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旋转密封环泄漏特性分析与实验研究
刘佳欢1，刘高文1，刘    月2，李国跃2，王久星1，陈    燕1

（1.  西北工业大学 动力与能源学院，西安 710129；
2.  中国航发商用航空发动机有限责任公司，上海 200241）

摘　　　  要：    旋转密封环在航空发动机中阻隔轴承腔低温引气与涡轮高温引气。为获得转速和进出口压比

对密封效果的影响规律，搭建了高压比、高转速的实验台。通过多截面参数测量，结合密封间隙、接触面润

滑对比实验，分析了泄漏特性演变规律。结果表明：转速由 0 r/min升至 10 000 r/min（压比为 2.5）时泄漏量减

少 36.4%，而压比从 1.1增至 2.5（10 000 r/min）导致泄漏量增长 91.8%；装配间隙在 0.5 mm公差范围内影响小于

5%，增加润滑涂层使泄漏量降低 15%～60%。数值仿真表明：实验工况下转速提升导致平均接触应力增加最

大 1.24 MPa，改善了密封效果，摩擦因数增大会使平均接触应力降低超过 1.35 MPa，不利于密封。研究揭示了

转速与密封性能的定量关系及润滑的增效机制，为航空发动机旋转密封设计提供了依据。
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Analysis and experimental study of leakage characteristics of
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Abstract:   Rotating  seal  ring  are  used  in  aero  engines  to  block  low-temperature  bleed  air  in  the
bearing cavity from high-temperature bleed air in the turbine. In order to obtain the influence of rotation
speed and inlet and outlet pressure ratio on the sealing effect，an experimental system with high pressure
ratio and high speed was built. Through the measurement of multi-section parameters，combined with the
comparative experiments of sealing clearance and contact surface lubrication，the evolution law of leakage
characteristics  was  analyzed.  The  results  show  that  the  leakage  is  reduced  by  36.4%  when  the  rotation
speed is increased from 0 r/min to 10 000 r/min (pressure ratio 2.5)，and the leakage increases by 91.8%
when the  pressure  ratio  is  increased  from 1.1  to  2.5  (10 000  r/min).  The  assembly  clearance  affects  less
than  5%  within  the  0.5  mm  tolerance， and  the  addition  of  lubricating  coatings  reduces  leakage  by
15%—60%. Numerical simulations show that the average contact stress increases by up to 1.24 MPa under
the  experimental  conditions，which  improves  the  sealing  effect， and  the  increase  of  friction  coefficient
reduces  the  average  contact  stress  by  more  than  1.35  MPa， which  is  not  conducive  to  sealing.  The
quantitative relationship between rotational speed and seal performance and the efficiency mechanism of
lubrication are revealed，which provides a basis for the design of rotary seals for aero engines.
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航空燃气涡轮发动机有许多密封结构，大型

发动机可能超过 50处，密封结构的泄漏量对发动

机效率、推力和飞机航程具有直接影响[1-2]。发动

机部件的气体密封主要包括主流的燃气密封、内

部的冷却气密封等[3]。其中，主流密封的一个目

的是最大限度减少气体的再循环，如叶尖间隙密

封、压气机级间密封和涡轮的轮缘封严等 [4-6]，另

一个目的是减少主流的气体泄漏，如法兰密封、可

调静叶枢轴密封等[7-8]。发动机内部的冷却气通常

来自压气机中间级引气，用于冷却高温部件、对轴

承室加压防止滑油泄漏以及平衡转子推力等[9-10]。

内部的冷却气密封主要目的是控制输送的空气流

量，保证各部件的冷却、增压和平衡载荷要求。

旋转密封环是一种利用离心力作用的转-转轴之

间的轴向金属密封结构，其安装位置位于减涡器

支撑环与空气导管之间，用于阻止高温的压气机

引气通过轴间的环形间隙向轴承室泄漏，由于其

工作位置存在密封面的相对轴向运动，并且工作

温度较高，无法采用传统的 O型圈等弹性密封，需

要采用金属材料，并且能够在高转速下实现可靠

的接触密封，其密封性能直接影响轴承和滑油温

度，对发动机运行安全和使用寿命具有重要意义。

发动机内部的密封位置通常存在相对转动，

旋转密封工况复杂并且对效率影响较大，因此一

直是国内外的研究热点。发动机内部典型的旋转

密封结构包括轴向间隙密封和径向端面密封等，

如叶尖间隙密封、迷宫密封、刷式密封和浮环密

封等。叶尖间隙主要由转子叶片和机匣之间的瞬

态温度差导致的干涉磨损产生，解决办法包括使

用可磨损的机匣内壁材料减小叶片磨损、采用外

部冷却机匣的主动间隙控制系统等[11]。Papa等[12]

通过实验测量，研究了两种不同叶尖几何形状和

叶尖间隙对叶片传质和传热的影响，结果表明，

随着间隙的增加，叶片的传质水平呈现下降趋势。

Miorini等[13] 通过光学实验测量，研究了涡轮转子

叶尖泄漏流动和泄漏涡旋结构的产生和演变过

程。Williams[14] 提出了一种基于时间的叶尖与机

匣内衬之间摩擦作用的建模方法，并通过真实案

例对方法的可靠性进行验证。Páty等 [15] 通过数

值计算和实验，研究了 3种几何形状的叶尖流动

和损耗机理。Wiese等[16] 使用数值计算探索了具

有离散轴对称凹槽的叶尖密封件优化结构，研究

结果表明，凹槽与平叶尖配合时的转子效率优于

尖头叶尖。在迷宫密封的研究中，国内外学者针

对迷宫密封的风阻升温、运行工况和几何形状等

问题开展了广泛研究。Millward等 [17] 通过实验

研究了迷宫式密封件的风阻升温特性，并与 CFD
计算结果进行了对比分析。Hirano等 [18] 通过数

值计算，研究了迷宫密封件的转子动力学特性和

偏心状态的泄漏流动特性。Paolillo等 [19] 介绍了

如何在先进的密封实验台中评估、测试和辅助设

计迷宫密封的过程，给出了密封流量结果，并与

基线进行了比较。Dogu等[20] 通过二维 CFD计算，

分析了 5种形状的迷宫密封，在不同磨损状态下

的泄漏特性，结果表明，任何类型的迷宫密封件

磨损都对泄漏具有显著影响。Straka[21] 通过数值

计算，研究了各种几何形状和运行工况下的迷宫

密封泄漏特性，主要变量包括密封件角度、进出

口压比和转速等。Mo等[22] 通过实验和数值计算，

研究了转子偏心对迷宫式密封的影响。Cangioli
等[23] 通过实验研究了交错式迷宫密封的转子动

力学特性，讨论了转子动力学系数与泄漏之间的

联系。Yin等 [24] 通过数值计算，研究了带有前置

凸台防旋板的交错式迷宫密封结构的设计和抑振

性能。Sun等[25] 通过 CFD计算和实验验证，研究

了工况参数、几何参数等多因素耦合作用下的迷

宫密封泄漏特性。由于迷宫密封为非接触式密封，

密封面之间存在间隙，不容易产生磨损，能够保

证发动机空气系统冷却气的流量稳定，但密封效

果较差。而传统的接触式密封虽然密封效果好，

但容易产生磨损，造成密封间隙变大并对流量造

成影响。为解决接触密封的磨损间隙变化问题，

刷式密封被提出并逐渐得到应用。Flouros等 [26]

通过实验研究刷式密封和迷宫密封在轴承室内滑

油密封的应用，结果表明，刷式密封相对迷宫密

封能够减少 80%的密封空气消耗，从而减少 1%
的燃料消耗，同时刷式密封在 19 500 r/min的高转

速下造成的升温，也不足以导致滑油变质。在轴

承室中，常见的密封结构还有浮环密封等。作为

端面摩擦接触密封，浮环密封的泄漏率远低于迷

宫密封，但工作速度低于迷宫密封，涡轮位置轴

承的密封主要采用摩擦接触式密封件和迷宫式密
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封件组合的结构。轴承室的密封气体来自压气机

主流引气，对温度要求较高[27]，对于带有减涡器的

双转子发动机，需要隔绝温差较大的涡轮冷却引

气和轴承室引气，在结构上需要设置无相对转动

的转-转轴间密封。传统的轴间密封结构主要采

用 O型非金属密封圈 [28]，由于发动机密封位置的

高温工况和装配结构，工程上常采用金属密封环，

但相关研究较少。

综上所述，国内外研究学者针对发动机静止

件、转-静件的接触和间隙密封结构开展了广泛

研究，但转-转件间的密封结构、旋转密封环的泄

漏特性研究较少。本文设计并搭建了高转速的转-
转件泄漏特性实验台，通过实验研究转速、压比、

装配间隙和接触面润滑对旋转密封件泄漏特性的

影响。对旋转密封环的工作原理进行了理论分析，

针对密封环结构在不同转速下的密封面接触应力

进行数值计算，并探索了摩擦因数对接触应力的

影响，为转-转件泄漏特性实验研究和密封环设计

提供帮助。

 1    旋转密封环力学特性分析

 1.1   研究对象

某型航空发动机旋转密封环在发动机中的装

配位置如图 1所示，图中的局部放大部分均为旋

转部件。
  

压气机
减涡器
引气减涡器

支撑环

旋转密封环 涡轮冷却
用气

空气导管 低压压气机
引气

轴承室
密封用气

低压转子轴
Y

X

图 1    旋转密封环安装位置示意图

Fig. 1    Schematic diagram of the installation position of the

rotating seal ring
 

图 2为旋转密封环的结构示意图。其中 R=
57.5  mm代表密封面半径 ，H=3.1  mm和 W=3.7
mm分别代表密封槽的高度和宽度，G代表密封

面间的初始间隙。活塞环与封严环均为开口环，

两者通过 30°的斜面配合，装配时保证开口相距

180°，减小间隙泄漏。在静止状态下，活塞环与减

涡器支撑环之间为自由搭接状态。在旋转状态下，

活塞环由于离心力作用产生扩张变形，与减涡器

支撑环内壁产生接触。同理，封严环则在离心力

作用下同样产生扩张变形趋势，并通过斜面向活

塞环施加扩张力，进一步增加活塞环与减涡器支

撑环之间的接触应力水平。各接触面在离心力作

用下均产生有效的接触应力，进而实现密封功能。

 1.2   受力状态分析

Fc = dmω2R

旋转密封环接触泄漏路径截面的几何尺寸与

接触应力有直接关系。通常情况下，随着接触应

力的增加，在一定范围内，泄漏面积随之减小，泄

漏量呈下降趋势[29]。因此，接触应力能够作为接

触密封效果的一个评价指标。旋转密封环中活塞

环和封严环在独立状态下都可以等效为开口薄壁

圆环。在等速旋转运动中，开口薄壁圆环的受力

状态如图 3所示。其中，R为理论半径，b为开口

角度。选取端面角度为 a的 BC段微元体进行受

力分析，则离心力 。

在 OC截面，存在反抗力偶矩、剪切力和拉伸

轴向力。根据达朗伯原理，微元体可列出如下方

 

封严环 活塞环

G

H

W
减涡器
支撑环

空气导管

Z X
Y

R

图 2    旋转密封环装配结构示意图

Fig. 2    Schematic diagram of the assembly structure of the

rotating seal ring
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ω

Fc

Qa

Fa

Ma

图 3    等速旋转的开口薄壁圆环

Fig. 3    Split thin-walled ring rotating at a constant speed
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程组[30]
Ma = R3ρSω2[1− cos（a−b/2）]
Fa = R2ρSω2[1− cos（a−b/2）]
Qa = R2ρSω2 sin（a−b/2）

（1）

Ma Fa Qa

ρ S ω

其中 为反抗力偶矩， 为拉伸轴向力， 为剪

切力， 为材料密度， 为截面积， 为旋转角速度。

式（1）可以应用于自由状态的等速旋转开口

薄壁圆环。当圆环外圈的位移受限时，可以近似

认为离心力与外圈受力达到平衡，忽略圆环的微

小内应力，即离心力等于外圈的支持力。旋转密

封环在等速旋转状态，不考虑周向力作用下，活塞

环和封严环截面径向的简化受力状态如图 4所示。
 
 

②

④
① ③

Fs1Fp

f1

Fs3
Fc1 f3

Fs2

②

④
①

③

f4

Fs4

Fc2

(b)

(a)

−Fs3
−f3

图 4    旋转密封环径向截面受力分析

Fig. 4    Force analysis of the radial cross-section of

the rotating seal ring
 

Fs

f

Fs2

f1

Fp

图 4中，数字①～④表示接触面， 代表支持

力， 代表摩擦力，使用数字下标表示施力的接触

面。从图中可以看出，在离心力作用下，活塞环

有径向扩张趋势，但由于受外壁面位移限制，产

生支持力 ，同时，由于相对运动，壁面①向活塞

环施加与运动方向相反的摩擦力 。此外，活塞

环还受到轴向的气体 压力作用。对于封严环，

在离心力作用下，同样产生径向扩张趋势，但受

Fs3 Fs4

f3 f4

Fs3 f3 Fs2

Fc f3

斜面③和平面④的共同作用，产生支持力 、

以及摩擦力 、 达到受力平衡状态。由于封严

环斜面支持力和摩擦力作用，活塞环受到支持力

和摩擦力 ，并且接触面②的支持力 进一步

增大。因此，理论上为增大接触应力来提高密封

效果，需要增加离心力 并减小除了 以外的摩

擦力。

对于本文研究的旋转密封环，由于活塞环与

封严环之间存在斜面应力传递，并且减涡器支撑

环与空气导管均会在离心力作用下产生变形，因

此难以通过直接求解的方式计算接触应力，因此

本文采用有限元数值计算的方法进行求解。

 1.3   数值计算模型

本文研究的旋转密封环装配结构如图 2所示，

两环接触面角度为 30°，开口位置相距 180°装配。

根据实验台结构建立简化的求解模型，并进行网

格划分。由于研究结构为简单几何形状，综合考

虑求解所需时间和求解精度，最终绘制网格数为

6.98万。求解模型采用结构化网格划分，旋转密

封环配合部位进行局部加密，如图 5所示。
  

Y
X

Z

图 5    模型网格划分

Fig. 5    Mesh generation of the model
 

在边界条件设置中，根据实验台实际装配结

构，将模拟空气导管内圆柱面和模拟减涡器支撑

环内圆柱面设置为圆柱支撑，允许径向扩张。旋

转密封环组件不设置额外的支撑，根据与模拟空

气导管和模拟减涡器支撑环的装配关系设置接触

面，接触类型为摩擦接触，采用广义拉格朗日算

法，不允许接触面穿透，保证转动自由度和轴向

扩张自由度。根据实验工况施加载荷条件，由于

计算模型均为旋转部件并且转速相同，根据实验

工况为所有零件体设置相同的稳态转速条件，并

根据进出口条件设置气体压力条件。在商业软

件 Ansys Mechanical中进行数值计算。为验证数

值计算的准确性，将计算结果与实验结果进行对

比验证。采用的实验数据为激光位移传感器测量
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值，测量面为模拟减涡器支撑环外圆柱面，与数

值计算结果的对比如图 6所示，从图中可以看出，

转子径向位移量数值计算与实验测量的最大误差

为 15%，相对平均偏差小于 10%。

 
 

0.025

0.020

0.015

转
子

径
向

位
移

量
/m

m

0.010

0.005 实验测量
数值计算

0
2000 4000 6000 8000 10000

转速/(r/min)

图 6    数值计算与实验测量结果对比

Fig. 6    Comparison between numerical simulation and

experimental measurement results
 

 1.4   转速对受力状态的影响

改变转速工况进行数值计算，转速 n范围

2 000～10 000 r/min。由于旋转密封环尺寸较小，

难以独立控制各表面粗糙度，因此，根据实验件

状态，将所有接触面摩擦因数设置为 0.1。在 5 000、

8 000 r/min和 10 000 r/min转速下，旋转密封环的

等效应力云图如图 7所示。

从图 7可以看出，随着转速的增加，活塞环和

封严环的等效应力水平显著增加。在等效应力的

分布上，活塞环和封严环具有相似性，即开口区

a

域附近应力水平较低，最大应力区域位于开口对

向位置，这主要是由于本文研究的开口环几何结

构可以近似等效为小曲率曲杆，根据式（1）可以看

出，任意截面处的应力水平均为相距开口位置角

度 的增函数。

不同转速下旋转密封环的总变形云图如图 8

 

(c) n=10 000 r/min

活塞环 封严环

活塞环 封严环

活塞环 封严环

等效应力

等效应力

24.00
21.30
18.70
16.00
13.30
10.70
8.00
5.33
2.67
0

等效应力/MPa

图 7    不同转速下旋转密封环的等效应力云图

Fig. 7    Equivalent stress contours of the rotating seal ring at

different rotational speeds

 

(a) n=5 000 r/min

(b) n=8 000 r/min

活塞环 封严环

活塞环 封严环

活塞环 封严环

24.00
21.30
18.70
16.00
13.30
10.70
8.00
5.33
2.67
0

等效应力/MPa

24.00
21.30
18.70
16.00
13.30
10.70
8.00
5.33
2.67
0

等效应力/MPa

等效应力

 

(a) n=5 000 r/min

(b) n=8 000 r/min

(c) n=10 000 r/min

活塞环 封严环

活塞环 封严环

活塞环 封严环

总变形/mm
0.03300
0.02930
0.02570
0.02200
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0.01470
0.01100
0.00733
0.00367
0

总变形/mm
0.03300
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0.02570
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0

总变形/mm
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0.02570
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0.01470
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0

图 8    不同转速下旋转密封环的总变形云图

Fig. 8    Total deformation contours of the rotating seal ring at

different rotational speeds
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所示。从图中可以看出，变形的最大位置出现在

开口位置，并且随转速的增加而迅速增长。由于

开口位置容易产生间隙泄漏，随着转速的增加，

泄漏会逐渐加剧，虽然在设计中将开口位置采用

相距 180°装配，希望避免活塞环和封严环开口位

置重合而造成的间隙泄漏，但由于旋转密封环在

装配位置无周向定位结构，其实际状态存在不确

定性，当开口位置出现重合后，就会造成间隙泄

漏。因此，尽量减小开口大小或设计具有密封效

果的开口结构，对减小间隙泄漏至关重要。

图 9为不同转速下的接触应力云图。从图中

可以看出，在 10 000 r/min的工况下，4个接触面

均能够形成有效的接触密封。

从图 9（a）可以看出，在接触面①，活塞环端

面与空气导管接触，由于高半径部分区域无接触，

因此接触应力为零，其余大部分区域从低半径至

高半径位置，接触应力呈下降趋势，并且在开口

区域及对向位置存在微小的应力集中区域。从

图 9（b）可以看出，活塞环与减涡器支撑环之间的

接触面②上，接触应力具有明显的梯度，从活塞

环指向封严环的轴向方向上，接触应力逐渐上升。

从图 9（c）可以看出，活塞环与封严环接触面③上，

接触应力分布较为均匀，只在开口位置存在部分

应力集中区域，无接触区域的接触应力为零。从

图 9（d）可以看出，在封严环与空气导管的接触面

④上，接触应力在径向上分布较为均匀，但轴向

上从开口位置至对向位置逐渐降低。

为研究转速对不同接触面接触应力的影响，

改变转速进行数值计算。根据计算结果，不同转

速下各接触面具有相似的接触应力分布，为便于

分析，使用平均接触应力表示接触面的受力状态。

不同转速下的各接触面平均接触应力如图 10
所示。

从图 10可以看出，随着转速的增加，各接触面

的平均接触应力均呈现上升趋势。由于接触应力

的增加，接触面材料微观弹塑性变形量增加，泄漏

面积减少，这也解释了实验得出的随转速增加泄

漏量减小的趋势。此外，根据平均接触应力的数

 

接触面①

接触面②

接触面③

(d) 接触面④

接触面 ①

接触面 ②

接触面 ③

接触面: ④

压力

压力

压力

压力/MPa

2.020
1.810
1.610
1.410
1.210
1.000
0.802
0.600
0.398
0.195

图 9    10 000 r/min下旋转密封环的接触应力云图

Fig. 9    Contact stress contours of the rotating seal ring at

10 000 r/min

 

(a) 接触面①

(b) 接触面②
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图 10    不同转速下的接触应力变化规律

Fig. 10    Variation of contact stress with rotational speed
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值大小可以看出，作为主要密封面的接触面②的

压力水平最高，这也验证了结构设计的合理性。

 1.5   摩擦因数对接触应力的影响

根据文中第 3.1节分析结果，摩擦力对接触

应力起着重要作用。因此，本文通过在固定的转

速下，改变接触面的摩擦因数，研究其对接触应

力的影响。由于实际旋转密封环的几何尺寸十分

微小，难以单独控制各接触面的摩擦因数，因此

在数值计算中，定义摩擦因数的改变是同时的。

根据零件工况和加工工艺，研究的摩擦因数范围

为 0.02～0.3，转速工况固定为 10 000 r/min。
图 11为不同摩擦因数下，各接触面接触应

力的变化规律图。从图中可以看出，随着摩擦因

数的增加，各接触面的接触应力呈现下降趋势。

当摩擦因数由 0.1上升至 0.2，接触面①～接触面

④的平均接触应力分别下降了 30.9%、29%、32.9%
和 32.3%。在同样的转速工况下，摩擦因数的增

加将导致摩擦力增大，旋转密封环的自锁效应增

强，将导致各接触面的平均接触应力下降，不利

于提高密封性能。
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图 11    不同摩擦因数下的接触应力变化规律

Fig. 11    Variation of contact stress with friction coefficient
 

 2    实验方法及参数定义

 2.1   实验装置

本文研究的旋转密封环的泄漏量在 1～2.5 g/s
量级，而实验旋转速度达到 10 000 r/min，需要设

计能够实现高速旋转工况下微小泄漏量测量的实

验装置和测量系统。本文采用的旋转密封实验系

统如图 12所示。

实验系统主要包括供气系统、控制系统、测

量系统和旋转密封实验段。供气系统包括螺杆空

压机和大容量储气罐，能够稳定提供最高压力 1.6
MPa，最大连续质量流量为 2.5 kg/s的干燥压缩空

气。控制系统包括管路中的电动阀和转台电动机

驱动装置，实验段最大稳定工作转速可达 13 000
r/min。测量系统包括压力、温度和流量测量的扫

描阀、热电偶、层流和孔板流量计组。

图 13为旋转密封实验段的结构示意图。实

验台主体部分包括静止的进气机匣、中介机匣和

出气机匣，以及可旋转的模拟空气导管、模拟减

涡器支撑环和实验件。
  
进气机匣 进气腔

中介机匣
模拟减涡器

支撑环

排气腔 出气机匣

进气腔
篦齿

模拟空气导管 密封件装配位置 自锁螺母

Y
X

ma

mr

mg

图 13    旋转密封实验段结构示意图

Fig. 13    Schematic diagram of the rotating seal experimental

section structure
 

实验台静止部件通过台阶面定位，转动部件

通过锥形面与转轴连接，使用带有与旋转方向相

反螺纹的螺母拧紧。压缩空气由进气机匣流入实

验段，通过环形进气腔稳压后到达实验件，经实

验件进入排气腔，部分压缩空气从后篦齿流出，

由于流量测量在系统出口，这部分流量对测量结

果没有影响。模拟减涡器支撑环和中介机匣之间

存在相对转动，因此在支撑环外部设置篦齿密封，

经篦齿泄漏的空气同样进入排气腔，这部分空气

泄漏对实验结果有直接影响，因此实验中测得流

 

供气系统

空压机截止阀

储气罐

温度扫描阀
驱动系统 计算机

压力扫描阀

旋转密封
实验段

流量计组

电动阀 电动阀

控制及测量系统

稳
压
段

图 12    旋转密封实验系统示意图

Fig. 12    Schematic diagram of the rotating seal

experimental system
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mr

mg ma

量包括实验台自身泄漏量和实验件泄漏量。为获

得实验件泄漏量 ，本实验采用流量相减法，即

单独标定篦齿泄漏量 并在总测量流量 中减

去。篦齿泄漏量的标定主要通过填充密封实验件

间隙的方法实现，使用密封胶将旋转密封环的密

封间隙填充，并在不同转速和压比工况下测量篦

齿的独立泄漏流量。

图 14为实验段的实物图，实验段各机匣通过

法兰连接，并在各接触面设置密封圈保证密封性

能。在出气机匣出口设置波纹段，降低下游管路

对实验台造成的轴向力。为实现压比的精确调节，

实验段进口的电动阀采用不同直径的高精度电动

阀门组。实验时，通过改变进口电动阀的开度调

节进气腔压力，进而改变压比。实验段的出口为

大气环境，实验压比范围为 1.1～2.5。
 
 

出气机匣

中介机匣

进气机匣

图 14    旋转密封实验段实物图

Fig. 14    Photograph of the rotating seal experimental section
 

由于实验台篦齿为非接触式密封，相对旋转

密封件的接触式密封的泄漏流量占比较高，这对

实验件的泄漏量测量是不利的。因此，为研究篦

齿泄漏的重复性偏差对实验结果的影响，进行多

次拆装和重复性实验，对篦齿的装配间隙和泄漏

量进行测量标定并分析误差。5次重复装配的篦

齿间隙如图 15所示。

经过 5次测量，篦齿间隙的最大差值小于

1 μm，变化幅度不超过 0.3%，篦齿静态安装间隙

具有较高的重复精度。5次重复装配的篦齿泄漏

量箱型图如图 16所示。

重复性实验的转速工况为 10 000 r/min。从

图 16中可以看出，在不同的压比工况下，篦齿泄

漏量存在微小的重复性误差。经过实验，在不同

的转速工况下，去除局部异常值后，篦齿泄漏的

相对平均偏差小于 5%。均取多次测量结果的去

尾平均值作为篦齿泄漏量标定数据，在压比为 2.5、

转速为 10 000 r/min的工况下，篦齿泄漏的最大重

复性误差约 0.1 g/s，相对实验件泄漏量小于 4%。

 2.2   测量方法

在实验台静止部件上布置有温度和压力测点，

同时在实验台出口设置有流量计组。其中，进气

腔内布置有 3个总温测点和 3个总压测点，分布

形式为周向均布，排气腔内布置有 3个周向均布

的静压测点，流量测点布置在实验段出口。实验

段的测点布置如图 17所示。

温度测量采用 PSI9046温度扫描阀和 K型热

电偶，经过标定后，测量精度为±1 K，不确定度小

于 0.35%。压力测量采用 PSI9116压力扫描阀，经

过标定后，测量精度为±0.075%，不确定度小于

0.1%。微小质量流量的测量采用的是不同量程的

层流流量计与孔板流量计共同组成的流量计组，

带有温度修正功能，其测量精度为±1%最大量程，

最大不确定度小于 1.3%。实验件及与实验台配

合部位几何尺寸使用高精度塞规和千分尺测量，

精度为±0.005 mm。位移测量采用激光位移传感

器，精度为±0.001 mm。

 2.3   参数定义

ma mr mg以 、 和 分别表示实验段出口总流量，

旋转密封环泄漏流量和篦齿泄漏流量，这三股流

量满足关系：

mr+mg = ma （2）

p∗0系统压比定义为系统入口总压 和出口静压

 

0°345° 15°
330° 30°

315° 45°

300° 60°

285° 75°

270° 0°

255° 105°

240° 120°

225° 135°
210° 150°

195° 165°180°
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0.08 mm

0.04 mm

0

第1次试验 第2次试验 第3次试验
第4次试验 第5次试验

图 15    5次重复装配篦齿静态间隙

Fig. 15    Static clearance of labyrinth seal teeth after five

repeated assemblies
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p2的比值，表达式为：

π =
p∗0
p2

（3）

Aeff

λ

在工程应用中，通常使用有效泄漏面积 和

换算流量 表示发动机的泄漏流动特性。旋转密

封环的有效泄漏面积表达式为：

Aeff =CdAref =
mr

√
T ∗0 Rg

p∗0

√√√√
2κ
κ−1


(

p2

p∗0

) 2
κ

−
(

p2

p∗0

) κ+1
κ


（4）

Cd Aref T ∗0其中 为流量系数， 为几何参考面积， 为泄

Rg κ漏处进口总温， 为气体常数， 为等熵指数。

λ旋转密封环泄漏换算流量 表达式为：

λ =
mr

√
T ∗0

p∗0
（5）

为保证实验结果的可靠性，根据相对误差传

递公式，结合各测量仪器的误差范围及重复性误

差，计算各参数的不确定度[31]

∆y
y
=

√(
p1
∆x1

x1

)2

+

(
p2
∆x2

x2

)2

+ · · ·+
(
pn
∆xn

xn

)2

（6）

不确定度的计算结果如表 1所示。
  

表 1    主要参数的不确定度

Table 1    Uncertainty of the main parameters

参数 不确定度/%

密封环泄漏量 mr 4.4

有效泄漏面积 Aeff 4.6
λ换算流量 4.5

 

 3    实验结果与分析

实验过程中研究了不同压比、转速和初始密

封间隙下，旋转密封环的泄漏量、有效泄漏面积

和换算流量的变化规律。实验转速范围为 0～
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图 16    10 000 r/min工况下 5次重复装配篦齿泄漏量

Fig. 16    Leakage of labyrinth seal after five repeated assemblies at 10 000 r/min
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图 17    旋转密封实验段测点布置

Fig. 17    Layout of measuring points in the rotating seal

experimental section
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10 000 r/min，压比工况范围为 1～2.5。
 3.1   转速对泄漏特性的影响

在初始密封间隙 G=0.2 mm的状态下进行不

同转速下的旋转密封实验，采集并计算旋转密封

环泄漏量。图 18为实验件泄漏量随转速的变化

规律。从图中可以看出，随着转速增加，泄漏量

呈近似线性的下降趋势，并且在不同的压比工况

下具有相似的下降规律。在压比为 1.1和 2.5的

工况下，从静止状态到 10 000 r/min，泄漏量分别

下降了 62.3%和 36.4%。

Aeff

旋转密封环与减涡器支撑环之间为接触密封，

接触区域的泄漏面积大小对泄漏量有重要影响。

但微小的接触泄漏面积难以直接测量，因此通过

泄漏量与实验工况，计算有效泄漏面积 ，如

图 19所示。从图中可以看出，随着转速的增加，

实验件的有效泄漏面积呈现下降趋势，在静止时

有效泄漏面积最大。在压比为 1.1和 2.5的工况

下，从静止状态到 10 000 r/min，有效泄漏面积分

别下降了 62.1%和 34.7%。

λ不同转速下旋转密封环泄漏换算流量 如

图 20所示。随着转速的增加，换算流量同样呈现

近似线性的下降趋势。在压比为 1.1和 2.5的工

况下，从静止状态到 10 000 r/min，泄漏换算流量

分别下降了 62.4%和 34.3%。
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图 20    实验件换算流量随转速变化规律

Fig. 20    Variation of corrected flow rate of the experimental

piece with rotational speed
 

根据实验结果，随着转速的增加，泄漏量、有

效泄漏面积和换算流量均呈下降趋势。在转速

为 10 000 r/min，压比为 2.5的工况下，泄漏量从

2.2 g/s下降至 1.4 g/s。这主要是由于离心力作用

下，活塞环和封严环产生扩张变形，与外密封面

的接触应力增加，接触表面弹塑性变形增大，导

致有效泄漏面积减小，进而导致泄漏流量和换算

泄漏流量减小。

 3.2   压比对旋转密封环泄漏特性的影响

在初始密封间隙 G=0.2 mm的状态下进行不

同压比下的旋转密封实验。图 21为实验件泄漏

量随压比的变化规律。从图 21中可以看出，随着
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图 18    实验件泄漏量随转速变化规律

Fig. 18    Variation of leakage of the experimental piece with

rotational speed
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图 19    实验件有效泄漏面积随转速变化规律

Fig. 19    Variation of effective leakage area of the experimental

piece with rotational speed
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压比的增加，泄漏量呈上升趋势，这主要是由于

实验增加压比的方式为提高密封件的进口总压，

优于气体密度的变化，在泄漏面积不变时，泄漏

量会随压比的增加而增长。在转速为 2 000 r/min
和 10 000 r/min的工况下，压比从 1.1上升至 2.5，
泄漏量分别增长了 86.9%和 91.8%。

图 22为实验件有效泄漏面积随压比的变化

规律。从图中可以看出，随着压比的增加，不同

转速下的有效泄漏面积均呈现上升趋势，并且上

升幅度逐渐减小。在转速为 4 000 r/min的工况下，

压比从 1.1上升至 1.7，有效泄漏面积上升了

31.4%，当压比从 1.9上升至 2.5，有效泄漏面积上

升了 21.6%。压比升高造成的有效泄漏面积的增

加，主要是由于实验工况下进口压力升高造成的

流量系数增长。图 23为实验件换算流量随压比

的变化曲线图。从图中可以看出，随着压比的增

加，不同转速下的换算流量均呈现上升趋势，并

且上升幅度逐渐降低。在转速为 4 000 r/min的工

况下，压比从 1.1上升至 1.7，换算流量上升了

60.1%，当压比从 1.9上升至 2.5，换算流量上升了

18.6%。相对泄漏量，换算流量作为无量纲参数更

能表达真实流动规律。

 3.3   初始间隙对旋转密封环泄漏特性的影响

在实际发动机结构中，由于装配工艺设计，密

封间隙可能随机分布在公差范围内。为研究初始

密封间隙 G对密封泄漏特性的影响，本文选取初

始密封间隙 G=0.15 mm和 G=0.2 mm两个组别，

分别在 8 000 r/min和 10 000 r/min的转速下进行

对比实验。实验压比范围为 1.1～2.5。
图 24为不同初始密封间隙 G下，旋转密封环

泄漏的换算流量随压比变化的曲线图。从图中可

以看出，随着压比的增加，不同初始密封间隙下

的换算流量相差较小，偏差小于 5%。在转速为 8 000
r/min和 10 000 r/min工况下，不同初始间隙的泄

漏换算流量具有相似规律。因此，根据实验结果，

初始密封间隙对换算泄漏流量的影响不显著。
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Fig. 24    Effect of initial clearance G on corrected flow rate
 

 3.4   接触面润滑涂层对泄漏特性的影响

由于旋转密封环在装配中存在接触面，发动

机转动过程中，由于离心力、振动和热变形等原

因，密封环接触面之间容易产生较大摩擦，为提

高可靠性，在所有接触面喷涂 Surf-Kote润滑涂层，

摩擦因数为 0.04～0.1。因此需要考虑在接触面

增加涂层对密封泄漏的影响。本文在转速为 5 000
r/min和 8 000 r/min的工况下，研究有润滑涂层实

验件和无涂层实验件的泄漏流量差异。
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图 22    实验件有效泄漏面积随压比变化规律

Fig. 22    Variation of effective leakage area of the experimental

piece with pressure ratio
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图 25为不同转速下的有/无润滑涂层实验件

换算泄漏流量偏差（无涂层-有涂层）。从图中可以

看出，无润滑涂层实验件的换算流量均大于有涂

层实验件。在压比为 1.9工况下增加润滑涂层后，

转速为 5 000 r/min时，换算流量下降 31.28%，并

且随着压比的增加，换算流量偏差逐渐增大。在

转速为 8 000 r/min时，换算流量下降 52.1%，并且

随着压比的增加，换算流量偏差逐渐减小。根据

实验结果，接触面增加润滑涂层能够减小泄漏量，

有效提高不同转速下的密封效果。润滑涂层硬度

低于活塞环材料，因此在相同的应力水平下，能

够产生更大的塑性变形，减小泄漏面积，此外由

于摩擦力的降低，接触应力增强，有利于密封效

果的提升，并且这种提升效果在低转速下更为显著。
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 4    结　论

1）  本文通过实验研究了旋转密封环泄漏特

性参数随转速和压比的变化规律。结果表明，随

着转速的增加，泄漏量、有效泄漏面积和换算流

量呈下降趋势，在压比为 1.1和 2.5的工况下，从

静止状态到 10 000 r/min，泄漏量分别下降了 62.3%
和 36.4%。随着压比的增加，泄漏量、有效泄漏面

积和换算流量呈上升趋势，在转速为 2 000 r/min
和 10 000 r/min的工况下，压比从 1.1上升至 2.5，
泄漏量分别增长了 86.9%和 91.8%。旋转密封环

在高转速下具有更好的密封效果，但由于流量系

数的变化，泄漏量仍会随进口压比的升高而增大。

2） 通过实验对比了不同装配间隙和有/无润

滑涂层对旋转密封环泄漏特性的影响。结果表明，

在 8 000 r/min和 10 000 r/min的转速下，0.5 mm公

差区间内的装配间隙变化造成的泄漏换算流量偏

差小于 5%，并不显著。而增加润滑涂层对泄漏效

果的提升较为显著，在 5 000 r/min和 8 000 r/min
的转速下能够降低最大 59%和 52%的泄漏量，有

利于接触表面的密封效果提升。

3）  通过数值仿真计算研究了转速和摩擦因

数对接触应力的影响。根据计算结果，转速从 0
增加到 10 000 r/min，旋转密封环的平均接触应力

最大增加 1.24 MPa，而随着摩擦因数的增加，密封

环的自锁效应增强，各接触面的接触应力均呈下

降趋势，摩擦因数从 0.01上升至 0.3，接触应力下

降超过 1.35 MPa。因此，旋转密封环在设计时需

充分考虑工作转速、压比和表面状态。
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