迷宫密封结构对泄漏量和轴系临界转速影响分析研究
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摘要：通过数值方法对转子-轴承-密封系统动力学模型求解，对3种密封间隙、8种密封直径、8种压差、8种入口损失率和21种密封长度对泄漏量和临界转速的影响进行研究；通过密封结构对轴系临界转速影响规律进行研究，对比分析了有、无密封力作用下转子-轴承-密封系统对临界转速影响。研究结果表明：通过与DYNLAB程序、TASCFlow程序的结果对比分析，该数学模型能较好的模拟计算泄漏量和转子系统临界转速；通过泄漏量影响规律研究，得出泄漏量随着密封间隙、密封直径和密封长度得增大而增大，泄漏量随压差和入口损失率的增大而减小。通过对临界转速影响规律研究，得到考虑密封会提高临界转速，密封长度的变化对临界转速的影响最大、密封间隙的变化对临界转速影响最小。
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引  言
随着高性能、大容量的旋转机械（汽轮机、航空发动机和离心压缩机等）的广泛应用，密封流体参数（流体密度、流速、压差、温度等）的不断增加，导致气流对旋转转子的作用力增大，从而对轴承-转子-密封系统的动力学特性和稳定性产生影响，产生密封力同时对转子的振动产生影响，有时会引起转子系统的自激振动。以往研究密封产生的密封力小于轴承油膜力流固耦合的影响，但是随着流体参数不断增加、密封的长度和齿数不断增加，密封的结构对泄漏量、临界转速、动力学特性以及轴系的稳定性起着重要作用[1]。最早提出密封力模型是美国的Thomas[2]和Alford[3]，但模型忽略了气流周向速度，而周向速度是产生交叉力的主要因素。Black[4]采用短轴承理论，给出了密封动力学系数的计算公式。Child[5]采用Hirs紊流方程，用摄动法求解密封动力学系数。美国的R.G Kirk教授[6]采用商用流体动力学软件CFX-TASCflow和独立编写DYNLAB软件[7]对三维偏心涡动迷宫密封-转子系统流场进行分析，计算了泄漏量、密封内压力分布以及流体作用在转子的密封力，并且分析了密封结构参数对密封动力学特性影响因素进行研究。哈尔滨工业大学何立东[8]建立了迷宫密封转子试验台，对比分析了不同转速、不同间隙下的迷宫密封和蜂窝密封泄漏量特性，得出迷宫密封比蜂窝密封封严特性效果好。本文通过CFD算法和数值算法，对不同密封间隙、密封直径、密封长度、压差、入口损失率下的泄漏量和临界转速影响因素进行研究，以及对比是否考虑密封对轴系临界转速影响进行分析研究，为抑制密封流体激振的发生提供参考。
1 计算模型
迷宫密封三维建模如图1所示，图1(a)为整体三维模型，图中黄色为转子部分，蓝色为静子部分；从图1(b)可以看到高压蒸汽从密封左侧进入，从右侧出口流出。图2为迷宫密封的压力分布图，从图中可以看到颜色变化依次为红、黄、绿、蓝，压力从左到右逐渐降低。图3迷宫密封流线分布图，从图中可以看到当气体流入密封腔中会产生涡流，墙壁与涡流耦合作用会使得压力降低，从而减小气体泄漏损失。图4是密封结构图，其具体状态参数如表1所示、结构参数如表2所示。
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(a) 迷宫密封整体模型

(a) Contour of static pressure
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(b) 迷宫密封齿和腔室结构

(b) Contour of dynamic pressure
图1 迷宫密封三维建模

Fig.1 Labyrinth seals 3-D model
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(a) 静压

(a) Static pressure
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(b) 动压

(b) Dynamic pressure
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(c) 总压

(c) Total pressure

图2 迷宫密封压力分布

Fig.2 Pressure distribution of labyrinth seal
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图3 迷宫密封流线分布

Fig.3 Flow chart of labyrinth seal
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图4 迷宫密封结构

Fig.4 Labyrinth seal chamber structure

表1 迷宫密封状态参数

Tab.1 Labyrinth seal state dimensions
	参数
	值

	密封齿数
	20

	转速
	3600rpm

	入口压力
	18Mpa

	出口压力
	15Mpa

	入口温度
	500℃

	气体
	空气


表2 迷宫密封结构参数

Tab.2 Labyrinth seal geometric dimensions
	参数
	值

	转子直径Φ
	700mm

	密封间隙Cr
	0.6/0.7/0.8mm

	密封齿距Ts
	3.81mm

	密封齿高Th
	3.556mm

	齿顶宽度Tw
	0.254

	齿根宽度Tr
	0.1524


2 迷宫密封非线性动力学参数模型
单控制体模型忽略了轴向速度，假设轴向速度和周向速度相等，并将每个密封腔作为单独的控制体对密封腔流场进行分析，事实上密封腔主流区和漩涡区内的流场差别比较大的。双控制体模型正是考虑这一缺点而提出来的，它分为对主流区和漩涡区分别进行建模，同时考虑了径向速度和周向速度，如图5所示。
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(a) 二维示意图
(a) 2-D schematic diagram
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(b) 三维示意图
(b) 3-D schematic diagram

图5 双控制体迷宫密封模型
Fig.5 Two control volume model of labyrinth seals
控制体Ⅰ连续方程：
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 （1）
控制体Ⅱ连续方程：
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    （2）
控制体Ⅰ周向动量方程：
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          （3）
控制体Ⅱ周向动量方程：
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参数:
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3 本文算法与其它方法对比研究
3.1 本文CFD算法与实验对比分析

为了验证CFD计算结果的正确性，本文对Klaus Kwanka实验[14]所采用同样模型进行CFD建模和计算。Klaus Kwanka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/m2，出口压力为100kPa，通过CFD的计算计算结果与Klaus Kwanka实验结果对比如图6所示。从图中可以看到，计算误差很小，平均误差仅为4%，说明本文计算结果的准确性。
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图6 泄漏量随压差变化实验与数值结果对比

Fig. 6 Leakage with pressure change study of test rig Vs CFD 

3.2 本文算法与不同程序对比分析

 为验证本文数值算法的准确性，在相同条件下CFX-TASCFlow、DYNLAB（Virginia Tech转子程序）和本文数值算法对比分析，得出三种计算方法泄漏量如表3所示。从表3中可以得出：在间隙0.6mm、0.7mm、0.8mm三种情况下本文算法与DYNLAB程序计算的平均偏差为10%，本文算法与TASCFlow流场计算平均偏差只有3%，说明了本文算法的准确性。
表3 不同方法泄漏量比较

Table 3 Comparison of different methods to calculate leakage

	密封间隙
	DYNLAB程序计算
	TASCFlow程序计算
	本文数值算法

	0.6mm
	7.03 kg/s
	6.10kg/s
	6.51 kg/s

	0.7mm
	8.84 kg/s
	7.63 kg/s
	7.88 kg/s

	0.8mm
	10.7 kg/s
	9.30 kg/s
	9.25 kg/s


4 泄漏量与轴系临界转速影响分析研究

4.1 密封结构对泄漏量影响研究

图7和图8是3种密封间隙、8种密封直径、8种密封长度对泄漏量[9]的影响分析研究，从图中可以看到随着密封间隙的增大泄漏量增大、随着密封直径的增大泄漏量增大、随着密封长度的增大泄漏量减少。图9和图10是8种压差、8种入口损失率对泄漏量的影响分析研究，从图中可以看到随着压差的增大泄漏量减少、随着入口损失率的增大泄漏量减小。

[image: image31.png]iR (kofs)

N
I
)

—&—Cr=0.3mm
—8—Cr=0.5mm
1.2 —A—Cr=0.7mm
1.0
0.8
0.6
0.4
0.24

200 250 300 350 400 450 500 550 600 650
EHERZ (mm)




图7密封直径对泄漏量的影响

Fig.7 Labyrinth seal diameter effect on leakage
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图8 密封长度对泄漏量的影响

Fig.8 Labyrinth seal length effect on leakage
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图9压差对泄漏量的影响

Fig.9 Labyrinth seal pressure drop effect on leakage
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图10 入口损失率对泄漏量的影响

Fig.10 Labyrinth seal inlet loss rate effect on leakage
表4是不同密封结构对泄漏量影响率分析，从图中可以看到密封间隙、压差、密封直径对泄漏量的影响较大，分别为66.73%、66.29%和58.33%；密封长度和入口损失率对泄漏量影响较小，分别为15.35%和9.78%。对于密封系统，随着密封直径增大整个密封-转子的结构都会随着增大，此方法对减小泄漏量难度较大；而减小密封间隙和压差会使得泄漏量迅速降低，并且在实际中容易操作，是减小泄漏量的更合适方法。

表4 不同密封结构对泄漏量影响率比较

Table 4 Comparison of different labyrinth seal structure effect on leakage
	
	密封

间隙
	密封

长度
	密封

直径
	压差
	入口损失率

	最小值
	0.37246
	0.83151
	0.54767
	0.37735
	0.80337

	最大值
	1.1195
	0.98231
	1.3142
	1.1195
	0.89047

	差值
	0.74704
	0.1508
	0.76653
	0.74215
	0.0871

	影响率
	66.73%
	15.35%
	58.33%
	66.29%
	9.78%


4.2 密封结构对转子临界转速影响研究

临界转速分析是转子系统设计的重要内容，通过计算可得到转子系统各阶临界转速，修改转子系统参数使得临界转速远离转子的工作转速，减小轴系振动[10]。某转子-轴承-密封系统如图11所示，系统由一个密封盘、两个质量盘组成。其中质量盘直径为260mm，质量为25kg；密封盘直径为192mm，质量为10kg；轴长度为600mm；三盘之间分布等间距，之间距离为150mm。
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图11 转子-轴承-密封系统

Fig. 11 Rotor-bearing-seal system

对转子-轴承-密封系统建模如图12所示，图12(a)是未考虑密封的转子系统，图12(b)是考虑密封的转子系统。图13为未考虑密封时转子的模态分析，其一阶临界转速为2102rpm、二阶临界转速为6980rpm、三阶临界转速为19097rpm；考虑密封时转子的一阶到三阶临界转速分别为2200rpm、7009rpm和19090rpm，如图14所示。将两种计算结果列于表5中，由表可以看出：在考虑密封时转子系统临界转速会提高；加入密封对一阶到三阶临界转速影响率分别为4.45%、0.41%和0.04%，说明密封对一阶临界转速影响最大，三阶临界转速影响最小。
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(a) 考虑密封的转子系统

(a) Rotor-bearing-seal model
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(b) 未考虑密封的转子系统

(b) Rotor-bearing model

图12转子-轴承-密封系统建模

Fig.12 Rotor-bearing-seal system model
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(a) 一阶模态

(a) First-order mode
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(b) 二阶模态

(b) Second-order mode
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(c) 三阶模态

(c) Third-order mode

图13 未考虑密封的转子系统模态分析

Fig.13 Mode analysis without rotor-bearing system
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(a) 一阶模态

(a) First-order mode
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(b) 二阶模态

(b) Second-order mode
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(c) 三阶模态

(c) Third-order mode

图14考虑密封的转子系统模态分析

Fig.14 Mode analysis with rotor-bearing system

表5 转子-轴承-密封的临界转速对比分析

Tab.5 Mode analysis with rotor-bearing-seal system

	
	一阶临界转速
	二阶临界转速
	三阶临界转速

	未考虑密封
	2102 rpm
	6980 rpm
	19090 rpm

	考虑密封
	2200rpm
	7009 rpm
	19097 rpm


为了进一步对临界转速[11]进行研究，本文对3种密封间隙、8种密封直径、21种密封长度对临界转速的影响进行分析。图15和图16对密封间隙对临界转速的影响进行研究，表5是密封结构对临界转速的影响分析。随着密封间隙从0.3mm增大到0.7mm，临界转速从2378rpm降低到2250rpm，一阶、二阶和三阶临界转速影响率分别为1.18%、0.65%和0.02%。密封直径对临界转速影响如图15所示，随着密封直径从250mm增大到600mm，一阶和二阶临界转速增大、三阶临界转速降低，其临界转速影响率分别为3.87%、0.38%和0.04%。密封长度对临界转速影响如图16所示，随着密封长度从5mm增大到200mm，临界转速出现一个拐点，先增大顶点后迅速降低，密封长度对三阶临界转速的影响率分别为8.41%、4.59%和0.15%。从表6可以看出，密封长度对临界转速的影响最大、密封间隙对临界转速影响最小，密封结构对临界转速的影响随着转速的变大而变小。
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(a) 一阶临界转速
(a) First-order critical speed
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(b) 二阶临界转速

(b) Second-order critical speed
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(c) 三阶临界转速

(c) Third-order critical speed

图15 密封直径对临界转速影响

Fig.15 Labyrinth seal diameter effect on critical speed
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(a) 一阶临界转速

(a) First-order critical speed
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(b) 二阶临界转速

(b) Second-order critical speed
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(c) 三阶临界转速

(c) Third-order critical speed

图16密封长度对临界转速影响

Fig.16 Labyrinth seal length effect on critical speed
表6 密封结构对临界转速影响率分析

Tab.6 Labyrinth seal structure effect rate study on critical speed

	
	密封间隙

变化
	密封直径

变化
	密封长度

变化

	一阶临界转速影响率
	1.18%
	3.87%
	8.41%

	二阶临界转速影响率
	0.65%
	0.38%
	4.59%

	三阶临界转速影响率
	0.02%
	0.04%
	0.15%


5 结论

本文建立转子-轴承-密封系统动力学模型，计算了不同密封间隙、密封长度、密封直径、压差和入口损失率对泄漏量的影响分析研究；并对比分析未加入密封力和加入密封力两种情况下，轴系的临界转速变化情况进行对比研究；在考虑密封的情况下，计算了不同密封间隙、密封直径、密封长度对临界转速的影响进行分析；并对不同密封结构下泄漏量影响率和临界转速影响率进行分析，得到以下结论：

（1）通过不同密封间隙、密封直径、密封长度、压差和入口损失率对泄漏量影响分析得到，泄漏量随着密封间隙、密封直径和密封长度得增大而增大，泄漏量随压差和入口损失率的增大而减小。

（2）本文对是否考虑密封力对轴系临界转速影响进行分析，得出加入密封时轴系临界转速会提高，加入密封对一阶临界转速影响率达到4.45%，二阶临界转速影响率为0.41%，而对三阶临界转速几乎没有影响。

（3）通过不同密封结构对临界转速的影响分析得出，随着密封间隙增大临界转速降低；随着密

封直径增大，一、二阶临界转速增大，而三阶临界转速微弱降低；随着密封长度的增大，临界转速出现一个拐点，先增大后减小。

（4）将本文数值计算结果与DYNLAB程序计算、TASCFlow程序计算结果对比，本文数值算法与DYNLAB程序计算的偏差为10%，而与TASCFlow流场计算偏差只有3%，说明了本文数值算法的准确性。

（5）通过不同密封结构对泄漏量的影响分析可以得到，密封间隙、压差、密封直径对泄漏量的影响较大，而密封长度和入口损失率对泄漏量影响较小，改变密封直径减小泄露量方法较难实现，而减小密封间隙和减小压差会使泄漏量迅速降低，在实际中较容易实现。通过不同结构对临界转速的影响计算可知，密封长度对临界转速的影响最大、密封间隙对临界转速影响最小，密封结构对临界转速的影响随着转速的变大而变小。
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Study on leakage and critical speed effect of different labyrinth seal structure
迷宫密封结构对泄漏量和轴系临界转速影响分析研究
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Abstract: Dynamics model of rotor-bearing-seal system are solved by numerical methods. Leakage and critical speed effect of three kinds of seal gaps, eight kinds of seal diameter, eight kinds of pressure, eight inlet loss coefficients and twenty-one kinds seal length are studied in this paper. Through the study of labyrinth seal structure effect on critical speed, it compared the effect if there is labyrinth seal force. The results show that the method can accurately calculate labyrinth seal leakage and rotor system critical speed by compare DYNLAB program and TASCFlow program. By the leakage influence regularity study, it gets that leakage will increase with seal gap, seal diameter and seal length, and it get that leakage will decrease with pressure and inlet loss coefficients. By critical speed influence regularity study, it will increase the critical speed when the rotor system has labyrinth seal force. Labyrinth seal length has largest effect on critical speed, and labyrinth seal gap has smaller effect on critical speed than seal diameter.
Key words: Labyrinth seal; Dynamics mode; Rotor-bearing-seal system; Leakage; Critical speed
作者简介:马文生(1980—)，男，博士，中航工业沈阳发动机设计研究所工程师。电话: (0451)86412057; 
E-mail:mawensheng1980@gmail.com
联系作者:陈照波(1967—),男,教授。电话:(0451)86412057;E-mail:chenzb@hit.edu.cn

 (在首页下部标注)
收稿日期: 2012年3月4日                       修订日期:      (日期待编辑部填写) 

基金项目:国家自然基金 (10872054,10872055,50903082,11272100)；黑龙江省自然科学基金重点项目(ZD200805)；高等学校学科创新引智计划(B07018)；国家留学基金(批准号: 2009612139)
_1234567939.unknown

_1234567943.unknown

_1386685420.unknown

_1386685490.unknown

_1386685552.unknown

_1386685745.unknown

_1386685432.unknown

_1234567945.unknown

_1386684521.unknown

_1234567944.unknown

_1234567941.unknown

_1234567942.unknown

_1234567940.unknown

_1234567893.unknown

_1234567937.unknown

_1234567938.unknown

_1234567936.unknown

_1234567891.unknown

_1234567892.unknown

_1234567890.unknown

