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摘要：　 利用 Ｍｅｓｈ 软件建立动环、静环周期模型，基于 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 对动环、静环进行了三维力耦合

和力热耦合计算．探究了力耦合和力热耦合对端面变形的影响，探讨了影响端面变形的操作参数

（转速、压差），并分析了力热耦合产生的应力．得出：力耦合引起周向波度变形和收敛型径向锥度

变形，有利于间隙流体的稳定；力热耦合变形中热载荷引起的变形占主导地位；转速对力热耦合变

形影响较明显．
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引　 　 言

因机械密封端面的过量变形会引起密封工作的不稳定甚至密封失效等诸多问题，因此，国
内外学者对机械密封装置的变形和耦合进行了研究．Ｚｈｕ［１］ 提出了一个力变形的理论模型，并
且将数值模拟与实验结果做了比较，但未分析设计和运行参数对密封性能的影响．廖传军等［２］

在圆环变形理论的基础上发展了密封装置机械变形的解析计算方法，得到了流体静压型核主

泵机械密封的解析式流固强耦合模型．彭旭东等［３］ 对核主泵用双锥度端面流体静压型机械密

封的密封环及液膜分别进行热、流、固耦合分析，综合分析了热弹变形对密封性能的影响．Ｇａ⁃
ｌｅｎｎｅ 等［４⁃５］利用有限元采用全数值分析的方法，考虑间隙流场与密封环变形的相互影响，计算

其耦合效应．从已有文献中看出：对机械密封流固耦合方面研究发展较为缓慢，目前密封流固

耦合研究主要侧重于静压式非接触密封以及接触式密封，对于动压式非接触式密封研究相对

较少；窄槽理论假设槽数无限多而在实际设计中槽数有限，所以其在计算中存在缺陷；对于高

温介质用机械密封的研究主要集中在对密封结构形式的改进，欠缺对其理论系统性分析．
对新型串联式波纹管机械密封，由于密封环内外侧存在较大温差，密封环产生热变形；同

时，密封环在工作时，受到其它部件的约束以及流体的作用产生力变形．在两种变形的耦合以

及间隙流体受粘温特性影响下，密封间隙发生变化，密封性能发生改变．因此有必要研究在此
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情况下密封的特性，为高温情况下密封的设计提供理论依据．

１　 数 学 模 型

流固耦合分析就是将流体计算结果和固体结构计算结果通过交界面相互传递，运算过程

包含有流体控制方程、固体控制方程和流固耦合方程［６］ ．
１．１　 流体控制方程［６］

流体流动要遵循物理守恒定律．
质量守恒方程

　 　
∂ρｆ

∂ｔ
＋ Ñ·（ρｆｖ） ＝ ０． （１）

动量守恒方程

考虑到机械密封膜间流体为层流，且径向、周向尺寸远大于轴向尺寸，做如下假设： ① 忽

略体积力的作用； ② 忽略惯性力的作用； ③ 流体在界面上无滑动，液膜与动环贴合面处速度

与动环相同，液膜与静环贴合面处速度为 ０； ④ 液膜表面的曲率半径相对于液膜厚度很大，故
忽略曲率对液膜流场的影响，做出简化，利用平动代替转动； ⑤ 忽略膜厚方向（即轴向）压力

变化； ⑥ 假定为层流； ⑦ 由于 ｚ很小，而 ｕ（ｘ轴速度分量），ｖ（ｙ轴速度分量）是主要速度分量，
所以它们与其它速度梯度相比很大，故忽略其它速度梯度．

将 Ｎ⁃Ｓ 方程化简并代入连续性方程得到动量守恒方程为

　 　
∂ρ ｆｖ
∂ｔ

＋ Ñ·（ρ ｆｖｖ － τ ｆ） ＝ ｆｆ， （２）

其中， ｔ 表示时间， ｆｆ 是体积力矢量，ρ ｆ 是流体密度，ｖ 是流体速度矢量，τ ｆ 是剪切力张量，可表

示为

　 　 τ ｆ ＝ （ － ｐ ＋ μ Ñ·ｖ）Ｉ ＋ ２ μｅ，
其中， ｐ 是流体压力， μ 是动力粘度，ｅ 是速度应力张量，ｅ ＝ （Ñｖ ＋ ÑｖＴ） ／ ２．

能量方程

　 　
∂（ρ ｆｈｔｏｔ）

∂ｔ
＋ ∂ｐ

∂ｔ
＋ Ñ·（ρ ｆｖｈｔｏｔ） ＝ Ñ·（λÑＴ） ＋ Ñ·（ｖ·τ） ＋ ｖ·ρ ｆ ｆｆ ＋ ＳＥ， （３）

其中， λ 为流体导热系数，ｈｔｏｔ 为流体部分总焓，ＳＥ 为能量源项，Ｔ 为温度．
１．２　 固体区域的方程［６］

应用于固体区域的守恒方程：
　 　 ρ ｓｄｓ ＝ Ñ·σｓ ＋ ｆｓ， （４）

式中， ρ ｓ 是固体密度，ｄｓ 是当地加速度矢量，σｓ 是 Ｃａｕｃｈｙ 应力张量， ｆｓ 是体积力矢量．
固体区域能量方程，在式（３）的基础上增加了由温差引起的热变形项：
　 　 ｆＴ ＝ αＴ·ÑＴ， （５）

其中， αＴ 是与温度相关的热膨胀系数．
１．３　 流固耦合方程［６］

在流体和固体耦合交界面处，流体和固体应满足：应力 （τ）、位移（ｄ）、热通量（ｑ）、温度

（Ｔ） 等变量的守恒，即满足以下方程：
　 　 τ ｆ·ｎｆ ＝ τ ｓ·ｎｓ， ｄｆ ＝ ｄｓ， ｑｆ ＝ ｑｓ， Ｔｆ ＝ Ｔｓ ． （６）
本课题耦合模拟中，对所建立的密封环模型假设如下： ① 弹簧力和液压力为面力； ② 流
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体与密封环之间的传热按对流边界处理．
在本次模拟中，对于温度场的求解采用直接耦合式解法，不需要考虑摩擦热的分配问题，

计算过程简单，精度高．对于变形的耦合采取分离解法进行求解．对于温度的耦合求解主要采

取双向耦合，对于变形的求解主要采用单向耦合．

２　 密封几何参数及物料的确定

２．１　 几何模型的建立

本文以动环、流体膜和静环作为研究对象，动环内径开槽，其端面结构根据文献［７］确定．
螺旋槽尺寸：内径 Ｒ ｉ ＝ ２５ ｍｍ，外径 Ｒｏ ＝ ３２．５ ｍｍ，根径 Ｒｇ ＝ ３０ ｍｍ，螺旋槽数 Ｎ ＝ １２，螺旋角 φ
＝ ２０°，槽深 ｈｇ ＝ １２．５ μｍ，膜厚 ｈ ＝ ２．５ μｍ， 台宽比 γ ＝ １．密封结构剖面如图 １ 所示．

（ａ） 几何尺寸 （ｂ） 边界条件设置

（ｂ） Ｔｈｅ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ｓｉｚｅｓ （ｂ） Ｔｈｅ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
图 １　 螺旋槽密封结构剖面图（单位： ｍｍ）

Ｆｉｇ． １　 Ｔｈｅ ｓｅｃｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｓｅａｌ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ（ｕｎｉｔ： ｍｍ）

（ａ） 动环 （ｂ） 静环

（ａ） Ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｒｉｎｇ （ｂ） Ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｒｉｎｇ
图 ２　 动环、静环网格划分结果

Ｆｉｇ． ２　 Ｔｈｅ ｍｅｓｈｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｒｉｎｇ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｒｉｎｇ

利用 ｓｔａｔｉｃ ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ 模块中的 ｇｅｏｍｅｔｒｙ 将模型进行切片操作（静环切成 ４ 块，动环切成 ６
块），每个实体块均采用了 ＳＷＥＥＰ 的方法划分网格并为适当的实体选定源面（源面网格尺寸

设为 ０．４ ｍｍ），设定扫掠方向网格密度，共生成 ５８ １２２ 个网格．利用检查结果可知动、静环的网

格质量等级为 ｇｏｏｄ，满足计算要求．动、静环网格如图 ２ 所示．
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２．２　 边界条件

２．２．１　 热边界条件的确定

结合密封结构剖面图 １（ｂ）中所示，详细边界条件如表 １ 所示．
表 １　 热边界条件

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ

ｉｔｅｍ ｔｙｐｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｂｏｕｎｄａｒｙ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

ｉｎｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ⁃ｉｎｌｅｔ Ｐｉ ＝ ０．６ ＭＰａ，Ｔ ＝ ５１３ Ｋ

ｏｕｔｌｅｔ ｐｒｅｓｓｕｒｅ⁃ｏｕｔｌｅｔ Ｐｏ ＝ ０．４ ＭＰａ，Ｔ ＝ ５７３ Ｋ

Ｗｓ ｗａｌｌ，ｉｎｔｅｒｆａｃｅ －

Ｗｒ ｗａｌｌ，ｉｎｔｅｒｆａｃｅ －

Ｗ１ ｗａｌｌ，ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ Ｈ１ ＝ ２ ３９０ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）， Ｔ ＝ ５７３ Ｋ

Ｗ２ ｗａｌｌ，ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ Ｈ２ ＝ １ ４８０ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）， Ｔ ＝ ５７３ Ｋ

Ｗ３ ｗａｌｌ，ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ Ｈ３ ＝ １ ０９２ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）， Ｔ ＝ ５１３ Ｋ

Ｗ４ ｗａｌｌ，ｃｏｎｖｅｃｔｉｖｅ ｈｅａｔ ｔｒａｎｓｆｅｒ Ｈ４ ＝ ２９２ Ｗ ／ （ｍ２·Ｋ）， Ｔ ＝ ５１３ Ｋ

Ｗ５ ｗａｌｌ，ｈｅａｔ ｉｎｓｕｌａｔｉｏｎ －

Ｗ６ ｗａｌｌ，ｈｅａｔ ｉｎｓｕｌａｔｉｏｎ －

　 　 对于动、静环密封端面采用耦合边界条件，即流体放出热量等于固体吸收热量．其余边界

的热边界条件采用对流边界条件的方式进行确定．
对于对流传热系数的计算，由于密封腔内流较为复杂，大多数情况利用经验公式进行确

定．具体设置参考文献［８⁃９］．
２．２．２　 力学边界条件的确定

力学边界条件主要有 ３ 类：应力边界条件、位移边界条件以及混合边界条件．对动、静环主

要采用应力边界条件及位移边界条件．其主要受力情况如图 ３ 所示．

１ ｇｒａｖｉｔｙ， ２ ｏｕｔｅｒ ｌｉｑｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ， ３ ｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ ｆｏｒｃｅ， ４ ｅｌａｓｔｉｃ ｅｌｅｍｅｎｔ ｆｏｒｃｅ，
５ ｆｉｌｍ ｆｏｒｃｅ， ６ ｉｎｎｅｒ ｌｉｑｕｉｄ ｐｒｅｓｓｕｒｅ， ７ ｇｒａｐｈｉｔｅ ｇａｓｋｅｔ ｆｏｒｃｅ

图 ３　 封环受力图

Ｆｉｇ． ３　 Ｔｈｅ ｆｏｒｃｅ ｄｉａｇｒａｍｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇｓ

如图 ３ 所示，动、静环在运转过程中主要受重力、外侧介质压力、离心力、弹性元件作用力、
液膜作用力、内侧液体压力、石墨垫片作用力等．在低转速下，做如下简化： １） 由于转速较低，
忽略离心力的影响； ２） 石墨垫片及动环座看作刚体．

边界约束条件：动环镶嵌在动环座上，动环与动环座贴合外径不能发生径向变形和位移，
与密封流体接触外径受密封流体压力；动环背面与动环座贴合不能发生径向位移和变形；动、
静环内径受阻塞流体压力；静环与密封流体接触的外径受密封流体压力，与卡环接触处不能发
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生轴向移动，轴向发生刚性位移；动、静环端面受液膜压力．
除施加在动、静环端面的液膜压力，其它位移及力边界条件均为定值，可直接在 ＡＮＳＹＳ

Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＡＰＤＬ 中进行设定．在 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 平台中，可实现 Ｆｌｕｅｎｔ 对 ＡＮＳＹＳ Ｍｅｃｈａｎｉ⁃
ｃａｌ ＡＰＤＬ 的数据传输，直接将端面压力施加到动、静环端面，将动、静环温度施加到动、静环中．
２．３　 相关参数及计算方法

密封环材料的选择对密封工作性能具有重要影响．通常密封环材料主要有：金属浸渍石

墨、镍铸铁、碳化钨、碳化硅和氧化铝 ５ 种．考虑到 ＳｉＣ 导热系数大、热膨胀系数小、硬度大、弹
性模量高的特点，以小变形为原则，本文主要采用 ＳｉＣ⁃ＳｉＣ 配对的密封环进行计算［１０］ ．

由参考文献［１１⁃１２］可知低转速下密封环间隙流体的流动状态为层流．本课题模拟最大转

速为 ５ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ，故其所有模型均处于层流状态．层流模型对壁面的要求相对于湍流来说较

低，故本文采取了贴近液膜的动、静环区域划分层数密集网格．本文采用 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 进行力耦

合及力热耦合变形计算时，直接采用 Ｆｌｕｅｎｔ 中的压力和温度计算结果进行加载．在力变形中仅

对流体进行如下假设： ① 密封间隙中流体具有连续性； ② 密封间隙中流体密度不发生变化．
此外，对密封环做如下假设［１３］：① 密封环材料是连续的；② 发生在密封环上的变形均为弹性

变形； ③ 密封环材料各项性能具有各向同性，且和温度无关； ④ 密封环无预应力； ⑤ 不考虑

一些动力学因素引起的附加外力，只分析动、静环处于静力平衡状态时的受力和变形情况．
实现流程：利用 Ｇａｍｂｉｔ 建立了适用于 Ｆｌｕｅｎｔ 的动环⁃静环⁃液膜的整体周期模型，在 Ｆｌｕｅｎｔ

中利用能量方程、动量方程、耦合方程等对模型进行三维流场和温度场的数值求解．利用 Ｍｅｓｈ
软件建立适用于Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＡＰＬ 的动环⁃静环周期模型，再基于 ＡＮＳＹＳ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 协同仿真平

台采用 Ｆｌｕｅｎｔ 和 Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＡＰＬ 联合对动环、静环进行了三维的力耦合、力热耦合计算．以动

环力热耦合为例，Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中流程如图 ４ 所示．

图 ４　 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 中的流程图

Ｆｉｇ． ４　 Ｔｈｅ ｆｌｏｗ ｃｈａｒｔ ｉｎ Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ

３　 结 果 分 析

机械加工及组装产生的残余变形、工作运行中产生的力变形和热变形是机械密封环变形

的 ３ 种主要方式．本文对力耦合变形及力热耦合变形进行了计算分析．
３．１　 不同材料动、静环力热耦合变形分析

对于不同的动、静环材料，在相同的工况下，其变形不相同．如图 ５ ～ ８ 为动、静环变形放大

１００ 倍后的图形（本文中所有动、静环径向截图均上侧为外径，下侧为内径），以 ＳｉＣ 作为材料

的动、静环其变形量明显小于以 Ｆｅ 作为材料的动、静环．其原因在于 ＳｉＣ 的弹性模量大于 Ｆｅ
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的弹性模量，ＳｉＣ 的热膨胀系数小于 Ｆｅ 的热膨胀系数．相同力载荷下，力变形与弹性模量呈负

相关；相同温度载荷下，热变形与热膨胀系数呈正相关．故相同的力热载荷下，ＳｉＣ 变形小于 Ｆｅ
的变形．因此选择弹性模量大且热膨胀系数小的 ＳｉＣ 材料有利于减小端面变形．

图 ５　 动环力热变形图（ＳｉＣ） 图 ６　 静环力热变形图（ＳｉＣ）
Ｆｉｇ． ５　 Ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｒｉｎｇ（ＳｉＣ） Ｆｉｇ． ６　 Ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｒｉｎｇ（ＳｉＣ）

图 ７　 动环力热变形图（Ｆｅ） 图 ８　 静环力热变形图（Ｆｅ）
Ｆｉｇ． ７　 Ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｒｉｎｇ（Ｆｅ） Ｆｉｇ． ８　 Ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｒｉｎｇ（Ｆｅ）

３．２　 力耦合及力热耦合引起的变形分析

图 ９～１２ 为动、静环上力耦合及力热耦合引起的变形分析图．
由图 ９、１１ 可知（以动环为例），动、静环端面力变形并非如陈小宁等［１４］假设的沿轴向完全

对称，其变形除轴向变形、径向变形外还存在周向变形．端面变形与端面压力分布呈现对应关

系，动、静环端面在槽根处出现最大变形．力变形使动、静环发生周向波度变形，有利于端面液

膜的稳定．
密封环总变形为轴向变形、周向变形及径向变形的合成，由于动、静环力变形主要受端面

载荷和边界约束的影响，故如图 １１ 和图 １２ 所示，在总变形中，轴向变形所占比重很大，周向变

形及径向变形所占比例较小．下述讨论中，所述力变形均为总力变形．
由图 ９、１０ 和图 １１、１２ 对比可发现，由端面载荷和约束引起的变形处于 １０－２ μｍ 级别，而

力热耦合所引起的变形数量级约为 ０．９ μｍ ．在本课题中其端面膜厚为 ２．５ μｍ，变形量为其

３６％，故在后续的流固耦合计算中应考虑力热耦合变形对液膜流场的影响．同时可以得出密封

环端面变形主要由热载荷和约束引起．
３．３　 转速对力耦合变形及力热耦合变形的影响

图 １３～１６ 为转速对力耦合变形及力热耦合变形的影响关系图．
已知端面压力随转速增大而增大，由图 １３ 和图 １５ 可得，在力耦合变形中变形量随着端面
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压力增大而增大．由于约束和几何结构的不同，转速的增大使得同一工况下静环比动环径向锥

度变形大．动环相对静环转动，稳定工况下，动环端面每个节点处所受力载荷不发生变化，而静

环发生周期性变化．因而，静环周向波度变形小于动环．

图 ９　 动环力变形图 图 １０　 动环力热耦合变形示意图

Ｆｉｇ． ９　 Ｆｏｒｃｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｒｉｎｇ Ｆｉｇ． １０　 Ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｒｉｎｇ

图 １１　 沿半径方向下总力变形 图 １２　 沿半径方向下总力热变形

与轴向力变形图 与轴向变形图

Ｆｉｇ． １１　 Ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｎｄ ａｘｉａｌ Ｆｉｇ． １２　 Ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ａｎｄ ａｘｉａｌ
ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｂｙ ｆｏｒｃｅ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｂｙ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｈｅａｔ

转速在一定范围内增大导致泵送量增大，带走热量增多，端面温度呈下降趋势，故如图 １４
和 １６ 所示动、静环力热耦合变形成下降趋势，且不同位置变形量改变相同．故转速的变化主要

对动、 静环整体变形产生影响，而对动、静环的变形形状不产生影响．观察图 １６ 可发现，转速

为 ３ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 与转速为 ４ ０００ ｒ ／ ｍｉｎ 时，相同位置处变形量接近，转速的增加对力热耦合变形

的影响越来越小．由于转速的增大，流体带走的热量增多，但同时间隙流体的摩擦热增大，故导

致端面温降放缓，故其变形增量的减少亦放缓．
通过图 １３ 和图 １４、图 １５ 和图 １６ 比较可发现：转速对力热耦合变形的影响与转速对力变

形的影响显著不同，力热耦合变形量随着转速的增大而减小，可见改变转速，主要通过其对热

变形的影响来影响力热耦合变形．
３．４　 压差对力耦合变形及力热耦合变形的影响

如图 １７～１９ 所示，压差主要影响动、静环的径向锥度变形，对周向波度变形影响不明显．
在力耦合变形中，由于采取保证出口压力不变，改变入口处压力来改变压差，故随压差增大，动
环内径处变形增大，外径处变形基本不变，总体近似锥度变形（如图 １７）．由于在动环上开槽，
静环相对螺旋槽旋转，其端面压力发生周期性变化，受力更加均匀，故端面总体变形较动环均
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匀，端面节点变形随压差变化而基本同等程度改变（如图 １９），改变量在 ３×１０－３ μｍ 左右．

图 １３　 转速对动环端面总变形 图 １４　 转速对动环端面总变形

影响关系图（力耦合） 影响关系图（力热耦合）
Ｆｉｇ． １３　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｏｎ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｅｎｄ Ｆｉｇ． １４　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｏｎ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｅｎｄ ｆａｃｅ’ｓ

ｆａｃｅ’ｓ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ（ ｆｏｒｃｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ） ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ（ ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｃｏｕｐｌｉｎｇ）

图 １５　 转速对静环端面总变形 图 １６　 转速对静环端面总变形

影响关系图（力耦合） 影响关系图（力热耦合）
Ｆｉｇ． １５　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｅｎｄ Ｆｉｇ． １６　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎ ｒａｔｅ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｅｎｄ ｆａｃｅ’ｓ

ｆａｃｅ’ｓ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ（ ｆｏｒｃｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ） ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ（ ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｃｏｕｐｌｉｎｇ）

由对流传热系数计算公式可知，压差对对流传热系数没有影响，动、静环及液膜平均温度

基本不随压差发生变化，故压差对热变形无明显影响．结合上文分析发现，在力热耦合变形中，
热变形占主导地位，故如图 １８、２０ 所示，压差的改变对力热耦合变形没有明显影响．因此低转

速条件下，可忽略（一定范围内）压差对力热耦合变形的影响．
３．５　 密封环力热耦合应力分析

图 ２１ 为动环耦合应力切片图，可发现最大应力出现在动环座与动环接触分界点处，属于

二次应力（由于结构的自身约束或相邻部件的约束而产生的应力），具有自限性，且其值小于

材料屈服强度，属于弹性变形．图 ２２ 为静环耦合应力切片图，其最大应力发生在石墨垫片安装

拐角处以及外径安装卡环处，属于二次应力，具有自限性，且其值小于材料屈服强度，属于弹性

变形．
在实际工况中由于动环座对动环的约束并非绝对刚性，在此处会发生少量变形，缓解应

力，该点应力应比图中所示数值小．对于静环，可采用在石墨垫片安装拐角处、外径安装卡环处

倒角等方法来减小该点处应力．
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图 １７　 压差对动环端面变形影响 图 １８　 压差对动环端面变形影响

关系图（力耦合） 关系图（力热耦合）
Ｆｉｇ． １７　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｅｎｄ Ｆｉｇ． １８　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｅｎｄ

ｆａｃｅ’ｓ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ（ ｆｏｒｃｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ） ｆａｃｅ’ｓ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ（ ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｃｏｕｐｌｉｎｇ）

图 １９　 压差对静环端面变形影响 图 ２０　 压差对静环端面变形影响

关系图（力耦合） 关系图（力热耦合）
Ｆｉｇ． １９　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｅｎｄ Ｆｉｇ． ２０　 Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ｏｆ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ ｏｎ ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｅｎｄ

ｆａｃｅ’ｓ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ（ ｆｏｒｃｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ） ｆａｃｅ’ｓ ｔｏｔａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ（ ｆｏｒｃｅ⁃ｈｅａｔ ｃｏｕｐｌｉｎｇ）

图 ２１　 动环耦合应力切片图 图 ２２　 静环耦合应力切片图

Ｆｉｇ． ２１　 Ｔｈｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｓｔｒｅｓｓ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔｏｒ ｒｉｎｇ Ｆｉｇ． ２２　 Ｔｈｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｓｔｒｅｓｓ ｐｒｏｆｉｌｅ ｏｆ ｔｈｅ ｓｔａｔｏｒ ｒｉｎｇ

４　 结　 　 论

通过力耦合计算可发现，在端面的变形呈现出周向波度和径向锥度的叠加，密封环端面呈

现收敛型锥度，有利于端面的稳定．变形量随着转速增大而增大，并且同一工况下静环比动环

径向锥度变形大．压差主要影响动、静环的径向锥度变形，对周向波度变形影响不明显．
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在力热耦合计算中，径向变形和轴向变形为主要因素．转速的变化主要影响动、静环整体

变形，而对其变形形状无影响．低转速条件下，可忽略（一定范围内）压差对力热耦合变形的影

响．动、静环因力热耦合而产生的应力总体分布均匀且远小于屈服强度，仅在某些局部区域出

现较大应力，为二次应力，具有自限性．
通过力耦合与力热耦合计算可知热载荷引起的变形远大于力载荷的影响，热载荷占主导

作用．因此在高温油泵用液膜密封中，主要应考虑热载荷对密封环的作用，消除热应力、减少热

变形为改进密封性能的主要方向．对此，可通过优化几何结构（例如在直角处采用圆弧过渡

等），选用导热性良好、热膨胀系数更小的材料来作为密封环加工制造材料．
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Ｋｅｙ ｗｏｒｄｓ： ｈｉｇｈ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｏｉｌ ｐｕｍｐ； ｌｉｑｕｉｄ ｆｉｌｍ ｓｅａｌ； ｃｏｕｐｌｉｎｇ； ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ； ｓｔｒｅｓｓ
Ｆｏｕｎｄａｔｉｏｎ ｉｔｅｍ： Ｔｈｅ Ｎａｔｉｏｎａｌ Ｎａｔｕｒａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ Ｆｏｕｎｄａｔｉｏｎ ｏｆ Ｃｈｉｎａ（５１３７５４９７）

４８２ 高温泵用液膜密封流热固耦合分析


