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偏摆角对圆周密封结构特性及泄漏的影响
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摘　 　 　 要: 根据偏摆角圆周密封分析ꎬ建立受力模型和有限元分析模型. 通过结构分析与热 － 结构耦合分

析ꎬ得到了不同偏摆角下主、辅助密封面应力和变形分布规律及泄漏间隙和泄漏量变化规律. 主、辅助密封面

应力和变形分布均匀ꎬ最大应力和最大变形位于凸舌处ꎬ主密封面最大变形大于辅助密封面ꎬ最大应力和最大

变形随偏摆角增加而增大. 热 －结构耦合分析应力和变形与结构分析分布规律基本一致ꎬ但均大于结构分析.
主密封面间隙从轴承腔向气腔增大ꎬ辅助密封面间隙从中心向两端增大ꎬ接头处间隙最大. 泄漏量随偏摆角增

加而增大.
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　 　 航空发动机密封是发动机动力传输系统的重

要组成部分ꎬ密封性能的退化、结构故障及其导致

的发动机结构故障是更换发动机主要原因之一.
先进密封技术能给发动机带来意想不到的收益ꎬ

且在满足发动机性能ꎬ如燃油消耗率、推重比、寿
命等方面具有十分重要的作用[１ － ２] . 航空发动机

圆周密封属于接触式动密封ꎬ具有较低的泄漏率ꎬ
在燃气涡轮发动机中取代了迷宫式密封ꎬ能够有



　 　

效限制泄漏ꎬ降低润滑油的氧化以获得最大效

率[３] . 文献[４ － ５]以低泄漏、高耐久性密封条件

为目标ꎬ对涡轮泵中的分段圆周密封环进行了实

验研究ꎬ给出了密封装置的磨损特性和考虑气体

压强时的泄漏率变化规律. 文献[６]通过对主轴

承腔密封研究ꎬ提出了针对提高圆周密封工作能

力和耐久性的改进研究方向. 圆周密封环处于高

压差、高滑动速度及高温工作环境ꎬ齿轮驱动涡扇

发动机中ꎬ由于齿轮传动系统受到惯性和陀螺力

影响ꎬ密封环会产生极高偏摆角[７] . 文献[７ － ８]
针对四段石墨密封环组成的圆周密封进行了角度

和径向失调试验ꎬ发现密封环在达到径向失调极

限为 １􀆰 ０１６ ｍｍ 和偏摆角极限为 ０􀆰 ５°时ꎬ工作

１００ ｈ后超过了密封环磨损极限ꎬ并发生了不同程

度失效. 文献[９]研究了高压气体密封环热行为ꎬ
证明在高速旋转情况下应考虑密封环热变形. 文
献[１０] 基于 ＡＮＳＹＳꎬ对机械密封稳态和瞬态

热 － 结构耦合进行了研究ꎬ获得了温度场和变形

分布规律. 文献[１１ － １２]针对指尖密封泄漏和磨

损ꎬ通过碳 /碳复合材料的改善和建立等效动力学

模型对其进行了分析.
圆周密封要求具有大幅度角向偏摆动适应性

能ꎬ本文采用 ＡＮＳＹＳ ＷＯＲＫＢＥＮＣＨꎬ对某型在役

圆周密封环工况下考虑密封环偏摆角开展结构分

析、热 －结构耦合分析及泄漏分析ꎬ为圆周密封结

构优化ꎬ提升其密封性能和使用寿命提供基础.

１　 考虑偏摆角圆周密封力学模型

圆周密封装置主要包括密封座、密封跑道、密
封环、周簧和波簧等ꎬ密封环由沿周向等分 ５ 段结

构相同石墨环组成. 圆周密封为接触式动密封ꎬ工
作时密封跑道高速转动为转子ꎬ密封环嵌在密封

座中由周簧和波簧定位. 由于磨损及安装偏差等ꎬ
工作中存在一定偏摆角ꎬ主、辅助密封面与无偏摆

角时受力和密封性能存在差异ꎬ导致密封环局部

受力不均ꎬ造成更严重磨损和泄漏ꎬ影响其密封性

能和使用寿命ꎬ考虑密封环偏摆角圆周密封受力

如图 １ 所示. 其中ꎬＰ１ 为气腔压力ꎬＭＰａꎻＰ２ 为轴

承腔压力ꎬＭＰａꎻＲ１ 为密封跑道外半径ꎬｍｍꎻＲ２ 为

密封座内半径ꎬｍｍꎻＲ３ 为密封环端面密封凸缘外

半径ꎬ ｍｍꎻ ｔ１ 为气腔温度ꎬ℃ꎻ ｔ２ 为轴承腔温

度ꎬ℃ꎻｌ１ 为主密封缝隙流动长度ꎬｍｍꎻｌ２ 为辅助

密封缝隙流动长度ꎬｍｍꎻβ 为偏摆角ꎻｌ′为接头处

密封缝隙长度ꎬｍｍꎻｂ 为接头处凸缘宽度ꎬｍｍꎻｃ
为密封环接头间隙ꎬｍｍ.

图 １　 考虑偏摆角圆周密封环受力分析
Ｆｉｇ􀆰 １　 Ｆｏｒｃｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅｓ
(ａ)—圆周密封结构ꎻ (ｂ)—密封环接头.

１􀆰 １　 气体载荷

１) 密封缝隙中气体压力形成的单位长度推

开力为

ｆｏ ＝ ΔＰＫｌｃｏｓβ . (１)
式中: ｆｏ 为气体压力形成单位长度推开力ꎬ
Ｎ / ｍｍꎻΔＰ 为密封压差ꎬΔＰ ＝ Ｐ１ － Ｐ２ꎬＭＰａꎻ ｌ 为
密封缝隙流动长度ꎬｍｍꎻ ｌ１ 为主密封缝隙ꎬ ｌ２ ＝
Ｒ３ － Ｒ２为辅助密封缝隙ꎻＫ 为密封缝隙内反压系

数ꎬ一般取 Ｋ ＝ １
３ (１ ＋ １

１ ＋ Ｐ１ / Ｐ２
) .

２) 径向气体单位长度不平衡载荷为

ｆｃｒ ＝ ΔＰｌ１ － ｆｏｒ ＝ ΔＰ(１ － Ｋ) ｌ１ｃｏｓβ . (２)
式中: ｆｃｒ 为径向气体单位长度不 平 衡 载 荷ꎬ
Ｎ / ｍｍꎻｆｏｒ为主密封间隙气体压力形成单位长度

推开力ꎬＮ / ｍｍ.
３) 轴向气体单位长度不平衡载荷为

ｆｃｚ ＝ ΔＰ(Ｒ３ － Ｒ１)ｃｏｓβ － ｆｏｚ . (３)
式中: ｆｃｚ 为 轴 向 气 体 单 位 长 度 不 平 衡 载 荷ꎬ
Ｎ / ｍｍꎻｆｏｚ为辅助密封间隙气体压力形成单位长

度推开力ꎬＮ / ｍｍ.
４) 密封环接头间隙形成径向气体不平衡载

荷为

Ｆｃｇ ＝ ΔＰｌ′[ｃ ＋ ２(１ － Ｋ)ｂ] . (４)
式中ꎬＦｃｇ为间隙形成的径向气体不平衡载荷ꎬＮ.
１􀆰 ２　 总接触载荷

１) 密封环与密封跑道表面之间径向单位长

度总接触载荷为

ｆｔｒ ＝ ｆｃｒ ＋ ｆｓｒｃｏｓβ ＋
Ｆｃｇ

２πＲ１
＋ ｆｓｚｓｉｎβ . (５)
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式中:ｆｔｒ为径向单位长度总接触载荷ꎬＮ / ｍｍꎻｆｓｒ为
周簧形成单位长度径向载荷ꎬＮ / ｍｍꎬ等于工作长

度周簧拉力除以 Ｒ１ꎻ ｆｓｚ 为单位长度波簧载荷ꎬ
Ｎ / ｍｍ.

２) 密封环与密封座端面之间轴向单位长度

总接触载荷为

ｆｔｚ ＝ ｆｃｚ ＋ ｆｓｚｃｏｓβ ＋
Ｆ′ｃｇ

２πＲ１
－ ｆｓｒｓｉｎβ . (６)

式中:ｆｔｚ为轴向单位长度总接触载荷ꎬＮ / ｍｍꎻＦ′ｃｇ
为密封环接头间隙形成轴向气体不平衡载荷ꎬＮ.

２ 　 考虑偏摆角圆周密封结构特性
分析

２􀆰 １　 有限元分析模型

由圆周密封结构知ꎬ每段密封环受力情况相

同ꎬ同时考虑到圆周密封结构对称性ꎬ取单段密封

环和四分之一密封跑道与密封座建立有限元分析

模型ꎬ通过 ＡＮＳＹＳ ＷＯＲＫＢＥＮＣＨ 进行分析. 根
据工程应用和性能提升需要ꎬ分析中偏摆角 β 分

别取 ０°ꎬ０􀆰 １°ꎬ０􀆰 ２°ꎬ０􀆰 ３°ꎬ０􀆰 ４°ꎬ０􀆰 ５°ꎬ０􀆰 ７°ꎬ０􀆰 ９°
和 １􀆰 ０°共 ９ 种情况ꎬ考虑偏摆角圆周密封结构如

图 ２ 所示. 密封环为石墨材料ꎬ密封跑道和密封座

为金属材料ꎬ材料属性见文献[１３]ꎬ结构参数见

表 １.

图 ２　 圆周密封有限元模型
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｃｉｒｃｕｍｆｅｒｅｎｔｉａｌ ｓｅａｌｉｎｇ

表 １　 结构参数

Ｔａｂｌｅ １　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ ｍｍ
Ｒ１ Ｒ２ Ｒ３ ｌ１ ｌ２ ｃ ｂ ｌ′ ｔ Ｂ

８０ ８０􀆰 ５ ８１􀆰 ６ ０􀆰 ７ １􀆰 ５ ２ ２􀆰 ６ ５􀆰 ５ ６ ６􀆰 ５

　 　 压差≤０􀆰 ５ ＭＰａꎬ封严气体温度为 ３２０ ~
４００ ℃ꎬ线速度为 １２０ ~ １４０ ｍ / ｓꎬ偏摆角为 ０ ~
１􀆰 ０°ꎬ周簧力为 ２􀆰 ９ ~ ３􀆰 ５ Ｎꎬ波簧力为 ２４ ~ ３０ Ｎꎬ
摩擦因数为 ０􀆰 １５ꎬ满足密封环强度要求.
２􀆰 ２　 考虑偏摆角结构分析

２􀆰 ２􀆰 １　 网格划分与接触建立

网格划分选用尺寸控制ꎬ设定单元尺寸为

０􀆰 ６ ｍｍꎬ密封环采用 １０ 节点四面体 ＳＯＬＩＤ１８７ 单

元ꎬ密封座与密封跑道采用 ２０ 节点六面体

ＳＯＬＩＤ１８６ 单 元ꎬ 如 图 ３ａ 所 示ꎬ 该 模 型 共 有

５４４ ８２１个节点ꎬ１９５ ３０７ 个单元.
密封环与密封跑道和密封座均采用面 －面接

触方式ꎬ选择密封环主、辅助密封面为接触面ꎬ采
用 ８ 节点高阶四边形 ＣＯＮＴＡ１７４ 单元ꎬ密封跑道

外表 面 与 密 封 座 凸 缘 端 面 为 目 标 面ꎬ 使 用

ＴＡＲＧＥ１７０ 单元ꎬ如图 ３ｂ 所示. 接触类型设置为

标准接触类型ꎬ允许接触分离ꎬ分离后法向接触力

为零.

图 ３　 网格划分与密封环接触面
Ｆｉｇ􀆰 ３　 Ｍｅｓｈｉｎｇ ａｎｄ ｃｏｎｔａｃｔ ｓｕｒｆａｃｅ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

(ａ)—网格划分ꎻ (ｂ)—接触面.

２􀆰 ２􀆰 ２　 加载和约束

根据实际工况ꎬ在柱坐标系下对密封环施加

约束和载荷ꎬＸ 为径向ꎬＹ 为周向ꎬＺ 为轴向. 密封

座保持固定ꎬ密封跑道在周向无位移约束. Ｙ 方向

对密封环施加位移约束ꎬ保证 Ｙ 方向密封环固

定. Ｘ 方向对密封环周向弹簧槽面施加固定约束ꎬ
固定密封环. 密封环在 Ｘ 方向受周簧产生径向载

荷、波簧产生径向载荷、径向气体不平衡载荷和密

封环接头间隙径向气体不平衡载荷作用ꎬ故将接

头间隙处产生的径向气体不平衡载荷施加到主密

封面两端ꎬ其余施加于主密封面. 密封环在 Ｚ 方

向受周簧产生轴向载荷、波簧产生轴向载荷、轴向

气体不平衡载荷和密封环接头间隙产生的轴向气

体不平衡载荷. 将接头间隙产生的轴向气体不平

衡载荷施加于辅助密封面两端ꎬ其余施加到辅助

密封面.
２􀆰 ２􀆰 ３　 结果分析

图 ４ 为偏摆角 β ＝ ０􀆰 １°时ꎬ密封环主、辅助密

封面应力分布云图. 主密封面应力基本呈均匀分

布ꎬ密封环凸舌处应力最大为 ３􀆰 ９５５ １ ＭＰａ (图

４ａ) . 辅助密封面应力大部分呈均匀分布ꎬ最大应

力出现在密封环凸舌处(图 ４ｂ) . 分析认为:最大

应力出现在主、辅助密封面交界ꎬ是由于密封环接

头处的结构ꎬ导致接头处有较大气体不平衡载荷

作用ꎬ密封环存在偏摆角后ꎬ导致主、辅助密封面

交界与密封跑道存在一定程度线面接触ꎬ加之气
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体不平衡载荷作用ꎬ致使最大应力出现在主、辅助

密封面交界处.

图 ４　 密封面应力云图
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｓｔｒｅｓｓ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ

(ａ)—主密封面ꎻ (ｂ)—辅助密封面.

图 ５ 为偏摆角 β ＝ ０􀆰 １°时ꎬ密封环主、辅助密

封面变形云图. 主密封面变形基本呈均匀分布ꎬ密
封环接头处变形最大为 ５􀆰 ７４２ × １０ － ３ｍｍ(图 ５ａ) .
辅助密封面变形分布均匀ꎬ密封环接头凸舌处变

形最大ꎬ其值为 ５􀆰 １７４ × １０ － ３ｍｍ(图 ５ｂ) . 各密封

面最大变形均出现在靠近密封环接头处ꎬ原因是

由于密封环接头凸舌处较大的气体不平衡载荷作

用所致. 主密封面最大变形量大于辅助密封面是

由于径向气体不平衡载荷大于轴向气体不平衡载

荷所致.

图 ５　 密封面变形云图
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ

(ａ)—主密封面ꎻ (ｂ)—辅助密封面.

图 ６ 为密封环主、辅助密封面应力随偏摆角

变化规律. 主、辅助密封面最大应力值随偏摆角增

加而增大ꎬβ ＝ ０􀆰 １°ꎬ主密封面最大应力增大了

２􀆰 １ ＭＰａꎬ比 β ＝ ０°时增加了 １ 倍. 辅助密封面最

大应力增大了 ３􀆰 ０８ ＭＰａꎬ比 β ＝ ０°时增加了近 ３
倍. 但随偏摆角增大ꎬ主、辅助密封面最大应力增

大梯度逐渐变小ꎬ由式(５)和式(６)可得偏摆角的

存在导致径向总接触载荷增大ꎬ接触载荷的增大

将加剧密封环磨损和摩擦热量增加ꎬ降低密封环

使用寿命.

图 ６　 应力随偏摆角 β的变化
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｓｔｒｅｓｓ ｗｉｔｈ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ β

密封环主、辅助密封面变形随偏摆角变化规

律如图 ７ 所示. 主、辅助密封面最大变形量随偏摆

角增加而增大. 偏摆角从 ０ 增至 ０􀆰 １°ꎬ主、辅助密

封面最大变形值变化显著ꎬ分别增大了 ３􀆰 ８３ μｍ
和 ４􀆰 ４２ μｍꎬ偏摆角超过 ０􀆰 ３°后ꎬ主、辅助密封面

最大变形量增大梯度减小ꎬ辅助密封面变形量小

于主密封面变形量. 分析认为ꎬ由于径向总接触载

荷比无偏摆角大ꎬ随偏摆角增大而增大ꎻ轴向总接

触载荷比无偏摆角时小ꎬ且随偏摆角增大而减小ꎬ
所以ꎬ存在偏摆角时ꎬ最大变形量均大于无偏摆角

情况. 径向总接触载荷大于轴向总接触载荷ꎬ导致

图 ７　 变形量随偏摆角 β变化
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｗｉｔｈ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ β
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主密封面最大变形量大于辅助密封面最大变

形量.
２􀆰 ３　 考虑偏摆角热 －结构耦合分析

温度对石墨材料特性影响显著ꎬ在高温环境

下ꎬ考虑圆周密封结构和工作特性ꎬ圆周密封主、
辅助密封面均存在摩擦生热ꎬ必须考虑热效应对

圆周密封的密封性能及使用寿命的影响ꎬ因此ꎬ热
－结构耦合分析非常关键[１４ － １６] .
２􀆰 ３􀆰 １　 稳态热分析

密封环采用 １０ 节点三维实体 ＳＯＬＩＤ８７ 单

元ꎬ密封座与密封跑道选用 ２０ 节点三维实体

ＳＯＬＩＤ９０ 单元. ＳＯＬＩＤ８７ 与 ＳＯＬＩＤ１８７ 都是三维

１０ 节点实体单元ꎬＳＯＬＩＤ９０ 与 ＳＯＬＩＤ１８６ 都是三

维 ２０ 节点实体单元ꎬ所以结构和热分析单元有相

同节点号ꎬ网格划分后ꎬ分析模型与结构分析相

同ꎬ设定材料导热系数为定值. 主、辅助密封面摩

擦生热量求解与分配方式见文献[１３ꎬ１７] . 以热

流密度形式分别加载到主、辅助密封面ꎬ非接触面

温度设定为 ３３８ ℃.
图 ８ 为偏摆角 β ＝ ０􀆰 １°时ꎬ圆周密封环温度

场分布云图. 密封环温度场分布比较均匀ꎬ密封环

接头非凸舌处温度最高ꎬ处于主密封面ꎬ最高温度

为 ３９２􀆰 ７５ ℃. 原因是该处接触面积相对较大ꎬ为
高速滑动摩擦ꎬ生热量大ꎬ散热条件较差ꎬ所以温

升最高.

图 ８　 密封环温度云图
Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｔｅｍｐｅｒａｔｕｒｅ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｒｉｎｇ

２􀆰 ３􀆰 ２　 热 －结构耦合分析

将热分析温度场以载荷施加于热 －结构耦合

分析模型ꎬＳＯＬＩＤ８７ 单元与 ＳＯＬＩＤ１８７ 单元等效ꎬ
ＳＯＬＩＤ９０ 单元与 ＳＯＬＩＤ１８６ 单元等效ꎬ网格划分、
加载和约束与结构分析相同.

图 ９ 为偏摆角 β ＝ ０􀆰 １°时ꎬ主、辅助密封面应

力云图. 可以看出ꎬ主密封面应力分布比较均匀ꎬ
最大应力出现在凸舌处ꎬ最大值为 ４􀆰 ０６３ ４ ＭＰａ
(图 ９ａ) . 辅助密封面应力分布也较均匀ꎬ最大应

力也位于凸舌处ꎬ与主密封面最大应力值相同

(图 ９ｂ) . 与结构分析对比发现ꎬ考虑热应力作用ꎬ
应力场分布规律基本一致ꎬ但是应力值增大了

３％ ꎬ这是因为在热效应作用下ꎬ密封跑道、密封座

和密封环热膨胀使接触压力增大ꎬ导致应力值增

大ꎬ应力值的增加会加剧密封环摩擦磨损ꎬ影响密

封性能和使用寿命ꎬ因此ꎬ热效应对密封性能的影

响不可忽视.

图 ９　 密封面应力云图
Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｓｔｒｅｓｓ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ

(ａ)—主密封面ꎻ (ｂ)—辅助密封面.

偏摆角 β ＝ ０􀆰 １°时ꎬ主、辅助密封面变形云图

如图 １０ 所示. 主密封面变形分布总体比较均匀ꎬ
最大变形位于凸舌区域ꎬ与高应力区对应ꎬ最大值

为 ６􀆰 ３８２ μｍ(图 １０ａ) . 辅助密封面变形分布较均

匀ꎬ最大变形位于凸舌区域ꎬ变形沿径向外法线方

向递减ꎬ最大变形量为 ５􀆰 ７６３ μｍꎬ为主密封面最

大变形量的 ９０％ (图 １０ｂ) . 对比结构分析ꎬ 热 －

图 １０　 密封面变形云图
Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ

(ａ)—主密封面ꎻ (ｂ)—辅助密封面.
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结构耦合分析主密封面变形量增大了 １１％ ꎬ辅助

密封面最大变形量为结构分析的 １􀆰 １１ 倍ꎬ热效应

对密封面变形量也存在较大影响. 热效应作用下

圆周密封组件发生热膨胀ꎬ热膨胀变形和接触应

力作用下变形出现耦合作用ꎬ热效应出现导致密

封环接触压力增大ꎬ热膨胀可使得密封性能得到

更好的保证ꎬ但将增大密封环更大摩擦生热和磨

损ꎬ降低使用寿命.

３ 　 考虑偏摆角圆周密封泄漏特性
分析

３􀆰 １　 密封面间隙

图 １１ 为偏摆角 β ＝ ０􀆰 １°时ꎬ热 － 结构耦合分

析主、辅助密封面间隙云图. 可以看出ꎬ主密封面

间隙沿周向基本封严ꎬ但在密封面两端及接头处

存在间隙ꎬ最大间隙值为 ０􀆰 ０１７ ６２ ｍｍ(图 １１ａ) .
辅助密封面间隙在单环周向表现为从中心向两端

逐渐增大变化规律ꎬ密封接头处的间隙最大为

０􀆰 ０２６ ０９ ｍｍ(图 １１ｂ) .

图 １１　 密封面间隙云图
Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｇａｐ ｎｅｐｈｏｇｒａｍ ｏｆ ｓｅａｌｉｎｇ ｓｕｒｆａｃｅ

(ａ)—主密封面ꎻ (ｂ)—辅助密封面.

密封面间隙随偏摆角变化规律如图 １２ 所示.
主密封面与密封跑道间的间隙表现为突然增大后

趋于平缓ꎬ不考虑偏摆角的间隙为 ０􀆰 ００２ ５ ｍｍꎬ
当偏摆角增大到 ０􀆰 ２°时ꎬ间隙达到 ０􀆰 ２４０ ８ ｍｍꎬ
是 ０􀆰 １°偏摆角的 １４ 倍ꎬ偏摆角超过 ０􀆰 ２°ꎬ主密封

面间隙变化趋于平缓. 辅助密封面间隙随偏摆角

表现为突然增大ꎬ趋于平稳而后又近似呈线性增

大ꎬ偏摆角为 ０°时ꎬ间隙为 ２􀆰 ９９６ × １０ － ５ ｍｍꎬ当偏

摆角达到 ０􀆰 ２°时ꎬ间隙达到了 ０􀆰 ２４０ ７ ｍｍꎬ是

０􀆰 １°偏摆角下的 ９ 倍. 圆周密封最大偏摆角要求

不超过 ０􀆰 ５°ꎬ可以看出ꎬ在 ０􀆰 ２°到 ０􀆰 ５°之间ꎬ辅助

密封面间隙变化放缓ꎬ偏摆角超过 ０􀆰 ２°后ꎬ偏摆

角对辅助密封面间隙影响非常显著ꎬ而对主密封

面间隙影响较小. 主、辅助密封面间隙变化规律与

文献[８]实验研究规律基本一致ꎬ说明本文分析

结果是正确有效的ꎬ为圆周密封设计和性能提升

提供了基础.

图 １２　 密封面间隙随偏摆角 β变化
Ｆｉｇ􀆰 １２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｇａｐ ｗｉｔｈ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ β

３􀆰 ２　 圆周密封泄漏量

圆周密封总泄漏量由两部分泄漏量组成[１８]ꎬ
主密封面泄漏量 Ｇ１ 可表示为

Ｇ１ ＝
πＤ１ｈ２

１Ｐｄｓ
Ｐ２

ｇ１

(γ － １)ρ ꎬ (７)

辅助密封面泄漏量 Ｇ２ 可表示为

Ｇ２ ＝
πＤ１ｈ２

２Ｐｄｓ
Ｐ２

ｇ２
(γ － １)ρ . (８)

式中:Ｐｇ１为主密封面关闭压力ꎬＭＰａꎬ

Ｐｇ１ ＝ Ｐｄ
ｂ′
Ｂ [(１ ＋ ２ｔ

Ｄ１
γ) － １

３
γ２ ＋ γ － ２
γ － １ ＋

２Ｆｙｔ

ｂＤ１Ｐｄ
] ꎻ (９)

Ｐｇ２为辅助密封面关闭压力ꎬＭＰａꎬ

Ｐｇ２ ＝ Ｐｄ[
１ － ａ２

１ － ｅ２(γ － １) － １
３

γ２ ＋ γ － ２
γ － １ ＋

１ － ｉ２

ｄ２ － １
] ＋

４Ｆｂ

πＤ２
２(１ － ｅ２)

ꎻ (１０)

Ｐｄ 为密封下游压力ꎬ即 Ｐｄ ＝ Ｐ２ꎬＭＰａꎻρ 为气体密

度ꎬｋｇ / ｍ３ꎻγ 为压比ꎬγ ＝ Ｐ１ / Ｐ２ꎻｈ１ 和 ｈ２ 为主、辅
助密封间隙值ꎬｍｍꎻｓ 为速度系数ꎻＦｙｔ为周簧作用

力ꎬＮꎻＦｂ 为波簧力ꎬＮꎻ ｂ′为密封面凸缘宽度ꎬ
ｍｍꎻＢ 为密封环轴向宽度ꎬｍｍꎻ ｔ 为密封环径向

厚度ꎬｍｍꎻＤ０ 为密封座内孔直径ꎻＤ１ 为密封跑道

摩擦接触直径ꎬｍｍꎻＤ２ 为辅助密封凸缘直径ꎻａ ＝
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Ｄ１ / Ｄ２ꎻｅ ＝Ｄ０ / Ｄ２ꎻｉ ＝Ｄ１ / Ｄ０ .
总泄漏量 Ｇ 为

Ｇ ＝Ｇ１ ＋Ｇ２ . (１１)
图 １３ 为圆周密封泄漏量随偏摆角的变化规

律. 可以看出ꎬ泄漏量随偏摆角增大表现为突然增

大ꎬ再趋于平稳ꎬ而后再近似线性增大的变化趋

势. 偏摆角为 ０°时ꎬ泄漏量非常小ꎬ仅为 ４􀆰 ９ ×
１０ － ５ ｋｇ / ｓ. 偏摆角增大到 ０􀆰 １°时ꎬ泄漏量接近

０􀆰 ０１ ｋｇ / ｓꎬ偏摆角增大到 ０􀆰 ２°时ꎬ泄漏量出现陡

增ꎬ偏摆角在 ０􀆰 ２° ~ ０􀆰 ５°时ꎬ泄漏量变化趋于稳

定ꎬ当偏摆角超过 ０􀆰 ５°后ꎬ泄漏量呈线性增大趋

势ꎬ与文献[８]实验研究结果相一致ꎬ说明了本文

研究结果正确. 同时ꎬ泄漏量变化趋势与辅助密封

面与密封座间的间隙变化规律相似ꎬ说明在考虑

偏摆角条件下ꎬ泄漏主要是通过辅助密封面泄漏

的. 对于圆周密封装置ꎬ偏摆角是导致泄漏量超过

设计要求的关键因素之一ꎬ以泄漏量为主要设计

目标的圆周密封设计要重点考虑其偏摆特性.

图 １３　 泄漏量随偏摆角 β的变化
Ｆｉｇ􀆰 １３　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎ ｏｆ ｌｅａｋａｇｅ ｗｉｔｈ ｄｅｆｌｅｃｔｉｏｎ ａｎｇｌｅ β

４　 结　 　 论

１) 通过圆周密封分析ꎬ建立了考虑密封环偏

摆角圆周密封力分析模型和计算模型.
２) 通过考虑偏摆角圆周密封结构分析ꎬ得到

了主、辅助密封面应力和变形分布及最大应力和

最大变形随偏摆角变化规律. 主、辅助密封面应力

和变形分布较均匀ꎬ最大应力和最大变形出现在

凸舌处ꎬ主密封面最大变形大于辅助密封面变形.
最大应力和最大变形随偏摆角增加而增大.

３) 由考虑偏摆角圆周密封热 － 结构耦合分

析得到了主、辅助密封面应力与变形分布ꎬ应力和

变形分布比较均匀ꎬ最大应力和最大变形出现在

凸舌处ꎬ与结构分析相比ꎬ最大应力和最大变形均

显著增大ꎬ热效应对圆周密封性能有显著影响.

４) 通过考虑偏摆角圆周密封泄漏特性ꎬ得到

了主、辅助密封面间隙分布规律ꎬ主密封面间隙随

偏摆角增加先增大后平稳变化ꎬ辅助密封面间隙

先增大ꎬ再趋于平缓ꎬ而后又呈线性增加的变化规

律ꎬ泄漏量随偏摆角度的增加而增大.
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