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螺旋槽干气密封润滑气膜摩擦系数的规律探寻
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摘 要： 高参数工况下的气膜摩擦力对干气密封性能的影响不可忽视。基于密封系统和动静环的结构特

点，建立了润滑气膜计算域模型，使用 ICEM划分网格，采用 Fluent软件数值模拟获得气膜压力分布和速度分布，最

后通过牛顿内摩擦定律计算得到润滑气膜摩擦系数。结果表明，槽型参数不变，润滑气膜摩擦系数随转速的增大

而增大，随介质压力及平均气膜厚度的增大而减小；工况参数不变，气膜摩擦系数随根径的增大而增大，随槽数及

槽深的增大而减小，且在 75°~76°螺旋角范围内较为稳定。
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Investigation of the Frictional Coefficient in Lubricating Film of the Spiral
Groove Dry Gas Seal

Ding Xuexing，Xu Jie，Zhang Weizheng，Lu Junjie
（Petrochemical College，Lanzhou University of Technology，Lanzhou Gansu 730050，China）

Abstract: The effect of friction to dry gas seal performance can’t be ignored under the condition of high parameter. Based on the
structure characteristics of the sealing system and end⁃face, it was established the calculative model of lubricating gas film, used IC
⁃EM to divide the grid. Then, conducted numerical simulation to get gas film pressure distribution and velocity distribution by
using Fluent software. Finally, it calculated the friction coefficient of lubricating film by the law of Newton internal friction. The
result of research shows that the friction coefficient of the lubricating film increases with the increase of the rotational speed, and it
decreases with the increase of the medium pressure and the average film thickness in the groove parameters remain unchanged case.
When the operating parameters are unchanged, the film friction coefficient increases with the increase of the root diameter,
decreases with the increase of the number of grooves and the depth of the groove, and in 75° to 76° spiral angle range is relatively
stable.
Keywords: Spiral groove dry gas seal；Lubrication；Friction；Numerical simulation

干气密封是基于无限窄槽理论和气浮轴承原

理进行开发的非接触式密封装置，被广泛应用于多

个领域的旋转机械轴封 [1-3]，其中螺旋槽干气密封是

最具有代表性的装置，其静环表面光滑，动环表面

有螺旋状沟槽且随轴旋转，端面间形成的几微米气

膜产生极高的气膜刚度进行密封 [4]。在运行过程

中，润滑气膜摩擦会使气膜温度升高、温度梯度增

大，导致介质泄漏量增大、气膜刚度减小、动静环发

生较大热变形 [5-6]。随着国家 2025智能制造的提出，

旋转机械逐渐向高参数工况发展，润滑气膜摩擦影

响程度加深，更是对干气密封机组稳定、维护周期、

摩擦磨损、能源消耗等提出了巨大的挑战，因此研

究润滑气膜摩擦系数有重要意义。

早在 1980年，J. Sedy[7]忽略螺旋槽的存在，将动

静环简化为一对平行的圆板，通过计算流体内摩擦

力得到密封端面间的摩擦力矩；宋鹏云等 [8]依据当

量间隙近似计算了密封端面间润滑气膜的总摩擦

力矩；X. Meng等 [9]通过研究流体黏度对微结构平行
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表面压力分布和承载力的分布，表明了黏性楔形效

应对润滑剂的速度分布起着重要作用；S. Blasiak[10]

和 陈 志 [11] 等 分 别 用 传 热 数 学 模 型 和 ANSYS
Workbench研究了密封环和端面气膜的温度分布，

表明气膜产生的剪切热是影响干气密封系统热力

分布的关键因素。在数值模拟方面，I. Shahin[12]、丁
雪兴等 [13-14]利用Gambit软件分析得出干气密封的层

流流动模拟与实验结果吻合较好，并得到了压力分

布和速度分布及泄漏量；魏龙等 [15]通过试验的手段

得到了泵用机械密封的端面摩擦因数随介质压力

的变化趋势；吴波等 [16]研究了不同螺旋槽结构参数

对螺旋槽干气密封性能的影响程度，邓成香等 [17]进

行了计算网格的独立性分析，表明数值模拟结果受

到非槽区膜厚网格层数的影响更大。可见，现阶段

润滑气膜内摩擦特性的研究较为罕见，且网格划分

时大多采用的是传统的Gambit软件，利用高精度网

格划分的 ICEM软件较为缺乏，而 ICEM软件独有

的 block技术进行结构化网格划分，能很好地贴合几

何体，较 Gambit生成的网格大大提高了数值模拟

精度。

本文采用 CFD软件进行模拟计算，改变参数得

到压力和速度分布，并利用牛顿内摩擦定律计算，

最后分析了润滑气膜摩擦系数的变化规律。

1 数值模拟与计算
1.1 几何模型

结合干气密封系统及动静环的结构特点，建立

润滑气膜几何模型，如图 1所示。

本文选取文献 R.P. Gabriel[18]中的螺旋槽干气

密封端面结构尺寸进行分析，几何参数如表 1所示。

1.2 流场的基本假设

做密封端面润滑气膜的稳态分析就是求解雷

诺方程以揭示气膜压力的分布规律，因此除等温条

件外，推导中还要使用如下假设：

（1）压力在厚度方向保持不变。

（2）密封端面为刚性光滑表面，不考虑粗糙度

和变形的影响。

（3）流体为牛顿流体，且不存在涡流和湍流。

（4）气固无界面滑移。

（5）忽略惯性力和体积力的影响。

（6）气体的黏度和密度保持恒定。

（7）动静环对中分布，无偏差或者安装误差。

1.3 网格划分

螺旋槽在环形动环上周向均布排列，因此润滑

气膜具有对称分布的特点，则可用 Solidwoks直接

建立 1/n润滑气膜模型作为计算域，如图 2所示。

划分该模型的网格存在三个难点：一是跨尺

度，需要在极薄气膜厚度下保证网格质量；二是不

图 1 润滑气膜几何模型

Fig.1 Geometrical model of lubricating film

表 1 螺旋槽干气密封的几何参数

Table 1 Geometrical parameters of spiral groove dry

gas seal

几何参数

外径 R0/mm

内半径 Ri/mm

槽根半径 Rg/mm

槽数 n/个

螺旋角 β/（°）

槽深 h/μm

气膜厚度 δ/μm

数值

77.78

58.42

69.00

10

75

5.00

3.05

图 2 润滑气膜的计算模型（轴向放大 1 000倍）

Fig.2 Calculative model of lubricating film(axial magnifi⁃

cation 1 000 times)
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规则模型的复杂性，需考虑计算精度、抗畸变程度

以及再次划分等多个因素 [19]；三是周期边界，划分块

时考虑周期边界。图 2中 periodic-2面为周期边界，

网格节点要求一一对应，需将其分割为多个面以达

到精度要求。随之进行点、线关联，设置节点数，通

过 Pre-mesh Quality评价生成的六面体网格质量，满

足要求后输出可导入的网格文件。

1.4 网格无关性验证

针对螺旋槽干气密封的气膜计算域模型，分别

划分网格数为 13 253、17 238、22 893、26 708，检测

模型最高压力值及最高流体速度的大小（见表 2）。

由表 2可知，网格数量从 13 253增加到 26 708
时，流场的最大压力从 669 155.3 Pa变为 680 103.4
Pa，增幅为 1.64%；流场的最大流速从 89.51 m/s变
为 89.53 m/s，增幅为 0.03%。对比可知，在该网格

数量变化范围内，流场最大压力和最大流速的变化

是很微小的，且当网格数量达到 22 893及以上时更

加稳定，考虑到数值模拟的计算时间以及减少工作

量的要求，故采用网格数目为 22 893。

1.5 边界条件

采用无滑移边界条件，外半径处为压力入口

pressure-inlet，内半径处为压力出口 pressure-outlet，
动环端面为旋转壁面moving-wall，静环端面为静止

面 wall。此外两个循环周期边界分别为 periodic-1、
periodic-2，满足条件：

pθ= 0 = pθ= 2π/n （1）
1.6 输出结果

在 Fluent中设置转速为 11 000 r/min，入口压力

为 0.46 MPa，出 口 压 力 为 标 准 大 气 压 0.101 325
MPa，密封介质为空气，介质黏度 μ为 1.8 × 10-5

Pa⋅s。压力插值采用二阶精度格式，速度耦合采用

SIMPLEC算法，开启监视器观察进出口的质量流

量的变化、流场的压力以及计算残差，得到流场压

力分布云图和速度分布云图如图 3所示。

从图 3（a）中可以发现，在槽的入口处压力为进

口压力，但是随着气体不断深入槽根径的过程中，

气体的压力不断升高，说明槽内有泵吸效应和动压

效应，同时在槽根径达到了压力的最大值，为 0.68
MPa，随后由于槽区与非槽区存在阶梯，发生了台

阶效应，对气体流程产生一定的阻力，并有一定的

压降，这也是槽根径压力达到最大的另一个原因，

最后在槽的内径压力达到了最小值，为 0.10 MPa。
观察图 3（b）可以发现，气膜最大流速可达到 89.52
m/s，随着气体从外半径流入内半径，密封环端面间

坝区气膜速度是逐渐降低的，槽区气体因膨胀做功

速度明显较小。图中的总体趋势可以说明，螺旋槽

的存在对气体的流动有巨大影响。

2 润滑气膜摩擦系数的计算
对于常见的气体或液体，满足牛顿内摩擦定

律，润滑气膜摩擦力 f与气体的动力黏度 μ、速度梯

度有关:

表 2 网格无关性验证参数对比

Table 2 Comparison of parameters for grid independence

verification

网格数量

13 253

17 238

22 893

26 708

最大压力/Pa

669 155.3

674 816.1

680 748.9

680 103.4

最大流速/（m•s-1）

89.51

89.52

89.52

89.53

(a)压力分布云图

(b)速度分布云图

图 3 润滑气膜速度和压力分布云图

Fig.3 Pressure and velocity distribution of lubricating film
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f= ∫R i
R0
μ
∂ν
∂δ ⋅ 2πrdr （2）

对式（2）进行化简，

f≈ μ
-vd -

-v s
-h

= μ
-vd
-h

（3）

气膜摩擦系数 λ与润滑气膜摩擦力 f、润滑气膜

开启力 F有关：

λ= f
F

（4）

式中，
-vd为动环端面面积加权平均速度，

-v s为静环端

面面积加权平均速度，
-h为润滑气膜平均厚度，气膜

开启力 F由 Fluent计算得出。

3 参数对润滑气膜摩擦系数的

影响
影响润滑气膜摩擦系数的因素有很多，对不同

工况参数、结构参数进行数值模拟，得出润滑气膜

摩擦系数随不同参数的变化规律。

3.1 工况参数对润滑气膜摩擦系数的影响

3.1.1 转 速 的 影 响 转 速 为 3 000~20 000 r /
min，介质压力为 0.46 MPa，保持槽型结构参数不

变，得到润滑气膜摩擦系数随转速的变化规律，结

果如图 4所示。

从图 4中可以看出，随着转速增加，润滑气膜摩

擦系数增加，最大可达到 0.001 4。螺旋槽干气密封

润滑层的流动是由压差流和剪切流引起的，如图 5
所示，压差影响径向速度 v r的变化，动环的旋转影

响周向速度 vθ 的变化。一方面，随着转速的增加，

周向速度 vθ增大，速度梯度增大，另一方面，在转速

提高的过程中，槽内压力升高，使压力的波动变大，

二者的综合作用使分子动量交换越频繁，流层间制

约越大，所以润滑气膜内摩擦力增大。

3.1.2 介质压力的影响 介质压力为 0.46~0.96
MPa，转速为 11 000 r/min，保持槽型结构参数不

变，得到润滑气膜摩擦系数随介质压力的变化规

律，结果如图 6所示。

从图 6中可以看出，随着介质压力增加，润滑气

膜摩擦系数减小，且在 5 MPa之前降低速度快，在 5
MPa之后降低速度缓慢。在该参数下，由于转速、

黏度不变，所以润滑气膜摩擦力基本不发生变化。

介质压力增大，润滑气膜产生的气膜开启力增大，

使气膜摩擦系数降低，但当介质压力增加到 5 MPa
左右时，润滑气膜摩擦系数变化率明显减小，表明

介质压力增加到一定值时，压差流占主导地位，动

压效果逐渐达到饱和。

3.1.3 平均气膜厚度的影响 平均气膜厚度为

2.55~5.05 μm[20]，介 质 压 力 为 0.46 MPa，转 速 为

11 000 r/min，保持槽型结构参数不变，得到润滑气

膜摩擦系数随平均气膜厚度的变化规律，如图 7
所示。

图 4 不同转速摩擦系数分布

Fig.4 Distribution of frictional coefficient to different

rotational speed

图 6 不同介质压力摩擦系数分布

Fig.6 Distribution of frictional coefficient to different

medium pressure

图 5 润滑气膜的速度示意

Fig.5 Speed diagram of lubricating film
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从图 7可以看出，随着平均气膜厚度增加，润滑

气膜摩擦系数在 0.001 3~0.000 8内线性递减。气

膜开启力和摩擦力随平均气膜厚度的变化如图 8所
示，可以看出，随着平均气膜厚度在 2.55 ~5.05 μm
内 增 加 ，气 膜 开 启 力 从 3692.78 N 减 至

2 761.71 N，气膜摩擦力由 4.62 N减至 2.33 N，二者

递减关系均呈非线性，其主要原因为气膜厚度较小

时，气膜的剪切率较高。

3.2 结构参数对润滑气膜摩擦系数的影响

螺旋槽的存在有利于减小润滑气膜摩擦系数，

图 9为剪切力分布云图。从图 9可以看出，在螺旋

槽尖端和非槽区交汇处壁面剪切力增大，物体壁面

的突变使得在法向和切向产生力，从而在近运动界

面的流层中产生涡量 [21]，即螺旋槽的存在使流体微

团自身发生了旋转在此处产生涡量。一方面，涡量

的本质是剪切力，涡量产生的剪切力与动环旋转产

生的剪切力相抗衡；另一方面，涡量具有扩散性 [22]，

旋涡强度会在从强度大的地方向强度小的地方扩

散的过程中能量耗散，流体速度减小，动量交换减

弱，气膜摩擦力减小。

3.2.1 螺旋角的影响 螺旋槽螺旋角为 72°~
78°，其它槽型结构参数不变，介质压力为 0.46 MPa，
转速为 11 000 r/min，得到润滑气膜摩擦系数随螺

旋角的变化规律，结果如图 10所示。

从图 10中可以看出，在螺旋角为 72°~78°时，润

滑气膜摩擦系数变化幅度很小。润滑气膜摩擦系

数在螺旋角为 74°时有一个波峰，最大值在 0.001 28
左 右 ，在 螺 旋 角 为 77°时 有 一 个 波 谷 ，最 小 值 在

0.001 03左右，但二者的差值只有 0.000 25。计算螺

旋角在该范围内的润滑气膜摩擦系数的平均值为

0.001 16，对应的螺旋角度数为 75°~76°，此时润滑

气膜摩擦系数变化较为稳定，可作为今后优化螺旋

角的参考。

图 7 不同平均气膜厚度摩擦系数分布

Fig.7 Distribution of frictional coefficient to different

average gas film thickness

图 8 不同平均气膜厚度气膜开启力和气膜摩擦力分布

Fig.8 Distribution of gas film opening force or friction to

different average gas film thickness

图 10 不同螺旋角摩擦系数分布

Fig.10 Distribution of friction coefficient to different

spiral angle

图 9 壁面剪切力分布云图

Fig.9 Distribution of wall shear stress
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3.2.2 槽数的影响 螺旋槽槽数为 6~12个 [20]，

其它槽型结构参数不变，介质压力为 0.46 MPa，转
速为 11 000 r/min，得到润滑气膜摩擦系数随槽数

的变化规律，结果如图 11所示。

从图 11中可以看出，螺旋槽的槽数增加，润滑

气膜摩擦系数减小，可见槽数的增加有利于减小摩

擦系数。由图 3（b）可看出，流体速度值在螺旋槽根

部略微上升，这是因为流体流动到槽根部时受到刚

性壁面对流体的反作用力发生了二次流 [23⁃24]，削弱

了主流的速度，抵消了一部分主流黏性剪切力，根

据无限多窄槽的原理，槽数增加，二次流的作用将

会进一步加强。同时，槽数的增加，可以加强动压

效应，提高气膜开启力，降低摩擦系数。但是槽数

的变化是有一定的限制范围，从图 11中后期趋势变

缓可以得知，随着螺旋槽槽数的增加，气膜动压效

果增强，润滑层流动状态趋于稳定，润滑气膜摩擦

系数变化幅度减小。

3.2.3 槽深的影响 螺旋槽槽深为 3.05~11.05
μm，其 它 槽 型 结 构 参 数 不 变 ，介 质 压 力 为 0.46
MPa，转速为 11 000 r/min，得到润滑气膜摩擦系数

随螺旋槽槽深的变化规律，结果如图 12所示。

从图 12中可以看出，螺旋槽的槽深增大，润滑

气膜摩擦系数随之减小，且呈现非线性关系。螺旋

槽槽深在 3.05~11.05 μm逐渐加深，使其有了更加

显著的动压效应，从而使开启力随之加大。同时，

螺旋槽加深也会使槽区与非槽区的台阶更加明显，

台阶效应导致的节流作用也会加强，削弱了一部分

速度，最终使润滑气膜摩擦系数降低。

4 结 论
对螺旋槽干气密封润滑气膜流场进行了数值

模拟，并计算分析了润滑气膜摩擦系数的变化规

律，得到如下结论：

(1) 润滑气膜摩擦系数受转速影响较大，转速增

大，润滑气膜速度梯度增大，气膜摩擦系数增大。

介质压力增大使气膜开启力增幅明显，气膜摩擦系

数降低，但是介质压力增加到一定值时，压差流占

主导地位，动压效果逐渐达到饱和，气膜摩擦系数

降低趋势平缓。

(2) 螺旋槽有利于减小润滑气膜摩擦系数，主要

原因是螺旋槽的存在产生了较大动压，气膜开启力

增大；其次，二次流及涡流的产生抵消了一部分润

滑气膜的摩擦力，同时还存在台阶效应的节流作

用。在一定的范围内，螺旋槽越深阶梯效应越显

著，产生较大的动压，使得润滑气膜摩擦系数降低。

(3) 通过不同槽型参数对润滑气膜摩擦系数的

探寻分析可以发现，槽型参数的改变可以在一定程

度改变摩擦系数，这为今后槽型与摩擦系数的优化

定量分析奠定了基础。
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