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锥形结构对锥孔组合型机械密封端面变形及
密封性能的影响

程香平摇 张友亮摇 康林萍

(江西省科学院 应用物理研究所, 南昌摇 330029)

摘摇 要: 考虑密封系统各组件间接触受力及封闭流体与端面间的力作用,提出锥 /孔组合型动压机械密封,构建端

面密封流 /固耦合理论模型,并将相应的有限元软件与计算机语言编程相结合,通过迭代计算获得端面膜压场及其

变形情况,探究端面锥度和锥面宽度比在低、高压工况下对密封性能的影响规律。 结果表明:随锥度 准 的增大,高
压区缩小,低压区扩张,孔区内液体所形成的压力峰值越来越陡峭,使得静圆环端面上产生周期性波式变形和倾斜

锥度变形,变形情况与膜压场的形状相类似;动圆环端面锥度变形比较明显,波式变形不明显,且随 准 的增大,锥度

变形也越来越大。 无论是对于较低速、低压或是较高速、高压状态下的机械密封,当端面特征几何结构参数选取为

锥度 准 = 0郾 8 ~ 1郾 6、锥面宽度比 酌 = 0郾 8 ~ 1 时,机械密封均可获得优良的综合性能。
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引摇 言

20 世纪 80 年代,Etsion 等[1 - 2]详细研究了锥度

端面密封的性能参数,首次从理论上给出了锥度密

封的可行性。 迈尔[3] 提出了载荷和温度是影响端

面变形主要因素的论断,并利用圆环理论来计算密

封端面的变形情况。 Jang 等[4] 给出了密封环发生

变形时的临界速度,并采用热弹流分析法进行处理,
但忽略了冷却液所引起的密封环周围介质的流动的

影响。 Metcalfe[5]采用影响系数法并考虑密封系统

组件间的约束及受力情况,将端面变形归为受各参

数的综合影响所致,并计算出密封环各点的变形值。
Chen 等[6]研究了载荷、环结构与约束条件下密封环

的整体变形对其密封性能的影响情况,提出端面变

形能使流体膜呈现发散的变化规律,又指出约束对

密封环变形具有较大影响。 Blasbalg 等[7] 采用有限

元软件对密封环的温度场与端面变形情况进行研

究,结果显示端面变形受温升的影响极大,同时环结

构设计也对环变形有较大的影响。 Harp 等[8] 构建

了瞬态工况下液体静压型端面密封理论模型,利用

影响系数法来研究端面的变形规律。 Blasiak 等[9]

使用位移传感器及压电制动装置测量得到了非接触

式流体机械密封的端面变形量,并得出角速度和环

材质对端面温升影响程度相近的结果。 宁秀秀

等[10]对螺旋槽流体膜密封的气膜温度、压力、端面

变形及性能随压力、转速和环境温度的变化规律进

行了研究,得出了在高压高速和高速低压时端面分

别形成发散间隙和收敛间隙的结论。 马希金等[11]

利用 pro / e 商用软件构建出密封环三维几何模型,
探究施加载荷对密封环变形的影响情况,结果表明

密封环的最大变形量会发生在两端面的接触部位,
且动、静圆环及组件耦合的变形会随含气率的增加

而变大。 彭旭东等[12] 系统地探究了各种结构和约

束条件下密封环变形对性能的影响状况。 孟祥铠

等[13]考虑了辅助 O 形圈对密封环受力情况的影响,



利用整体接触有限单元法构建数学模型,计算不同

膜压工况下密封端面的变形规律。 陈汇龙等[14] 建

立了非接触式动压端面密封双向流 /固耦合结构模

型并进行理论模拟,对比了耦合前后的流场,系统研

究了端面变形对膜压脉动所产生的影响情况。 于明

彬[15]构建了轴向和径向模式的端面密封三维力学

模型,在考虑面接触及液膜空化现象的基础上,对膜

压分布与表面变形进行流 /固耦合的模拟研究。 路

圣盛[16]利用多目标算法来优化分析密封环的宏观

结构对其机械密封性能的影响,得到载荷系数、环厚

度与环径等参数对端面变形及密封性能影响较大的

结论。 Ma 等[17]利用数值模拟方法分析了 T 型槽气

膜密封的弹性流体动力特性,并在考虑密封环弹性

变形及阻塞效应的条件下计算出气膜压力与温度场

的分布情况。
综上所述,国内外学者对密封环变形的研究

已有较长的历史且非常系统,但相关研究大多集

中于二维建模,或直接采用商用软件进行三维建

模,使得研究方式、计算特设条件及结果结论等均

存在一定的局限性,与实际情况存在相应的偏差。
针对此问题,本文将商业软件与计算机语言编程

(满足实际工况中的特设条件及特定的密封结构

等)有机结合,尽可能与实景相符合,提出一种端

面锥 /孔组合型机械密封端面织构,在高、低压工

况下研究该种密封的三维流 /固耦合模型的端面

变形及密封性能的变化规律,以完善非接触式机

械密封的设计理论。

1摇 密封系统的结构与理论模型

1郾 1摇 结构模型

图 1 所示为锥 /孔组合型机械密封端面局部结

构图,静、动密封环端面上分别加工出锥度及菱形

孔,且孔沿周向呈对称、径向等距分布,定义锥度

准 = ( ro - rm)*tan渍 / h0
[18],锥面宽度比 酌 = ( ro -

rm) / ( ro - ri),坐标系 x、y 轴分别沿圆周、半径方向。
其中,渍 为锥角, ri、ro、rm分别为内、外半径及无锥区

半径。
非孔区端面间液体基础膜厚为 h0,菱形孔深度

为 h1,对称轴半长轴为 a,半短轴为 b,分别表示菱形

孔的结构特征,设定长短轴比 孜 为

孜 = a / b (1)
密封环边界条件为周期性边界条件,静密封环

采用固定约束,动密封环采用指定位移,在运行中会

随轴的振动而发生偏转、不对中现象,同时受弹簧力

和外压的作用,端面施加力为液膜压力。

图 1摇 端面织构分布示意图

Fig. 1摇 Schematic diagram of the end face
texture distribution

1郾 2摇 理论模型

假设端面间流体压力沿膜厚方向恒定不变;密
封流体为牛顿型流体,黏度始终保持不变,则用于描

述端面膜压的控制方程为

鄣
鄣 (x

h3

6滋
鄣p
鄣 )x + 鄣

鄣 (y
h3

6滋
鄣p
鄣 )y = U 鄣h

鄣x + V 鄣h
鄣y (2)

式中,p 为端面膜压;U、V 分别为 x 和 y 方向上端面

平均线速度;h 为膜厚;滋 为密封介质黏度系数。
膜厚方程

h =

h0 - hi + h j, 孔外无锥度区

h0 - hi + h j + hk, 孔外有锥度区

h0 + h1 - hi + h j, 孔内无锥度区

h0 + h1 - hi + h j + hk,

ì

î

í

ï
ïï

ï
ïï 孔内有锥度区

(3)

式中,hi、h j和 hk分别为动、静圆环端面上某点的变

形值以及锥面高度。
当系统稳定运行时,动密封环组件轴向受力平

衡,即
Fc = Fo (4)

其中,
Fc = 仔( r2o - r2i )[psp + B(po - pi)] (5)

Fo = paAaN 蓦 pdxdy (6)

式中,Fc为端面闭合力;Fo为端面开启力;p i、po分

别为内、外压;psp为弹簧比压;B 为平衡比;Aa为单

菱形孔截面面积;pa为环境或空化压力;N 为计算

周期。
设环变形为弹性变形,变形控制方程如下[19]。
应力平衡方程
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式中,滓x、滓y、滓z 为正应力;子xy、子xz、子yz为切应力。
几何方程
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式中,着x、着y、着z 为正应变;酌xy、酌yz、酌zx为切应变;u、v、
w 为位移变量。

物理方程
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1
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式中,E 为弹性模量; 淄 为泊松比;G 为剪切弹性

模量。
将式(2) ~ (9)进行联合离散求解得出 p,并作

用于动、静密封环端面上使其轴向受力平衡;利用

Matlab 自行编程计算膜压 p,再通过商用有限元软

件 COMSOL 分别计算动、静密封环的变形量,以变

形后的膜厚重新求解 p;反复迭代求解,直到前后两

次求解的 Fo和 h 小于给定误差,即停止计算,输出

端面变形;以最终求出的 p 来计算液膜刚度 Kz、泄
漏率 Q 和摩擦扭矩 T 等性能参数,并同时研究 准、锥
面宽度比 酌 和环变形等对密封性能的影响规律。 计

算流程如图 2 所示。
为证明自编程序算法的正确性,采用文献[20]

中对应参数及孔型模型对运算程序进行准确性验

证,即在圆形微孔半径 r = 37郾 5 mm,孔深 h1 = 4 滋m,
po、pi均为 0郾 1 MPa 及转速 棕 为 300 r / min 的操作工

况下进行膜压场的计算。 由图 3 ( a)、( b)对比可

知,计算得到的空化区域及压力分布云图与文献

[20]的具有相似性,且峰、谷值的压力相差约为

7郾 5% ,故可验证程序的正确性。

图 2摇 锥孔组合型机械密封环变形及性能计算流程图

Fig. 2摇 Computational flow chart of end face deformation and
performance of the cone鄄pore combined mechanical
seal

2摇 结果与讨论

设置结构参数与操作参数如下。
结构参数 ri = 127郾 5 mm,ro = 141郾 5 mm;菱形织

构孔的半长轴 a = 2 mm,孔的深度 h1 = 1郾 25 滋m,单
列孔数 ns = 4,长短轴比 孜 = 1郾 67,动、静密封环弹性

模量 E1 = 617 GPa、E2 = 23 GPa,环厚度均为 hb =
10 mm,泊松比 淄1 = 0郾 28、淄2 = 0郾 25,准 = 1,酌 = 1,B =
0郾 9,psp = 0郾 1,N = 151。
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图 3摇 本文算法与文献[20]算法圆形微孔压力分布对比

Fig. 3摇 Comparison of pressure distributions with one spherical dimple for our algorithm and that in Ref. [20]
摇

操作参数 pi = 0郾 101 MPa,低压时 po = 0郾 3 MPa,
高压时 po = 6郾 6 MPa,滋 = 0郾 001 Pa·s(25 益的清水),
动密封环转速 棕 = 1 500 r / min;在计算时采取低压

低速,高压采用低、中、高速 3 档,除文中特殊说明外

参数值均按此规定。
以动、静密封环的轴中心线为三维坐标轴的 z

轴,规定密封端面变形位移量在 z 轴方向上变化,z
轴即为变形方向轴,各自原密封端面处为 0 基准点,
整个密封端面为 x / y 轴平面,拉伸变形为正值,压缩

变形为负值。
2郾 1摇 收敛锥度 准对端面变形的影响

图 4 示出了转速 棕 = 1 000 r / min、不同 准 下的

密封端面变形及膜压场的变化情况。 由图可知,因
菱形孔的存在能够使端面间液膜产生极强的动压效

应,在研究工况范围内膜压场的最高压力峰值随着

准 的增大不断增大,高压区范围不断缩小,低压区范

围不断扩大,且高压区范围沿外径处向内径处移动,
即形成压场的峰值越来越陡峭。 这表明随 准 的增

大流体静压效应的作用范围逐渐向内径处扩大,靠
近外径侧的动压效应则被相应削弱,但越接近内径

处,由于膜厚不断减小,因挤压产生的动压效应就逐

渐增大。 另外还可以看出,静密封环端面由于受到

膜压场的压力作用形成有规律的凸凹曲面,且变形

情况与膜压场的形状类似,膜压大的区域对应端面

的变形就大,压力小的区域产生的端面变形就小;而
动密封环在径向方向上产生倾斜变形,准 越大则变

形越大。 由图 4(a) ~ ( i)知,当 准 = 0、2郾 4 和 4 时,
因端面上菱形孔和锥度的存在,产生明显的动压和

静压效应,使得静密封环端面上产生了周期性波式

变形和倾斜锥度变形,且波幅值要大于内、外径处的

变形量,最大变形量靠近内径侧,分别为 0郾 211 滋m、
0郾 223 滋m 和 0郾 236 滋m;动密封环端面锥度变形比较

明显,波式变形较不明显,且随着 准 的增大,锥度变

形也越来越大。 原因在于动密封环硬度要大于静密

封环硬度,故而动密封环波式变形没有静密封环的

明显,而且动密封环在轴向方向上受到弹簧力及液

压等的推动,转动过程中密封环发生偏斜,使得动密

封环端面径向锥度变形明显,波式变形减弱。
2郾 2摇 低压(po =0郾 3 MPa)情况

2郾 2郾 1摇 准 的影响

图 5 示出了低压(po = 0郾 3 MPa)下,考虑端面变

形时 准 对密封性能的影响规律。 结果显示,在低转

速时,随 准 的不断增大,h0和 Kz逐渐减小,Q 为先减

小后增大,具有最小泄漏率,而摩擦扭矩 T 则是逐

渐增大。 原因在于随着 准 的增大,膜厚呈锥形变

化,近外径侧变大,内径侧变小,静压差对端面液膜

的影响范围加大,靠近外径侧的动压效应减弱,靠近

内径侧的动压效应和 T 因 h0不断变小而变大,故而

整个端面受压不均,液膜稳定性变差。 当 准 = 0郾 8 ~
1郾 6 时,Kz较大,Q 和 T 较小。 还可看出,在 准 相同

时,棕 增大,h0、Q 和 T 随之增大,Kz值大小顺序则为

Kz(棕 = 300 r / min) < Kz (棕 = 200 r / min) < Kz (棕 =
400 r / min)。这表明 棕 增大则动压效应增大,导致

h0、Q 和 T 变大,而 Kz随 棕 的变大变化趋势却略有

不同,这是由于 棕 较低时,靠近外径侧的静压效应

占主导地位,液膜稳定性较强,故 Kz(棕 =300 r / min) <
Kz(棕 = 200 r / min);当 棕 = 400 r / min 时,h0的增大削

弱了 棕 增大所带来的动压效应,液膜压场分布较均

匀,液膜稳定性变好,相应的 Kz(棕 = 400 r / min)也较

大。 因此对经常启闭或低速旋转设备,应选取带收
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摇 摇

图 4摇 准 变化时的端面变形及膜压图

Fig. 4摇 Schematic of seal face deformation and fluid film pressure for different extents of face taper
摇

柱状图对应左侧坐标轴,曲线图对应右侧坐标轴。

图 5摇 锥度 准 对密封性能的影响

Fig. 5摇 Effect of face taper on sealing performance parameters
摇
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敛锥面的密封环,最佳锥度 准 取值范围为 0郾 8 ~
1郾 6。
2郾 2郾 2摇 酌 的影响

柱状图对应左侧坐标轴,曲线图对应右侧坐标轴。

图 6摇 酌 对密封性能的影响

Fig. 6摇 Effect of 酌 on sealing performance parameters

图 6 示出了低压(po = 0郾 3 MPa)下,考虑端面变

形时 酌 对密封性能的影响规律。 由图可知,随着 酌
的增大,h0、Q 和 T 缓慢减小,而 Kz随 酌 的增加先减

后增,具有极小值。 这说明密封端面带有部分锥度,
则相当于在一定程度上减小了环面宽度,即闭合力

减小,对应的端面间液膜支撑环的开启力减弱,h0和

T 就会变小,导致 Q 相应减小。 随 酌 的增大,端面内

静压效应影响的范围扩大,动压效应相应减弱,微小

扰动减弱,导致 Kz变小;当 酌 增大到一定程度时,随
着 h0的减小,靠近内径层的动压效应增强,内径处

的变形增大,微小扰动增强,故而 Kz 又逐渐变大。
还可看出,酌 相同时,随着 棕 的增大,h0、Q 和 T 是不

断增大的,Kz逐渐减小。 这说明随 棕 增大,动压效

应逐渐增大,h0较大,致使 Q 变大,但同时 h0增大会

削弱端面间液膜的动压效应,当增加的动压效应小

于削弱的动压效应时,微小扰动减弱,相应 Kz就会

变小。 故而对于低压、低速设备,为保证液膜稳定性

及密封可靠性,应选取带有部分锥度的端面,酌 取值

范围为 0郾 8 ~ 1。

2郾 3摇 高压(po =6郾 6 MPa) 情况

2郾 3郾 1摇 准 的影响

图 7 示出在高压(po = 6郾 6 MPa)下,考虑端面变

形时 准 对密封性能的影响情况。 由图可知,随着 准
的增大,h0、Q 和 T 缓慢减小,而 Kz则是先略微增大

后缓慢减小,并在 准 = 0郾 8 时达到极大值。 还可看

出,准 值相同时,棕 越高,h0、T 和 Q 越大,而 Kz却变

小。 这说明靠近内径处端面间液膜的动压效应随 棕
的增大而增强,但外径侧的动压效应受到静压差的

影响,增大程度远小于内径侧,导致整个端面受压严

重不均,致使液膜不稳,故而转速越大,Kz就越小。
对于较高速、高压旋转设备的机械密封系统,为达到

较好的液膜稳定性和密封可靠性,应选取静环的

准 = 0郾 8 ~ 1郾 6 为宜。

柱状图对应左侧坐标轴,曲线图对应右侧坐标轴。

图 7摇 准 对密封性能的影响

Fig. 7摇 Effect of 准 on sealing performance parameters
摇

2郾 3郾 2摇 酌 的影响

图 8 示出在高压(po = 6郾 6 MPa)下,考虑端面变

形时 酌 对密封性能的影响情况。 由图可知,随着 酌
的增大,h0和 T 逐渐减小,而 Q 和 Kz先减小后增大,
且分别在 酌 = 0郾 6 和 酌 = 0郾 4 时具有极小值。 还可以

看出,酌 相同时,随 棕 的增大,h0、T 和 Q 增大,而 Kz

却逐渐减小。 为使密封系统的稳定性和密封性效果

均较好,应选取转速和压强较高的旋转设备的机械
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柱状图对应左侧坐标轴,曲线图对应右侧坐标轴。

图 8摇 酌 对密封性能的影响

Fig. 8摇 Effect of 酌 on sealing performance parameters

密封系统,为达到较好的液膜稳定性和密封可靠性,
应选取静环 酌 = 0郾 6 ~ 1 为宜。

3摇 结论

(1) 在研究工况范围内,因端面上菱形孔和锥

度的存在,产生明显的动压和静压效应。 随 准 的增

大,高压区缩小,低压区扩张,形成的压力峰值越来

越陡峭,使得静密封环端面上产生了周期性波式变

形和倾斜锥度变形,变形情况与膜压场的形状类似;
动密封环端面锥度变形比较明显,波式变形不明显,
且随 准 的增大,锥度变形程度也越来越大。

(2) 对于经常启闭、低压或低速旋转设备,为保

证液膜稳定性及密封可靠性,应选取带收敛锥面的

密封环,其中 准 = 0郾 8 ~ 1郾 6、酌 = 0郾 8 ~ 1 为佳。 对于

较高速、高压旋转设备的机械密封系统,为达到较好

的液膜稳定性和密封可靠性,应选取 准 = 0郾 8 ~ 1郾 6、
酌 = 0郾 6 ~ 1 为宜。
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Influence of the conical parameters on end face deformation and sealing
performance of a cone鄄pore combined mechanical seal

CHENG XiangPing摇 ZHANG YouLiang摇 KANG LinPing
(Institute of Applied Physics, Jiangxi Academy of Sciences, Nanchang 330029, China)

Abstract: Considering the contact stress between the components in a sealing fluid sealing system and the trans鄄
verse force between the closed fluid and the end face, a cone鄄pore combination dynamic pressure mechanical seal is
proposed, and a theoretical model of the end seal flow / solid coupling is constructed. The corresponding finite ele鄄
ment software combined with language programming are adopted through iterative calculations, and the pressure
field of the liquid film and the deformation of the end face are obtained, in order to explore the influence of the ta鄄
per of the end face and cone width ratio on the sealing performance under both low and high pressure conditions.
The results show that as the taper 准 increases,the high pressure area shrinks and the low pressure area expands,
and the resulting pressure peak becomes steeper, resulting in a periodic wave deformation and inclined taper de鄄
formation on the end face of the static ring. The deformation is similar to the shape of the membrane pressure field.
The taper deformation of the end face of a rotating ring is obvious, while the wave deformation is not, and the taper
deformation increases with increasing 准. Whether for the low speed, low pressure or high speed, high pressure me鄄
chanical seal, when the selected geometric structure parameters of the end face are 准 = 0郾 8 - 1郾 6 and 酌 = 0郾 8 - 1,
the mechanical seal affords good comprehensive performance.
Key words: mechanical seal; diamond pores; sealing performance; taper face; mechanical deformation
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