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端面变形锥角对干气密封性能影响的数值模拟

陈　志，赵　鹏，王金红，吉　华

(四川大学 化学工程学院，四川 成都 610065)
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摘　要:多数干气密封端面流场分析是在假设平行间隙的前提下进行的，而工作状态下由于力变形和热变形的共

同作用，两密封环的端面呈近似线性收敛型的楔形间隙。作者对平行及不同锥角的收敛型气膜流场进行了模拟

分析，讨论了端面变形锥角对干气密封性能的影响。使用ANSYS软件对气膜流场模型进行前处理，对于流场中气

体密度和黏度的变化，采用用户自定义函数（UDF）将密封介质的密度和黏度定义为压力的函数，再利用Fluent软
件对气膜流场进行数值模拟计算。发现本文采用的变密度变黏度方法对干气密封楔形气膜流场的模拟是可行的。

收敛型气膜锥角 使气膜径向压力分布发生改变，压力分布为连续光滑的上凸曲线。与平行间隙对比，发现其螺旋

槽槽根处的压力明显下降，但随着 的增大，压力下降速度越来越缓。在相同的工况下，随着 的增大，总体气膜

厚度增加，而端面内径处膜厚先减小后增加，外径处膜厚和泄漏量随着锥角的增大一直增加，并且在某一锥角后

泄漏量增加明显。在0 0.000 50 rad的范围内得出膜厚和泄漏率与 的关系式，并建议0 0.000 30 rad。随着

的增大，端面螺旋槽产生的气体动压效应作用减弱，而端面径向楔形效应作用增强并起到使端面开启的主导作用。
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Numerical Simulation of the Influence of the Angle of End Face Gap on the Performance of Dry Gas Seal
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Abstract: The flow field analysis of most dry gas seal end faces is carried out on the assumption of parallel gap for end faces.But because of the

force deformation and thermal deformation working together,the gap between the end faces of two sealing rings is almost linearly convergent.The

gas film flow fields for parallel gap and convergent wedge gaps with different angles were simulated and analyzed.ANSYS is used to pretreat the

gas film flow field model.For the changes of gas density and viscosity in the flow field,the user-defined function (UDF) was used to define the

density and viscosity of sealing medium as pressure functions.Fluent software was used for numerical simulation of the flow field of gas film.It

was found that the variable density viscosity method used is feasible for the simulation of wedge flow field for a dry gas seal.The change of the

convergent angle  of gas film alteres the radial pressure profile.The pressure profile was a continuous and smooth convex curve.The peak pres-

sure at the spiral groove root decreases obviously comparing with that for the parallel film gap.With the increase of gas film taper angle,the de-

creasing speed of peak pressure became slower and slower.Under the same working conditions,with the increase of ,the total film thickness in-

creases,the film thickness at the inner end of the face first decreases and then increases and the film thickness at the outside diameter and leakage

increases.The leakage increases obviously when  is greater than the given value.When 0≤ ≤0.000 50 rad,the relationships between film thick-

ness and leakage rate with  were given,respectively.It was suggested that 0≤ ≤0.000 30 rad.With the increase of ,the dynamic pressure effect

of the gas in the helical groove is weakened and the radial wedge effect between the end faces is enhances,which causes both end faces to open.
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与传统机械密封相比，干气密封具有很高的技

术含量和优势，具有磨损小、泄漏小、寿命长、能耗

低、操作简单且可靠性高等诸多优点 [1]，被广泛应

用，研究者众多。Renat等[2]研究了干气密封操作的动

态过程，分析了在轴向转子振动条件下密封的开启

力。Ibrahim等[3]等用数值模拟方法分别研究了等深
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螺旋槽和不等深锥度螺旋槽干气密封在不同膜厚下

的密封性能变化，结果表明沿径向和周向分布的锥

度螺旋槽端面开启力和泄漏率会同时降低。Fairuz
等[4]利用CFD对CO2真实气体在超临界和远离临界

状态下的密封性能进行了研究，发现不同操作条件

下密封介质密度的变化高达39.5%，其压力分布和泄

漏率有一些改变。Su等[5]对可压缩层流工况，采用热

固流耦合的多物理模型研究了梯形对称双向干气密

封的热-流体动力特性，并对比分析了端面流场的压

力、温度和速度的局部变化。许静[6]对高压工况下干

气密封的气膜特性、端面变形机理和变化规律开展

了理论与实验研究。但上述的研究分析往往是在假

设平行间隙的前提下进行的，实际上在力边界和热

边界条件下，运行中的密封环会发生变形[7]。苏虹等[8]

考虑力变形，获得相应的气膜厚度近似表达式，并分

析了力变形下泄漏量的变化情况，发现考虑力变形

得到的泄漏量更接近试验值。宋鹏云等[9]研究变形后

螺旋槽干气密封的气膜压力分布情况，并与平行间

隙情况进行了对比，发现密封端面间形成非平行间

隙时，其气膜压力分布会发生改变，但在密封面的区

域内存在某一半径 处，变形前后的气膜压力相等的

情况，但研究没有对楔形效应进行讨论。Blasiak等[10]

对干气密封端面的动态特性及其引起的端面变形对

密封性能的影响进行了研究，得出了合理的参数能

够明显降低密封环的振动幅度，从而提高密封运行

的稳定性、可靠性。该研究虽然考虑了两密封端面的

不平行的情况，但并未对端面楔形间隙对流场的影

响进行研究。

目前，对于端面变形后的气膜流场的分析不多，

对于变形后干气密封的密封机理的研究还不够深

入。由于端面间隙流场是极小尺度，目前的测量手段

很难对微米级气膜的压力、变形等做出精确测量，并

且任何接触式的测量方法都会对对该流场造成一定

的破坏，不能获得准确的流场。陈志等[11]采用自定义

函数找到了端面密度变化规律，发现压力较高的工

况密度的变化明显影响密封性能。Meng等[12]研究了

流体黏度在激光端面微结构平行表面中对压力分布

和承载力方面的作用，结果表明黏度对楔形效应起

着重要作用。

作者采用CFD，考虑了介质密度和黏度的变化

的影响，对收敛型端面气膜间隙进行流场数值模拟。

重点分析锥形间隙下，端面开启力产生的原理，并讨

论了端面间隙收敛锥角大小对干气密封性能的影响。

1   干气密封端面模型结构及参数

图1为干气密封的典型结构图。该密封结构由动

环、静环、弹簧、静环座、O型圈、轴和轴套组成。固定

在轴套上随转轴一起转动的动环和以弹性元件和密

封圈为支撑的静环（补偿环）共同构成了端面密封

副。动环表面开有流体动压槽的密封端面，槽深一般

为几个微米至十几微米。

图2为典型螺旋槽干气密封动环端面结构图。主

要包括流体动压槽、密封堰、密封坝3部分，三者共同

作用产生气膜的静、动压承载能力；其中，流体动压

槽起着泵送气体形成气膜的作用，密封堰阻止流体沿

圆周向泄漏，密封坝阻止了流体沿半径方向的泄漏。

干气密封的参数主要包括端面结构参数、操作

参数和性能参数。结构参数主要用于描述干气密封

的槽型结构，有螺旋角、槽数、槽深、槽台宽比、槽长

坝长比；操作参数是指干气密封的运行工况，有转

速、压差、介质温度、介质黏度、介质密度等；评价干

气密封性能的好坏通常用性能参数，常用的有开启
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图 1　典型干气密封结构图

Fig.1　Schematic drawing of dry gas seal
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图 2　干气密封动环端面结构图

Fig.2　Rotational ring end face schematic drawing of a dry
gas seal
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力、泄漏率、气膜刚度和刚漏比。

本文按照文献[7]给出的螺旋槽干气密封端面结

构尺寸进行分析，并与该文献中的实验值进行对比，

其密封的几何参数和实验工况参数如表1所示。

2   计算模型及网格划分

2.1   理论模型假设

β

hi ho hg

干气密封理想的工作状态是动、静环保持平行，

形成稳定的平行气膜间隙。但是由于密封环受到压

力、端面温差等的作用，很难形成真正的平行间隙。

实际工作状态下，密封环的变形，主要是径向的偏

转，端面沿径向方向的变形近似呈线性变化，两端面

将形成一个锥角，气膜流场呈收敛型楔形状。文献[13]
研究表明，密封端面的变形非常接近线性，只有靠近

内径处的静环端面会出现一定的波动，不过端面波

动变形尺度较小，对整个气膜流场的影响不大[4,7]，如

图3所示，为便于分析计算，假设密封端面变形为线

性，并定义收敛型间隙气膜锥角为 ，气膜内、外径处

厚气膜度分别为 、 ,槽深厚度为 。

β 5×
10−4 rad

当密封环发生变形后，气膜厚度随着端面半径

和气膜锥角而变化，而且气膜锥角 一般小于
[14]，对于收敛型间隙，非槽区的气膜厚度为:

h(r) = hi+ tan β(r− ri) （1）

槽区的气膜厚度为:

h(r) = hi+ tan β(r− ri)+hg （2）

螺旋槽干气密封端面气膜压力分布如下。

在槽区

dp
dr
=
−6g1µω

h2
r+

6µQg7RT
πh2g5

× 1
pr

（3）

在密封坝区
dp
dr
=

6µQRT
πh3

× 1
pr

（4）

g1 =
γH2 cotα(1−H)(1−H3)

(1+γH3)(γ+H3)+H3(1+γ)2cot2α
;式中：

g5 = (1+γH3)(γ+H3)+H3(1+γ)2cot2α;

g7 = (1+γ)H2(1+ cot2α)(γ+H3); H =
ho

ho+hg
ho

α γ

Q kg/s R J/(mol ·K) T

， 为

非槽区气膜厚度，μm； 为螺旋角，（°）； 为槽台宽

比； 为泄漏率； ； 为气体常数， ； 为

气体温度，K。

分析该密封端面间隙流场首先要确定其理论模

型，对端面流场做稳态分析，根据流体力学基本理论

和计算需要，对计算模型做如下设定：

1）端面介质连续且等温；

2）壁面为无滑移边界条件，即与端面接触处的

介质相对速度为0；
3）由于介质为气体，因此忽略介质的体积力；

4）忽略密封运行过程中的扰动对气膜流场流动

的影响；

5）假设该密封内端面流场流体是层流流动[15]。

根据上述假设可以将端面间隙气膜流场的运动

方程（即Navier–Stokes方程）简化为下面的形式：

(v · ∇)v = −1
ρ
∇p+ v∇2v （5）

 

表 1　螺旋槽干气密封几何参数和工况参数

Tab.1　Geometric parameters and operating parameters of spiral groove dry gas seal
 

螺旋槽几何参数 干气密封工况参数

参数 值 参数 值

ro/mm外半径 77.78 po/MPa外压 4.585 2(绝压)

ri/mm内半径 58.42 pi/MPa内压 0.101 3(绝压)

rg/mm槽根半径 69 n/(r ·min−1)转速 10 380

N槽数 12 介质气体 空气

α螺旋角 /(°) 15 t工作温度 /℃ 30

hg/µm槽深 5 ρ/(kg ·m−3)介质密度 变量

ω槽台宽比 0.5
µ/(Pa · s)介质黏度 变量

h(r)气膜厚度 变量
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图 3　密封环及楔形间隙示意图

Fig.3　Seal ring and wedge gap diagram
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v ρ p

∇
式中： 为速度矢量，m/s； 为密度，kg/m3； 为压力，

Pa； 为哈密顿算子。

螺旋槽干气密封端面流场为循环对称结构，周

向均匀分布为N个槽。本文建立的流场3维几何模型

采用了循环对称结构，选取槽数十二分之一的部分

即一个槽区及与之相连的坝区作为研究对象，平行

间隙气膜几何模型如图4所示。对于楔形气膜模型，

在动环端面侧，由于螺旋槽的存在，如果考虑动环的

变形，在建模及网格划分时就比较困难。因为干气密

封动环一般为硬质材料，相比静环的碳石墨而言其

弹性模量E大很多，故变形要小很多。所以在几何模

型建立时可忽略动环的变形，图5为收敛型间隙气膜

计算几何模型。

2.2   网格划分

将计算几何模型进行网格划分，但是模型的轴

向厚度只有几微米，与径向尺寸相差巨大，传统的

直接在模型上的网格划分显然不可取，本文模型利

用ANSYS软件由四边形面网格拉伸而得六面体

网格，平行及楔形计算区域网格如图6所示。本文计

算过程需要多次计算模型的建立，所以几何模型和

网格划分均由APDL（ANSYS parameter design lan-
guage）即ANSYS参数化设计语言完成。

3   数值计算

3.1   边界条件

由于采用了周期对称结构，因此除了压力入口，

压力出口以及动环端面和静环端面以外，还有两个

循环周期边界。满足条件：

P(r = ro, θ,z) = 4.585 2 MPa,
P(r = ri, θ,z) = 0.101 3 MPa,
ψ(r1, θ1,z1) = ψ(r2, θ2,z2),
θ1 = θ2+2π/N

（6）

ψ N式中： 为变量； 为螺旋槽槽数，本模型为12。
采用无滑移边界条件，动环面为旋转壁面，静环

面为静止面，外径处为压力入口，内径处为压力出口

及周期边界，如图7所示。

3.2   局部密度及黏度的确定

传统的干气密封端面流场的数值模拟方法多将

端面间介质参数设为恒定密度和黏度，而实际上介

质的密度和黏度是随着介质压力和温度的变化而变

化的。由于干气密封稳定运转后端面流场的温度变

化不大，因而介质密度及黏度受温度变化的影响很

小[16]。但端面间的介质压力的变化是十分明显的，以

文献[7]中密封端面气膜厚度为3.05 μm时流场压力分

布为例，端面外径进口处压力约为4.6 MPa（绝压），

端面内径出口处压力约为0.1 MPa（绝压），密封介质

为空气，假设端面等温都为45 ℃。查得端面进口和出
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图 4　平行间隙气膜几何模型（轴向放大1 000倍）

Fig.4　Parallel gap model（axial magnification 1 000 times）
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图 5　收敛型间隙气膜几何模型（轴向放大1 000倍）

Fig.5　Wedge gap model（axial magnification 1 000 times）
 

 

(a) 

(b) 

Y
Z

X

Y Z

X

图 6　计算区域网格（轴向放大1 000倍）

Fig.6　Mesh of computational domain（axial magnification
1 000 times）

 

 

图 7　边界条件

Fig.7　Boundary conditions
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口处压力下空气的密度分别为50.37和1.13 kg/m3，

前者是后者的近45倍，可见端面流场介质密度变化

之大。在高压及超高压工况下密度的变化在进出口

边界将更为明显，所以，将介质密度和黏度设定为压

力的函数是必要的，数值模拟可以得到更真实的

结果。

将介质的密度和黏度设定为压力的函数，利用

用户自定义函数UDF加载到FLUENT中进行计算。

首先，通过ASPEN软件查得介质在某恒定温度、不

同压力下对应的密度和黏度，压力选取范围为0.1～
12 MPa，每隔0.1 MPa获取其相应压力下的密度和黏

度，然后，将得到的120组数据导入EXCEL中拟合出

密度和黏度随压力变化的公式。为保证拟合公式的

精确性，结合数据特点，密度采用二次多项式拟合，

黏度采用三次多项式拟合。其中，编写得到的空气

在30℃下密度和黏度随压力变化的函数分别见式

（7）、（8），将压力值带入密度和黏度随压力变化的

公式就能得到该压力下介质的密度和黏度。

ρ= −2.13×10−2 p2+11.71p−2.29×10−1 （7）

µ =−3.880 8×10−10 p3+1.573 7×10−8 p2+

1.058 5×10−7 p+1.881 6×10−5 （8）

p ρ µ

Pa · s
式中： 为压力，MPa； 为空气密度，kg/m3； 为空气

黏度， 。

另外，在Fluent计算中，为使压力结果稳定，所以

必须在压力方程中添加声速公式，声速即等熵变化

时，压力对密度的导数。根据空气动力学[17]，一般情

况下的声速a可以定义为：

a =
√
γ

p
ρ

（9）

a γ p

ρ

式中 : 为声速，m/s； 为绝热指数； 为气体压力，

MPa； 为气体密度，kg/m3。

3.3   计算流程

干气密封在实际工作状态下，气膜锥角和厚度

会随着工作参数的变化而发生改变。为研究气膜锥

角的大小对干气密封的影响，在相同闭合力条件下，

寻找不同锥角所对应的气膜厚度，需要根据条件进

行迭代计算，图8为计算流程图。

Fo Fc

ε

干气密封稳定运转时，密封浮动环轴向受力平

衡，密封端面开启力 与密封环背面的闭合力 相

等，这时的气膜才是真实气膜的实际几何形状。轴向

力平衡的判断如下，本文计算中误差 等于0.05。

error =
|Fo−Fc|

Fc
< ε （10）

4   结果及分析

4.1   网格无关性验证

采用文献[7]中的参数，利用本文上述方法，对文

献中的平行间隙和气膜锥角为0.000 25 rad下的收敛

型间隙气膜进行模拟计算并与文献中实验值验证。

为验证网格大小对模拟结果的影响，用不同网格尺

寸模拟平行间隙得出的开启力及计算时间如图9所
示。发现随着网格尺寸的减小，开启力变化很小，模

拟时间在网格尺寸为0.2 mm后急剧增加，综合考虑

计算时间和精度，本文网格尺寸采用0.2 mm，此时平

行间隙模型网格数为440 363，节点数为487 048；
0.000 25 rad下的收敛型间隙模型网格数为644 408，
节点数为693 128。

4.2   锥角对气膜压力分布、膜厚和泄漏率的影响

β β计算得到 =0 rad及 =0.000 25 rad时的气膜压力

分布云图和相同开启力条件下不同锥角时气膜沿半

径方向的压力分布图分别如图10、11所示。

 

 β

 hi

 Fo  hi

|Fo−Fc|

Fc

<ε

图 8　计算流程图

Fig.8　Calculation flow chart
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图 9　平行间隙网格尺寸的独立性验证

Fig.9　Independence verification of parallel gap grid size
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β

从图10~11中可以看出，平行间隙时气膜产生了

明显的动压效应，随着半径的增大，压力先增大后减

小，在槽根处最大压力值为5.48 MPa，高于介质压力

4.58 MPa；锥角较小时即小于0.000 15 rad时，最大压

力在槽根部；而气膜锥角 >0.000 25 rad后随着半径

的增大，压力一直增大直到介质压力，没有明显看到

端面沟槽的动压效应。这是因为楔形间隙的气膜厚

度发生了较大增加，从流体动压效应的经典公式（见

式（3）、（4））来看，在螺旋槽区流体动压效应与间隙

h r高度的平方成反比，可见当气膜绝对厚度 （ ）较大

时，螺旋槽引起的动压效应就明显下降。收敛型端面

气膜间隙就是关键。由图11可知，与平行间隙相比，

楔形间隙在端面半径65 mm附近的气膜压力保持不

变，在半径小于65 mm的区域，气膜压力随着气膜锥

角的增大而增大，在半径大于65 mm的区域，气膜压

力随着气膜锥角的增大而减小，该现象与文献[9]的
结论一致；不同锥角下，螺旋槽槽根处的压力变化最

大，并且随着气膜锥角的增大，其压力明显下降，不

过气膜锥角大于0.000 25 rad后，压力下降速度越来

越慢。

hi ho Q

相同开启力条件下，不同气膜锥角下的内径处

膜厚（ ）、外径处膜厚（ ）及泄漏率（ ），随着气膜

锥角的变化趋势如图12所示。

3.36×10−4 kg/s

6.89×10−4 kg/s

14.94×10−4 kg/s

0 ≤ β ≤ 0.000 50 rad

可以看到端面内径处膜厚随着锥角的变大有个

先减小后增大的过程，说明不是任何角度的楔形气

膜都如文献[7]中那样，内径处膜厚都比平行间隙时

大；最小泄漏率出现在0.000 02 rad左右，平行间隙时

的泄漏率与0.000 05 rad时相等，与文献[7]中平行间

隙的泄漏率 相差2.2%，但气膜锥角较

小时泄漏率变化不大，之后泄漏率随着锥角的增大

一直增加，并且在0.000 25 rad左右后增加明显，当端

面锥角为0.000 20 rad时，泄漏率为 ，比

平行间隙时增大了109%，但当端面锥角在0.000 30 rad
时，泄漏率为 ，比平行间隙时增大了

354%，可以看到气膜锥角和膜厚是相互关联的，锥

角对膜厚及泄漏量的影响较大。在

时，拟合得气膜锥角与非槽区膜厚及泄漏率的关系

如下：

h(r) =−3.373×109β3+2.299×107β2−
3.659×103β+2.586+ tan β(r− ri) （11）

Q =7.042×107β3−1.520×104β2+

2.121β+2.878×10−4 （12）

ri Q式中： 为气膜内半径，mm； 为泄漏率，kg/s。

 

(a) β=0 rad

(b) β=0.000 25 rad
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图 10　不同间隙下气膜压力分布云图

Fig.10　Pressure distribution of gas film under different
gaps
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图 11　不同锥角时的气膜压力分布

Fig.11　Pressure distribution at different film angles
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图 12　气膜锥角对密封性能的影响

Fig.12　Effect of film angles on sealing performance
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可见气膜锥角较大时，泄漏量会很大，因此干气
密封的设计要尽可能减小密封端面的变形，让端面

气膜锥角保持在较小范围内，否则，密封会因为泄漏
量过大而失效。根据泄漏率的变化规律，端面锥角在

0.000 30 rad后泄漏率急剧增加，建议气膜锥角保持

在0.000 30 rad以内。

4.3   螺旋槽动压效应与楔形效应

分析图12中出现气膜厚度增加、泄漏量增大的现

象，是收敛型楔形间隙产生了楔形效应[18]。首先讨论

两个无槽的端面，平行间隙时两平行表面间的任意流

通截面处的流量均相等，介质的流动只是由于压差所

造成的，称为压差流，对外载荷只承受压差流作用；

而当相互倾斜的两表面形成楔形收敛间隙时，若各气

膜流层的速度分布规律仍相同，由于进出口膜厚的差

异，就会导致介质流入大于流出，产生过剩流量，对

于接近不可压缩的流体介质，过剩流体必将由进出口

两端截面处被挤出，这种因压力导致的流动称之为压

力流。收敛间隙中流体介质所产生的动压力是可以稳

定存在的，这种由于黏性的流体介质流入楔形收敛间

隙而造成的动压力效应就叫流体动力润滑的楔形效

应[12,19]。因此，端面开槽的干气密封楔形间隙对外载

荷承受压差流和压力流的共同作用，所以在相同的闭

合力条件下，气膜总体厚度增加、泄漏量增大。

而且随着气膜锥角的增大，周向旋转在端面产生

的动压效应减弱，径向楔形效应增强。为了更清晰地

分析沟槽动压效应及楔形效应的作用，将计算模型的

动环旋转速度假设为0 r/min，其他边界条件不变，则此

状态下周向旋转引起的动压效应消失，在压力边界条

件下流体流动所形成的气膜压力由楔形效应产生，也

就是楔形效应的作用。动环旋转时的压力减去动环静

止条件下的压力，这个差值就是沟槽周向动压效应的

作用。图13为气膜锥角分别在0、0.000 05、0.000 15、
0.000 35 rad时动环两种条件下的压力分布，明显可以

发现随着气膜锥角的增加，动环旋转比动环静止条件

下的压力增量减小，动环静止时的气膜压力分布增

加，即周向旋转动压效应减弱，径向楔形效应增强；当

气膜锥角较大时，两种条件下的压力分布已经非常接

近，说明沟槽旋转产生的周向动压效应的作用已经很

小，端面的打开主要是径向楔形效应的作用。因此，由

于气膜锥角的增大，气膜绝对厚度增加较大，动环螺

旋槽旋转所引起的动压效应明显下降，径向楔形效应

的作用明显增强，并逐渐起主要开启作用。

5   结　论

1）用本文方法建立干气密封收敛型气膜流场模

型，并把介质密度和黏度设定为压力的函数进行模

拟计算是可行的，可以得到与实际工况更为接近气

膜流场。

2）干气密封在气膜平行时沟槽的动压效应最

好；而真实端面间隙为收敛型楔形气膜，气膜锥角的

 

(a) 0 rad (b) 0.000 05 rad

(c) 0.000 15 rad (d) 0.000 35 rad

/M
P

a

/mm

6

5

4

3

2

1

0

/M
P

a

6

5

4

3

2

1

0
58 60 62 64 66 68 70 72 74 76 78 80

/M
P

a

/mm

6

5

4

3

2

1

0
58 60 62 64 66 68 70 72 74 76 78 80

/M
P

a

/mm

6

5

4

3

2

1

0
58 60 62 64 66 68 70 72 74 76 78 80

/mm

58 60 62 64 66 68 70 72 74 76 78 80

 
图 13　不同气膜锥角下两种条件的气膜压力分布对比

Fig.13　Contrast of pressure distribution under two conditions of different film angles
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变化会引起端面压力分布发生改变，表现为连续光

滑的上凸曲线形态，锥角较小时最大压力在槽根部。

与平行间隙相比，收敛型气膜某一半径处压力保持

不变，在小于此半径的区域，气膜压力随着气膜锥角

的增大而增大，在大于此半径的区域，气膜压力随着

气膜锥角的增大而减小；螺旋槽槽根处的压力变化

最大，并且随着气膜锥角的增大，压力明显下降，但

下降速度越来越慢。

0 ≤ β ≤ 0.000 50 rad

0.000 30 rad

3）在相同的闭合力条件下，随着气膜锥角的增

大，总体气膜厚度增加，而端面内径处膜厚先减小后

增加，外径处膜厚和泄漏量随着锥角的增大一直增

加，并且在某一锥角后泄漏量增加明显，所以密封的

设计要尽可能控制密封端面的变形，让端面气膜锥

角保持在较小范围内，这样密封端面在打开的同时

保持着较小的泄漏量，当 时，建立

了气膜锥角与膜厚以及泄漏率之间的关系式，并建

议气膜锥角要保持在 以内。

β4）随着气膜锥角 的增加，端面螺旋槽引起的动

压效应作用减弱，径向楔形效应作用增强，并且楔形

效应逐渐起到主要开启端面的作用。
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