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干气密封力学系统动态性能及其影响
因素间的交互作用分析
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摘   要: 在考虑转轴轴向振动的情况下，基于气体润滑和动力学相关理论，建立了微扰膜压控制方程和挠性安装静

环运动方程. 研究了介质压力、螺旋角对干气密封动态特性和瞬态响应的影响；定义了膜厚扰动的突变峰和周期

峰，并以突变峰或周期峰最小作为动态性能的优化目标，基于完全析因设计法，开展了高参数螺旋槽干气密封动态

性能影响因素间的交互作用分析. 研究结果表明：高速条件下，膜厚振动型态受介质压力影响较大，当介质压力较

小时，气膜动态阻尼较小，气膜振动初始阶段易发生波幅逐渐衰减的振荡，而当介质压力增大到一定程度时较大的

气膜动态阻尼使膜厚振动迅速衰减，振荡现象消失；高速高压条件下，除挠性环质量和弹簧刚度对周期峰的影响存

在显著交互作用外，其余各影响因素对突变峰和周期峰均不存在明显的交互作用，可独立开展优化而不牺牲其结

果精度.
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Dynamic Performance of Dry Gas Seals and Analysis of
Interactions among Its Influencing Factors
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Abstract: The perturbation gas film pressure governing equations and motion equation of spiral groove dry gas seals
with flexibly mounted stator，which took the axial vibration of rotor into consideration，were presented based on gas film
lubrication and kinetic theories. The influences of sealed pressure and spiral angle on dynamic characteristics and
transient responses were researched under the condition of high-speed. It is shown that gas film sharply oscillated along
a certain path when the sealed pressure was relatively low. Saltation peak and period peak of gas film thickness
disturbance were defined，and their minimum values were considered as the optimization objects of seal dynamic
performance. The interactions among spiral angle (typical representative of structure parameters of spiral groove)，spring
stiffness，secondary seal damping and stator mass were analyzed under high-speed and high-pressure conditions based
on the method of full factorial design. The results show that there was an obvious interaction between spring stiffness
and stator mass for period peak，and the other factors affecting dynamic performance of dry gas seal systems can be
treated  as  independent  variables  to  be  optimized  without  affecting  the  precision  of  the  results  of  seal  dynamic
performance. 
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干气密封(DGS)以其低泄漏、零磨损和长寿命等

优越的密封性能被广泛应用于高速高压透平机械的

轴端密封装置
[1-2]. 但随着DGS向更高参数发展，特别

是更高速度情况下，转轴轴向振动加剧，易使DGS稳

定性遭到破坏，严重甚至会导致DGS发生碰磨或密封

环撞碎而失效. 针对此问题研究者们一直致力于高速

DGS的提稳设计，通过端面型槽结构参数优化或型槽

创新设计来改善端面气膜稳定性是研究的重要方向，

Zirkelback[3-4]研究了螺旋槽结构参数对DGS气膜刚度

和阻尼的影响，给出了气膜稳定性较好的螺旋槽结构

参数优化范围. 彭旭东等
[5-8]

则将仿生学应用到端面型

槽的设计，开发出系列具有较高气膜刚度的DGS仿生

型槽. 随着干气密封运动学研究的发展，DGS稳定性

研究不再仅限于密封端面，而是针对DGS整个力学系

统及其运动规律. 早在20世纪80年代，Etsion等[9-12]
针

对静环挠性安装(FMS)非接触式机械密封进行了动力

学分析，推导了静环运动表达式，并分析了密封的动

态稳定性及瞬态响应规律. 其后的几年中，Green等[13-14]

针对FMS-DGS，用数值法求解了挠性安装静环运动

方程，计算了有无弹性和阻尼支撑条件下的稳定性阈

值，并系统分析了转速、弹簧支撑刚度和密封圈阻尼

等参数对楔面DGS最小密封环间隙及静环章动的影

响规律. 2002年，Ruan[15]在考虑动环轴向振动和角向

安装偏差以及端面接触的情况下，分析了螺旋槽干气

密封(S-DGS)挠性安装静环的动态追随性. 结果表明：

端面接触仅发生在密封启停阶段的一小段时间内 .

2014年，刘向峰等
[16]
在Miller等的研究

[17]
基础上用半

解析法研究了极端工况下S-DGS挠性安装静环对轴

向和角向扰动的动态响应，并分别以静环轴向和角向

响应的最大振幅和衰减时间为目标函数优化螺旋槽

结构参数. 2016年，Blasiak等[18]
则对比分析了收敛锥

度、波度、螺旋槽和直线槽四种端面结构的FMS结构

DGS的动态追随性，结果表明端面结构、转速、槽深膜

厚比及弹性元件物性参数均对轴向和角向振动有较

大影响，因此合理配置参数可有效减小膜厚振幅.

上述研究虽已全面分析了密封力学系统各因素

对其运行稳定性的影响，但对于各影响因素之间的交

互作用并未涉及. 本文作者在深入讨论S-DGS动态性

能的基础上，定义了膜厚扰动的突变峰和周期峰，并

以突变峰或周期峰最小作为动态性能的优化目标，在

高速高压条件下，以螺旋角作为螺旋槽结构参数的典

型代表，基于完全析因设计法，开展螺旋角、弹簧刚

度、密封圈阻尼、挠性环质量间的交互作用分析，为高

参数DGS工程设计提供一定的理论依据.

1    计算模型

1.1    物理模型

图1所示为FMS结构S-DGS截面图. 当动环高速

旋转时，在螺旋槽的作用下密封端面间产生的气体动

压将使端面打开并形成一层微米级厚度的气膜，在密

封实际运行中，由于动环的轴向振动，膜厚往往会发

生变化，而膜厚变化过大将会造成密封因泄漏过大或

端面碰磨而失效. 图2所示为FMS结构S-DGS的运动

学分析模型，在密封的动态追随性分析中，气膜被视

为具有一定刚度和阻尼特性的弹簧-阻尼系统
[2]. 一般

认为气膜动态刚度和阻尼越大，密封的动态稳定性越好.
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Fig. 1  Schematic cross section of S-DGSs with flexibly mounted stator
图 1    FMS结构S-DGS截面图
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1.2    数学模型

假设S-DGS端面间为理想气体，且为层流流动，

忽略离心力和惯性力的作用，不考虑端面变形的影

响，则在柱坐标下的瞬态雷诺方程为
[19]
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利用瞬态雷诺方程(1)和稳态雷诺方程(2)并运用

小扰动法推导出微扰雷诺方程组(推导过程参考文献

[20])，并引入无量纲变量如下：

P0 =
p0

pi
; Pz j =

pz jhb

pi
( j = r, i) ;Λ =

6µΩr2
i

pih2
b

;

H0 =
h0

hb
;Γ =

ω

Ω
;R =

r
ri

其中：p0为密封端面的稳态气膜压力；pz为端面上沿

z轴方向的微扰气膜压力；pi为端面内径处压力；hb为

非槽区平衡膜厚；h0为端面上任意一点的平衡膜厚；

μ为气体动力黏度；Ω为轴转动角速度；ω为激励角频

率；ri为静环内半径；Λ为压缩数；Γ为激励频率比.

则无量纲稳态雷诺方程和无量纲微扰雷诺方程

组的表达式分别如式(3)和式(4a~4b)所示
[21]
：
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方程(3)和方程组(4a~4b)的边界条件为

1) 端面内外径轮廓边界处，有
P0 = 1(R = 1)
P0 = po/pi (R = ro/ri)
Pz j = 0; j = r, i (R = 1;R = ro/ri)

2) 周期性边界条件{
P0 (θ+2π) = P0 (θ)
Pz j (θ+2π) = Pz j (θ) ; j = r, i

其中：ro为端面外半径，po为端面外径处的密封介质压

力，在给定的边界条件下联立求解方程(3)和(4)，获得

无量纲微扰气膜压力分布，然后求解无量纲气膜轴向

动态刚度Kzz和阻尼系数Czz，如下式所示：

Kzz = −
"

A

PzrdA

Czz = −
1
Γ

"
A

PzidA
(5)

则有量纲气膜轴向动态刚度kzz和阻尼系数czz分
别为

kzz =
Kzz pir2

i

hb
;czz =

Czz pir2
i

hbΩ
(6)

在弹簧、辅助密封圈、气膜力及转轴轴向激励的

作用下，FMS结构S-DGS挠性环将沿轴向运动，其挠

性环及静环运动表达式为

mz̈+ (czz+ cs)ż+ (kzz+ ks)z = czzżr+ kzzzr (7)

式(7)中：m为静环质量，z为静环响应运动，zr为轴系轴

向激励运动，cs为作用在静环上的辅助密封圈阻尼，

ks为作用在静环上的弹簧刚度.
不失一般性，假定S-DGS所在轴系受到正弦激

励，令zr=Arzsinωt.
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Fig. 2  Kinematic model of S-DGSs with flexibly mounted stator
图 2    FMS结构S-DGS运动学模型
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FMS结构S-DGS的挠性环运动初始条件分别为

z (0) = ż (0) = 0 (8)

FMS结构S-DGS端面上任一点的膜厚扰动采用

式(9)计算：

∆h (t) = z (t)− zr (t) (9)

则瞬态膜厚为

h (r, θ, t) = h0 (r, θ)+∆h (t) (10)

将式(10)代入式(1)即可求得端面瞬态膜压分布，

瞬态膜压分布与稳态膜压分布的差值即为任意时刻

的膜压变化量，如式(11)所示.

∆p (r, θ, t)=p (r, θ, t)−p0 (r, θ) (11)

稳态开启力F0和瞬态开启力F采用式(12)计算：
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0
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ri

rp0drdθ

F=F0+∆F =
∫ 2π

0

∫ ro

ri

rpdrdθ
(12)

稳态泄漏率Q0和瞬态泄漏率Q采用式(13)计算:
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∫ 2π

0
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12µpi
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12µpi
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定义膜厚、开启力和泄漏率的扰动变化率如式

(14)所示：

ηh=
∆h
hb
,ηF=

∆F
F0
,ηQ=

∆Q
Q0

(14)

2    结果分析与讨论

本文中选取以下结构参数和操作参数作为基本

计算参数. (其中螺旋槽结构参数参考论文[22])

(1) 结构参数：静环内半径ri=58.42 mm，外半径

ro=77.78 mm；槽数Ng=12；槽台宽比κ=1；槽坝比δ=1；
螺旋角φ=15°；槽深hg=5 μm；非槽区的平衡膜厚hb=3 μm；

静环质量m=1.5 kg；弹簧刚度k=5×106 N/m；O型圈阻

尼c=5×102 N·s/m.
(2) 操作参数：密封端面内径处压力pi=0.101325 MPa，

外径处压力po=5 MPa；密封气体黏度μ=1.8×10-5 Pa·s；
轴转动角速度Ω=1500 rad/s(折合端面平均线速度为

102.2 m/s，略高于高速干气密封极限端面平均线速度

100 m/s)；激励频率比Г=1；轴向激励振幅Arz=50 μm.
在以下分析中，除特别说明外，其他参数均保持

不变.
2.1    典型气膜振动型态

本文作者在开展大量的数值试验后发现，DGS膜
厚扰动在较符合工程实际的结构参数和操作参数配

置下易出现两种典型的振动型态，如图3所示. 图3(a)
示出了介质压力为1 MPa时膜厚扰动随时间的变化规

律(振动型态I)，可以看出，在突然受到正弦激励的作

用下，膜厚扰动沿着响应路径上下急剧振荡且振幅依

次衰减，最后膜厚响应逐渐与正弦形式的激励运动相

适应，呈现出与激励形式类似的周期性变化规律. 图3(b)
示出了介质压力为3 MPa时膜厚扰动随时间的变化规

律(振动型态II)，可以看出，膜厚扰动随时间先发生突

变，到达波谷后变化逐渐趋于缓慢，最后呈现周期性

变化规律. 振动型态II相比振动型态I而言没有出现膜

厚振荡的过程. 不论振动形态I还是振动形态II都存在

膜厚扰动的突变阶段和周期性变化阶段. 图3中标注

的Δh1为突变阶段的最小的波谷值，Δh2为周期性变化

阶段的波谷值，定义Δh1的绝对值为突变峰 |Δh1|，
Δh2的绝对值为周期峰|Δh2|. 则可以认为突变峰|Δh1|越
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Fig. 3  Typical forms of gas film vibration
图 3    典型膜厚扰动振动型态
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小，DGS适应外界突变工况及脉冲激励的能力越强；

周期峰|Δh2|越小，DGS长周期稳定运行的能力越强.

2.2    气膜动态特性系数对膜厚扰动的影响探究

气膜动态刚度kzz和动态阻尼czz是表征气膜动态

特性的重要参数，但其对膜厚扰动规律的具体影响目

前并不十分明确. 针对此问题，此部分分别研究了介

质压力(研究范围为0.6~5.0 MPa)、螺旋角(研究范围为

6~36°)对气膜动态特性系数(kzz和czz)、膜厚扰动峰值

(|Δh1|和|Δh2|)的影响，并进行对比分析，从而推测kzz、

czz对|Δh1|和|Δh2|的影响作用.

图4分别示出了介质压力对气膜动态特性系数及

膜厚扰动峰值的影响曲线. 从图4(a)中可以看出，随着

介质压力的增大，kzz和czz一直增大，但kzz的变化速率

逐渐减小，而czz的变化速率则是先增大，到某个拐点

后开始减小. kzz和czz变化对膜厚扰动有显著影响，从

图4(b)中可以看出，当压力在0.6~1.4 MPa间时，膜厚

扰动呈现出与振动型态I [见图3(a)]相同的振型，这是

因为此时czz较小，导致气膜在响应路径上出现明显的

振荡，且在kzz和czz的共同作用下|Δh1|随压力的增大呈

现出先减小后增大的变化趋势；当压力在1.4~5.0 MPa

间时，膜厚扰动则呈现出与振动型态II [见图3(b)]相同

的振型，此时czz较大，从而使膜厚振幅迅速衰减，抑制

了气膜振荡，|Δh1|随压力的增大呈现出减速递减的变

化趋势. 在整个压力的研究范围内，不论气膜处于何

种振动型态，|Δh2|均呈现出减速递减的变化趋势.

图5分别示出了螺旋角φ对气膜动态特性系数及

膜厚扰动峰值的影响曲线. 从图5(a)中可以看出，随着

φ的增大，kzz先快速增大后快速减小，czz先快速减小后

缓慢增大. 从图5(b)中可以看出，整个φ研究范围内，膜

厚扰动均呈现出与振动型态II相同的振型，随着φ的增

大，|Δh1|呈现出先快速增大后缓慢减小的变化趋势，

而|Δh2|呈现出先快速减小后快速增大的变化趋势.

结合图4和图5不难发现，当膜厚扰动呈现出与振

动型态II相同的振型时，不论kzz如何变化，|Δh1|的变化
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0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5 4.0 4.5 5.0
1.0

1.5

2.0

2.5

3.0

3.5

0

1

2

3

4

5

6

7

0.5 1.0 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5 4.0 4.5 5.0
0.1

0.2

0.3

0.4

0.5

0.6

0.7

0.8
Form IIForm I

0.02

0.03

0.04

0.05

0.06

0.07

kzz

czz

|Δh1|

|Δh2|

Sealed pressure, po/MPa Sealed pressure, po/MPa

D
y
n

a
m

ic
 s

ti
ff

n
es

s,
 k

zz
 ×

 1
0
−9

/(
N

/m
)

D
y
n

a
m

ic
 d

a
m

p
in

g
, 
c z

z 
×

 1
0
−5

/(
N

·s
/m

)

S
a
lt

a
ti

o
n

 p
ea

k
, 
|Δ
h

1
|/μ
m

P
er

io
d

 p
ea

k
, 
|Δ
h

2
|/μ
m

 

Fig. 4  The influence of sealed pressure on dynamic characteristics coefficients and gas film thickness disturbance peaks
图 4    介质压力对气膜动态特性系数及膜厚扰动峰值的影响
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Fig. 5  The influence of spiral angle on dynamic characteristics coefficients and gas film thickness disturbance peaks
图 5    螺旋角对气膜动态特性系数及膜厚扰动峰值的影响
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趋势始终与czz的变化趋势相反，这也说明此时czz对
|Δh1|的影响起到主导作用，但当膜厚扰动呈现出与振

动型态I相同的振型时，|Δh1|受气膜kzz和czz的共同作

用，呈现出较复杂的变化规律. 不论膜厚扰动呈现何

种振动型态且czz如何变化， |Δh2|的变化趋势始终与

kzz的变化趋势相反，这说明kzz对|Δh2|的影响起到主导

作用且不受振型影响.
2.3    密封瞬态性能分析

图6和图7分别示出了不同介质压力po或不同螺旋

角φ条件下膜厚变化率ηh、开启力变化率ηF和泄漏率变

化率ηQ的时变曲线.
可以看出，在相同的po或相同的φ条件下，ηh、ηF和

ηQ均呈现出相似的变化规律，但由于时间效应的存在

使三者间存在一定的相位差，同时由于非线性因素的

存在，使ηF和ηQ的数值与ηh的数值存在一定的差异，从

变化率数值上可以看出，膜厚发生变化对泄漏率的影

响要大于对开启力的影响，这主要是因为相比开启力

而言，泄漏率不仅与膜压分布有关还与膜厚的三次方

成正比. 对比不同po或φ条件下ηh、ηF或ηQ的时变曲线

可以发现，po或φ的变化也会引起ηh、ηF或ηQ发生明显

的相位偏移. 从图7可以看出φ对ηF和ηQ的影响趋势与

对ηh的影响趋势有所不同，这主要是因为开启力和泄

漏率不仅与膜厚有关还与膜压分布有关，而膜压分布

又受到型槽结构的影响.
特别要说的是，由于开启力和泄漏率扰动随时间

的变化趋势与膜厚扰动基本一致，因此在S-DGS力学

系统各影响因素的动态性能优化和交互作用分析中，

主要以膜厚扰动为研究对象.
2.4    力学系统各影响因素间的交互作用分析

不同端面型槽结构参数和挠性环组件(挠性环组

件是指弹簧、挠性安装静环及静环处O型圈所构成的

组件，其结构示意图如图8所示)力学特性参数的匹配

下，突变峰|Δh1|和周期峰|Δh2|均有不同的变化，针对

DGS所处的运行环境，合理配置端面型槽和挠性环组

件可有效提高DGS的抗干扰能力，因此该方面的研究

具有重要的工程实际意义. 考虑到《机械密封技术要

求》中规定安装机械密封的泵或其他类似的旋转式机

械在工作时，转子的轴向串量不超过0.1 mm，因此在
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Fig. 6  Influence of sealing pressure on transient sealing performance
图 6    介质压力对瞬态密封性能的影响
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Fig. 7  Influence of spiral angle on transient sealing performance
图 7    螺旋角对瞬态密封性能的影响
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此部分的理论研究中，采用密封可能会承受的最大轴

向激励振幅(Arz=100 μm)来开展计算.

2.4.1    端面型槽与挠性环组件的交互作用分析

图9分别示出了不同螺旋角φ和弹簧刚度ks配置下

突变峰 |Δh1|和周期峰 |Δh2|的等值线分布. 从图9(a)中

可以看出，不论在何种ks的配置下|Δh1|均随着φ的增大

呈现出先增大后减小的变化趋势，且ks对|Δh1|几乎无

影响，因此要提高干气密封抗变工况或脉冲激励的能

力，通过配置ks难以达到目的. 从图9(b)中可以看出，

|Δh2|随φ或ks的增大均呈现出先减小后增大的变化趋

势. 图10分别示出了不同螺旋角φ和密封圈阻尼cs配置

下突变峰|Δh1|和周期峰|Δh2|的等值线分布. 可以看出，

cs对|Δh1|的影响较小，但对|Δh2|的影响较大，且|Δh2|随
着cs的增大增速递增. 图11分别示出了不同螺旋角φ和
挠性环质量m配置下突变峰|Δh1|和周期峰|Δh2|的等值

线分布. 可以看出，m对|Δh1|和|Δh2|的影响均较显著，

|Δh1|随着m的增大呈现出线性增大的变化趋势，而

|Δh2|随着m的增大呈现出先增大后减小的变化趋势.
结合图9~11不难发现，φ与ks或cs或m各自的变化

对另一方的优化范围基本无影响. 这也说明在DGS力
学系统动力学性能优化过程中，独立开展端面型槽和

挠性环组件的优化不会影响其结果的精度.
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Fig. 10  Interactions between spiral angle and secondary seal damping (Arz=100 μm)

图 10    螺旋角与密封圈阻尼的交互作用分析(Arz=100 μm)
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Fig. 8    Schematic diagram of flexibly mounted ring
subassemblies

图 8    挠性环组件结构示意图
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Fig. 9  Interactions between spiral angle and spring stiffness (Arz=100 μm)

图 9    螺旋角与弹簧刚度的交互作用分析(Arz=100 μm)
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2.4.2    挠性环组件间的交互作用分析

为进一步确定挠性环组件间是否会相互影响各

自的优化范围，图12~14分别进一步研究了挠性环质

量m与弹簧刚度ks、挠性环质量m与辅助密封圈阻尼

cs、弹簧刚度ks与辅助密封圈阻尼cs两两组对下对突变

峰|Δh1|和周期峰|Δh2|的交互作用. 可以看出，除了m与

ks变化对各自|Δh2|的优化范围产生明显的影响外，其

余均与单因变量法得出的变化规律及优化范围一致.
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Fig. 11  Interactions between spiral angle and stator mass (Arz=100 μm)

图 11    螺旋角与挠性环质量的交互作用分析(Arz=100 μm)
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Fig. 12  Interactions between stator mass and spring stiffness (Arz=100 μm)

图 12    挠性环质量与弹簧刚度的交互作用分析(Arz=100 μm)
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Fig. 13  Interactions between stator mass and secondary seal damping (Arz=100 μm)

图 13    挠性环质量与辅助密封圈阻尼的交互作用分析(Arz=100 μm)
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以|Δh2|最小为优化目标时的m和ks其各自的优化区间

将随着另一方的增大而向正方向发生近乎线性的偏

移. 定义线性偏移率C为等值线上某一长度对应的m
区间宽度除以相应的ks区间宽度，若ks的优化区间为

[ks1，ks2]，则挠性安装静环的质量的优化区间[m1，m2] ≈
C [ks1，ks2]+m0，其中C ≈ 4.5×10−7s2，m0 ≈ −4.4×10

−3 kg.
综合考虑力学系统各影响因素的作用，在本算例

各参数的研究范围内，不论ks和cs如何取值，当φ<9°且
m<1 kg时， |Δh1|较小，S-DGS具有良好的抗变工况和

转轴激励中存在脉冲激励情况的能力. 若S-DGS长期

运行于稳定工况且不含突变激励的环境下，则当

12<φ<24°且 cs<500  N·m/s且 满 足 [m1， m2]  ≈  C  [ks1，
ks2]+m0，其中 C  ≈  4.5×10−7s2， m0  ≈  −4.4×10

−3  kg时，

|Δh2|较小，S-DGS保持长周期稳定运行的能力更强.

3    结论

a. DGS在高速条件下，随介质压力的变化，膜厚

振动易出现两种典型振动型态，其中当介质压力较小

时，密封在突然受到外界激励后膜厚振动将在响应路

径上振荡且振幅逐渐衰减，而当介质压力较大时，膜

厚振荡现象消失.
b. 随po或φ的增大， |Δh2|与kzz的变化趋势呈现高

度负相关关系而与czz的变化趋势无明显关联的现象

可推知，干气密封在动态运行过程中，膜厚扰动的

|Δh2|的变化主要受kzz的影响；而从|Δh1|的变化趋势可

以发现，|Δh1|受kzz或czz的影响与振型有关，其变化规

律较为复杂.
c. 在本文工况条件和参数研究范围下，要想使DGS

能更好地适应变工况或存在突变激励的运行环境，需

保证φ<9°且m<1 kg；而当DGS长期运行于稳定工况

下，使12<φ<24°且cs<500 N·m/s且满足[m1，m2]≈C[ks1，
ks2]+m0，其中C≈4.5×10−7(s2)，m0≈−4.4×10

−3 kg时，DGS
的动态追随性较好.
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