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不同边界设计下高压机械密封端面变形特性研究

高天睿，赵文静，郭世博，孟祥铠，彭旭东

（浙江工业大学机械工程学院，浙江 杭州 310023）

摘要： 为满足涉海装备对低功耗与低泄漏机械密封的严苛需求，以高压接触式机械密封为研究对象，综合考虑

多维辅助密封布置方式以及补偿环与推环间的接触行为，建立高压工况下的热弹流体动力润滑 （TEHD） 模型，

采用有限元法 （FEM） 求解多物理场耦合控制方程，系统研究了不同边界设计下的密封结构及其材料配副对端

面变形特性和密封性能的影响。研究结果表明：合理构建不同边界设计下的密封结构，可以有效减小端面相对

变形量，抑制端面间隙的过度收敛或发散；III-C 结构软硬材料配副能够有效结合平行流道与收敛流道的双重优

势，在高压状态下可保证良好润滑的同时表现出更优的综合性能。该研究成果可为高压工况下机械密封的结构

优化与可靠性提升提供重要理论依据。
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Abstract: To meet the stringent requirements of marine-related equipment for low power consumption and low-
leakage mechanical seals, this study focuses on high-pressure contact mechanical seals. A thermal-elastic-
hydrodynamic (TEHD) lubrication model under high-pressure conditions was established by comprehensively 
considering the effects of multi-dimensional secondary seal arrangement and the contact behavior between the 
compensating ring and the pusher ring. The finite element method (FEM) was employed to solve the multi-physics 
coupling equations. A systematic investigation was conducted on the effects of seal structures with different 
boundary designs and material pairs on end face deformation characteristics and sealing performance.The results 
indicate that reasonable design of sealing structures under different boundary configurations can effectively reduce 
the relative deformation of the end faces and suppress excessive convergence or divergence of the end face. The 
soft-hard material pairing of structure III-C successfully combines the advantages of parallel and convergent flow 
channels, ensuring good lubrication under high-pressure conditions while exhibiting superior comprehensive 
performance. These findings provide an important theoretical basis for structural optimization and reliability 
enhancement of mechanical seals under high-pressure conditions.
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引 言

机械密封凭借其高效、可靠的优异性能，已成

为涉海设备中阻止高压介质泄漏，保障设备长期稳

定安全运行的核心关键部件。随着海洋工程与油

气勘探开发的不断深入，工况环境日趋苛刻，对机

械密封的可靠性提出了更为严峻的挑战。为实现

海工装备与油气钻采设备在高压工况下的长周期

作业，亟须解决其配套机械密封在实现低泄漏的同

时兼顾低功耗这一关键技术难题。在高压工况下，

接触式机械密封热力耦合效应极为显著，端面在高

压介质、摩擦热及机械载荷的共同作用下易发生过

度变形，从而引发密封端面异常磨损、热裂等一系

列问题，最终导致密封性能劣化。

辅助密封作为阻止介质沿密封组件间隙泄漏

的屏障，其布置方式(即作用位置)不仅决定了初始

的力平衡状态，还会改变密封环的热传导路径与力

边界条件，从而对端面变形行为产生直接影响。在

辅助密封影响机制研究方面，国内外学者已取得了

一系列成果，例如彭旭东等[1-2]指出 O 型圈的轴向安

装位置对动静环的变形至关重要，且在有关流体静

压型密封的研究[3]中再次提出 O 型圈的位置将影响

环体轴向受力的均匀性，不宜布置在靠近密封外径

的位置；孟祥铠等[4]研究发现 O 型圈的非线性影响对

端面变形影响显著，合理设计辅助密封圈与密封环

体间的配合间隙是减少泄漏、提升密封性能的关

键；翁文豪等[5]在高压干气密封的研究中，发现环体

的轴向厚度和辅助密封的径向位置对密封性能、端

面间隙形状均有显著影响；刘杰[6]在 3.1~15.5MPa 压

力范围下研究了流体静压密封静环组件内 O 型圈轴

向位置对端面变形的影响，指出 O 型圈作用位置越

靠近密封端面，端面径向锥度越小；王金红等[7]则发

现 O 型圈的受力边界对端面变形影响显著，在硬硬

配副时端面倾向于形成发散型间隙，而在软硬配副

时则可能呈现收敛型或发散型间隙；Chen 等[8]研究

发现 O 型圈压缩分数对端面变形具有直接的影响，

压缩分数过大将会导致端面径向锥度的增加；何强

等[9]提出不同作用位置的辅助密封对密封性能影响

程度有所不同，其中受密封环背部处 O 型圈的影响

极大。综上所述，在研究机械密封端面变形特性

时，辅助密封布置方式的影响不容忽视。

除辅助密封外，机械密封端面变形还受诸多因

素影响，许多学者也展开了相关研究，例如 Kou 等[10]

建立了二维轴对称的热流固耦合模型，利用有限元

法获得了端面的整体变形情况；Adjemout 等[11]分别

通过实验和建立 TEHD 理论模型两种方法，对比研

究了表面织构对端面润滑及温升特性的影响，指出

TEHD 模型与实验数据高度相关；李世聪等[12]探讨

了热载荷、力载荷以及约束方式对动压型机械密封

端面微变形的影响，指出在多种载荷共同作用下温

差对端面微变形的影响最大；Zhao 等[13]探究了深海

机械密封在稳定与交变载荷下的端面变形特性，揭

示了两种载荷形式下的不同变形机制，在交变载荷

作用下端面内径处更易发生挤压磨损；李香等[14]则

关注了变工况下机械密封端面随介质压力和转速

变化的动态变形特性；余嘉桐等[15]研究了密封环与

环座间的配合关系对端面变形的影响，指出密封组

件间的过盈配合和接触会导致液膜厚度沿半径方

向呈现非单调变化；He 等[16]指出环座与密封环间的

接触关系对流体静压型和非接触式机械密封均具

有重要意义，在设计中应考虑多体接触的复杂状

态；王刚伟等[17]研究了 1~4MPa 压力范围内接触式艉

轴机械密封的变形特性，结果表明介质压力会使软

环未接触区域产生较大的轴向变形，同时摩擦系数

和弹簧比压的增大也会导致动静环端面轴向变形

均有所增加；周剑锋等[18]则研究了端面变形对液膜

特性的影响，系统探讨了收敛型、发散型、平行以及

收敛-发散型间隙对密封性能的作用规律。

综上所述，机械密封端面变形是多重因素耦合

作用下的复杂过程，其形成机理复杂，尤其在高压

工况下，热流固多物理场耦合效应显著，进一步加

剧了端面变形的不确定性与非线性特征。辅助密

封作为机械密封系统的关键部件，其布置方式直接

决定了密封环体的力-热边界条件，对端面变形及

整体密封性能产生实质调控作用。因此，合理开展

密封环体边界设计工作，是优化端面间隙形态、提

升密封性能与运行稳定性的有效途径。然而，目前

相关研究多聚焦于边界条件在单一维度（如轴向或

径向）上的参数调整，对于边界条件的多维协同调

控机制及其对端面变形的影响研究尚显不足，难以
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有效解决高压机械密封在低泄漏的同时兼顾低功

耗的技术难题。基于此，本文以涉海高压接触式机

械密封为研究对象，通过构建不同边界设计下的多

种机械密封结构，建立其 TEHD 模型，并基于 FEM
方法开展热流固多物理场耦合求解研究，系统探究

不同边界设计下的高压机械密封端面变形特性及

其对密封性能的影响，旨在为高压工况下机械密封

的结构优化与可靠性提升提供重要理论依据和技

术参考。

1 理论模型

1.1 几何模型

本文针对高压机械密封结构形式[19-21]，综合考

虑补偿环与推环间的接触行为，构建了三种不同边

界设计下的耐高压密封结构，如图 1 所示。为消除

非补偿环对结果的影响，特将三种结构的非补偿环

以及其辅助密封设计为统一形式，并忽略销孔和圆

弧槽等局部结构对整体结构的影响。对于结构Ⅰ
(图 1(a)所示)，非补偿环与后方的腔体相互接触，补

偿环背部的推环将辅助密封和垫片压在轴套与补

偿环之间，这样的结构使得补偿环背部区域承受介

质压力并与介质进行对流换热。结构Ⅱ(图 1(b)所
示)中，非补偿环背部与轴套接触，补偿环的辅助密

封与垫片作用在补偿环上方，补偿环背部区域少部

分承受介质压力并与介质进行对流换热。图 1(c)所
示为结构Ⅲ，其非补偿环与后方腔体接触，补偿环

的两个辅助密封设计安装在推环中，分别用来阻塞

径向和轴向的泄漏，故该补偿环背部区域与介质和

大气接触的部位均衡，且额外承受来自推环的接触

压力。三种结构的非补偿环均为硬质材料，推环的

材料为不锈钢，主要材料参数如下表 1 所示。根据

“中国 ARGO 实时资料中心”800~1000 米的海水温

深数据，以及高压机械密封定义[22]，设定密封工况参

数。密封环的主要结构参数和工况参数如下表 2 所

示。密封端面外径处为海水介质，密封端面内径处

为空气介质，海水介质的物性参数如下表 3 所示。

1.2 数学模型

机械密封环结构具有回转体特性，为节约计算

成本，特将模型简化为二维轴对称形式。在机械密

封受热产生变形的过程中，环体与推环因接触发生

相互挤压，将再次影响密封环整体变形，为验证结

构的可靠性，故在本研究中考虑与密封环体接触的

零部件一同参与计算。

为便于计算和总结分析，对本文计算模型作出

以下假设：(1)端面间海水液膜处于层流状态；(2)忽
略密封环搅拌导致的介质温升、忽略介质泄漏带走

的热量；(3)流体黏性剪切热以及微凸体接触生热全

部传递至密封端面，同一半径处温度相同；(4)流体

(a) 结构 I

(b) 结构Ⅱ

(c) 结构Ⅲ
图 1　三种高压密封结构示意图

Fig.1　Schematic diagrams of three high-pressure seal 
structures

1—腔体;2—非补偿环;3—补偿环;4—推环;5—轴套;6—垫片

表 1　密封环与推环材料参数

Table 1　Material properties of seal rings and pusher ring

参数

弹性模量 E/MPa
泊松比 ν

线胀系数 ξ/(1/℃)
密度 ρ/(kg/m3)
热传导系数 k

/W/(m·℃)
抗压强度 H/MPa

硬质材料

420000
0.22

4.5×10-6

3160
171

3900

软质材料

33000
0.15

6.5×10-6

2250
55

380

推环材料

193000
0.29

17.2×10-6

7930
16.3
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温度与黏度仅沿径向发生变化；(5)液膜压力仅沿径

向方向变化；(6)接触面均为弹性接触，忽略推环与

补偿环、腔体与非补偿环间接触面摩擦力，考虑动

静环密封面间接触摩擦力；(7)密封端面微凸体的高

度呈高斯正态分布[23]。

密封端面承受流体液膜压力 p 作用以及到接触

压力 pc 作用，MPa。基于以上假设，p 可由下式(1)所
示的轴对称形式的 Reynolds 方程确定，pc 则由式(3)
获得。

∂
∂r ( rh3

12μ
∂p
∂r ) = 0 (1)

式中，h 为液膜厚度，μm；μ 为介质的动力黏度，

Pa·s；r 为端面半径，mm。考虑到端面温度的改变会

影响介质黏度，因此使用下式(2)确定不同温度下的

介质黏度。
μ = μ0 e-β (T - T0 ) (2)

式中，μ0为参考温度 T0下的介质初始黏度；β 为
密封介质的黏温系数；T 为温度分布，℃。

pc = H ⋅ ∫
h ( r )

∞ 1
σ 2π

e( )-z20 /2σ2 dz0 (3)
式中，H 为密封环材料的抗压强度，MPa；σ 为端

面粗糙度标准偏差，取 σ=0.15/ 2；z0为微凸体高度。

密封环相对运动产生的黏性剪切热会使端面

温度升高，并以热传导的方式进行传递，最终以对

流换热的形式被环体周围的流体带走。密封环的

热传导方程在柱坐标系下的表达式如下式(4)所示。

密封端面间的流体黏性剪切热 qv和微凸体接触生热

qf作为唯一内热源，W/m2，在研究密封环温度场分布

过程中，将补偿环(以及推环)、非补偿环视为一个整

体，从而避免热量分配的问题。分别由下式(5)和(6)
确定。根据式(5)和式(6)计算出不同半径处的热量，

相应的施加在密封端面的同一半径位置处。密封

环外周按式(7)分别设置介质侧对流换热和大气侧

对流换热。

k i
1
r

∂T
∂r

+ k i
∂2T
∂r2 + k i

∂2T
∂z2 = 0 (4)

式中，ki 为密封环热传导系数，W/(m·℃)；i=r 代

表动环，i=s 代表静环，i=z 代表推环。

qV = μ r2 ω2

h (5)
q f = fpc rω (6)

式中，ω 为旋转角速度，rad/s；f 为摩擦系数。

-k i
∂T
∂n |Γ

= h ij (T - T0 ) (7)
式中，hij是密封环的对流换热系数，W/(m2·℃)；j

=i 表示大气介质，j=o 表示海水介质。

在介质压力、端面液膜压力、端面接触压力以

及端面热量的作用下，密封环将会发生变形，改变

密封端面的形状，从而影响密封端面压力及温度的

分布。根据最小势能原理推导可得密封环包括热

变形在内的弹性力学微分方程的泛函表达式[24-25]如

下式(8)：
1
2 ∬

S
r{ε}T[D ]{ε}dS - ∫

l
r{ }u T{L}dr - ∬

S
r{ }ε T[D ]{εT}dS -

∬
S

ρω2 rdS = 0 (8)
式中，{ε}为单元应变分量；[D]为弹性矩阵；{u}

为位移列阵；{L}为作用在密封环边界上的表面力，

包括介质压力、弹簧力等；{εT}为密封环温升产生的

热应变；ω 为旋转角速度。

1.3 边界条件

针对上述高压机械密封的结构形式，密封环边

界条件如下图 2 所示。根据各结构的辅助密封圈作

用位置，密封环外周受到均布介质压力和大气压力

作用；结构Ⅰ和结构Ⅱ的补偿环背部受到均布的弹

簧压力作用；结构Ⅲ同时考虑推环和补偿环的受力

变形，推环背侧承受弹簧压力作用。根据介质种类

的不同，密封环的内外圆周分别设置对应的对流换

热边界；结构Ⅰ和结构Ⅱ的 S15 边界、结构Ⅲ的 S17 边

界，即非补偿环与腔体接触部位均设置为绝热。此

外，结构Ⅰ的 S4边界、结构Ⅱ的 S6边界以及结构Ⅲ的

S23边界均设置弹性支撑位移约束。

表 2　密封环结构参数和工况参数

Table 2　Structural parameters of the sealing ring and 
operating condition parameters

结构参数

密封外径 ro/mm
密封内径 ri/mm
平衡半径 rb/mm

数值

35
30.5
32.7

工况参数

介质压力 po/MPa
环境压力 pi/MPa

介质温度 to/℃
环境温度 ti/℃

弹簧比压 psp/MPa
转速 n/rpm

数值

3~10
0.1
4

20
0.23
2000

表 3　海水介质物性参数

Table 3　Physical properties of seawater medium

参数

密度 ρ0/(kg/m3)
比热容 Cp/(J/(kg·℃))

动力黏度 μ/Pa·s
热传导系数 k0/W/(m·℃)

数值

1027.38
4188.83
0.0016
0.576
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结构Ⅰ的 S15 边界、结构Ⅱ的 S15 边界、结构Ⅲ的

S17边界与后方腔体构成接触副；结构Ⅲ的 S6和 S21、S8
和 S27 边界分别构成接触副。对于位移的求解则采

用文献[15]的接触约束方式。图 3 所示为两组接触

副的示意图，分别设 w 为非补偿环的轴向位移，az为

腔体的轴向位移，u 为补偿环的轴向位移，cz 为推环

的轴向位移，μm；忽略腔体位移，故假定腔体接触边

界的轴向和径向位移均为 0。每对接触副在轴向上

允许自由变形但不允许穿透，即非补偿环与腔体，

推环和补偿环满足下式(9)的不等式。在此需特别

说明，计算中定义变形与 z 轴正方向相反时为负值，

与 z 轴正方向相同时为正值，坐标轴见上图 1 所示。

{cz - u ≥ 0
w ≥ 0 (9)

将变形方程离散后得到的线性方程组与上述

式(9)不等式组联立，得到如下式(10)的非线性变形

方程组：

ì

í

î

ïïïï

ïïïï

K id i = b i
cz - u ≥ 0
w ≥ 0

(10)

式中，Ki为刚度矩阵；di为待求解的位移值；bi为

刚度列阵；i=r 代表动环，i=s 代表静环，i=z 代表推

(a) 结构Ⅰ边界

(b) 结构Ⅱ边界

(c) 结构Ⅲ边界

图 2　不同密封结构边界条件示意图

Fig.2　Schematic diagram of boundary conditions for different seal structures

··5
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环。本文采用文献[15]中的原始对偶内点优化方法 (IPOPT)求解该方程组。

2 数值计算

2.1 计算流程

采用三角形网格对上图中的密封环以及推环

分别进行离散化处理。推导 Reynolds 方程、热传导

方程和变形方程的变分形式，并利用伽辽金方法求

解。由于接触式机械密封端面间的热流固耦合效

应显著，呈现出强烈的非线性耦合关系，故在计算

过程中采用如图 4 所示的流程对上述方程进行求

解。该计算模型已经被文献[15]、[23]、[26]验证。

求解过程嵌套三重循环，最内层为膜厚迭代循

环，依次求解液膜黏度、液膜压力、密封环温度分布

以及密封环变形，为防止计算发散，采用如下式(11)
的松弛迭代方程。

hn + 1 = αhn - 1 + (1 - α) hn (11)
式中，hn+1为下一次迭代所使用的膜厚，hn-1为上

一次计算所获得的膜厚，hn 为本次迭代所获得的膜

厚，μm；α 为松弛因子。当 hn-1 与 hn 的相对误差小于

10-3时，判定收敛并进入下一层力平衡迭代循环。

根据收敛得到的膜厚值计算当前开启力 Fopen大

小并与闭合力 Fclose 进行比对，N。当二者的相对误

差小于 10-3 时，判定为收敛并进入下一层温度迭代

循环。其中开启力和闭合力分别按照下式(12)和式

(13)确定。Fclose包含了第一项密封介质压力作用力，

第二项大气压力作用力以及第三项弹簧力 Fsp，N。

Fopen = 2π ∫
r i

ro
prdr + 2π ∫

r i

ro
pc rdr (12)

Fclose = po π ( r2o - r2b ) + p i π ( r2b - r2i ) + Fsp (13)
记录膜厚迭代循环中求得的温度场分布，当上

一次计算所获得的温度场 Tn-1 与本次迭代所获得的

温度场 Tn 间的相对误差小于 10-3 时，判定为收敛并

退出循环。计算轴对称模型下的泄漏量 Q，mL/h；摩

擦扭矩 M，N·m，分别按照下式(14)和式(15)确定[23]。

Q = r ∫0

2π( )- h3

12μ
∂p
∂r

dθ (12)

M = 2π ∫
ri

ro( )μrω
h + fpc r2 dr (13)

2.2 网格无关性验证

为尽量避免网格数量对计算结果的影响，以结

构Ⅱ为对象，整理了不同网格数在 6MPa 工况下求

得的密封性能，如下图 5 所示。

从图中可以看出，在一定的网格数量范围内，

随着网格数量的增加，泄漏量计算结果波动较小，

其最大相对误差仅为约 0.7%，而最高温度和摩擦扭

矩计算结果波动大于泄漏量，其最大相对误差约为

1.5% 和 2.2%。综合考虑最高温度和泄漏量的相对

误差以及计算时间，当网格数大于 9600 个时，最高

温 度 的 相 对 误 差 为 0.69%，泄 漏 量 的 相 对 误 差 为

0.105%，摩擦扭矩的相对误差为 1.04%，因此在计算

过程中取各模型的网格数均不小于 9600 个。

3 计算结果

3.1 不同结构的变形特性

针对上述三种不同边界设计下的密封结构，均

采用硬对硬配副，研究其介质压力在 3~10MPa 工况

下的变形特性。图 6 为三种结构在 6MPa 工况下的

温度云图分布。结构Ⅰ和Ⅱ在弹簧力和介质压力

的作用下，补偿环整体发生倾斜，外径侧间隙小于

内径侧，故外径侧微凸体接触程度高于内径侧，再

耦合液膜黏性剪切热，最高温度出现在端面靠近外

径处。Ⅲ结构温度梯度小于Ⅱ和Ⅰ结构，且整体温

度分布较小；最高温度并非出现在端面而是出现在

大气侧，这与端面变形特性有关，下文做出详细解

 
图 3 接触边界示意图

Fig.3 Schematic diagram of contact boundary
注:1—补偿环;2—推环;3—非补偿环

··6
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释，此处不再赘述。

图 7 所示为三种结构在不同介质压力工况下的

端面温度分布曲线。对于结构Ⅰ和结构Ⅱ，端面温

度随介质压力的升高而升高，且最高温度出现在靠

近外径侧(r=33.7mm)处，这是因为靠近外径侧处对

流换热效果较强，能够快速给密封端面降温。结构

Ⅲ最高温度出现在内径侧，温度分布均匀且呈现近

乎线性，最高温度出现在 3MPa，这与此时相对变形

量过大有关，且随介质压力的升高，相对变形量逐

渐减少，但超过 6MPa 时端面接触摩擦再次加剧，使

得端面温度再次呈升高趋势，且随着介质压力增

加，摩擦剧烈程度增加。

如图 8 所示为三种结构在不同介质压力工况下

的膜厚分布情况。对于结构Ⅰ和结构Ⅱ，端面呈现

发散型间隙，且随着压力升高端面发散程度逐渐增

加，这与最高温度出现的位置密切相关，热量聚集

使得在靠近端面外径侧(r=33.7mm)处变形量最大。

对于结构Ⅲ，则呈现出近乎线性变化的收敛型间

隙，且随压力的升高，端面间隙先增加而后减小，这

是因为在低压力时液膜反力不足，需要更多靠近内

径侧的微凸体接触力来承担开启力；而随着介质压

力的逐步提升，开启力中液膜反力的比例逐渐增

加；间隙再次减小则是由于介质压力的升高使得闭

图 4 计算流程

Fig.4 Calculation procedure

··7
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合力大幅上升，致使端面间隙减小。

如图 9 所示为三种结构的端面轴向变形情况。

此处的变形值为负说明位移方向与 z 轴正方向相

反，即向左变形；正值则与 z 轴正方向相同，即向右

变形。可以看出结构Ⅰ在介质压力较低时，静环受

力变形影响均向左变形，随介质压力升高端面向右

变形；动环恒向右变形，且随介质压力的升高靠近

内径侧变形增量小于外径侧。这是因为介质压力

升高时，需要更多的微凸体接触来抵抗闭合力，这

样的行为将导致摩擦生热量增加，热变形加剧；再

结合膜厚分布可以推断出，动环靠近外径侧由于热

量集中，较大的热变形抵消了部分力变形，而靠近

内径侧热量较少，仅有少量的力变形被抵消。结构

Ⅱ则与之相反，在 3~4MPa 时，静环受介质压力影响

向右变形，但随着介质压力升高，摩擦生热加剧，热

变形占据主导地位，端面向左变形。再结合膜厚分

布，静环靠近外径侧由于热量集中，力变形仅抵消

少量热变形，而内径侧热变形量小于外径侧，综合

作用下便呈现出外径侧变形量逐渐大于内径侧的

现象。

随介质压力的增大，结构Ⅲ的动环恒向右变

形，而静环则恒向左变形，再结合其端面温度分布

曲线，可以得出该结构在给定的介质压力范围内力

变形均占据主导地位。图 10 所示为在给定的介质

压力范围内三种结构端面的轴向相对变形量情况，

相对变形量越大则端面收敛(发散)程度越剧烈。结

构Ⅲ在 4~10MPa 时，端面轴向相对变形量小于结构

Ⅰ和Ⅱ，即结构Ⅲ的端面更加平齐，同时结合该结

构膜厚分布，这会使得更多的流体介质进入密封端

面，使得液膜反力在开启力中逐渐占据主导地位，

因此仅需较少的微凸体接触即可实现力平衡。与

此同时，更多低温流体流入密封端面，不但改善了

端面润滑情况，且可降低端面温度，这便促成了上

图 6(c)最高温度并非出现在密封端面处的现象。但

是，在 3MPa 时，端面液膜反力不足，需要更多的微

凸体接触力来承担开启力，摩擦生热剧烈致使端面

相对变形量增大，这便解释了结构Ⅲ最高温度出现

在 3MPa 的现象。

通过上述对比分析，结构Ⅲ随着介质压力的升

高，端面最高温度和端面轴向相对变形量均小于结

构 I 和结构Ⅱ，体现出相对较优的结构变形特性。

3.2 不同材料配副的变形特性

为了进一步研究结构 III 的优势及其密封特性，

此处通过改变材料配副[27]来分析探索该结构的端面

变形特性及其密封性能，以提高主密封的动特性。

此处，将结构 III 更换为软对硬配副并定义为结构

III-C，重新计算并进行对比分析。结构 III-C 与结

构Ⅲ在结构形式上完全相同，区别仅在于二者补偿

环的材料不同，即结构Ⅲ的补偿环采用硬质材料，

结构 III-C 的补偿环采用软质材料；推环的材料仍为

不锈钢。

图 11 所示为 III-C 结构的端面温度云图分布，

呈现出外径侧温度低、内径侧温度高的分布趋势。

石墨软环由于热传导系数较低，因此温度分布梯度

较大；推环温度梯度较小，且由于对流换热作用，其

图 5 网格无关性验证

Fig.5 Verification of mesh independence

··8
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温度接近密封介质。由于推环与密封环间接触作

用，动环整体发生倾斜。

图 12(a)所示为结构 III-C 在 3~10MPa 工况下端

面温度分布情况。从图中可以看出，最高温度出现

在端面内径侧靠近中径的位置，且随着介质压力的

升高，最高温度出现的位置愈发向端面中径位置靠

近。图 12(b)所示为结构 III-C 在不同介质压力工况

下的膜厚分布情况，从图中看出低压力时端面呈现

收敛型间隙，而随着压力的升高，端面逐渐向发散

型间隙转变。

如图 13 为结构 III-C 端面轴向变形情况，对比

结构Ⅲ可知，即便是相同的几何结构，但由于材料

的差异，端面变形仍会大相径庭。结构 III-C 与Ⅲ保

持一致的几何结构形式，因此面对介质压力升高端

(a) 结构Ⅰ

(b) 结构Ⅱ

(c) 结构Ⅲ
图 6　不同密封结构的温度分布云图（放大 800 倍）

Fig.6　Contour graph of the temperature distribution for different seal structures (800x amplification)

··9
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面也会较为平齐。但由于结构 III-C 采用的是软对

硬配副，软环抵抗变形能力略差，因此其平齐程度

逊色于硬硬配对的结构Ⅲ。故软硬配副的结构 III-
C 的端面变形呈现出介于平行间隙和收敛间隙之间

的状态。

在介质压力较低时，需要更多的微凸体接触力

来抵抗闭合力，硬质材料抗压强度高，端面摩擦过

于剧烈；相反，由于软环抗压强度低，与硬环的摩擦

过程中易于实现平衡。

3.3 不同结构密封性能

图 14 为不同密封结构在不同介质压力下的密

封性能表现(包含软硬配副的结构 III-C)。结合膜厚

分布以及端面变形量，结构Ⅰ与Ⅱ的端面间隙较

小，摩擦接触较多促使这两种结构具有较高的摩擦

扭矩和端面温升，但同时会抑制泄漏；结构Ⅲ端面

最为平齐，摩擦接触较少避免了端面温升以及降低

了摩擦扭矩，却造成了泄漏量增加；结构 III-C 的端

面相对变形量以及膜厚分布情况在上述密封结构

中均适中，因此既避免了过多的摩擦接触又能够很

好地抑制泄漏。根据文献[18]的表述，结构 III-C 同

时结合了平行流道和收敛流道的优点，故结构 III-C
的密封性能较优。

结构Ⅰ与结构Ⅱ的泄漏量及摩擦扭矩均随介

质压力升高而逐渐增大。在 3MPa 工况下，结构Ⅰ
的泄漏量约为 2.17mL/h，结构Ⅱ约为 2.07mL/h；结构

Ⅰ的摩擦扭矩约为 1.21N·m，结构Ⅱ约为 1.39N·m。

在 10MPa 工况下，结构Ⅰ的泄漏量约为 5.89mL/h，

结 构 Ⅱ 约 为 5.97mL/h；结 构 Ⅰ 的 摩 擦 扭 矩 约 为

3.99N·m，结构Ⅱ约为 3.67N·m。

结构Ⅲ的摩擦扭矩随介质压力升高波动较小，

在 3MPa 和 10MPa 工 况 下 分 别 约 为 0.55N·m 和

0.53N·m；但 其 泄 漏 量 随 压 力 升 高 显 著 增 加 ，在

(a) 结构Ⅰ

(c) 结构Ⅲ

(b) 结构Ⅱ

图 7　不同密封结构端面温度分布

Fig.7　Temperature distribution of the seal face for different seal structures
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3MPa 时约为 4.03mL/h，在 8MPa 时达到最大值，约为

14.74mL/h。结构 III-C 的摩擦扭矩随介质压力波动

适中，在 3MPa 和 10MPa 工况下分别约为 0.93N·m 和

2.01N·m。在所研究的全部工况下，结构 III-C 均保

持 四 种 结 构 中 最 低 的 泄 漏 量 ，在 3MPa 时 约 为

1.67mL/h，在 10MPa 时 约 为 3.72mL/h；与 结 构 Ⅲ 相

比 ，其 泄 漏 量 显 著 降 低 ，最 大 泄 漏 量 减 少 了

11.02mL/h。

结构Ⅰ与结构Ⅱ的最高温度随介质压力升高

呈 递 增 趋 势 ，结 构 Ⅰ 由 3MPa 时 的 16.85° C 升 至

10MPa 时的 37.27°C，结构Ⅱ由 3MPa 时的 18.91°C 升

至 10MPa 时的 35.26°C。相比之下，结构 III-C 的最

高温度上升较为平缓，在 3MPa 和 10MPa 时分别为

18.43°C 和 28.33°C。

4 结论

(1)基于不同边界条件设计的机械密封性能差

异明显，密封系统的热传导路径与力学约束条件在

热流固多物理场耦合作用下对密封环的热弹性变

形响应尤为显著。通过合理设计和优化构建不同

边界设计下的密封结构，可以有效减小端面间的相

对变形量，抑制端面间隙的过度收敛或发散，从而

实现对机械密封整体性能的主动调控和有效提升。

(2)在热流固耦合作用下，不同辅助密封布置方

式下的端面温度分布及变形特性存在显著差异。

结构Ⅰ与结构 II 的最高温度均出现在密封端面靠近

外径侧位置，端面形成发散型间隙，且发散程度随

介质压力升高而加剧。结构Ⅲ的端面呈现近似线

性变化的收敛型间隙，且间隙随介质压力升高呈现

出先增大后减小的趋势。结构 III-C 的最高温度亦

靠近端面内径侧处，在 3MPa 时端面呈收敛型间隙，

随压力升高，最高温度逐渐向外径侧偏移，端面逐

渐由收敛型向发散型间隙过渡。值得注意的是，相

较于结构Ⅰ和Ⅱ，结构Ⅲ在高压工况下端面相对变

形量更小，端面形态更加平整。结构 III-C 由于端面

平齐程度逊色于硬硬配对的结构Ⅲ，最终呈现出介

于平行间隙和收敛间隙之间的状态。

(3)四种结构因端面变形特性的差异，导致其密

封性能表现迥异。结构 I 和ⅠI 因其特定的变形响

应，表现出较低的泄漏量，最大值分别为 5.89mL/h
和 5.97mL/h，但产生了较大的摩擦扭矩最大值分别

(a) Ⅰ结构

(c) Ⅲ结构

(b) Ⅱ结构

图 8　不同密封结构液膜厚度分布

Fig.8　Distribution of liquid film thickness for different seal structures
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为 3.99N·m 和 3.67N·m；结 构 Ⅲ 摩 擦 扭 矩 最 小

(0.46N·m)，但端面间隙形态不利于泄漏控制，导致

泄漏量最大，最大值为 14.74mL/h；结构 III-C 兼具平

行流道和收敛流道的双重优势。在所研究的全部

工况下，其泄漏量均为四种结构中最小，最大值为

3.72 mL/h；同时，其摩擦扭矩和最高温度也低于结

构Ⅱ和Ⅰ，最大摩擦扭矩仅 2.01 N·m，最高温度为

28.33 ℃。因此，结构 III-C 的综合性能最优。

符 号 说 明

Cp ——比热容，J/(kg·℃)
[D] ——弹性矩阵

di ——待求解的位移值

E ——弹性模量，MPa
Fopen，Fclose，Fsp—— 开启力、闭合力、弹簧力，N

f ——摩擦系数

H ——抗压强度，MPa
h，hn+1，hn-1，hn—— 液膜厚度、下一次迭代所使用的

膜 厚 、上 一 次 计 算 所 获 得 的 膜

厚、当前计算所获得的膜厚，μm
hij ——对流换热系数，W/(m2·℃)

Ki，bi ——刚度矩阵、刚度列阵

k、k0 ——热传导系数，W/(m·℃)
{L} ——作用在密封环边界上的表面力

M ——摩擦扭矩，N·m
n ——转速，rpm

po，pi，psp，p，pc —— 介质压力、环境压力、弹簧比压、

流体膜压、接触压力，MPa
Q ——泄漏量，mL/h

qv，qf ——黏性剪切热、微凸体摩擦生热，W
r，ro，ri，rb —— 密封端面半径、密封端面外径、

密封端面内径、平衡半径，mm
T，T0 ——密封环温度、参考温度，℃
to，ti ——介质温度、环境温度，℃
{u} ——位移列阵

ν ——泊松比

w，az，u，cz —— 非补偿环的轴向位移、腔体的轴

向位移、补偿环的轴向位移、推

环的轴向位移，μm
ξ ——线胀系数，1/℃

ρ，ρ0 ——密封环材料密度、介质密度，kg/m3

ω ——旋转角速度，rad/s
μ，μ0 ——介质动力黏度、参考温度 T0 下的介质初始

黏度，Pa·s
σ ——粗糙度标准偏差，μm

{ε}，{εT} ——单元应变分量、温升产生的应变分量

α ——松弛因子

(a) 结构Ⅰ

(b) 结构Ⅱ

(c) 结构Ⅲ
图 9　三种结构端面轴向变形分布

Fig.9　Distribution of axial deformation of the seal face for the 
three structures
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图 11 III-C 结构密封端面温度云图分布(放大 100 倍)
Fig.11 Contour graph of the temperature distribution of the seal face for Structure III-C (100x amplification)

图 10　三种结构端面轴向相对变形量

Fig.10　Relative axial deformation of the seal face for the three structures

(a) 端面温度分布情况 (b) 液膜厚度分布情况

图 12　III-C 结构端面温度与液膜厚度分布情况

Fig.12　Temperature and liquid film thickness distribution of the seal face for Structure III-C
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