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摘要    核主泵机械密封的机理和性能研究对压水堆核电站安全可靠运行具有重要意义. 本文

提出了一种适用于流体静压型核主泵机械密封的流固强耦合模型. 根据核主泵机械密封的结构

特点和工作特性, 在圆环变形理论的基础上发展了密封装置机械变形的解析计算方法. 结合密

封端面机械变形和密封间隙流场的分析, 将流体域、固体域和耦合作用构造在同一组控制方程

中并同时求解所有变量, 得到了流体静压型核主泵机械密封的解析式流固强耦合模型. 此模型

得到了相关实验结果的验证. 将本文提出的解析式流固耦合模型应用于核主泵机械密封的参数

研究, 分别在一般情况和泄漏率固定条件下, 得到了夹紧环螺钉参数和密封端面几何参数对于

密封性能的影响规律. 相关研究结果为此类机械密封的性能分析、设计及装配等提供了一定的

理论依据. 相对于全数值方法, 本文模型具有高效、便捷、易于施加约束条件等独特优越性. 
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核电正在世界范围内迎来新一轮的高速发展 , 

目前中国也在利用发展低碳经济的有利契机大力推

进核电积极发展, 将核电建设成为国家发展规划中

低碳能源供应的重要支柱[1].  

反应堆冷却剂泵(简称核主泵)是压水堆核电站

的核心部件之一, 核主泵轴密封是防止泵内放射性

冷却剂泄漏的机械密封装置, 其性能好坏直接影响

整个核电站的安全可靠运行. 然而, 现役核电站的实

际运行当中时有出现核主泵轴密封性能不稳定的情

况, 给核电站的经济、安全运行造成了严重影响. 因

此, 轴密封工作机理及改进技术的研究仍是核主泵

研究领域内的重点和难点[2, 3].  

流体静压型机械密封是核主泵轴密封的一种常

见类型, 在国内核电站的应用也最为广泛, 有关此类

密封的原理、结构及应用等可参阅文献[4~6]. 流体静

压型机械密封是一种依靠流体静压作用保持密封端

面分离运转的非接触式机械密封, 运行中的密封环

和其间的流体膜是相互作用的, 密封环在流体载荷

作用下产生任何微小变形或运动都会引起密封端面

流场的变化, 造成流体压力分布和大小的显著改变; 

端面流场压力的变化又会反过来影响密封环组件的

机械变形, 因此, 进行密封机理及性能研究时要充分

考虑这种流固两相间的耦合效应.  

虽然流体载荷作用下机械密封的变形研究较 

早[7, 8], 但是真正将端面流场与密封环机械变形进行

耦合求解的研究还非常少见. Galenne 等人[3, 9]的研究

工作中虽然考虑了密封端面流场和密封环机械变形

之间的流固耦合效应, 但是他们采用的均是有限元
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等全数值分析方法, 并且将流固间的相互作用通过

影响系数矩阵的形式来体现. 通过研究核主泵用流

体静压型机械密封的结构特点和工作特性, 作者发

现其流固耦合特性可以用解析法求解, 其计算过程

便捷、物理意义清晰, 且计算结果与实验值吻合较好, 

可为核主泵机械密封提供方便有效的分析方法和设

计手段. 由于此类机械密封正常工况下的泄漏量相

对较大, 对摩擦副提供了充分的润滑和冷却, 且密封

端面的温升大约为 5℃[3, 10~12], 故本文暂未考虑流体

膜的摩擦生热等热过程.  

1  密封装置结构及耦合机制分析 

西屋、法玛通等公司的核主泵机械密封为三级式

结构, 其中第一级为非接触式流体静压机械密封, 正

常运行时基本承受全压(约 15.3 MPa), 负荷重且工作

环境复杂, 是本文的研究对象. 图 1 为典型核主泵用

流体静压型机械密封的结构示意图, 密封由密封环

(包括动环和静环)、支撑环、夹紧环和辅助密封 O 形

圈等组成. 密封环外径处为高压流体入口, 当密封环

内、外径处存在一定的工作压差时, 密封端面之间的

径向收敛间隙会产生流体静压效应, 形成一层具有一

定刚度的流体薄膜, 从而保持密封端面非接触运行.  

图 2 是密封环及其端面流场的结构示意图, 图 2 

 

 

图 1  典型流体静压型核主泵机械密封第一级密封的 
结构示意图 

 

图 2  密封环及其端面流场结构示意图 

中 R1, R2 和 Rm 分别是密封端面的内径、外径和转折

半径, Rs 为密封环外径, Rh 为 O 形圈接触力等效成的

集中力在密封环上的作用点位置, 亦称为水力半径, 

1 和2 分别是静环和动环的原始端面锥角.  

密封环在流体压力和其他载荷作用下产生机械

变形, 此变形可用密封环变形角表示(相关理论基础

将在本文2.2节论述); 密封环的机械变形同时引起流

体域几何形状改变, 所造成的流场压力、流率等的变

化同样与变形角密切相关. 因此, 变形角为流体域

和固体域的共有几何参数, 密封环和端面流场间的

相互作用即可通过变形角关联起来, 其理论分析模

型如图 3 所示. 这一物理机制具体阐述如下: 由和
其他流体域参数决定的流场会在密封环端面上产生

一定的压力分布, 使密封环产生机械变形; 固体域在

各种载荷作用下产生的机械变形又通过变形角施加

给流体域, 使其几何形状发生变化, 并产生新的压力

分布; 因此, 流体域和固体域的相互作用形成了一个

以变形角为传递参数的封闭循环空间. 流固强耦合

模型是分析此类力学现象的最合理数学方法, 即将

流体域、固体域和耦合作用构造在同一组控制方程中, 

同时求解所有变量.  

2  物理和数学模型 

基于上述密封装置的结构和工作特点, 密封环

组件机械变形和密封间隙流场的计算均采用轴对称

模型. 利用所发展的密封装置机械变形和间隙流场 
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图 3  流固强耦合理论分析模型 

的解析算法, 以及密封装置平衡状态下的力平衡条

件, 将流体域和固体域及耦合作用构造在同一组控

制方程中, 联立求解所有变量, 从而得到此类机械密

封的解析式流固直接耦合模型, 即强耦合模型.  

2.1  流体域模型 

基于轴对称模型, 密封间隙内流动的控制方程

采用如下式所示的雷诺方程[11]: 
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其中, p 为密封端面流场的分布压力, r 为半径, P1 和

P2 分别为内径和外径处压力, h 为流体膜厚度. 密封

环在流体载荷作用下发生机械变形, 所产生的微小

变形角同时改变了端面流场的形状, 此时流体膜厚

度可由下式表示:  
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由(1)式可推得  
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由(3)式可进一步得到  
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需要说明的是, 利用本文模型可不必求出端面

压力分布的最终计算表达式, 密封泄漏率、液膜刚度

及后续密封环机械变形的计算均可直接应用(3)或(5)

式, 从而避免了端面流场压力分布解析式的繁琐推

导过程, 使物理模型更加清晰明确.  

利用(5)式, 可得到密封泄漏率 Q 和密封端面开

启力 Fopen 的表达式, 分别如下所示:  
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平衡状态下的液膜刚度 K 按下式求解:  
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其中, hb 为平衡状态下内径处膜厚.  

2.2  固体域模型 

由图 1 可知, 当密封系统运行时, 密封环和其支

撑环之间的 O 形圈成为高压流体和低压流体的分界点, 

由于密封系统正常工作时承受的压差高达 15.3 MPa, 

所以高压流体会产生较大的偏转力矩而使密封环发

生偏转, 密封环在内径处及外径处分别与夹紧环及

支撑环形成小面积接触[3]. 密封环正常工作时承受轴

对称平衡载荷, 在这种情况下, 轴对称载荷引起的径

向锥度是密封环变形的主要形式, 而密封环本身的

伸缩与弯曲变形较小[8]. 有鉴于此, 可采用圆环理论

计算密封环的机械变形, 计算位移时密封环的横截

面形状不变, 承载时只有横截面的平面位移和平面

内转角[8].  

2.2.1  密封组件受力分析 

基于上述认识, 通过分析动环及其组件的载荷

来说明密封装置的受力情况. 动环受力情况如图 4 所

示, P2, P1 和 p(r)分别为高压载荷、低压载荷和密封端 
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图 4  动环受力分析图 

面流场压力分布载荷; 支撑环对密封环的作用力可

以简化为作用在密封环内径处的集中力 Fz; 夹紧环

对密封环的作用力可以简化为作用在密封环外径处

的集中力Fs; Fh为受载后O形圈与密封环接触区分布

压力载荷的等效接触力, 其计算方法将下一节中详

细讨论. Fs 可按如下方法计算:  

 0 0 1( ) ,s b b sF F k l F k R R        (10) 

 / ,b b b bk NE S L  (11) 

其中, F0 是夹紧环上螺钉的总预紧力, kb 是螺钉等效

刚度系数, Eb, Lb 和 Sb 分别是螺钉的弹性模量、有效

拉伸长度和横截面面积, N 为夹紧环上周向布置的螺

钉数目. 在平衡状态下, 密封环的轴向力是平衡的, 

则有下式成立:  

 open back ,s z hF F F F F    (12) 

式中 Fback 可由下式求得, 在此约定各集中力及分布

力以图 4 所示方向为正:  

    2 2 2 2
back 1 1 2 2 .h hF P R R P R R      (13) 

根据平衡状态下密封开启力和闭合力相等的条

件, 有下式成立:  

 close open ,F F  (14) 

其中, Fclose 为密封环组件所受的闭合力, 可由下式

计算:  

    2 2 2 2
close 1 1 2 2π π ,b bF P R R P R R G     (15) 

式中, Rb 为平衡半径, G 为密封环组件的总重力.  

需要指出的是, 支撑环在外载荷作用下的机械

变形也可能间接影响流场和密封环的机械变形; 然

而, 通过研究密封组件的结构和受载情况, 发现作用

在两支撑环上的外力矩是基本平衡的, 因此本文忽

略了两支撑环机械变形的影响(如果某些情况下必须

考虑, 可容易地按照与上文类似的方法加入).  

2.2.2  O 形圈接触力 

本文中 O 形圈接触力的计算基于 Karaszkiewicz

提出的一种较为准确且易用的模型[13]. 下面结合图 5

说明 O 形圈接触力的计算方法.  

1) O 形圈的原始尺寸如图 5(a)所示. 

2) O 形圈装入支撑环凹槽和密封环之间(尚未施

加流体压力), 产生变形量为的挤压弹性变形, 并和

密封环之间产生宽度为 s0的接触区域, 接触面上的压

力分布为0, 如图 5(b)图所示, 和平均接触压力 0

分别由(16)和(17)式计算, 其中 EO为 O 形圈弹性模量.  

 / ( ) / ,g d d g d      (16) 

  0 O 2 0.13 6,E     (17) 

3) O 形圈在高压流体压力载荷 P 的作用下产生

较大的挤压变形, O 形圈低压侧与凹槽壁完全接触, 

如图 5(c)所示, 接触区域宽度 s、平均接触压力 和

等效集中力 Fh 可由下式计算:  

  O4.6 / 0.39 2 0.13
2 0.13 1 e .

1 2
P Es

d




        
 (18) 

 0 0.9 ,P    (19) 

   .hF D d s    (20) 

2.2.3  密封环机械变形 

密封环横截面区域用 A 表示, SA和 C 分别是区域

A 的面积和形心, 形心径向坐标 Rc 和轴向坐标 Zc 分

别由下式计算:  
 

 

图 5  O 形圈接触力分析模型 
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密封环横截面对 x 轴的惯性矩 Jx 为  

 2 (1 / )d .x c
A

J y x R a   (23) 

由图 4 可知, 密封环承受轴向压力载荷、径向压

力载荷和轴向集中力载荷, 这几种载荷对密封环产

生的分布力矩分别为 map, mrp和 maf 
[8], 在此约定使密

封环顺时针转动的力矩为正.  
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由图 2 可知, Z1 和 Z2 的值分别为 e1 和 l1. mrp 的积

分易于求得, 而结合 Fopen 和 Fback 的表达式(7)和(13)

式, 可将 map 和 maf 整理为  
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密封环上所有载荷产生的分布力矩 m为  

 .ap rp afm m m m     (29) 

密封环在所有载荷作用下产生了机械变形, 即

其横截面绕形心发生了偏转, 变形角由下式求解[8]:  

 2 ( ),c xm R EJ   (30) 

其中 E 为密封环的弹性模量. (30)式即为密封环机械

变形的计算式, 由此式可求出密封环任何位置上的

机械变形.  

2.3  流固耦合模型 

在前文得到的流体域和固体域控制方程的基础

上, 本节讨论将固体域和流体域方程耦合求解的方

法. 密封间隙内流体压力分布一方面影响着开启力

Fopen, 另一方面影响着密封环所受力矩中的 map 项. 

由(27)式出发, 考虑含流体压力的积分项, 对其进行

分部积分, 有  

  2 22
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2 3 31 1
d d .
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将流体域方程(5)式代入, 进行整理可得  
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将(27), (28)和(32)式一同代入(29)式, 并由力平

衡方程(12), 经整理可得  
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在(34)式的基础上, 由变形方程(30)和力平衡方

程(12)和(14)联立, 再结合 Fs, Fopen 和 Fclose 的表达式

(10), (7)和(15), 就可得到一个封闭的方程组(Fh,Fback

和 Fclose 为已知量), 如下式所示:  
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(35a)

(35b)

(35c)

 

该方程组的 3 个未知量中, h1 为流体域量, Fz 为

固体域量, 而为流体域和固体域的共有量, 如前文

所述, 正是通过将流体域和固体域耦合在一起. 在

此方程组中, 流体域的影响通过 m及 Fopen 的表达式

体现. 在得到方程组的解后, 与流体域相关的压力分

布、泄漏量、液膜刚度等即可完全确定. 需要指出的

是, 在(2)式所示的膜厚表达式下, 所有的积分量, , 

都可得到显式的初等函数解析表达式, 但由于其繁

琐冗长, 本文中没有给出其具体表达式.  

如前文所述, 在本文的模型中, 流体域和固体域

方程是在同一组控制方程中直接联立求解的, 因此

本文的耦合方法是一种强耦合法, 即直接耦合法. 

3  模型的验证和应用 

基于所提出的解析式流固耦合模型, 研究了某
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一核主泵用流体静压型机械密封泄漏率随压差的变

化规律, 其合理性得到了文献[14]中实验测试数据的

验证; 讨论了夹紧环螺钉参数和密封端面几何参数

对于密封性能的影响规律等, 可为密封装置的设计

和装配提供理论支持. 

3.1  模型的验证 

基于 Fujita 等人[14]的某型号流体静压型核主泵

机械密封的实验研究结果, 对本文模型进行验证. 相

关设计参数和工况参数如表 1 所示.  

文献中给出了该密封装置升压和降压过程中一

级密封泄漏率的两组实验测试数据, 并解释了降压

过程中泄漏率滞后的现象. 本文分别利用所提出的

解析式流固耦合模型和纯流场模型(即未考虑流固耦

合效应), 对相同条件下的密封泄漏率进行了计算 . 

实验结果和计算结果的对比如图 6 所示. 可知, 基于

流固耦合模型的计算结果与实验结果大致相符, 前

者的变化趋势也与实验升压过程的吻合较好, 尤其

是在核主泵的标准工况附近, 两者基本一致; 但基于

纯流场模型的计算结果则与实验结果相差甚远, 尤

其在高压段. 这一结果充分说明了在密封性能研究 

 

 

图 6  密封泄漏率随压差的变化 

中考虑流固耦合作用的必要性, 也证明了本文提出

的解析式流固耦合模型的合理性及其在工程问题中

的可行性.  

另一方面也可看到, 本文模型的计算结果与两

组实验值之间仍存在一定的差异, 其原因是多方面

的: 由于密封系统的复杂性及测试误差等原因, 即使

是在完全相同条件下不同时刻测得的泄漏率也有可

能存在较大差别, 其发散量最高可达 100 L/h[3]; 而本

文模型也是基于一些假设和简化的, 如忽略了有关

热过程对泄漏率的影响等.  

3.2  模型的应用 

对于本文所研究的流体静压型核主泵机械密封, 

夹紧环螺钉参数及密封环端面几何参数对密封性能

具有重要影响, 需在密封设计中重点考虑. 在下文中, 

将基于本文的解析式流固强耦合模型, 在这两方面

展开研究.  

3.2.1  夹紧环螺钉参数的影响  

从(10)式可知, 夹紧环螺钉的参数包括总预紧力

和等效刚度, 前者由装配过程决定, 后者则由螺钉的

数量、有效长度、直径、弹性模量等共同决定. 装配

过程中需保证密封环背部 O 形圈有效压紧.  

图 7 为不同等效刚度下预紧力 F0 对密封泄漏率

Q 和液膜刚度 K 的影响规律. 由图 7 可知, 在同一螺

钉总等效刚度 kb 下, 液膜刚度随预紧力的增大而减

小, 而泄漏率则随着预紧力的增大而增大; 预紧力相

同时, 等效刚度越大, 泄漏率越大, 而液膜刚度越小. 

图 8 为不同等效刚度下预紧力对密封环变形角

的影响规律. 由图 8 可知, 当等效刚度不变时, 密封

环机械变形随预紧力的增大而减小; 预紧力相同时, 

等效刚度越大, 密封环机械变形越小.  

从上述分析可知, 螺钉等效刚度和预紧力对密

封性能的影响均较大, 进行密封设计和装配时应根

据要求合理选择螺钉参数. 核主泵用流体静压型机

械密封对泄漏量的要求较高, 标准工况下要求一级 

表 1  几何和工况参数取值表 

R1 R2 Rs Rh Rm Rb 1 

109.7 mm 151.5 mm 156.3 mm 121.4 mm 121.4 mm 121.4 mm 700 rad 

2 Eb E  kb P1 P2 

0 216 GPa 380 GPa 4.7×104 Pa s 2.316×109 N/m 0.2 MPa 15.5 MPa 
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图 7  螺钉参数对泄漏率和刚度的影响 

 

图 8  螺钉参数对密封环机械变形的影响 

密封泄漏率为 680 L/h; 然而, 密封在加工、装配等环

节不可避免地存在误差, 使用过程中极有可能出现

泄漏率偏离标准值的情况, 此时可通过调节螺钉预

紧力的大小使泄漏率达到使用要求, 这是密封操作

过程中的一种非常简易而且有效的手段.  

3.2.2  端面几何参数的影响 

端面几何参数包含锥角和转折半径. 下文基于

所提出的解析式流固强耦合模型, 讨论了静环锥角

和转折半径对液膜刚度、密封环机械变形和密封泄漏

率的影响规律.  

图 9 为液膜刚度随静环锥角和转折半经的变化,

可知在同一转折半径下, 液膜刚度随锥角增大而减

小而转折半径越小液膜刚度随锥角变化的幅度越 

大在同一锥角下液膜刚度随转折半径增大而减小
锥角越小液膜刚度随转折半径变化的幅度越大

图 10 为密封环机械变形随静环锥角和转折半径

的变化. 由图可见, 在同一转折半径下, 密封环机械

变形随锥角增大而增大; 锥角不变时密封环机械变

形随转折半径的增大而增大.  

图 11 为密封泄漏率随静环锥角和转折半径的变

化. 由图可见, 在同一转折半径下, 泄漏率随锥角的

增大而增大转折半径越小泄漏率随锥角变化的幅

度越大在同一锥角下泄漏率随转折半径增大而减

小, 锥角越大, 泄漏率随转折半径变化的幅度越大. 

核主泵机械密封常要求密封泄漏率为某一具体

值 Q0, 这对机械密封的端面参数匹配提出了要求. 

本文所研究的核主泵机械密封正常工况下的泄漏率

为 680 L/h, 图 11中Q = 680 L/h的平面与泄漏率曲面 

 

 

图 9  端面几何参数对液膜刚度的影响 

 

图 10  端面几何参数对密封环机械变形的影响 
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图 11  端面几何参数对泄漏率的影响 

相交, 两面交线所对应的端面参数组合才能满足设

计要求. 利用所提出的解析式流固强耦合模型, 可十

分简捷而准确地确定泄漏率固定条件下密封端面的

设计参数. 
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即直接在流固耦合方程式的基础上增加一个约

束方程(36d)式. 计算过程中可预先给定一系列转折

半径的数值, 通过求解方程组(36)式, 便可得出每一

转折半径值所对应的锥角数值, 从而获得一系列满

足泄漏率 Q0 的密封端面设计参数组合.  

在满足泄漏率要求的转折半径—锥角曲线上 , 

还需比较液膜刚度和密封环机械变形等性能. 图 12

给出了泄漏率为 680 L/h 时 Rm1 曲线上液膜刚度和

密封环机械变形的变化情况. 由图 12 可知, 在此

Rm1曲线上, 液膜刚度随1或Rm减小而增大这对

密封是有利的但同时密封环机械变形也在随1或
Rm减小而增大这对密封却是不利的因此在密封

的参数设计中需综合考虑这些因素根据实际要求

选择最合适的端面几何参数 
另一方面, 从上述泄漏率固定条件下端面几何

参数设计的数学描述可知, 在本文模型中, 泄漏率约

束等条件的施加是极其方便的, 可通过在耦合方程

组中直接增加新的约束方程来实现. 推而广之, 如果

密封设计对液膜刚度、机械变形等有具体要求, 也可

通过类似的方法简单而有效地解决问题(当然, 需注

意未知量与方程数量的匹配). 这从另一个侧面再次

体现了本文解析式流固强耦合模型的突出优点 .  

 

图 12  端面几何参数对液膜刚度和密封环机械变形的影响 

4  结论 

本文面向流体静压型核主泵机械密封, 对其机

理和密封性能进行了流固耦合分析, 主要结论如下. 

1) 根据流体静压型核主泵机械密封的结构特点

和工作特性, 基于圆环变形理论, 综合辅助密封 O 形

圈和夹紧环螺钉等因素的作用, 发展了这种密封装

置机械变形的解析计算模型.  

2) 基于所发展的密封装置机械变形和密封间隙

流场的解析算法, 提出了流体静压型核主泵机械密

封的解析式流固强耦合模型.  

3) 利用相关实验结果对本文提出的解析式流固

强耦合模型进行了考核和验证. 结果表明, 本文模型

的计算结果与实验结果符合较好, 证明了本文模型

的准确性和适用性; 而纯流场模型的计算结果与实

验结果差异较大, 说明在密封性能的研究中必须充

分考虑流固耦合的作用.  

4) 基于本文的解析式流固强耦合模型, 研究了

螺钉参数和端面几何参数对于密封性能的影响规律, 

分别为一般情况和密封泄漏率固定条件下的密封设

计和装配提供了依据, 并为对液膜刚度、机械变形等

有特殊要求的密封设计指明了方向.  

本文提出的流固耦合模型具有解析式、强耦合

的特点, 使用便捷、计算量小、物理意义清晰, 可方

便地施加固定泄漏率等约束条件, 相对于数值模拟

等方法具有独特的优越性 ,  可为核主泵机械密封 

的机理研究、设计、装配及操作等提供理论依据和

指导.  
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