增长 4.84倍，穿越频率约增加 24.9 Hz，有效阻

尼下降，导致系统稳定性降低。
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Dynamic characteristics of fully-partitioned pocket damper seal
working with high parameters

ZHAO Linhui， ZHANG Wanfu， ZHOU Qinghui， ZHANG Naidan， LI Chun

（School of Energy and Power Engineering，
University of Shanghai for Science and Technology，Shanghai 200093，China）

Abstract:   The three-dimensional numerical model of fully-partitioned pocket damper seal （FPDS）
was  estab-lished  by  computational  fluid  dynamics  method.  The  effects  of  high  inlet  pressure,  rotational
speed  and  preswirl  ratio  on  the  dynamic  characteristics  of  FPDS  were  studied  based  on  multiple-
frequencies  elliptic  whirling  orbits.  Results  showed  that  keeping  the  inlet  pressure  7  MPa,  the  effective
damping increased and the crossover frequency decreased with the increasing pressure ratio. For pressure
ratio  7,  the  effective  damping  increased  sharply  with  the  increasing  inlet  pressure.  For  inlet  pressure  7
MPa, the effective damping was about 10.26 times that of inlet pressure 0.69 MPa, and the system stability
was enhanced. Compared with the rotor rotational speed 5 000 r/min, the crossover frequency increased by
about 62.2 Hz for rotor  rotational  speed 25 000 r/min,  the effective damping decreased by about 28.5%,
and the  cross-coupled stiffness  increased by about  6.94 times.  However,  the  increase  of  rotational  speed
caused vortex in  the cavity,  which was conducive to  reducing the leakage flowrate.  The system stability
performed best  for  the  preswirl  ratio  0.  When preswirl  ratio  increased to  0.8,  the  cross-coupled stiffness
increased by about 4.84 times, and the crossover frequency increased by 24.9 Hz. The effective damping
decreased, resulting in the decrease of system stability.

 
收稿日期：2022-04-15

基金项目：国家自然科学基金（51875361）； 上海市自然科学基金（20ZR1439200）

作者简介：赵琳慧（1997−），女，硕士生，主要研究领域为透平机械密封动力学。

通信作者：张万福（1986−），男，教授、博士生导师，博士，主要研究领域为转子动力学与密封动力学。E-mail：wfzhang@usst.edu.cn
 

引用格式：赵琳慧, 张万福, 周庆辉, 等. 高参数贯通式袋型阻尼密封动力特性[J]. 航空动力学报, 2024, 39（1）：20220213. ZHAO Linhui, ZHANG

Wanfu, ZHOU Qinghui, et al. Dynamic characteristics of fully-partitioned pocket damper seal working with high parameters[J]. Journal of

Aerospace Power, 2024, 39（1）：20220213.

第 39 卷  第 1 期 航空动力学报 Vol. 39　No. 1
2024 年 1 月 Journal of Aerospace Power Jan. 2024

20220213-1



Keywords:   fully-partitioned pocket damper seal；computational fluid dynamics；
effective damping；dynamic characteristics；stability

 

旋转动密封广泛应用于泵、压缩机及航空发

动机等透平机械，以减小工质泄漏，对于提升透

平机械工作效率具有重要意义[1-2]。同时，旋转动

密封易产生引起转子振动和系统失稳的流体激振

力[3]，研究表明不断提高的工质参数是导致密封

内气流力增大、产生气流激振问题的主要原因[4]。

随工业飞速发展，同时透平机械为进一步节能增

效，逐渐向高参数方向发展[5]，我国现有 1 350 MW
超超临界汽轮机组进气压力已提高至 31.1 MPa[6]。
因此，开展高参数下密封动力学特性研究对于机

组的安全与稳定运行具有重要意义。

近年，袋型阻尼密封[7] 由于具有良好的阻尼

特性得到了广泛研究，传统袋型阻尼密封（PDS）
是由 Vance等 [8] 于 1991年提出，该密封的一系列

周向挡板可以有效降低周向环流，与传统迷宫密

封相比可提供更大的阻尼。Vance等 [9] 通过实验

对比 PDS和迷宫密封，实验表明 PDS拥有更大的

直接阻尼并且具有防止回流的作用。Shultz[10] 通
过实验也验证了 PDS具有更大的阻尼。为了获

得更好的阻尼特性，Li等 [11] 对 PDS进行改进，提

出贯通式袋型阻尼密封（FPDS）结构并开展实验

研究（最大进口压力为 2.03  MPa，最大转速为

12 000 r/min），FPDS与传统 PDS相比具有更高的

阻尼和直接刚度，同时具有更小的泄漏量和更好

的稳定性。Ertas等 [12] 将 Gamal等 [13] 实验模型进

一步加工成 FPDS，通过实验（最大转速为 15 200 
r/min）对比分析，FPDS直接阻尼更大且转子动力

特性受涡动频率影响更显著。Gamal[14] 通过 Bulk
Flow模型计算得到优化后的 FPDS具有较大的有

效刚度和有效阻尼。Ertas等[15] 将 FPDS设计为“直
通式”FPDS，实验结果表明更改后的密封仍旧能

提供较高的有效阻尼，但此种设计会使得 FPDS
存在较大的交叉刚度。李志刚等[16] 利用多频涡

动模型（最大进口压力为 2.53 MPa、最大转速为

15 000 r/min）研究 FPDS隔板数量和腔深对转子

动力特性的影响，表明直接阻尼会随着隔板数量

的增多而提高。孙丹等[17] 通过数值模拟（进口压

力为 0.69 MPa、转速为 15  000 r/min）对比 FPDS
和迷宫密封受转子涡动和振幅的影响。Griebel[18]

通过数值模拟研究计算不同密封齿几何形状和隔

板布置形式对 FPDS泄漏特性和转子动力特性的

影响。张万福等[19] 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（最大进口压

力为 0.99 MPa、最大转速为 25 000 r/min），结果表

明渐扩式袋型阻尼密封结构能够有效提高有效

阻尼。

上述研究均表明 FPDS能够为转子系统提供

有效的阻尼，但目前的工况参数较低，高参数下

FPDS动力学性能尚不清晰，美国 Texas  A&M
University透平机械实验室也将高参数下 FPDS
动力学性能的实验研究列为 TRC（Turbomachinery
Research Consortium）重点项目之一 [20]。因此，为

满足工程需求，保障高参数下的大容量高参数透

平机械转子系统的稳定运行，研究高参数下 FPDS
动力特性系数具有重要科学意义与工程价值[21]。

本文基于计算流体力学方法，建立 FPDS三

维数值分析模型，在高运行参数下，研究不同压

比、转速及预旋对 FPDS动力特性的影响规律。

 1    数值方法

 1.1   密封动力特性系数识别模型

图 1给出转子绕密封中心做椭圆涡动轨迹示

意图，其中 O1 为定子中心，O2 为转子中心，n 为转

子转速，Ω 为涡动速度。
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图 1    转子椭圆涡动轨迹模型

Fig. 1    Elliptical whirling orbits of the rotor
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密封流体激振力 Fx、Fy 可由涡动位移 X、Y
和速度 、 线性化表示为[15]
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式中 Kxx、Kyy 为直接刚度系数；Kyx、Kxy 为交叉刚

度系数；Cxx、Cyy 为直接阻尼系数；Cyx、Cxy 为交叉

阻尼系数。

本文基于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（Ωit）

Y = b
N∑

i=1

sin（Ωit）

（2）

y 方向激励
X = b

N∑
i=1

cos（Ωit）

Y = a
N∑

i=1

sin（Ωit）

（3）

式中 a、b 分别为椭圆轨迹的长半轴和短半轴；Ωi

为涡动速度。

将式（1）进行快速傅里叶变换，可得
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j =
√
−1式中 Hmn=Kmn+j（ΩCmn）为密封阻抗系数， ，

下标 m 表示激励的方向，下标 n 表示流体激振力

或转子涡动位移的方向，mn 为 xx、xy、yx、yy；Dmn

为密封位移。

通过式（4）可得密封直接和交叉阻抗系数

Hmn，进而可以得到密封动力特性系数 Kmn、Cmn 。

密封刚度与阻尼系数可由式（5）、式（6）得出ï
Kxx Kyx

Kxy Kyy

ò
=
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Re（Hxy） Re（Hyy）

ò
（5）ï
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为表征转子系统稳定性，定义有效阻尼系数

Ceff
[19]

Ceff =C− k/Ω （7）

式中 C 为 x、y 方向上 FPDS的平均直接阻尼系数，

k 为交叉刚度。

 1.2   几何模型

本文以 Erats等实验 [15] 中 FPDS为研究对象，

表 1为 FPDS主 要 几 何 参 数 ， 密 封 总 长 度 为

100.33 mm，转子直径为 170 mm，沿轴向长度分布

有 4个主腔（C1、C3、C5、C7），3个副腔（C2、C4、
C6）和 8个齿，其几何结构如图 2所示。
 
 

表 1    FPDS几何尺寸

Table 1    Dimensions of the FPDS

参数 数值

密封长度 L/mm 100.33

转子直径 D/mm 170

密封间隙 δ/mm 0.3

挡板厚度 t1/mm 3.175

齿数 N1 8

齿厚 t2/mm 3.175

挡板数 N2 8

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
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图 2    FPDS几何模型

Fig. 2    Geometry model of the FPDS
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 1.3   边界条件

本文研究了 3种压比（π=pin/pout=7，3，2）、5种

进口预旋比（λ=0， 0.3， 0.4， 0.7， 0.8）及 5种转速

（n=5 000，10 000，15 000，20 000，25 000 r/min）下
FPDS动力特性。应用计算流体力学软件 AN-
SYS CFX求解 FPDS流场，表 2中给出了边界条

件、求解方法及工况参数，工质为空气，采用 k-ε
湍流模型，湍流强度为 5%，固体表面设置为绝热

无滑移壁面。在 Erats实验 [15] 基础上，将进口压

力由 0.69 MPa提高至 7 MPa、转速由 15 000 r/min
提高至 25 000 r/min，研究 FPDS在高参数下的动

力特性。
  

表 2    计算工况参数

Table 2    Calculation condition parameters

参数 数值及说明

工质 空气 （理想气体）

湍流模型 k-ε

壁面属性 绝热, 光滑

入口温度 T/K 287

时间步长/s 0.000 1

涡动频率 f /Hz 20, 40, … , 260, 280

进口压力 pin/MPa 0.69, 7

出口压力 pout/MPa 0.1, 0.241 5,0.345, 1.05, 2.45, 3.5

压比 π 7, 3, 2

进口预旋比 λ 0, 0.3, 0.4, 0.7, 0.8

转速 n/103 （r/min） 5, 10, 15, 20, 25

涡动轨迹 椭圆
 
 

 1.4   可靠性验证

使用 GAMBIT建立 FPDS三维结构化网格模

型，图 3给出了 FPDS模型流场网格分布，为验证

网格无关性，首先建立了 320万、491万、650万

及 780万 4种不同网格数 FPDS数值模型，不同

网格数下泄漏量如图 4所示。网格数量为 320万、

491万、720万相对于网格数量为 650万的稳态泄

漏量误差分别为 0.34%、0.1%、0.07%，瞬态泄漏

量误差为 0.31%、 0.08%、 0.05%，网格数量超过

650万后，误差逐渐减小，随着网格数的增加 FP-
DS 泄漏量变化较小。综合考虑计算资源与精度，

确定网格数为 650万，y+值控制在 44～142之间。

如图 5所示，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，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，在高频下比低频下吻合得更好。直

接阻尼和有效阻尼则是实验值略高于模拟值，不

同网格数下的数值计算结果差异较小，实验值与

模拟值的穿越频率相当，说明本文数值方法可靠。
 
 

 

图 3    FPDS网格分布

Fig. 3    Grid distribution of the FPDS
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图 4    网格无关性验证

Fig. 4    Grid independent verification
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Fig. 5    Comparison of experimental results and

CFD results
 

 2    结果与讨论

实际运行过程中，进出口压力的绝对值大小

及压比、转速、预旋比等工况的变化都会影响到

密封动力学特性，本文以 FPDS为研究对象，重点

分析高参数（pin=7 MPa）下不同进出口压比、转速、

预旋比对 FPDS动力特性影响规律。

 2.1   FPDS各腔室动力特性变化

已有研究表明 FPDS腔室能形成较大的动态

压力，各腔室动态压力相互耦合[14]。因此，本文首

先对密封各腔室（C1～C7）动力特性进行分析，研

究沿工质流动方向的分布规律。

图 6为pin=7 MPa，pout=1.05 MPa，n=15 000 r/min，
λ=0时 FPDS各腔室动力特性系数随涡动频率的

变化，可以看出：

1） 各腔室直接阻尼均为正值，并随涡动频率

升高略微降低，在同一涡动频率下，主腔室（C1、
C3、C5、C7）的直接阻尼明显高于副腔室（C2、C4、
C6）。

2） FPDS各腔室直接刚度随涡动频率的增加
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图 6    FPDS各腔室动力特性系数随涡动频率的变化

Fig. 6    Dynamic characteristic coefficient varying with whirling

frequency of each cavity in FPDS
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而增大，值得注意的是，沿流动方向直接刚度逐

渐减少至负值，易导致密封静态不稳定。随涡动

频率的升高，交叉刚度略显降低，其中主腔室交

叉刚度较大最大可达 1.45 MN/m，交叉刚度沿流

体流动方向逐渐增大，主腔室交叉刚度明显大于

副腔室。

3）  不同腔室有效阻尼在低频（f<50 Hz）下随

涡动频率升高急剧升高，在涡动频率小于穿越频

率（有效阻尼为零时对应的涡动频率）时，有效阻

尼为负值，容易使转子失稳，当涡动频率大于穿

越频率后有效阻尼增长趋于平缓，整个密封系统

有效阻尼主要来自主腔室，约占整个系统有效阻

尼的 73.23%。

4） 受腔室内压力和流速变化的影响，各腔室

穿越频率变化较大，沿工质流动方向穿越频率逐

渐增大，由于直接阻尼增加，交叉刚度降低，穿越

频率由 21.85 Hz增长到 49.5 Hz。根据各腔室穿

越频率的大小可针对性对 FPDS进行优化，为系

统提供更大的有效阻尼。

图 7为 FPDS流场分布情况，可以看出：密封

腔内流体流动较为复杂，主要包括：流体经过密

封齿顶间隙时产生的“喷射流”与腔内旋涡状的

“中心流”。
流体从 FPDS进口流经齿间间隙，流体流动

截面骤然减小，流速增加，产生射流现象，此时系

统内流体压力减小，速度增大，压力能转化为动

能。当流体由齿间进入腔内后，流体流动截面骤

然增大，流速降低，因此，腔室内形成旋涡，动能

被耗散，此时腔内的压力逐渐恢复平稳。

 2.2   高参数下压比对 FPDS动力特性影响

图 8为不同压比下（π=7，3，2）FPDS动力特性

随涡动频率变化情况（λ=0，n=15 000 r/min），其中

πh 为 pin=7 MPa情况下压比，πl 为 pin=0.69 MPa情

况下压比，可以看出：

1） FPDS直接阻尼频率依赖性较低，当 pin 恒

定时，π越高直接阻尼越大，pin=7 MPa的直接阻

尼为同压比下 pin =0.69 MPa的 8.63倍，直接阻尼

增加使有效阻尼显著增强。
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图 7    FPDS沿流动方向流场特性

Fig. 7    Flow field characteristics of the FPDS
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图 8    不同压比下 FPDS动力特性系数随涡动频率变化

Fig. 8    Dynamic characteristic coefficient varying with whirling

frequency at different pressure ratios
 

2） FPDS直接刚度随涡动频率的增加而增大，

保持 pin 不变，在涡动频率较低（f<140 Hz）时，较

小的 π具有更高的直接刚度。保持 π不变，较高

的 pin 拥有更高的直接刚度。

3）  随涡动频率的增加，交叉刚度逐渐降低，

但始终为正值。π不变，pin 越高，交叉刚度越大；

pin 不变，π越高，交叉刚度越大。有效阻尼受 pin

影响比较明显，π不变，pin 越大，系统穿越频率降

低，有效阻尼越大，同压比下，pin=7 MPa有效阻尼

平均为 pin=0.69 MPa的 10.26倍；pin=7 MPa时，有

效阻尼随着压比的增大而增加，π=7的有效阻尼

约为 π=1的 1.32倍。

图 9为不同压比下各腔室穿越频率变化，可

以看出：保持 π不变时，随着系统进口压力 pin 的

增大，各腔室穿越频率均降低，即压比不变时，进

口压力越大，各腔室穿越频率越低。与 π=2，3时

不同，当 π=7时在流动方向下游部分腔室穿越频

率略有下降。当 pin=0.69 MPa时，压比越大各腔

室穿越频率越高，但当 pin=7 MPa，沿流动方向各

腔室的穿越频率随 π增加而减小。因此 pin=7
MPa且 π=7时，系统稳定性最好。

图 10给出了转速 n=15 000 r/min，λ=0时，在

不同压比下 FPDS下游段流体速度分布矢量图。

在每个密封腔内均产生复杂的旋涡流动，由于

FPDS特殊的周向结构导致流体周向流速降低，

使得流体在腔室内被压缩或者膨胀，产生较大的

动态压力与阻尼。

 2.3   高参数下转速对 FPDS动力特性影响

图 11为不同转速（n=5  000， 10  000， 15  000，
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20 000，25 000 r/min）下 FPDS动力特性随涡动频率

变化情况（λ=0，pin=7 MPa，pout=1.05 MPa），可以看出：

1）  转速对 FPDS直接阻尼影响较为明显：在

同一涡动频率下，转速增大导致系统直接阻尼增

大，且涡动频率越低，增长率越大；当 n<15 000 r/min
时，直接阻尼频率依赖性较低；当 n>15 000 r/min
时，直接阻尼频率依赖性逐渐增强，随涡动频率

的增大而明显降低。

2） 同一涡动频率下，直接刚度随转速的增加

而增加，涡动频率越高，直接刚度随转速增长率

越明显；保持转速不变，随着涡动频率的增加直

接刚度不断增大。由于流体从密封进口流入，流

过间隙时，截面的减小产生节流效应，压力减小，

流速增加；当流体流入密封腔内，产生的旋涡带

来湍流耗散作用使得流速降低，此时动能减小，

腔内压力能增大。

3）  当 f<80 Hz时，有效阻尼随着涡动频率的

增大而增加，当 f >80 Hz时，有效阻尼随着涡动频

率变化率减慢，频率无关性较高，转速增大降低

了系统的有效阻尼，n=25 000 r/min时有效阻尼较

n=5 000 r/min下降 28.5%，穿越频率可增加约 62.2
Hz，系统稳定性降低。

图 12是不同转速下 FPDS各腔室穿越频率

变化情况。可以看出：各腔室穿越频率随转速的

增加逐渐增大，在低转速（n<10 000 r/min）下，只

有密封下游段腔室出现穿越频率，随着转速的增

加，出现穿越频率的腔室逐渐扩大到密封上游段，

当 n=25 000 r/min时，各腔室均出现穿越频率。因

此，可针对各腔室穿越频率的变化对 FPDS进行

结构优化。

图 13中可以看出：径向高度的增加使系统周

向速度降低并逐渐趋于定值，这是由于密封间隙
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图 11    不同转速 FPDS动力特性系数随涡动频率变化

Fig. 11    Rotordynamic coefficients varying with whirling

frequency of FPDS at different rotational speeds
 

 

C1 C2 C3 C4 C5 C6 C7

0

20

40

穿
越

频
率

/H
z

腔室

60

80

100

−20

n=5000 r/min
n=10000 r/min
n=15000 r/min

n=20000 r/min
n=25000 r/min

图 12    不同转速下各腔室穿越频率

Fig. 12    Crossover frequency of each cavity at

different rotational speeds
 

航空动力学报 第 39 卷

20220213-8



截面的减小导致流速增加，在远离转子表面密封

腔内产生的旋涡带来湍流耗散作用使得流速降低，

此时动能减小，腔内压力能增大。

 2.4   高参数下预旋对 FPDS动力特性影响

作为影响转子动力稳定性的主要原因之一的

进口预旋，其定义为

λ=
v1

c
（8）

式中 c 为转子表面线速度；v1 为密封进口处平均

周向速度。

图 14为不同进口预旋比（λ=0，0.3，0.5，0.7）下
FPDS动力特性随涡动频率变化情况（pin=7 MPa，
pout=1.05 MPa，n=5 000 r/min），可以看出：

1） 当涡动频率不变时，预旋比增加使系统直

接阻尼增大。当 λ=0时，随着涡动频率增加直接

阻尼减小，但下降率较小，当 λ>0时，直接阻尼整

体为下降趋势但均为正值。直接刚度在 f<80 Hz
时为负值，随着涡动频率增加直接刚度逐渐增长，

且增长率逐渐增大；在同一涡动频率下，预旋比

越大直接刚度越大。

2） 当预旋比不变时，交叉刚度随涡动频率变

化较小；λ>0时，交叉刚度随预旋比的增加而显著

增大。当 f<80 Hz时，有效阻尼增长率较大，当 f >
80 Hz，有效阻尼增长率逐渐稳定并趋于定值，当

涡动频率不变时，随着预旋比的增加有效阻尼降

低，在低频（f<80 Hz）时，不同预旋比下有效阻尼差

值较大，当 f >120 Hz时，有效阻尼差值逐渐减小。

图 15所示，随着预旋比的增加 FPDS穿越频

率显著增大，当 λ=0时，系统没有穿越频率，λ越

大，穿越频率越大但增长速率减小。图 16为不同

预旋比下各腔室穿越频率的变化，可以看出：沿

流体流动方向，各腔室的穿越频率逐渐减小且速
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图 14    不同预旋比下 FPDS动力特性系数随涡动频率变化

Fig. 14    Rotordynamic coefficientsvarying with whirling

frequency at different inlet preswirl ratios
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率逐渐减小，在密封下游段穿越频率趋于定值。

当 λ=0时，穿越频率只出现在密封的下游腔室且

逐渐增大；当 λ>0，穿越频率在各腔室出现且在相

同腔室内随着 λ的增加逐渐增大。
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图 15    不同预旋下 FPDS穿越频率

Fig. 15    Crossover frequency of the FPDS at

different inlet preswirl ratios
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Fig. 16    Crossover frequency of each cavity at

different inlet preswirl ratios
 

由于预旋的增加易造成系统失稳，现对其原

因展开分析。图 17不同进口预旋比下沿轴向的

周向速度分布。沿密封轴向长度的增加，在不同

预旋比下 FPDS轴向速度始终为正值，这说明轴

向速度流动方向与转子转动方向始终相同；密封

间隙处的周向速度不断增长，在第一腔室（C1）内
速度降低最快，预旋比越大，速度变化越大。气

流周向流动速度的增加不利于系统的稳定，因此

在无预旋的情况下系统的动力稳定性最好，增加

预旋降低系统稳定性。

图 18为同一截面处 FPDS在不同预旋比下

压力场分布，在相同工况下，预旋降低了腔室内

整体压力，且预旋比越高，最高压力和最低压力

越小，当 λ=0.8时，腔室内压力分布不均匀程度越

 

60 80 100 120 140

0

10

周
向

速
度

/(m
/s

)

轴向长度/mm

20

30

40 λ=0
λ=0.3
λ=0.4
λ=0.7
λ=0.8

图 17    不同进口预旋比下沿轴向的周向速度分布

Fig. 17    Circumferential velocity changes along the axial length

at different inlet preswirl ratios
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高，此时密封转子容易产生不均匀的流体激振力，

影响系统稳定性。

 3    结　论

本文采用了计算流体力学方法建立了 FPDS
全三维数值模型，并基于多频椭圆涡动的密封动

力特性识别方法研究高参数下进口压力、压比、

转速及预旋比对 FPDS的影响，得到以下结论：

1）  进口压力 pin 的变化对 FPDS动力特性影

响最显著。同一压比 π下，pin 越大，交叉刚度和系

统穿越频率降低速率越快，在 pin=7 MPa时的有效

阻尼约为 pin=0.69 MPa的 10.26倍，在 pin=7 MPa
时，有效阻尼随着 π的增大而增加，π=7时的有效

阻尼约为 π=1的 1.32倍，因此在高进口压力下，

压比越高系统稳定性越好。

2）  随预旋比的增大，FPDS的直接阻尼与交

叉刚度为正值，当预旋比 λ=0增加到 λ=0.8时交

叉刚度约增长 4.84倍，穿越频率增加了 24.9 Hz；
随着预旋比的增加有效阻尼逐渐降低，这是由于

气流周向流动速度增加导致系统失稳，因此正预

旋会降低系统稳定性。

3）  转速的增加使系统交叉刚度和直接阻尼

均增大，当转速为 n=25 000 r/min时，交叉刚度约

为 n=5  000 r/min的 6.94倍，但有效阻尼降低约

28.5%，穿越频率显著升高，各腔室的穿越频率也

随转速增加而增大，因此，在转速较低时有利于

系统稳定。
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