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基于流固热耦合的油气两相动压密封追随动态特性
李庆展， 郑　 娆， 李双喜， 陈　 炼，李世聪

（北京化工大学 流体密封技术研究中心， 北京 １０００２９）

摘　 要： 为提升油气两相动压密封的运转稳定性和抗干扰能力，研究其密封补偿环的响应运动，揭示油气两相动压密封的追

随动态特性， 考虑温度、变形对密封环和流体膜的综合作用，采用 ＭＡＴＬＡＢ 软件建立密封环与流体膜的流固热耦合有限元分

析模型． 计算流体膜的动态刚度和阻尼系数，求解油气两相动压密封的受迫振动模型，分析补偿环的响应运动． 讨论转速、压
差、油气比、弹簧刚度和 Ｏ 形圈阻尼对密封补偿环响应运动角向振幅和轴向振幅的影响，分析密封的追随动态特性． 结果表

明：提高转速和油气比有利于提高密封的追随动态特性；压差、弹簧刚度和 Ｏ 形圈阻尼的增大不利于密封补偿环的追随响应

运动，其中弹簧刚度和 Ｏ 形圈阻尼增大前期，补偿环响应振幅变化不敏感，增大后期，补偿环响应振幅急剧降低． 研究结果为

油气两相动压密封的补偿机构优化和动态性能研究提供理论支撑，并得到基于流固热耦合的油气两相动压密封追随动态特

性求解方法．
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　 　 旋转设备的润滑与密封问题是制约设备性能的

关键因素［１－２］，高速工况下的轴承润滑多采用喷射

润滑、油气润滑和油雾润滑等微量高效润滑形

式［３－４］ ． 喷射润滑通过轴承使小油滴与空气充分均

匀混合形成油气两相润滑介质［５－６］ ． 油气润滑是一

种滑油消耗量是纯油润滑百分之一的环状流微量润

滑［７－８］ ． 油雾润滑以压缩空气为载体，利用油雾发生

器形成微米级的雾化油滴［９－１０］ ． 相应的油气两相密

封处于高转速、变压差、变载荷、油气两相混合介质、
操作条件多变等复杂工况［１１－１２］，对密封的追随动态



性能要求非常高． 良好的追随动态特性可防止因密

封系统受到干扰时产生端面接触或间隙过大，从而

避免密封环剧烈磨损或密封泄漏量过大，保证密封

运转的稳定性． 近年来，密封的追随动态特性因其

重要性已受到国内外众多学者的关注和重视，邓国

强等［１３］对国内外近年来螺旋槽干气密封动态特性

的研究现状进行了总结综述，提到了步进法、直接数

值频率响应法、 摄动法等多种理论研究方法．
Ｆａｒｉａ［１４］基于 Ｇａｌｅｒｋｉｎ 加权残差法编写了用于分析

干气密封动态特性的有限元程序，在恒膜厚下分析

了扰动频率对密封动态刚度和阻尼的影响． 宋鹏云

等［１５］采用维里方程修正实际气体效应的气体润滑

雷诺方程，基于摄动法和有限差分法分析了实际气

体效应对 Ｔ 形槽干气密封的气膜动态刚度和阻尼

等动态特性的影响． 徐恒杰等［１６］考虑实际气体效应

和阻塞流效应，分析了干气密封操作参数对气膜动

态刚度及阻尼的影响规律． Ｇｒｅｅｎ 等［１７］ 提出了一种

直接数值模拟解决方案，用于分析非接触式气体润

滑密封在密封间隙呈收敛锥度时的动态特性，结果

表明存在两种不稳定模式． Ｍｉｌｌｅｒ 等［１８］ 同时利用有

限单元法和有限体积法，求解了气体润滑方程和补

偿环运动方程来研究密封的动态特性，给出了对静

环未对准和动环跳动的瞬态响应的示例． 李双喜

等［１９］基于高阶函数的有限元方法，分析了高速螺旋

槽端面密封的轴向微扰特性，求得了密封动态刚度

和阻尼，并分析了压缩因数和扰动频率因数对动态

系数的影响． Ｒｕａｎ［２０－２１］基于气体润滑螺旋槽密封的

动态刚度和阻尼系数，在三个自由度上分析了补偿

环在非补偿环扰动下的追随响应特性，给出了螺旋

槽气体密封在瞬态运行时具有代表性的动态跟踪运

动和关键密封特性． 张树强等［２２－２３］基于摄动法求解

了表征动静压混合式气体密封动态特性的气膜刚度

和阻尼系数，研究了密封在受到三个方向简谐激励

作用下的动态特性，并得到了阻封气压力对动态特

性的影响． 陈源等［２４－２５］在同时考虑轴向和角向气膜

扰动的共同作用下，建立了挠性安装静环运动方程，
分析了膜厚的扰动行为，提出以最大端面膜厚扰动

量峰值和受干扰后的稳定时间作为表征密封追随动

态特性的参数，分别研究了三种典型结构干气密封

的追随动态特性．
前人对密封补偿环响应运动和追随动态特性的

研究主要针对气相润滑密封，且多数没有同时考虑

力变形和热变形对密封追随动态特性的影响，但其

研究方法和研究成果对油气两相润滑动压密封追随

特性的研究具有指导和借鉴意义． 本文在前人研究

基础上，采用流固热耦合研究方法，对比分析油气两

相润滑和纯气相润滑的密封补偿环响应运动，揭示

转速、压差、油气比、弹簧刚度以及 Ｏ 形圈阻尼对密

封追随动态特性的影响规律．

１　 结构原理

１．１　 结构形式

如图 １ 所示为油气两相动压密封的示意图，润
滑油由图中喷油嘴喷出，经轴承与空气充分混合成

油气两相介质． 油气两相流体在轴承腔内的流动形

式为油膜、油滴与空气共存，其中液相占密封腔空间

体积的 ２％～２０％，油滴颗粒直径大小为 ３～ ７μｍ［２６］ ．
密封端面外侧为油气两相介质，内侧为空气． 动环

随轴旋转，动环与旋转轴之间的压紧力由传动轴套

提供，石墨静环作为补偿环，波形弹簧为补偿元件，
Ｏ 形圈为辅助密封，保证密封形成封闭空间．

喷油嘴 轴承 密封腔体

旋转轴 油气两相密封 动环 静环 传动轴套

波形弹簧
空
气

油气
两相
介质

图 １　 油气两相密封示意图

Ｆｉｇ．１　 Ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｏｉｌ⁃ｇａｓ ｍｉｘｅｄ⁃ｐｈａｓｅ ｓｅａｌ
１．２　 工作原理

油气两相动压密封的主要作用是防止润滑油从

轴承腔内部泄漏至空气中，因此在动环端面的内侧上

开设微米级的动压螺旋槽． 当密封运转时，动环随着

旋转轴旋转，油气两相流体在压差流的作用下进入密

封端面． 由于螺旋槽的存在，油气两相流体产生动态

效应并提供开启力，以克服静环受到的由介质压力和

波形弹簧的弹力组合成的闭合力，在密封端面间形成

一个微米级的流体膜，维持密封端面处于非接触的状

态． 同时油气两相介质在密封环端面间提供润滑作

用，防止动静环端面产生磨损． 当受到干扰时，静环随

动环追随运动，良好的追随动态特性能够有效避免密

封环间隙过大、剧烈磨损或密封泄漏量过大，保证密

封运转的稳定性． 动环密封端面结构如图 ２ 所示．
　 　 油气两相介质侧的压力高于空气侧，部分流体

会随着压差流的作用泄漏至低压侧，即密封环的内

侧． 同时，存在于密封环内侧的螺旋槽将部分泄漏

至低压侧的流体重新泵回密封端面，从而保证了润

滑油的低泄漏． 位于低压侧的部分空气同样也会被

螺旋槽泵吸至密封端面，在动静环端面低压侧形成

一圈气膜，在理想状态下，可实现润滑油的零泄漏．
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β

螺旋槽区

密封堰区

密封坝区

Di
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Db

Ｄｂ— 密封坝直径；Ｄｏ— 端面外径；Ｄｉ— 端面内径；β— 螺旋角；
ω— 旋转方向

图 ２　 动环的端面结构

Ｆｉｇ．２　 Ｅｎｄ ｆａｃｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔａｒｙ ｒｉｎｇ

１．３　 密封参数

油气两相动压密封的结构参数及物性参数分别

见表 １ 和表 ２．

表 １　 结构参数

Ｔａｂ．１　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ

Ｄｏ ／ ｍｍ Ｄｉ ／ ｍｍ Ｄｂ ／ ｍｍ β ／ （°）

８４ ７１ ８０ １５°

槽深 ｈｇ ／ μｍ 槽坝比 γ 槽宽比 δ 槽数 Ｎｇ ／ 个

５ ０．７ ０．５ １２

表 ２　 分析参数设置

Ｔａｂ．２　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ａｎａｌｙｓｉｓ

油气压力 Ｐｏ ／

ＭＰａ

空气压力 Ｐｉ ／

ＭＰａ

转速 ω ／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

工作温度 Ｔ ／
Ｋ

油气比（体积比） ｃ
弹簧刚度 ｋｓ ／

（Ｎ·ｍ－１）

０～０．３０ ０．１０ ０～１０ ０００ ３００ ０～０．２０ １×１０４

动环轴向扰动振幅

Ａｒｚ ／ μｍ
动环角向扰动

振幅 Ａｒｘ， Ａｒｙ ／ ｒａｄ
静环质量 ｍ ／ ｋｇ

静环转动惯量

Ｉｘ， Ｉｙ ／ （ｋｇ·ｍ２）

无槽区流体膜

厚度 ｈｏ ／ μｍ

Ｏ 形圈阻尼

ｃｓ ／ （Ｎ·ｓ·ｍ－１）

５０ ５×１０－４ ０．１ １．５１×１０－４ ２．７ １×１０３

２　 分析模型

２．１　 油气两相动压密封压力控制方程修正

假设密封腔中油滴与空气均匀混合，油滴彼此

间的相互作用忽略不计，且油滴颗粒互相之间不产

生碰撞、破碎或聚合． 密封在高速运转下的端面间

油滴与空气以相同的速度进行运动，端面间的端面

间的油气两相介质流场可分解为单个单元分析． 油

滴在密封腔气体中所占的体积率（即油气比）为 ｃ，
密封端面间流体膜的膜厚为 ｈ，设油滴在混合介质

中的位置为σｈ（０≤σ≤１ － ｃ），ｕ１、ｕ２ 为密封静环和

动环的转速，由于静环的转速为 ０，因此有 ｕ１ ＝ ０． 沿
ｘ 轴流场中单个流体流动单元的力平衡方程为

ｐｄｚ ＋ （τ ＋ ∂τ
∂ｚ

ｄｚ）ｄｘ ＝ （ｐ ＋ ∂ｐ
∂ｘ

ｄｘ）ｄｚ ＋ τｄｘ． （１）

式中： τ ＝ μ ∂ｕ
∂ｚ
． 因此有

μ ∂２ｕ
∂ｚ２

＝ ∂ｐ
∂ｘ
． （２）

其中边界条件为

ｕ ＝ ｕ１ ＝ ０（ ｚ ＝ ０），ｕ ＝ ｕ２（ ｚ ＝ ｈ），

∂ｕ
∂ｚ

ｚ ＝ σｈ＝ ∂ｕ
∂ｚ ｚ ＝ （σ ＋ ｃ）ｈ

．

　 　 式（２）在经过积分之后， 可得速度 ｕ 为

ｕ ＝

ｕ１ ＋
ｕ２

（１ － ｃ）ｈ
－ １
２μ

∂ｐ
∂ｘ

（１ － ｃ）ｈｚ － ｚ２[ ] ，

　 　 　 　 ０ ≤ ｚ ≤ σｈ；

ｕ１ ＋
ｕ２

（１ － ｃ）ｈ
－ ｚ２

２μ
∂ｐ
∂ｘ

（１ － ｃ）σ － σ２[ ] ，

　 　 　 　 σｈ ≤ ｚ ≤ （ｃ ＋ σ）ｈ；

ｕ２ ＋
ｕ２

（１ － ｃ）ｈ
（ ｚ － ｈ） － １

２μ
∂ｐ
∂ｘ

［（１ － ｃ）ｈ（ ｚ －

　 　 　 ｈ） ＋ （ ｚ － ｈ） ２］，
　 　 　 　 （ｃ ＋ σ）ｈ ≤ ｚ ≤ ｈ．

ì

î

í

ï
ï
ï
ï
ï
ïï

ï
ï
ï
ï
ï
ïï

（３）
利用速度 ｕ 可得到流量表达式：

　 ｑｘ ＝ ∫
ｈ

０

ｕｄｚ ＝ ｕ２（１ － ｃ － σ）ｈ ＋

ｕ２ｈ
２（１ － ｃ）

－ （１ － ｃ） ２ ＋ ２σ[ ] －

ｈ３

１２μ
∂ｐ
∂ｘ

１ － ｃ( ) ３ － ６αβ（１ － ｃ － σ）[ ] ． （４）

油滴与空气均匀混合，由此得到在流通截面上

油气两相流体的平均流量为

ｑｘ ＝
∫ １－ｃ( ) ｈ

０
ｑｘｄｚ

∫ １－ｃ( ) ｈ

０
ｄｚ

＝
ｕ２ｈ
２

－ ｈ３

１２μ
∂ｐ
∂ｘ

１ － ｃ( ) ３ ． （５）

其中，取油气两相流体的等效粘度为 μｍ， 则平均流

量有如下表达式：
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ｑｘ ＝
ｕ２ｈ
２

－ ｈ３

１２μｍ

∂ｐ
∂ｘ
． （６）

由式（５）和式（６）可得

μｍ ＝ μ
１ － ｃ( ) ３ ． （７）

　 　 气体的粘度会因为温度和压力的变化而变化，
但本文在常温下分析，因此不考虑温度对气体粘度

的影响，且通常情况下，压力对其影响很小，可以忽

略． 因此，在油气比不变的情况下，粘度为常数． 油

气两相流体的等效密度为

ρｍ ＝ ρｌｉｑｃ ＋ ρｇａｓ（１ － ｃ） ． （８）
　 　 由油气两相流体物理模型可知，端面间流体符

合理想气体的状态方程：
ｐ ＝ ρｍＲｍＴ． （９）

式中： Ｒｍ 为等效气体常数． 等效气体常数和等效分

子质量的表达式分别如下所示：

Ｒｍ ＝ ８．３１４
Ｍｍ

， （１０）

Ｍｍ ＝ Ｍｇａｓ × １ － ｃ( ) ＋ Ｍｌｉｑ × ｃ． （１１）
　 　 压力控制方程（Ｒｅｙｎｏｌｄｓ 方程）是可以描述油

气两相动压密封的密封端面间流体膜压力分布的基

本方程，因此，油气两相流体的二维极坐标压力控制

方程经修正后的表达式为

∂
ｒ２∂θ

（
ρｍｈ３

μｍ

∂ｐ
∂θ

） ＋ ∂
ｒ∂ｒ

（
ｒρｍｈ３

μｍ

∂ｐ
∂ｒ

） ＝ ６ω
∂（ρｍｈ）

∂θ
． （１２）

２．２　 动力学模型

在油气两相动压密封系统中，可将补偿环（静
环）视为具有刚度和阻尼特性的支撑系统，如图 ３
所示． 图 ４ 为油气两相动压密封动态特性分析的动

力学模型， 密封转轴中心线与 ｚ轴重合，坐标系的原

点 ｏ 假定为静环的稳态位置 ｈ０（即动平衡位置） ． 密
封系统受到微小扰动时，静环在稳态位置上沿 ｚ 轴
向、绕 ｘ 轴和绕 ｙ 轴存在轴向振动和角向摆动，这三

个方向的运动分别见图 ４ 中 Δｚ、Δα 和 Δβ． 补偿环的

响应运动可以利用油气两相介质流体膜的刚度和阻

尼来表征，通过求解流体膜的刚度系数和阻尼系数，
可分析密封的追随动态特性．

非补偿环
（动环）

微小扰动 O形圈

压缩弹簧

端面间流体膜
m

o

z 补偿环
（静环）

图 ３　 追随动态特性分析模型示意图

Ｆｉｇ．３　 Ａｎａｌｙｓｉｓ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｔｒａｃｋｉｎｇ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ

静环

动环

z
z′ y′

x′
x

Δα

Δβ
Δz
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x
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图 ４　 油气两相动压密封动力学模型

Ｆｉｇ． ４ 　 Ｄｙｎａｍｉｃｓ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｏｉｌ⁃ｇａｓ ｔｗｏ⁃ｐｈａｓｅ ｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ
ｓｅａｌｓ

　 　 将图 ４ 中补偿环的微扰运动定义为简谐运动：
ｚ（ ｔ） ＝ Δｚ ｅｉυｔ，
α（ ｔ） ＝ Δα ｅｉυｔ，
β（ ｔ） ＝ Δβ ｅｉυｔ ．

ì

î

í

ï
ï

ïï

（１３）

式中： ｔ 代表时间；ｉ 为虚数单位；ｖ 为补偿环受到微

扰的频率． 对式（１３）求导得

ｚ·（ ｔ） ＝ ｉυ Δｚ ｅｉυｔ ＝ ｉυｚ（ ｔ），

α·（ ｔ） ＝ ｉυ Δα ｅｉυｔ ＝ ｉυα（ ｔ），

β·（ ｔ） ＝ ｉυ Δβ ｅｉυｔ ＝ ｉυβ（ ｔ） ．

ì

î

í

ï
ï

ï
ï

（１４）

　 　 端面间油气两相介质流体膜的压力扰动由补偿

环的微扰运动引起，对上式中的变量进行泰勒级数

展开，可得端面间流体膜的瞬态压力表达式为

ｐ ＝ ｐ０ ＋ ｐ′ ＝ ｐ０ ＋
∂ｐ
∂ｚ ０

ｚ（ ｔ） ＋ ∂ｐ
∂α ０

α（ ｔ） ＋ ∂ｐ
∂β ０

β（ ｔ） ＋

∂ｐ
∂ｚ· ０

ｚ·（ ｔ） ＋
∂ｐ
∂α· ０

α·（ ｔ） ＋
∂ｐ
∂β· ０

β·（ ｔ） ． （１５）

式中： ｐ０ 为端面间油气两相介质流体膜的稳态压力

分布，与此相对应的工作膜厚（平衡膜厚）为 ｈ０；ｐ′
为流体膜微扰压力． 分别定义微扰压力的实部和虚

部为

ｐｚｒ ＝
∂ｐ
∂ｚ ０

ｐｚｉ ＝ υ
∂ｐ
∂ｚ· ０

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

；
ｐαｒ ＝

∂ｐ
∂α ０

ｐαｉ ＝ υ ∂ｐ
∂α· ０

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

；
ｐβｒ ＝

∂ｐ
∂β ０

ｐβｉ ＝ υ ∂ｐ
∂β· ０

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï

． （１６）

式中：ｉ、ｒ 分别代表流体膜微扰压力的虚部和实部．
补偿环受到微扰时产生微扰压力 ｐ′， 由此引起

的油气两相介质流体膜对补偿环的沿 ｚ 轴的轴向力

Ｆｚ、绕 ｘ 轴的角向偏转力矩 Ｍｘ 与绕 ｙ 轴的角向偏转

力矩 Ｍｙ 的增量， 其表达式如下：
ΔＦｚ

ΔＭｘ

ΔＭｙ

æ

è

ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷
÷
＝ ∫

２π

０
∫
ｒｏ

ｒｉ

１
ｒｓｉｎ θ
－ ｒｃｏｓ θ

æ

è

ç
çç

ö

ø

÷
÷÷
ｐ′ｒｄｒｄθ． （１７）
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式中： ｒｏ、ｒｉ 分别为密封环的外半径和内半径． 结合

式（１５）、式（１６） 和式（１７） 可得

ΔＦｚ

ΔＭｘ

ΔＭｙ

æ

è

ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷
÷
＝ ∫

２π

０
∫
ｒｏ

ｒｉ

ｐｚｒ ｐαｒ ｐβｒ
ｒｓｉｎ θｐｚｒ ｒｓｉｎ θｐαｒ ｒｓｉｎ θｐβｒ
－ｒｃｏｓ θｐｚｒ －ｒｃｏｓ θｐαｒ －ｒｃｏｓ θｐβｒ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

ｒｄｒｄθ·

　
ｚ（ｔ）
α（ｔ）
β（ｔ）

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

＋ １
υ ∫

２π

０
∫
ｒｏ

ｒｉ

ｐｚｉ ｐαｉ ｐβｉ
ｒｓｉｎ θｐｚｉ ｒｓｉｎ θｐαｉ ｒｓｉｎ θｐβｉ
－ｒｃｏｓ θｐｚｉ －ｒｃｏｓ θｐαｉ －ｒｃｏｓ θｐβｉ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

·

　 ｒｄｒｄθ
ｚ·（ ｔ）

α·（ ｔ）

β·（ ｔ）

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

． （１８）

因此油气两相介质流体膜对补偿环的轴向力

Ｆｚ 和角向偏转力矩 Ｍｘ、Ｍｙ 的增量表达式可用刚度

和阻尼的形式表达为

　 　

ΔＦｚ

ΔＭｘ

ΔＭｙ

æ

è

ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷
÷
＝ －

ｋｚｚ ｋｚｘ ｋｚｙ

ｋｘｚ ｋｘｘ ｋｘｙ

ｋｙｚ ｋｙｘ ｋｙｙ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

ｚ（ ｔ）
α（ ｔ）
β（ ｔ）

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

－

ｃｚｚ ｃｚｘ ｃｚｙ
ｃｘｚ ｃｘｘ ｃｘｙ
ｃｙｚ ｃｙｘ ｃｙｙ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

ｚ·（ ｔ）

α·（ ｔ）

β·（ ｔ）

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

． （１９）

式中： ｋｉｊ，ｃｉｊ（ ｉ，ｊ ＝ ｚ，ｘ，ｙ） 代表油气两相介质流体膜

的动态性能参数，其中负号表示流体膜阻止补偿环

的运动．
由式（６）和式（７）可得油气两相介质流体膜的

动态性能参数可由微扰压力实部和虚部表示为
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úú

＝

　 － １
υ ∫

２π

０
∫
ｒｏ

ｒｉ

ｐｚｉ ｐαｉ ｐβｉ
ｒｓｉｎ θｐｚｉ ｒｓｉｎ θｐαｉ ｒｓｉｎ θｐβｉ
－ ｒｃｏｓ θｐｚｉ － ｒｃｏｓ θｐαｉ － ｒｃｏｓ θｐβｉ

é

ë

ê
ê
êê

ù

û

ú
ú
úú

ｒｄｒｄθ．

（２０）
式（８）即为流体膜 ９ 个动态刚度系数和 ９ 个动

态阻尼系数的表达式．
２．３　 流固热耦合分析模型

密封端面间的油气两相介质流体膜部分为密封

环的变形提供流体膜压力，密封环的变形则会影响

到流体膜的膜厚进而改变油气两相介质流体膜压

力，密封环变形和油气两相介质流体膜压力互相之

间的影响是一个耦合的过程． 密封环受到热应力的

影响产生热变形，同样会影响到油气两相介质流体

膜压力，这使得密封环变形和油气两相介质流体膜

压力之间互相影响，最终形成一个新的动态稳定状

态，各分析模块之间的影响关系如图 ５ 所示．

密封环
固体分析模块

密封环
温度分析模块

流体膜
分析模块

热变形
粘性剪切热

热
变
形

流
体
膜
压
力

力
变
形

图 ５　 流固热耦合分析模块之间的影响关系

Ｆｉｇ． ５ 　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｂｅｔｗｅｅｎ ｆｌｏｗ⁃ｓｏｌｉｄ⁃ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｕｐｌｉｎｇ
ａｎａｌｙｓｉｓ ｍｏｄｕｌｅｓ

　 　 在 ＭＡＴＬＡＢ 中建立密封环与油气两相介质流体

膜的有限元耦合模型，油气两相介质流体膜的分布同

周期性螺旋槽一样，具有周期性，选取流体膜的单个

周期作为分析区域建立有限元模型，如图 ６ 所示． 选
取单个周期可以对流体膜有限元模型进行较为精细

的网格划分，保证了网格精细度和计算准确度．

密封坝区

密封槽区

密封
坝区

C

D

B

A

E
F

G

①
④ ③

②

（ａ）全周期密封流体膜　 　 　 　 　 　 （ｂ）单周期流体膜

图 ６　 流体膜数学模型单元

Ｆｉｇ．６　 Ｔｈｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ ｍａｔｈｅｍａｔｉｃａｌ ｍｏｄｅｌ

　 　 在 ＭＡＴＬＡＢ 编程中，膜厚变量的值可以通过给

不同区域的网格赋值来实现，因此不考虑膜厚方向

的建模，而是采用平面 ４ 节点等参元建立 ２Ｄ 的流

体膜有限元模型． 在螺旋槽的边界线上，即槽区和

坝区、槽区和堰区的交界线上，由于微米级螺旋槽的

存在，流体膜的厚度存在着突变，因此需要将网格的

边界线设成与槽区边界线重合． 因此对流体膜有限

元模型进行了四个部分的划分，如图（ｂ）所示，分为

①、②、③、④四个区域，确保螺旋槽的边界线 ＤＧＥＦ
及其交点与网格结点重合．

对于网格精密程度要求很高的模型，在编制网

格结点顺序的时候，需要注意到网格结点的一致性

和规律性，网格的具体划分如表 ３ 所示． 考虑到流

体膜模型周向网格数量小于径向网格数量的特点，
为了得到具有最小带宽的总刚矩阵，对流体膜模型

在编制网格单元及结点时，采用先周向后轴向的顺
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序进行． 经网格无关性验证，流体膜单周期的有限

元模型划分后包含 ３１２ 个单元，３５１ 个结点．
表 ３　 流体膜有限元模型网格划分

Ｔａｂ． ３　 Ｍｅｓｈｉｎｇ ｏｆ ｆｌｕｉｄ ｆｉｌｍ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ

网格数量（个） 整个区域 槽区 堰区 坝区

周向（Ｄ→Ａ） １２ ６（ＤＧ） ６（ＧＡ） １２（ＣＢ）

径向（Ａ→Ｂ） ２６ １８（ＧＥ） １８（ＧＥ） ８（ＦＣ）

　 　 与流体膜取一个周期建模相同，在对密封的动

环和静环建模时，同样取一个周期． 考虑密封环的

轴向变形对端面间流体膜厚度的影响，密封端面上

的网格划分需要与流体膜的网格划分一致，保证螺

旋槽的边界线和角点都落在网格结点上． 密封环模

型在轴向上每层的网格划分与流体膜模型的网格划

分方法相同． 图 ７ 为密封环结构示意图．

（ａ）动环　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 　 （ｂ）静环

图 ７　 密封环结构示意图

Ｆｉｇ．７　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｔｈｒｅｅ⁃ｄｉｍｅｎｓｉｏｎａｌ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｓｅａｌ ｒｉｎｇｓ

　 　 在密封环模型网格划分中，网格单元的编号顺

序为周向—径向—轴向． 每层网格按照逆时针的方

向，从内而外地对每个结点编号． 每个结点与其坐

标值相对应，所有的结点和其储存的结点坐标值形

成结点信息数组． 另外，由于密封环固体模型存在

着阶梯型结构，因此在为网格结点编号时，为了得到

最小带宽的总刚矩阵，将固体模型沿着突变处分为

若干块，先后为每一个结点以轴向—周向—径向的

顺序进行编号． 具体的密封环网格单元及结点的编

号顺序如图 ８ 所示． ｘ、ｙ、ｚ 分别代表径向、周向和轴

向． 经过网格无关性验证，划分出动环的网格单元

总计 ２ ０４０ 个，结点总计 ２ ６２６ 个，静环的网格单元

总计 １ ７４０ 个，结点 ２ ２６２ 个．

x

y

z

图 ８　 密封环网格单元及结点编号顺序示意图

Ｆｉｇ．８　 Ｎｕｍｂｅｒｉｎｇ ｓｅｑｕｅｎｃｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌ ｒｉｎｇｓ ｇｒｉｄ ｕｎｉｔ ａｎｄ
ｎｏｄｅ

２．４　 追随动态特性求解

考虑密封系统内的密封环受到的力载荷和热载

荷，计算在流固热耦合作用下油气两相动压密封动

态特性参数． 补偿环在轴向、角向上的运动是互相

解耦的，补偿环在三个方向上的运动方程［２７－２８］为

ｍｚ̈ ＋ ｃｚｚ ＋ ｃｓ( ) ｚ· ＋ ｋｚｚ ＋ ｋｓ( ) ｚ ＝ ｃｚｚｚ
·
ｒ ＋ ｋｚｚｚｒ，

（２１）

　 　
Ｉｘ ０
０ Ｉｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

α̈
β̈

é

ë
êê

ù

û
úú ＋

ｃｘｘ ＋ ｃｓｘ ｃｘｙ
ｃｙｘ ｃｙｙ ＋ ｃｓｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

α·

β·
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＋

　 　
ｋｘｘ ＋ ｋｓｘ ｋｘｙ

ｋｙｘ ｋｙｙ ＋ ｋｓｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

α
β

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú ＝

　 　
ｃｘｘ ｃｘｙ
ｃｙｘ ｃｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

α·ｒ

β·ｒ

é

ë

ê
êê

ù

û

ú
úú
＋

ｋｘｘ ｋｘｙ

ｋｙｘ ｋｙｙ

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

αｒ

βｒ

é

ë

ê
ê
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ú
． （２２）

式中： ｚ 为密封环补偿环轴向响应；α 和 β 分别为密

封补偿环绕 ｘ轴和 ｙ轴的角向响应；ｚｒ 为密封非补偿

环的轴向激励；αｒ 和 βｒ 分别为密封非补偿环绕 ｘ 轴

和 ｙ 轴的角向激励；ｍ 为非补偿环质量；Ｉｘ，Ｉｙ 为非补

偿环转动惯量，可由式（２３） 计算得到；ｋｓ、ｋｓｘ 和 ｋｓｙ 分

别为弹簧刚度和角向刚度； ｃｓ、ｃｓｘ 和 ｃｓｙ 分别为辅助

Ｏ 形圈的阻尼和角向阻尼，可由式 （ ２４） 计算得

到［２９］ ．

Ｉｘ ＝ Ｉｙ ＝ ∫ｒ２ｄｍ． （２３）

ｋｓｘ ＝ ｋｓｙ ＝ １ ／ ２ｋｓｒ２ｓ ，

ｃｓｘ ＝ ｃｓｙ ＝ １ ／ ２ｃｓｒ２ｓ ．{ （２４）

式中： ｒｓ 为 Ｏ 形圈的径向位置．
非补偿环的激励引入形式为

ｚｒ ＝ Ａｒｚｓｉｎ （υｔ），αｒ ＝ Ａｒｘｃｏｓ （υｔ），βｒ ＝ Ａｒｙｓｉｎ （υｔ） ．
（２５）

式中： Ａｒｚ、Ａｒｘ 和 Ａｒｙ 分别为轴向激励和角向激励的赋

值；υ 为扰动频率（旋转轴角速度），υ ＝ ω．
给定的运动方程的初始条件设为：

ｚ（０） ＝ ｈ０，ｚ
·（０）＝ α·（０）＝ β（０）＝ β·（０）＝ ０，α（０）＝ Ａｒｘ ．

（２６）
式（１）经拉普拉斯变换后，可得密封补偿环轴

向运动的表达式为

Ｚ（ ｓ） ＝
（ｃｚｚｓ ＋ ｋｚｚ）Ｚｒ（ ｓ）

［ｍｓ２ ＋ （ｃｚｚ ＋ ｃｓ） ｓ ＋ （ｋｚｚ ＋ ｋｓ）］
． （２７）

式中： Ｚ（ ｓ） 和 Ｚｒ（ ｓ） 分别为 ｚ和 ｚｒ 的拉普拉斯变换；
ｓ 为拉普拉斯变换中的复变量．

由流体膜动态性能参数的特点，有：ｋｘｘ ＝ ｋｙｙ、
ｋｘｙ ＝ － ｋｙｘ、ｃｘｘ ＝ ｃｙｙ 和 ｃｘｙ ＝ － ｃｙｘ，经拉普拉斯变换后

得到补偿环运动表达式（２２） 可变为
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式中： Ａ（ ｓ）、Ｂ（ ｓ）、Ａｒ（ ｓ） 和 Ｂｒ（ ｓ） 分别是 α、β、αｒ 和 βｒ 的拉普拉斯变换；Ｄ 的表达式为

Ｄ ＝
Ｉｘｓ２ ＋ （ｃｘｘ ＋ ｃｓｘ） ｓ ＋ ｋｘｘ ＋ ｋｓｘ ｃｘｙｓ ＋ ｋｘｙ

－ ｃｘｙｓ － ｋｘｙ Ｉｙｓ２ ＋ （ｃｘｘ ＋ ｃｓｙ） ｓ ＋ ｋｘｘ ＋ ｋｓｙ
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． （２９）

　 　 式（２８）和式（２９）再进行一次拉普拉斯反变换，
然后将初始条件式（２７）代入，可以求得油气两相动

压密封补偿环的响应运动，进而可分析密封的追随

动态特性． 在密封补偿环的追随响应运动中，密封

流体膜厚有以下表达式：
ｈ（ ｒ，θ，ｔ） ＝ ｈｏ（ ｒ，θ） ＋ ｚ（ ｔ） － ｚｒ（ ｔ）[ ] ＋
　 　 α（ｔ） － αｒ（ｔ）[ ] ｒｓｉｎ θ － β（ｔ） － βｒ（ｔ）[ ] ｒｃｏｓ θ．

（３０）
图 ９ 为端面间流体膜在一个振动周期内 ４ 个时

刻的厚度（忽略槽深）分布的云图， 选取的 ４ 个时刻

分别为 ｔ ＝ （ｎ ＋ ０．２５）Ｔ、ｔ ＝ （ｎ ＋ ０．５）Ｔ、ｔ ＝ （ｎ ＋
０．７５） Ｔ以及 ｔ ＝ ｎＴ，ｎ为自然数，Ｔ ＝ ２π ／ ω． 其中流体

膜的厚度变化率定义为 ｈ － ｈ０ ／ ｈ０ ． 由图 ９ 可知油

气两相动压密封流体膜的厚度变化率最大为

２２．３％，膜厚值大小的波动相对较为平缓，且不会发

生间隙过大或端面接触的现象． 因此，油气两相动

压密封在非补偿环的扰动下仍能实现良好的追随响

应，可以保证密封始终运行在工作膜厚附近，不会因

为受扰引起泄漏率过大或端面磨损而失效．
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图 ９　 密封流体膜厚度周期变化云图
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２．５　 数值计算有效性验证

为了验证数值计算方法的有效性，采用文献

［３０］的密封分析参数，使用本文研究方法，计算得

出无量纲流体膜动态性能参数随无量纲扰动频率的

变化规律，并与文献［３０］的计算结果进行对比，其
中文献［３０］的密封端面结构为外侧开设螺旋槽，结
果如图 １０ 所示． 由图 １０ 可知，本文和文献［３０］的
计算结果有极好的一致性，最大误差为 ７．１４％，在误

差允许范围内，算例验证了本文数值计算方法的正

确性．

Kzz

Kxx,Kyy

Kxy,-Kyx

文献计算结果
本文计算结果

Λ=14.4

9
8
7
6
5
4
3
2
1
0

0.1 1 10

a=20?,Ng=12,g=0.5,=0.7,
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图 １０　 数值计算有效性验证
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３　 影响因素分析

油气两相动压密封追随动态特性的好坏以静环

（补偿环）的响应运动来表征，即在忽略相位差的前

提下，静环响应运动的幅值越接近动环扰动运动的

幅值，密封的追随动态特性越好，反之则越差． 对于

油气两相动压密封的追随动态特性而言，操作参数、
弹簧刚度以及 Ｏ 形圈阻尼都会对其有影响． 下面将

基于流固热耦合研究不同转速、压差、油气比、弹簧

刚度以及 Ｏ 形圈阻尼对密封追随动态特性的影响，
并对比分析了不同密封介质（油气两相、纯气相）对
密封追随动态特性的影响规律．
３．１　 转速

图 １１ 为密封转速对油气两相动压密封静环响

应运动 （振幅 Ａｚ、Ａｘ 和 Ａｙ） 的影响规律． 静环的轴向

和角向响应振幅均随着转速的增大而增大，并越来

越接近动环扰动运动的振幅． 其中耦合前的两相密

封和纯气相密封的轴向和角向响应振幅随着转速的

增大而线性增大，纯气相密封的响应振幅整体小于

两相密封的响应振幅，因此在同样的结构参数和操

作参数下，两相密封的追随动态特性优于纯气相密

封的追随动态特性，这是由于充分混合后的两相流

体粘度和密度增加，导致两相流体膜刚度比纯气相

流体膜刚度更大，两相流体膜稳定性更好． 对比流

固热耦合前后的结果可以发现，耦合后两相密封的

响应振幅变化趋势随转速增大呈减速递增特性，这
是因为转速的增加有助于提高两相流体的均匀混合

程度、流体膜刚度和密封端面开启力，进而提高密封

的抗干扰能力，而且其响应振幅减速递增特性更符

合实际情况． 因此在一定的转速范围内，转速的升

高有利于提高密封的追随动态特性．
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图 １１　 密封转速对静环响应振幅的影响
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３．２　 压差

分析压差对油气两相动压密封静环响应运动

（振幅 Ａｚ、Ａｘ 和 Ａｙ） 的影响，结果如图 １２ 所示． 随着

压差的增大，静环的响应振幅都表现出近线性减小，
原因在于内侧开槽的端面结构导致其密封端面开启

力随压力增大程度较小，而密封端面闭合力则会大

幅增大，进而压制密封静环的响应振幅，因此在一定

范围内压差的增大不利于密封静环的追随响应运

动． 在压差较小时，耦合前后的两相密封以及纯气

相密封的响应振幅相差不大，但随着压差的逐渐增

大，这是由于高压导致两相流体膜的密度和粘度增

大，进而提高两相流体膜的刚度和稳定性，３ 种情况

下的密封追随动态特性区别渐渐变得明显，耦合后

两相密封的响应振幅随压力增大更敏感．
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图 １２　 压差对静环响应振幅的影响
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３．３　 油气比

图 １３ 为油气比对油气两相动压密封静环响应

运动 （振幅 Ａｚ、Ａｘ 和 Ａｙ） 的影响规律． 整体上随着油

气比的增大，静环的响应振幅减速增大． 对于轴向

振幅而言，当油气比为 ０．１５ ～ ０．２０ 时静环的轴向响

应振幅最为接近动环扰动运动的轴向振幅，此时密

封的追随动态特性最佳． 对于角向振幅而言，油气

比的增大让静环的角向振幅接近动环扰动运动的角

向振幅，因此油气比的提高会提升密封角向追随动

态特性． 另外图 １３ 中油气比为 ０ 时即代表此时密封

为纯气相密封，由此可知密封的追随动态特性随着

密封介质中油气比的增大而有所提升． 油气比的增

大导致静环的响应振幅增大的原因在于两相流体膜

的密度和粘度随油气增大而增大，从而导致密封端

面开启力和流体膜刚度增大，进而提高密封的抗干

扰能力和静环响应追随能力．
３．４　 弹簧刚度

图 １４ 为密封静环响应运动 （振幅 Ａｚ、Ａｘ 和 Ａｙ）
在不同弹簧刚度下的变化规律． 随着弹簧刚度的增

大，油气两相密封的追随动态特性略优于纯气相密

封． 弹簧刚度小于 １ × １０５ 时，静环响应振幅变化很

小，此范围内的密封追随动态特性对弹簧刚度不敏

感． 当弹簧刚度大于 １ × １０５ 时，油气两相动压密封

静环的各向响应振幅急剧减小，此时密封的追随动

态特性受到很大影响． 这是由于弹簧刚度起增大弹

簧力和密封端面闭合力的作用，当弹簧刚度较小时，
弹簧力较小，相对于压力对密封端面流体膜受力来

说，弹簧力所占比例较小，不是影响流体膜刚度的决

定性因素，所以响应振幅对小弹簧刚度不敏感；当弹

簧刚度增大到一定程度时，弹簧力对密封端面流体

膜受力的影响逐渐与压力同一程度，甚至超过压力

对密封端面流体膜受力的影响，此时弹簧力是影响

流体膜刚度的决定性因素，所以响应振幅对大弹簧

刚度较敏感，因此为了密封具有良好的追随动态特

性，密封的弹簧刚度不宜过大．
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图 １３　 油气比对静环响应振幅的影响
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３．５　 Ｏ 形圈阻尼

图 １５ 为密封静环响应运动 （振幅 Ａｚ、Ａｘ 和 Ａｙ）
在不同密封圈阻尼下的变化规律． 随着 Ｏ 形圈阻尼

的增大，油气两相密封的追随动态特性略优于纯气相

密封． 在 Ｏ 形圈阻尼小于 １×１０４时，静环的响应振幅

变化很小，即此范围内的密封圈阻尼对密封追随动态

特性影响很小． 当 Ｏ 形圈阻尼大于 １×１０４时，油气两

相动压密封静环的轴向及角向上的响应振幅急剧减

小，密封在此时的追随动态特性受到很大影响． 原因

在于 Ｏ 形圈阻尼起阻碍静环补偿响应运动的作用，Ｏ
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形圈阻尼较小时，Ｏ 形圈对静环的摩擦力较小，压力

和弹簧力的综合作用能轻易克服摩擦力对静环补偿

作用的影响，而且对于密封端面间流体膜受力来说，
摩擦力所占比例较小，不是影响流体膜刚度的决定性

因素，所以响应振幅对小 Ｏ 形圈阻尼不敏感；当 Ｏ 形

圈阻尼增大到一定程度时，压力和弹簧力的综合作用

逐渐克服不了Ｏ 形圈摩擦力对静环的补偿作用，甚至

逐渐超过压力和弹簧力对密封端面流体膜受力的影

响，此时Ｏ 形圈摩擦力成为密封端面流体膜受力的关

键影响因素，所以响应振幅对大 Ｏ 形圈阻尼较敏感，
因此为了确保密封具有良好的追随动态特性，密封的

密封圈阻尼不宜过大．

耦合前两相
耦合后两相
耦合前纯气相

50

48

46

44

42

40

38
100 1000 100001000001000000 1E7

弹簧刚度kz/(N?m-1)

轴
向

振
幅

A z
/μ
m

（ａ）轴向振幅

100 1000 100001000001000000 1E7
弹簧刚度kz/(N?m-1)

耦合前两相
耦合后两相
耦合前纯气相

5.0

4.8

4.6

4.4

4.2

4.0

3.8

角
向

振
幅

A x
,A

y
/1
0-

4
ra
d

（ｂ）角向振幅

图 １４　 静环响应振幅在不同弹簧刚度下的变化
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图 １５　 静环响应振幅在不同密封圈阻尼下的变化
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４　 结　 论

１）得到了基于流固热耦合的油气两相动压密

封的追随动态特性求解方法．
２）油气两相密封的追随动态特性优于纯气相

密封的追随动态特性．
３）提高转速和油气比有利于提高密封的追随

动态特性，压差的增大不利于密封静环的追随响应

运动．
４）弹簧刚度和 Ｏ 形圈阻尼增大前期，静环响应

振幅变化不敏感，两者对密封追随动态特性影响很

小；增大后期，静环响应振幅急剧降低，两者对密封

追随动态特性影响较大；弹簧刚度和 Ｏ 形圈阻尼不

宜过大．
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