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自泵送流体动压型机械密封性能分析 

周敏，孙见君，马晨波，於秋萍，周培岩 
（南京林业大学机械电子工程学院，江苏 南京 210037） 

摘要：基于离心泵工作原理提出了一种自泵送流体动压型机械密封，并运用 Fluent 软件对自泵送型槽进行了三维

流场动力学仿真分析，探讨了几何参数和工况参数对自泵送流体动压型机械密封性能即端面开启力和泄漏率的影

响。研究结果表明:转速增大，开启力和泄漏率均减小；介质压力、槽台宽比、引流孔孔径及螺旋角增大，开启力

和泄漏率均增大；随着槽数、槽长坝长比的增大，开启力均有所降低，泄漏率略有增大；槽深对开启力和泄漏率

的影响趋势相似，存在一个使开启力较大而泄漏率较小的槽深；通过型槽参数匹配，自泵送流体动压型机械密封

可以获得足够的开启力和较低的泄漏率。 
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Performance analysis of hydrodynamic mechanical seals based on  

self-pumping principle 
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(School of Mechanical and Electrical Engineering, Nanjing Forestry University, Nanjing 210037, Jiangsu, China) 

 
Abstract：A kind of self-pumping hydrodynamic mechanical seal was presented based on the principle of 
centrifugal pump. The three-dimensional flow fields of self-pumping grooves were analyzed using Fluent, and the 
influences of geometric parameters and operating parameters on the sealing properties, including opening force 
and leakage rate were also discussed. Leakage rate and opening force decreased with increasing speed, and 
increased with increasing pressure, aperture diameter, helix angle and the ratio of groove width and ridge width. 
With increasing groove number, ratio of groove length and dam length, opening force decreased and leakage rate 
increased slightly. The influence of groove depth on opening force was similar to the influence on leakage rate, 
and there existed an optimal groove depth which could achieve higher opening force and lower leakage rate. 
Consequently, the self-pumping hydrodynamic mechanical seal proposed could get larger opening force and lower 
leakage rate by matching groove parameters. 
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引  言 

目前，广泛应用于石油、化工、电力和冶金

行业的离心式压缩机、离心泵等设备上的非接触

式机械密封，是在动环或静环密封端面上开设型

槽，利用流体动力学原理形成流体动力楔，以达

到减小密封端面磨损或泄漏的目的[1-3]。然而，这

些机械密封，无论是干气密封还是上游泵送机械

密封，它们形成流体动压的介质都是泵入槽内的，

在型槽根部产生端面开启力[4-5]，但分离动环与静

环的同时干气密封会因此增大动、静环间的泄漏

率，上游泵送机械密封会出现低压侧流体进入密

封腔而污染被密封介质的现象，如果泵送介质含

有颗粒还会破坏密封坝端面，加速密封失效[6]。

美国专利[7]公开的“一种流体动压型双列螺旋槽

端面密封装置”、中国专利[8-9]公开的“双环带螺

旋槽端面密封”以及“双列流体型槽自润滑非接

触式机械密封”，利用一列螺旋槽将密封流体向下

游泵送，另一列螺旋槽将密封流体向上游泵送，

并通过这两列螺旋槽所产生的泵汲压差与密封端

面内外两侧流体压差相平衡，有效地调和了大开

启力与小泄漏率这一矛盾要求。但是，这类密封

的结构比较复杂，安装空间大，而且仅适用于密

封端面两侧流体压差不大的工况。 
为了简化结构、减小安装空间，保证密封性能，

根据文献[10]提出了一种适用于密封端面两侧流体

压力差范围较为宽泛的自泵送机械密封，并拟通过

建模、确定边界条件以及分析计算探讨几何参数和

工况参数对自泵送流体动压型机械密封性能即端面

开启力和泄漏率的影响，阐释自泵送流体动压型机

械密封获得良好密封性能的理论基础，以期为进一

步深入研究及其工业应用提供依据。 

1  新型自泵送流体动压型机械密封

的端面结构及工作原理 

1.1  端面结构 
图 1 为自泵送流体动压型机械密封的动环端面

结构。动环端面由槽区和密封坝构成，槽区分布在

端面的外侧部位，密封坝分布在端面的内侧部位，

槽区开设有型线为对数螺旋线的螺旋槽，两螺旋线

前端采用圆弧连接，螺旋槽之间的密封面构成密封

堰。螺旋槽型线的极坐标表达式[11]为 
r=rgeθ tanα                  (1) 

 

图 1  自泵送流体动压型机械密封的动环端面结构 

Fig.1  Ring face structure of self-pumping mechanical seals 

式中，rg 为槽根半径，θ为转角，α为螺旋角。 
流体出口位于动环密封面的外径处，进口为位

于螺旋槽根部、开设于动环面的与密封腔连通的轴

向孔道，孔的圆心即为螺旋槽顶端圆弧的圆心。 
1.2  工作原理 

参照离心泵工作原理，本研究定义动环旋转时

使介质加速成高速流体的螺旋槽侧面为工作面，另

一侧面为非工作面，如图 2 所示。在离心力作用下，

高速流体沿工作面切向向动环外径侧流动而泵送至

密封腔内；流体在由型槽根部向开口处流动的过程

中，由于型槽流通截面扩大，流体流动的速度降低，

转化为分离动、静环密封端面的流体压力能；此时，

密封腔内的介质无法通过流体型槽高压区屏障并克

服密封坝的阻力泄漏至密封面内径侧而被密封。当

型槽根部流体流出后，形成了低压区，密封腔内的

介质在压差作用下通过动环上与密封腔连通的轴向

孔道流进型槽中，同样由型槽工作面加速成高速流

体，在离心力作用下沿工作面切向向动环外径侧流

动而泵送至密封腔内，如此往复，形成一次次自泵

送循环。 
类似于离心泵，自泵送流体动压型机械密封的

能量头 H（包括流体压力能和流体动能）与槽内介

质流量 Q 之间的关系[12]及泄漏率 qL 与密封面两侧

压差Δp 之间的关系[13]可分别表示为 

g
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=                 (2) 
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式中，K 为与流体槽数相关的环流系数，恒小

于 1，槽数无限多时趋近于 1；η为泵送效率，
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η=ηmηhηv（ηm为机械效率，ηh 为水力效率，槽浅，

取小值；ηv为容积效率），反映能量损失的程度；N
为轴功率；Q 为流体流量；ρ为密封介质密度；qL

为泄漏率；δ为槽台宽比；μ为密封介质动力黏度；

h0 为密封环非槽区流体膜厚度；Δp 为密封端面两侧

压差；Δpg为密封坝两侧压差；ro 为流体膜外半径；

b 为密封面宽度；l 为密封坝宽度。 

2  数值分析模型 

2.1  基本假设 
流体膜润滑机械密封的流场计算十分复杂[14]。

为了简化计算，兼顾密封环结构和密封系统本身特

性，基于流体力学基本理论，对流体膜进行了如下

假设： 
① 密封端面间的流体流动为连续介质流动，

而且流体温度、黏度保持不变； 
② 密封端面间流体属于牛顿流体，做层流流

动，剪切应力与速度梯度呈正比； 
③ 膜厚很薄，认为在膜厚方向上流体的压力

和密度保持常值； 
④ 密封环温度、密封材料性质不随时间变化； 
⑤ 流体介质与密封表面之间无相对滑移； 
⑥ 密封端面光滑，忽略密封端面粗糙度对流

体流动的影响。 
2.2  采样计算区域几何模型 

本文所研究的自泵送流体动压型机械密封，其

螺旋槽在密封端面内均布，流体流过的区域为密封

端面间周向均布有凸台（对应动环上的螺旋槽）的

环形薄片结构间隙。由于流场是轴对称的，理论上

各螺旋槽区域的流场相同，考虑到三维建模及网格

划分对计算机运行速度的影响，取其中任一螺旋槽

区域进行计算[15]。若端面开槽数为 Ng，选择整个密

封端面的 1/Ng 区域，即一个槽台区和与之相连的坝

区作为计算区域，如图 2 中区域 ABCD 所示。 

 
图 2  采样计算区域 

Fig.2  Sampling calculational region 

2.3  控制方程 
根据基本假设和几何模型，密封端面间的流体

做稳态流动，满足 Reynolds 方程[16-17] 
3 3 6

y y
p p hh h U

x x x
μ

⎛ ⎞∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎛ ⎞ + =⎜ ⎟⎜ ⎟∂ ∂ ∂ ∂ ∂⎝ ⎠ ⎝ ⎠
      (4) 

对式（4）进行量纲 1 化处理得 
3 3P P HH H
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      (5) 

式中，X=x/ri，Y=y/ri，P=p/pi，Λ=6μriU/(pic2)，
H=h/c；ri 为密封端面内半径，pi 为内径侧压力，h
为槽深，c 为非槽区液体膜厚，U 为端面平均线速

度，Λ为量纲 1 压缩数。 
上述方程是一个非线性偏微分方程，不能直接

用解析法求解，只能用数值方法求解。本研究采用

计算机模拟求解上述偏微分方程，从而获得液膜的

压力分布及流速分布。 
2.4  边界条件设置 

Reynolds 边界条件较为接近真实液膜分布情

况，而且在数值处理过程中相对简单[18-19]，因而本

研究采用 Reynolds 边界条件作为两类边界条件。 
（1）强制性边界条件Ω1  在内径出口 AB 面上

有 p=pi （大气压）；在外径出口 CD 面上有 p=po（介

质压力）；在轴向孔道进口 E 处有 p=po（介质压力）。 
（2）周期性边界条件Ω2  在边界 AD 和 BC 面

的压力相等：p|AD=p|BC，即 p(θ+2π/Ng)=p(θ)。 
根据质量流量守恒，流过边界 AD 和 BC 面的

质量流量相等：q|AD=q|BC；流过 AB+DC 面的流体

质量等于流过引流孔 E 的流体质量：q|E=q|CD + q|AB。 
2.5  网格划分及求解器 

由于流体膜厚方向的尺寸与径向尺寸差别高

达 4 个数量级，使用 Gambit 软件自动划分网格技术

对采样计算区域进行网格划分时难以满足计算过程

对网格的精细要求，故采用线-面-体网格划分顺序

手动划分网格，以保证在流体膜厚度方向上可划分

出多层网格。其中，对边线的划分方式采用 Interval 
count 划分，平面采用 Tri 元素下的 pave 方式划分，

再利用 Cooper 方法生成流体膜和型槽部分的网格；

对于细长的介质进口孔采用 Tet/Hybrid 元素下的

TGrid 方式划分网格。网格数太少，会使计算结果

产生过大的误差；网格数太多，意味着运算量大、

耗时长，而且当网格数增加到一定数量时对结果的

精度影响很小。本研究考虑到划分后的网格质量及

计算机的运算能力，不断改进网格划分数量，最终

将膜厚方向划分为 4 层网格，槽深方向划分为 5 层 
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图 3  网格划分 

Fig.3  Mesh generation 

网格，生成的总网格数为 440002。划分好的模型如

图 3 所示。 
选择 Fluent3D 三维单精度求解器。求解器模型

设置为无黏性（理想）流体，流态选择层流，压力

速度耦合采用 SIMPLEC 算法，扩散项的离散格式

采用中心差分格式，对流项的离散格式采用二阶迎

风格式，以提高计算结果的精度。模型收敛绝对精

度设为 10−8。 

3  结果及讨论 

影响自泵送流体动压型机械密封性能的因素

可分为几何参数和操作参数。几何参数主要有螺旋

角α，槽深 hg，槽台宽比δ，槽长坝长比γ，槽数 Ng，

密封端面的内、外半径 ri和 ro，介质进口孔径 d 等；

操作参数主要有主轴转速 n，介质压力 po和密封环

非槽区流体膜厚度 h0 等。 
为了便于分析和比较，这里选用常温水作为

密封介质，取定压力 po=4.013×105 Pa ，黏度

μ=1.003×10−3 Pa·s，密封端面外半径 ro=50 mm、

内半径 ri=30 mm，密封腔外侧压力 pi=1.013×105 

Pa，主轴转速 n=3000 r·min−1；同时考虑保证密封

端面间有适当的液膜刚度、开启力、较小的泄漏量

以及标准中对密封端面的不平度及粗糙度的要求，

取 h0=1.2 μm。 
3.1  流体膜压力及流速分布 

图 4 所示为密封端面的液膜压力云图（图中压

强均为表压）。由离心泵的工作原理可知，离心泵叶

片入口附近液体的压强等于或低于输送温度下液体

的饱和蒸气压时液体将会部分汽化，图 4（a）所示

为 hg=5 μm 时槽内出现的负压区压强远低于工作温

度下水的饱和蒸气压，故流场中将会形成空化现

象，此时能量损耗较大，表现出的端面开启力较

小；图 4（b）描述了 hg=40 μm 时自泵送机械密封

的压力分布，此时负压区消失，具有较大的端面开

启力。 
进一步研究还发现，当 hg<20 μm 时密封端面

都会形成负压区，当 hg≥20 μm 时负压区消失。 
图 5 为 hg=40 μm 时自泵送流体动压型机械密 

 

图 4  密封端面间液膜压力云图 

Fig.4  Pressure nephogram of liquid membrane  
between seal faces 

 

图 5  密封端面间液膜速度云图 

Fig.5  Velocity nephogram of liquid membrane between seal faces 

hg=40 μm，po=0.3 MPa，n=3000 r·min−1 
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封的速度分布云图。由图可以看出，进口孔及螺旋

槽之间的流体流速较大，流体主要集中在这部分区

域，密封环非槽区流体膜速度极小，内径处的流体

流速接近零。实际上，对于 hg≥20 μm 的型槽都存

在这一规律，这也为构建零泄漏自泵送流体动压型

机械密封提供了理论基础。 
3.2  结构参数对密封性能的影响 
3.2.1  槽深对密封性能的影响  从图 6 可以看到，

总体上自泵送机械密封的开启力随槽深的增大而增

大，在 5～20 μm 区间出现了急速增大的现象，在

20～40 μm 区间出现急速减小的现象。类似于离心

泵，在一定的功率下螺旋槽产生的能量头 H 与螺旋

槽输出的流体流量 Q 呈反比。 

 

图 6  槽深变化对密封性能的影响 

Fig.6  Influence of groove depth on sealing performance 

Ng=12，δ=0.5，γ=0.5，d=2 mm，α=22° 

在 hg 从 5 μm 逐渐增大至 20 μm 的过程中，槽

内压力从负压增大至 0，流体通流截面积随槽深的

加大和负压区的消失而急速增大，流速C急剧降低；

伴随着阻力系数ζ随槽深增大而减小，流体流动阻力

Ω=ζC2/2g 迅速减小，泵送效率急剧增大，流体动压

能增大，体现在开启力上，其值随槽深的增大快速

增大。 
在 hg 从 20 μm 逐渐增大至 40 μm 的过程中，槽

内压力转变为正压，流体流量随槽深增大而增大，

而槽深的增大使得边界层的影响减弱，阻力系数ζ
下降，提高了泵送效率。由 H40/H20 =Q20η40/ Q40η20

可以看到，在槽深增大至 2 倍深时，只要η40/η20<2，
则 H40/ H20 <1，即开启力减小，当槽深增大至 40 μm
时开启力降至最小值。 

随着槽深继续加大，在 hg>40 μm 后，流体阻

力仍在不断减小，泵送效率值不断提升，由于泵送

效率增速比流量增大得快，加上槽深增大对流速的

影响，此时便出现 H>40 中的流体动压能大于 H40 中，

即端面开启力在经历 hg=40 μm 的最小值之后缓慢

增大。 
比较图 6 中开启力曲线和泄漏率曲线，可以看

到自泵送流体动压型机械密封的泄漏率随槽深的变

化趋势与开启力随槽深的变化趋势相近。这是因为

机械密封的泄漏率与密封坝两侧的压差成正比的原

因：开启力大，密封坝两侧的压差大，泄漏率随之

增大。 
3.2.2  槽数对密封性能的影响  如图 7 所示，密封

端面开启力随螺旋槽数量的增多而降低，泄漏率几

乎不变。槽数增多，槽内流体流动有序，环流减少，

K 值增大，但单个螺旋槽截面积变小，边界层影响

增强，η降低，致使压力能呈缓慢下降趋势，体现

在开启力上，其值随槽数的增多而降低；开启力小，

单个计算区域密封坝两侧的压差小，泄漏率随之减

小，但又因槽数增多，导致整体泄漏率几乎不变。 

 

图 7  槽数变化对密封性能的影响 

Fig.7  Influence of groove number on sealing performance 

hg=40 μm，δ =0.5，γ=0.5，d=2 mm，α=22° 

3.2.3  引流孔孔径对密封性能的影响  如图 8 所

示，开启力、泄漏率均随孔径的增大而增加。引流

孔径增大，使得流体流入阻力小，提高了泵送效率，

而螺旋槽尺寸和转速未变，流量稳定，开启力得到

提升；开启力的提升增大了密封坝两侧的压差，加

大了泄漏率。 
3.2.4  螺旋角对密封性能的影响  如图 9 所示，泄

漏率及开启力均随螺旋角的增大而增大。螺旋槽工 
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图 8  引流孔孔径变化对密封性能的影响 
Fig.8  Influence of aperture diameter on sealing performance 

hg=40 μm，Ng=12，δ =0.5，γ=0.5，α=22° 

 

图 9  螺旋角变化对密封性能的影响 
Fig.9  Influence of helix angle on sealing performance 

hg=40 μm，Ng=12，δ=0.5，γ=0.5，d=2 mm 

作面长度随螺旋角的增大而减小，流体流过螺旋槽

工作面的沿程阻力随之减小，流体获得的动压能增

大，开启力变大；而且，开启力增大，意味着密封

坝两端的压力差增大，导致泄漏率不断增大。 
3.2.5  槽长坝长比对密封性能的影响  如图 10 所

示，随着槽长坝长比的增大，开启力呈下降趋势，

而泄漏率则随槽长坝长比的增大持续增大。槽长坝

长比增大，意味着螺旋槽加长，流体流过螺旋槽工

作面的沿程阻力增大，流体获得的动压能减少，开

启力降低；槽长坝长比增大，使得引流孔位置趋近

密封环内径处，即减小了形成流体泄漏阻力的密封

坝宽度，尽管开启力降低，但其下降速度远不及密

封坝宽度的减小变化，因而导致泄漏率增加。 

 
图 10  槽长坝长比对密封性能的影响 

Fig.10  Influence of ratio of groove length to dam length on 
sealing performance 

hg=40 μm，Ng=12，δ=0.5，d=2 mm，α=22° 

3.2.6  槽台宽比对密封性能的影响  如图 11 所

示，随着槽台宽比的增大，螺旋槽宽度增大，流体

流过螺旋槽工作面的阻力减小，泵送效率增强，流

体获得的动压能多，开启力增大，而开启力的增大

意味着密封坝两侧的压力差增大，导致泄漏率不断

增大。 

 
图 11  槽台宽比对密封性能的影响 

Fig.11  Influence of ratio of groove width to ridge width on 
sealing performance 

hg=40 μm，Ng=12，γ=0.5，d=2 mm，α=22° 

3.3  工况参数对密封性能的影响 
在研究工况参数对密封性能的影响时，取定槽

数 Ng=12，槽深 hg=40 μm，槽台宽比δ=0.5，槽长坝

长比γ=0.5。 
3.3.1  主轴转速变化对密封性能的影响  如图 12
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所示，当转速增大时，螺旋槽泵送效应明显，单位

时间内泵送流体获得的动能急剧增多，相应的动压

能减少，表现为开启力随转速增大而减小，而且在

9000 r·min−1 时出现了开启力消失现象。开启力减

小，意味着密封坝两侧的压差减小，形成较小的泄

漏率；在开启力消失之后，泄漏率出现负值，即产

生虹吸现象，将密封腔外侧的介质吸入。 

 
图 12  转速变化对密封性能的影响 

Fig.12  Influence of speed on sealing performance 

po=4.013×105 Pa 

3.3.2  内、外侧压差对密封性能的影响  如图 13
所示，随着密封端面内、外侧压差的增大，通过引

流孔进入螺旋槽进口的流体压力增大，开启力呈线

性增大。开启力线性增大，导致密封坝两侧的压差

增大，致使泄漏量也呈线性迅速增大。 

 
图 13  压差对密封性能的影响 

Fig.13  Influence of pressure on sealing performance 

n=3000 r·min−1 

4  结  论 

（1）提出了一种与以往流体泵入型不同的流体

泵出型机械密封结构。这种结构的自泵送流体动压

型机械密封无须提供隔离流体的辅助系统。通过建

立自泵送流体动压型机械密封模型，利用 Fluent 计
算出流体膜的压力分布云图和速度分布图，以及探

讨几何参数和工况参数对密封性能的影响，阐释了

其产生流体动压以及形成泄漏率的机理。 
（2）揭示了结构参数和工况参数对自泵送流体

动压型机械密封性能的影响规律。研究表明，转速

增大，开启力和泄漏率均减小；随着介质压力、槽

台宽比、引流孔孔径以及螺旋角的增大，开启力和

泄漏率均增大；随着槽数、槽长坝长比的增大，开

启力均有所降低，泄漏率略有增大；槽深增大对开

启力和泄漏率的影响趋势相似，存在一个使得开启

力较大而泄漏率较小的槽深；在本研究的计算参数

下，当槽深为 40 μm 时具有较大的开启力和最小的

泄漏率。 
（3）在给定的密封工况下，通过调整型槽结构

参数，可实现密封端面内径处被密封介质的零泄漏

和腔外介质的无侵入。 

符  号  说  明 

d ——介质进口孔径，mm 
F ——开启力，kN 
hg ——槽深，μm 
h0 ——密封环非槽区流体膜厚度，μm 
Ng ——槽数 
n ——转速，r·min−1 

pi, po ——分别为进口压力、出口压力，Pa 
rg ——对数螺旋线起始半径，mm 

ri, ro ——分别为密封环内径、密封环外径，mm 
α ——圆周切线与对数螺旋线切线的夹角，(°) 
γ ——槽的长度与整个密封面宽度之比 
δ ——圆周上槽的宽度与整个槽台宽度之比 
θ ——对数螺旋线相对于圆心旋转的角度，rad 
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