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摘要：　 泄漏是干气密封失效的主要形式，而密封环端面又是主要的泄漏通道．针对特定工况，利用

密封环的结构参数对密封气膜性能的影响程度，通过有限元正交仿真，来优选密封环的端面结构

参数；另外，利用稳态热分布的有限元仿真，通过热⁃结构耦合，获得密封动环的热变形及动环材料

属性对密封特性的影响关系．研究结果显示，除弹性模量之外，导热系数、Ｐｏｉｓｓｏｎ（泊松）比和热膨

胀系数均与密封动环的热变形成拟线性关系．研究结果对干气密封环的优化设计具有指导和参考

价值．
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引　 　 言

干气密封（ｄｒｙ ｇａｓ ｓｅａｌ）的概念于 １９６９ 年提出，是在气体润滑轴承研究的基础上发展而来

的．２０ 世纪 ７０ 年代中期由美国约翰·克兰密封公司研制的干气密封装备，成功应用于高速透

平压缩机．干气密封作为一种非接触式密封，相比机械密封具有被密封介质趋于零溢出、无污

染环境、超长使用寿命及运行维护费用低等突出系列优势，对化工及国防装备的密封尤为重

要［１⁃２］ ．泄漏是密封失效的主要表征，而密封环的环面又是最主要的泄漏面．区别于机械密封，
形成与保持密封环间的气膜是干气密封的重要保障．影响气膜均匀分布的主要因素为气流动

压及温度分布，研究也集于该焦点展开．Ｅｔｓｉｏｎ 等［３］ 应用 ＴＨＤ 方法简化了密封环的数学建模，
得到了密封环的温度和压力分布．Ｇａｂｒｉｅｌ［４］通过对密封环与温度场相关关系的研究，提出热变

形是密封环变形的主要形式，而温度梯度直接反映了密封环的变形量．Ｍｅｒａｔｉ 等［５］ 基于 ＦＬＵ⁃
ＥＮＴ 软件，以水为介质，预测了密封腔内的流场以及密封环的温度分布．Ｂｒｕｎｅｔｉèｒｅ 等［６］建立了

ＴＥＨＤ 模型，简化了密封环温度场的计算，通过与理论计算比较，验证了工程实用价值．Ｍａｙｅｒ
等［７⁃８］进行的粘滞力模拟实验，展示出密封端面间的润滑状态．Ｔｕｒｎｑｕｉｓｔ 等［９⁃１１］ 通过有限元仿
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真验证了高速流体密封环的端面结构构型．
国内对密封环端面气膜稳态性能的数值模拟计算及实验验证已取得了一系列成果［１２⁃１３］ ．

如： 李克永、 王胜军等［１４⁃１６］建立了密封环温度场分布的解析算法和有限差分算法， 但计算结

果与实验相比存在误差．徐万孚等［１７⁃１８］ 通过实验测量了密封性能参数， 为计算仿真提供了实

验依据．
但因干气密封涉及密封环端面结构、气流流场及密封环端面温度分布等诸多因素的影响，

各因素又是多变量因素，且各因素间的耦合作用强．加之，流体的远程输送及特定高温或高速

下密封指标的提升，使综合多因素的密封环优化设计需求紧迫．本文针对特定工况，研究干气

密封环结构参数正交优化及密封动环的热变形．应用有限元正交实验，分析密封环端面结构参

数与气膜压力、泄漏量的关系，结合环面加工成本与工艺的难易来优选环面结构的参数，建立

环面结构参数的正交优化方法；通过有限元热⁃结构耦合仿真，分析稳态热分布下动环材料属

性与密封特性之间的关系．

１　 干气密封的结构分析及建模

１．１　 结构分析

干气密封，是一种应用于旋转机械的非接触式轴向端面机械密封．在轴固定不转时，依靠

弹性元件对动静环端面摩擦副的预紧和介质压力的压紧使密封端面紧密接触，消除泄漏；当轴

旋转时，由于动压效应密封端面之间形成一层稳定的气膜，以达到非接触的效果．如图 １ 所示，
干气密封是由安装支座①、弹性元件②、密封圈③、静环④、端面动压槽⑤和动环⑥组成．其中，
静环和弹性元件安装在支座上，并依靠密封圈进行二次密封．当密封环受到外界干扰时，若气

膜厚度减小，则气膜作用力增大，开启力大于闭合力，气膜厚度有增大的趋势；同样的，若气膜

厚度增大，则气膜作用力减小，开启力小于闭合力，气膜厚度有减小的趋势．上述过程不断重

复，最终达到动态平衡．在该过程中静环对动环轴向位移、角位移和偏摆等运动能够实时跟随，
即动静环两端面保持平行，保证了干气密封良好的密封性能和较长的工作寿命．

图 １　 干气密封结构示意图

Ｆｉｇ． １　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ａ ｄｒｙ ｇａｓ ｓｅａｌ ｓｙｓｔｅｍ

１．２　 建立密封环的流场模型

当轴旋转时，缓冲气体沿周向被吸入螺旋槽内，到达槽根部受到密封台的阻碍作用，气流

减速并被逐渐压缩，使气体的压力逐渐升高，产生流体动压力．当压力达到一定数值时，动静环

被推开，在密封面之间充入一层极薄的气膜．因此，动环螺旋槽型与气膜动压力之间的相关性

是干气密封的核心问题，应用三维流场仿真来求解．如图 ２ 所示，为动环螺旋槽示意图，螺旋槽

是由两条“平行的”对数螺旋线和两段圆弧组成，槽与槽之间的部分叫做“台”，螺旋槽底部与

动环内径围成的圆环叫做“坝”．其中，对数螺旋线的极坐标方程为
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　 　 ｒ ＝ Ｒｇｅθｔａｎ α， （１）
式中， Ｒｇ 为槽根半径，α 为螺旋角．

将极坐标转化为直角坐标：

　 　
ｘ ＝ Ｒｇｅθｔａｎ αｃｏｓ θ，

ｙ ＝ Ｒｇｅθｔａｎ αｓｉｎ θ ．{ （２）

图 ２　 动环螺旋槽槽型示意图

Ｆｉｇ． ２　 Ｓｃｈｅｍａｔｉｃ ｏｆ ｔｈｅ ｓｐｉｒａｌ ｇｒｏｏｖｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ

以动环和静环之间的气膜作为研究对象，分析干气密封的密封特性．主要尺寸为：外径 Ｒｏ

＝ ５０ ｍｍ，槽根半径 Ｒｇ ＝ ４３ ｍｍ，内径 Ｒ ｉ ＝ ４０ ｍｍ，膜厚 ｈ ＝ ４ μｍ，建立气膜模型．为简化计算，依
据螺旋槽的对称结构和气膜的周期性，取气膜模型的 １ ／ Ｎ 进行仿真计算，其中 Ｎ 为槽数．为了

便于观察，模型沿轴向进行了放大处理，如图 ３ 所示．

（ａ） 气膜有限元模型 （ｂ） 简化后的模型

（ａ） Ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ （ｂ） Ｔｈｅ ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ
图 ３　 动静环间气膜模型示意图

Ｆｉｇ． ３　 Ｔｈｅ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇｓ

０３６ 干气密封环端面结构参数正交优化及热变形研究



２　 正交实验优化密封环端面结构参数

２．１　 有限元仿真

由于密封环轴向尺寸远小于径向尺寸，为了使结果收敛，需要划分高质量的六面体网格．
将图 ３ 所示的三维模型导入到 ＩＣＥＭ 中进行网格划分，得到六面体网格，如图 ４（ａ）所示．将网

格文件导入到 ＦＬＵＥＮＴ 软件中进行仿真计算，得到三维流体稳态压力分布图，如图 ４（ｂ）所示．
沿径向提取动压力如图 ４（ｃ），结果表明：气膜稳态动压力由外径到内径先增大后减小，产生了

明显的动压效应．基于气膜的稳态效应，利用槽型参数与气膜开启力、密封泄漏量的相关性，以
实现对螺旋槽型结构参数的优化．

（ａ） 气膜六面体网格划分 （ｂ） 气膜稳态压力分布云图（单位： Ｐａ）
（ａ） Ｔｈｅ ｈｅｘａｈｅｄｒａｌ ｍｅｓｈ ｏｆ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ （ｂ） Ｔｈｅ ｓｔｅａｄｙ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ（ｕｎｉｔ： Ｐａ）

（ｃ） 沿径向的动压力分布图

（ｃ） Ｔｈｅ ｒａｄｉａｌ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ
图 ４　 气膜稳态压力有限元仿真

Ｆｉｇ． ４　 Ｔｈｅ ｓｔｅａｄｙ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｇａｓ ｆｉｌｍ

２．２　 正交实验设计

得到稳态压力分布后，通过进一步计算来得到气膜的密封特性．气膜的稳态密封特性主要

包括两部分：一是气膜开启力，二是整体的泄漏量．足够大的气膜开启力是动环和静环实现非

接触的保证．若气膜开启力不足，则动环和静环无法分离而发生磨损；但是气膜开启力并不是

越大越好，随着气膜开启力逐渐增大，气膜厚度增加，泄漏量增大．其中气膜开启力可通过下面

的公式进行计算：

　 　 Ｆｏｐｅｎ ＝ ∫２π
０
∫Ｒｏ
Ｒｉ

ｐｒｄｒｄθ ＝ Ｎ·ｐ０Ｒ２
ｉ ∫２π ／ Ｎ

０
∫Ｒｏ ／ Ｒｉ

１
ＰＲｄＲｄθ， （３）

式中， Ｆｏｐｅｎ 为气膜开启力，ｒ 为动环端面半径，ｐ０ 为介质压力．
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整体泄漏量的计算公式为

　 　 Ｑ ＝ πＤｈ
－ ３Δｐ

１２νｂ
ＣＱ， （４）

式中， ｈ
－
为气膜的平均厚度，Δｐ 为介质压力与环境压力的压力差，ＣＱ 为泄漏修正系数．

动环的端面结构参数主要有：槽数 Ｎ、槽台宽比 δ、槽长坝长比 γ、螺旋角 β 和槽深 ｈｍ ．对动

环端面结构参数的优化本质上是对多因素、多水平的优选，选用正交实验法．
正交实验法具有均匀分散，整齐可比的特点，是一种经济、高效的实验设计方法．根据结构

参数的数目，选择正交表 Ｌ１６，设计因素水平表如表 １ 所示，通过正交实验来优选气膜开启力

较大、泄漏量较小的端面结构参数．
表 １　 因素水平表

Ｔａｂｌｅ １　 Ｔｈｅ ｌｅｖｅｌｓ ｏｆ ｔｈｅ ｆａｃｔｏｒｓ

Ｎ δ γ β ／ （°） ｈｍ ／ μｍ

６ ０．５ ０．５ １０ ４

８ ０．６ ０．６ １５ ６

１０ ０．７ ０．７ ２０ ８

１２ ０．８ ０．８ ２５ １０

２．３　 实验数据分析

２．３．１　 正交实验及过程

正交实验通过有限元仿真实现，实验参数如表 １，数据处理按式（５） ～ （７）进行，主要步骤：
首先对气膜模型作有限元仿真；其次，从仿真结果中提取数据计算开启力与泄漏量；再次，对开

启力和泄漏量作无量纲化处理；最后，计算均值和极差．结果如表 ２、３ 所示．

　 　 Ｆｗ ＝ Ｆｏｐｅｎ ／ ｐ０Ｒ２
ｏ， Ｑｗ ＝ νＱ ／ ｐ０ ｈ

－ ３， （５）

　 　 Ｒ１ ＝ ｍａｘ { ｋｉ } － ｍｉｎ { ｋｉ } ，　 　 ｋｉ ＝ ∑Ｆ
－

ｉｊ ／ ４， （６）

　 　 Ｒ２ ＝ ｍａｘ { ｋｉ } － ｍｉｎ { ｋｉ } ，　 　 ｋｉ ＝ ∑Ｑ
－

ｉｊ ／ ４． （７）
表 ２　 气膜力极差分析表

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ｒａｎｇｅ ａｎａｌｙｓｉｓ

ＡＶＧ Ｎ δ γ β ／ （°） ｈｍ ／ μｍ

ｋ１ １．８９１ １．６６４ １．４４６ １．５８０ １．４９９
ｋ２ １．７１１ １．７４７ １．６７９ １．７１７ １．６７８
ｋ３ １．７４１ １．７７９ １．８０７ １．８４２ １．９０５
ｋ４ １．７３８ １．８９１ ２．０７２ １．９４２ １．９９８
Ｒ１ ０．１８０ ０．２２７ ０．６２６ ０．３６２ ０．４９９

表 ３　 泄漏量极差分析表

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｌｅａｋａｇｅ ｒａｎｇｅ ａｎａｌｙｓｉｓ

ＡＶＧ Ｎ δ γ β ／ （°） ｈｍ ／ μｍ

ｋ１ ２．４２１ ２．１３４ ２．４２９ １．２７８ １．９４２
ｋ２ ２．１０９ ２．０９７ ２．２５４ １．９６０ ２．１５３
ｋ３ １．９７４ ２．１６９ ２．０２６ ２．４３０ ２．０７０
ｋ４ １．９１６ ２．０３０ １．７１１ ２．７５２ ２．２５５
Ｒ２ ０．５０５ ０．１３９ ０．７１８ １．４７４ ０．３１３

２．３．２　 端面参数主次关系

以极差作为设计参数重要性比较的指标，极差越大说明该因素对目标的贡献越大．而气膜

开启力最大和泄漏量最小的密封环端面设计为多目标优化，依次分为两个单目标优化来求解，
其后再对单目标结果综合得到设计参数的主次关系．重要性按极差值排序，即有：以气膜开启

力最大为目标，各参数的重要性为 γ ＞ ｈｍ ＞ β ＞ δ ＞ Ｎ；以泄漏量最小为目标，参数的重要序列

为 β ＞ γ ＞ Ｎ ＞ ｈｍ ＞ δ ．以排序序号之和为两目标合成的重要性排序值，获得端面结构参数的

主次关系为 γ ＞ β ＞ ｈｍ ＞ Ｎ ＞ δ， 参数值按照主次关系依次确定．
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２．３．３　 端面参数值确定

（ａ） γ 与气膜开启力 （ｂ） γ 与泄漏量

（ａ） γ ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ （ｂ） γ ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｌｅａｋａｇｅ
图 ５　 槽长坝长比 γ 与气膜开启力、泄漏量的关系

Ｆｉｇ． ５　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｓ ｂｅｔｗｅｅｎ γ ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

（ａ） β 与气膜开启力 （ｂ） β 与泄漏量

（ａ） β ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ （ｂ） β ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｌｅａｋａｇｅ
图 ６　 螺旋角 β 与气膜开启力、泄漏量的关系

Ｆｉｇ． ６　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｓ ｂｅｔｗｅｅｎ β ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

（ａ） ｈｍ 与气膜开启力 （ｂ） ｈｍ 与泄漏量

（ａ） ｈｍ ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ （ｂ） ｈｍ ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｌｅａｋａｇｅ

图 ７　 槽深 ｈｍ 与气膜开启力、泄漏量的关系

Ｆｉｇ． ７　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｈｍ ａｎｄ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｏｐｅｎｉｎｇ ｆｏｒｃｅ ａｎｄ ｌｅａｋａｇｅ

为了保障密封环的良好密封性能，即：气膜开启力大而泄漏量较小，通过从有限元正交实

验数据中提取数据，绘制端面结构参数的密封特性曲线，依据该特性曲线来选取参数值．如图 ５
所示，随着槽长坝长比 γ 的增大，气膜开启力逐渐增大，泄漏量减少．但是当 γ 继续增大，取到

０．９ 时，此时的“坝”区域过小，两边的压差过大，其增压效果降低明显，泄漏量大幅上升，密封

效果反而恶化．因此，取 γ ＝ ０．８．如图 ６ 所示，随着 β 的增大，气膜开启力呈近似线性增加，泄漏
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量也逐渐增加，但增幅逐渐放缓．综合两方面的效果，以气膜开启力与泄漏量的比值作为指标，
比值越大，密封性能越好，得到较优值 β ＝ ２０° ．如图 ７所示，随着 ｈｍ 的增大，气膜开启力逐渐增

大，泄漏量的变化趋势为先增大后减小再增大，泄漏量在 ｈｍ ＝ ８ μｍ 处出现极小点．选取 ｈｍ ＝ ８
μｍ，能获得较大的开启力和较小的泄漏量．

同时考虑到加工成本及工艺，对次要因素 Ｎ 与 δ 进行优化：对于螺旋槽，缓冲气体是通过

螺旋槽“泵送”到密封端面之间而产生动压效应，理论上是槽数越多，产生的动压效应越强，气
膜的密封性能也越好．然而，由于螺旋槽的槽深较浅，仅为微米级，加工难度以及加工成本都较

高，槽数越多，成本越高．考虑到槽数对密封特性的影响较小，需要选择一个“性价比较高”的槽

数；对于槽台宽比，随着槽宽度的增加，泵送进螺旋槽的缓冲气体也越多，气膜开启力增加，但
是泄漏量也迅速增大．同时由于目前螺旋槽的加工主要依靠激光加工，加工效率较低，若增大

螺旋槽的宽度，加工面积增大，必然增加加工时间以及成本．综合考虑上述情况，得到一组较优

解，如表 ４ 所示．
表 ４　 端面结构参数优化结果

Ｔａｂｌｅ ４　 Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｔｈｅ ｅｎｄ ｆａｃｅ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

Ｎ δ γ β ／ （°） ｈｍ ／ μｍ

１０ ０．５ ０．８ ２０ ８

３　 热变形分析

螺旋槽型密封环的热变形会使端面间气膜厚度不均匀甚至发生接触，气膜开启力不稳定

及泄漏量增大．就特定工况，不同的材料，其热变形量也不同．研究材料属性对热变形的影响和

密封环材料的选择和制备，有着重要的意义．由于密封环的轴对称性及悬殊的厚径比，将其简

化为二维模型进行计算．
３．１　 边界条件

干气密封环的热源来自两个方面：一是动静环端面间由于摩擦而产生的热；二是动环在旋

转时，与缓冲气体产生的搅拌热．由于摩擦产生的热 Ｑ１ 可通过下面公式进行计算：

　 　
Ｑ１ ＝ ｑＡｆ，

ｑ ＝ νｒ２ω２ ／ ｈｍ，
{ （８）

式中 ｑ 为热流密度，Ａｆ 为密封面面积，ν 为缓冲气体流体动力粘度，ｒ 为动环外径．
动环在旋转时与缓冲气体产生的搅拌热 Ｑ２ 为

　 　 Ｑ２ ＝ ４πｖρω２ ｌ１Ｒ２
ｂＲ２

ｏ ／ （Ｒ２
ｂ － Ｒ２

ｏ）， （９）
式中 ｖ 为主轴转速，ω 为动环转速，ｌ１ 为动环厚度，Ｒｂ 为箱体内径，Ｒｏ 为动环外径．

上述计算的热量还涉及到分配到动环的问题，即

　 　
ｑ ＝ ｑ１ ＋ ｑ２，
ｑ１ ｌ１ ／ λ１ ＝ ｑ２ ｌ２ ／ λ２，

{ （１０）

式中 ｌ 为密封环厚度，λ 为密封环导热系数，ｑ１，ｑ２ 分别为动环和静环的热流密度．
３．２　 稳态温度场求解

干气密封运行一段时间后达到平衡状态，温度分布也达到平衡．在动静环端面添加热流密

度边界，动环的上边界添加对流换热系数，赋予干气密封环材料属性，相关参数如表 ５，得到动

环稳态温度分布，如图 ８（ａ）所示．可以看出，动环在端面间的温度最高，分别沿轴向和径向递

减，最大温度差为 １．４６ ℃ ．
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表 ５　 干气密封环的参数

Ｔａｂｌｅ ５　 Ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｏｆ ｔｈｅ ｄｒｙ ｇａｓ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ

ｐａｒａｍｅｔｅｒ ｖａｌｕｅ

ｄｅｎｓｉｔｙ ρ ／ （ｋｇ ／ ｍ３） ３ １００

ｅｌａｓｔｉｃ ｍｏｄｕｌｕｓ Ｅ ／ ＧＰａ ４１０

Ｐｏｉｓｓｏｎ’ｓ ｒａｔｉｏ μ ０．１７

ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｎｄｕｃｔｉｖｉｔｙ λ ／ （Ｗ ／ （ｍ·Ｋ）） １１０

ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅｒｍａｌ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ β ／ （℃ －１） ４．０×１０－６

ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ ｌ ／ ｍｍ １３

ａｖｅｒａｇｅ ｔｈｉｃｋｎｅｓｓ ｏｆ ｔｈｅ ｇａｓ ｆｉｌｍ ｈ
－
／ μｍ ４

ｍｅｄｉｕｍ ｐｒｅｓｓｕｒｅ ｐ０ ／ ＭＰａ ５

ｓｐｉｎｄｌｅ ｓｐｅｅｄ ｎ ／ （ ｒ ／ ｍｉｎ） ５００

３．３　 热⁃结构耦合模拟

热变形是由于密封环温度分布不均匀或者受到外力约束而产生的，同时考虑温度分布和

约束进行分析计算， 即热⁃结构耦合模拟．在 ＡＮＳＹＳ 中， 将热单元转换成结构单元， 并施加以

约束， 热变形的分析结果如图 ８（ｂ）所示．可以看出， 在当前条件下， 动环的最大变形量为

０􀆰 ２２２ μｍ ．

（ａ） 动环稳态温度分布图（单位： ℃） （ｂ） 动环热变形效果图（单位： ｍ）
（ａ） Ｔｈｅ ｓｔｅａｄｙ⁃ｓｔａｔｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｎｔｏｕｒ （ｂ） Ｔｈｅ ｔｈｅｒｍａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｃｏｎｔｏｕｒ

ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ（ｕｎｉｔ： ℃） ｏｆ ｔｈｅ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ（ｕｎｉｔ： ｍ）
图 ８　 干气密封动环热分析

Ｆｉｇ． ８　 Ｔｈｅｒｍａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｄｒｙ ｇａｓ ｓｅａｌ ｒｉｎｇ

３．４　 材料属性对热变形的影响

干气密封动环一般采用的材料是 ＳｉＣ，ＳｉＣ 的制备又有热压烧结、常压烧结和反应烧结等

多种形式，不同的制备方法所得的材料属性也不同．与密封环热变形相关的材料属性参数为：
弹性模量 Ｅ、导热系数 λ、Ｐｏｉｓｓｏｎ 比 μ 和热膨胀系数 β ．为了得到材料属性与热变形的关系，通
过分别改变材料属性参数的有限元仿真，来比较密封环热变形的差异．

图 ９（ａ）表明：改变弹性模量 Ｅ 的大小，热变形量并不随之发生变化．可见，热变形量不受

弹性模量 Ｅ 的影响．图 ９（ｂ）表明，随着导热系数 λ 的增加，密封环平均温度降低，温度差变小．
由公式Δ ＝ βΔＴ可知，此时热变形量减少．因此，在一定的范围内，导热系数λ 越大，热变形量越

小，且成线性变化．图 ９（ｃ）表明：随着 Ｐｏｉｓｓｏｎ 比 μ 的增加，热变形量随之线性递增．因此，在一
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定的范围内，应选择较小的 Ｐｏｉｓｓｏｎ 比．图 ９（ｄ）表明：随着热膨胀系数 β 的增大，变形量也随之

线性递增，与公式 Δ ＝ βΔＴ 相符合．因此，在选择材料时，应选择较小的热膨胀系数．

（ａ） 弹性模量与变形量 （ｂ） 导热系数与温度差

（ａ） Ｅｌａｓｔｉｃ ｍｏｄｕｌｕｓ ａｎｄ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ （ｂ） Ｔｈｅｒｍａｌ ｃｏｎｄｕｃｔｉｖｉｔｙ ａｎｄ ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｄｉｆｆｅｒｅｎｃｅ

（ｃ） Ｐｏｉｓｓｏｎ 比与变形量 （ｄ） 热膨胀系数与变形量

（ｃ） Ｐｏｉｓｓｏｎ’ｓ ｒａｔｉｏ ａｎｄ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ （ｄ） Ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ ｏｆ ｔｈｅｒｍａｌ ｅｘｐａｎｓｉｏｎ ａｎｄ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ
图 ９　 材料属性与热变形的关系图

Ｆｉｇ． ９　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｓ ｂｅｔｗｅｅｎ ｔｈｅ ｍａｔｅｒｉａｌ ｐｒｏｐｅｒｔｉｅｓ ａｎｄ ｔｈｅｒｍａｌ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

４　 结　 　 论

本文通过模拟仿真，分析了端面结构参数对干气密封环密封性能的影响以及密封环材料

属性与密封环热变形的特性，得到以下结论：
１） 端面结构参数对密封性能影响很大，但各个参数的影响程度不同，设计时应按照主次

顺序选择参数；
２） 应用有限元建立的选取密封环端面结构参数的正交优化方法，综合了各个参数对密封

环开启及端面泄漏的耦合作用，方法简洁易行；
３） 密封环的热变形量与弹性模量无关；
４）在一定的范围内，密封环的热变形量与 Ｐｏｉｓｓｏｎ 比和热膨胀系数成正比，与导热系数成

反比．
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８３６ 干气密封环端面结构参数正交优化及热变形研究


