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盖封密封磨损-热-应力耦合模拟与优化设计

曹文翰1，龚俊1，王宏刚2，高贵1,2，祁渊1，杨东亚1
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摘   要：在无油润滑工况下，密封面磨损是导致密封件性能降低及寿命丧失的关键因素 . 结合有限元技术，基于修

正的 Archard 磨损模型，建立盖封（CL）密封过程中密封件和活塞杆间的磨损-热-应力耦合数值模拟方法，分析磨

损过程中密封件性能与寿命的变化规律及介质压力对密封特性的影响；基于所建立的仿真模型，采用正交试验

设计法，以密封件密封面上最大接触压力降幅最小及密封件寿命最长作为优化目标，对 CL 密封中 C 形密封圈关

键结构参数进行优化设计，得到最优组合方案；利用斯特林发动机活塞杆密封性能试验平台对数值模拟方法进

行验证，并对磨损后 CL 密封接触面磨损状况进行测量，检测结果与仿真模拟结果较为一致，优化后密封件密封

性能及使用寿命得到了提高 .
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Numerical simulation on wear-thermal-stress coupling behavior
of cap-seal seal and optimization design
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Abstract: The wear of the sealing surface is the key factor resulting in the declination of sealing performance and the
loss of seal-life under the condition of oil free lubrication. A numerical simulation method of wear-thermal-stress
coupling between seal and piston rod in the process of cap-seal (CL) sealing was established based on the finite
element technique and the modified Archard wear model, and the change rule of seal performance and life in the
process of wear and the effect of medium pressure on sealing characteristics were analyzed. The key structure
parameters of C-ring in CL seal were optimized by applying the orthogonal design method based on the established
simulation model, in order to realize the optimization target of getting minimum drop of maximum contact pressure
in seal face and maximum seal-life, and the best parameter combination scheme was obtained. The results of
numerical simulation and optimization design were verified by the experimental platform of Stirling engine piston
rod seal performance test device, and the wear condition of contact surface of CL seal after wear was measured. The
result of wear test was consistent with that of numerical simulation, and the sealing performance and life of the CL
seal have been greatly improved after optimization, which confirms the accuracy of the numerical simulation
method.
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碟式太阳能热发电技术具有初始投资低、经

济效应好、应用模式广等优点，斯特林发动机是

组成该系统的核心部件，轴密封技术是影响斯特

林发动机效率的关键因素 [1]. 组合式密封由于密

封材料的低摩擦系数及良好的自润滑性能，在轴

密封中得到广泛应用 [2-3]，但其密封能力通常受预

安装条件、密封工作压力、轴运动速度及环境温

度等条件影响 . 目前对于组合式密封性能主要采

用有限单元法进行数值仿真研究，重点集中在结

构参数（滑块结构、补偿密封结构及尺寸参数）的

选取、受载荷时的变形分析、静止及运动下的接

触状态及回泵力、泄漏量等指标的讨论 [4-8]. 然而，

这些研究一般将密封件假设为不变体，忽略形状

变化对密封性能的影响 . 实际上，当润滑条件较

差时，因材料磨损所造成的密封接触面改变及结

构变化会直接影响密封件的可靠性 . Wang 等 [9]采

用数值仿真方法建立聚四氟乙烯（polytetrafluoroe
thylene, PTFE）唇型密封磨损模型，考察磨损前后

密封件的受力情况 . Békési 等 [10-11]模拟 U 型密封

圈在不同循环往复运动过程中密封面应力及形状

随材料磨损的变化状况，并通过试验验证磨损仿

真模型的准确性 . Xin 等 [12]对橡胶 O 形圈及矩形

圈进行有限元分析，得到磨损过程中密封件应力

与温度随时间的变化关系 . Frölich等 [13]对唇型径

向轴密封件建立轴对称流固耦合模型，分析润滑

状态及摩擦温升对密封件磨损的影响.
结合修正的 Archard 磨损理论及有限元技术

研究盖封（cap-seal, CL）密封磨损-热-应力数值模

拟方法，模拟 CL 密封件磨损过程，分析在磨损行

为影响下密封件密封性能与寿命的变化规律及介

质压力对密封特性的影响；基于所建立的模型，

应用正交试验设计法对 CL 密封中 C 形密封圈关

键结构参数进行优化设计，为 CL 密封设计提供

理论依据；通过试验对数值模拟及优化设计结果

进行验证.

1   数学描述及有限元建模

1.1    密封几何结构

斯特林发动机盖封密封组件的结构简图如

图 1 所示 . 图中，p 为介质压力，A 为顶面宽，B 为

底面宽，β 为内侧面角，α 为内下侧面角 . CL 密封

组件主要用于活塞杆处高压气体密封，工作运行

处于无油润滑状态，C 形密封圈与活塞杆接触面

为主密封面，O 形圈起辅助密封及密封补偿作用.
1.2    力学分析

CL 密封各组件结构均为环形，可看作由二维

截面围绕中心轴回转成的三维体，因此其约束条

件及在载荷作用下的应力、应变及位移呈轴对称

分布，可将其简化为轴对称问题 . 其平衡微分方

程满足：
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物理方程满足：[
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式中：   、   、   分别为各坐标下的应力分量，   、

  为剪应力分量，   、   、   、    分别为应变分量，

 、    分别为单位体积内的体积力分量，    为弹性

模量，    为泊松比.
1.3    热传导分析

CL 密封在运动过程中发生相对摩擦而产生

热量，同时 O 形密封圈在工作过程中产生机械滞

后而生热，因此传热问题可视作有内热源的瞬态

导热问题. 对于柱坐标系，导热微分方程 [14]满足：

λ

r
∂

∂r

(
r
∂θ

∂r

)
+
λ

r2
∂2θ

∂φ2 +λ
∂2θ

∂z2 +qi = ρc
∂θ

∂τ
. (3)

θ λ式中：    为温度，   为导热系数，c 为比热容，qi 为

内热源生热量.
对于摩擦产生的热量，定义摩擦热流密度为

qf = µfσv/A. (4)
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(a) 几何模型简图 (b) 关键结构参数 

1-衬套；2-O 形圈；3-挡圈；4-C 形密封圈；5-活塞杆

图 1    CL 密封几何模型及关键结构参数

Fig.1    Geometric model and key structural parameters of cap-
seal seal
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µf σ v

A

式中：    为摩擦系数，    为摩擦接触应力，    为滑

动速度，    为单位面积.

K摩擦热流根据比例系数     分配给活塞杆及

密封圈，有 [15]

K =
qp

qs
=

(
λpρpcp
λsρscs

)1/2

. (5)

p s式中：下标   、    分别表示活塞杆及密封件.

在密封圈往复运动过程中，假设其应力应变

按正弦规律变化，认为其因机械滞后所产生的能

量全部转化为热量形式，定义单位时间内生热率[16]为

qm = ∆W/T = πε2
0E1 (tan γ)/T. (6)

∆W

T ε0

E1 tan γ

式中：    为单位体积橡胶材料在 1 个周期内损

耗的能量，    为载荷周期，    为橡胶节点上的最

大应变，    为橡胶储能弹性模量，    为滞后因子.

活塞杆、密封件与介质气体间存在对流换

热，这种情况为热传导的第 3 类边界条件 . 由于活

塞杆做往复运动，认为其为强制对流，边界条件为[14]

q = α (θc− θ∞) . (7)

α

θc θ∞

式中：q 为对流换热量，    为对表面对流换热系

数，    为表面温度，    为冷源温度.
对于一般无相变的对流换热问题，对流换热

系数有

α = λf Nu/d. (8)

λf d Nu式中：    为流体热导率，    为特征长度，    为努

赛尔数.

考虑到活塞杆做往复运动，对流换热采用湍

流换热公式：

Nu = 0.023Re0.8Prm. (9)

Re Pr

m = 0.3

m = 0.4

式中：    为雷诺数；    为普朗克数；当介质温度

高于密封组件温度时，   ，当介质温度低于密

封组件温度时，   .

活塞杆顶与顶腔内介质气体进行强制对流换

热，活塞杆底与曲轴箱内气体进行强制对流换

热，换热公式为

Nu =
0.585Re0.5

0.6/Pr+0.95/Pr1/3 . (10)

缸套与周围环境存在自然对流换热，换热公式为

Nu = 0.54Ra1/4. (11)

Ra式中：    为瑞利数.

1.4    磨损分析

随活塞杆往复运动，CL 密封中 C 形密封圈与

活塞杆接触部分产生摩擦与磨损，其密封接触压

力等受磨损影响会产生变化. 磨损量计算中应用最

广泛的模型为 Archard 磨损模型 [17]，一般表达式为

V/s = kFN/D. (12)

V s FN

D k

式中：    为磨损体积，    为相对滑动距离，    为接

触面上法向载荷，    为材料硬度，    为无量纲磨损率.

∆A

dh dt

令密封接触面上无限小面积为   ，磨损深度增

量为   ，则在单位时间增量    下，式（12）可以改写为

dh/ds = (k/D) (FN/A) . (13)

FN/∆A P ds/dt v

k/D kd

式中：    为接触应力    ，    为滑动速度    ，

  为名义磨损系数   ，式（13）可以改写为

dh = kdPvdt. (14)

t=i

Hi

假设密封接触面上某一节点在     时刻的磨损量

为   ，则有

Hi = Hi−1+dhi. (15)

该节点任意时刻总磨损深度为

H =
n∑

i=0

ḣi∆t. (16)

1.5    有限元建模

CL 密封中 O 形圈材料为氟橡胶，C 形密封圈

材料为改性聚四氟乙烯，挡圈、活塞杆及衬套材

料为碳钢（18GrMnTi） . O 形圈与 C 形密封圈及衬

套直接接触，C 形密封圈与活塞杆及挡圈直接接

触 . 由于橡胶材料的特殊性，作以下几点假设 [18]：

1）材料拉伸与蠕变性质相同，蠕变不引起体积变

化；2）材料具有确定的弹性模量与泊松比；3）密
封圈受到的纵向压缩视为有约束边界的指定位移

引起的.
氟橡胶为超弹体材料，采用二参数穆尼-瑞林

（Mooney-Rivlin）模型来描述其材料特性，简化函

数表达式 [19]为

W =C10 (I1−3)−C01 (I2−3) . (17)

W I1 I2

C10 C01

C10 = 1.87 MPa C01 = 0.47 MPa

式中：    为应变能密度；   、    分别为第 1、2 应变

张量不变量；   、    为相应系数，模型材料为氟

橡胶，因此取   ，   

[20].
改性聚四氟乙烯材料硬度较大，变形率一般

不超过 10%，采用弹性模量及泊松比来描述其材

料特性 [21-22]：弹性模量为 960 MPa，泊松比为 0.45，
密度为 2 200 kg/m3，导热系数为 0.3 W/(m·K)，比热
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容为 1 050 J/(kg·℃)，线膨胀系数为 1.1×10−4 K−1. 定
义碳钢材料的弹性模量为 207 GPa，泊松比为

0.27，密度为 7 800 kg/m3，导热系数为 57 W/(m·K)，
比热容为 460 J/(kg·℃)，线膨胀系数为 1.09×10−5 K−1.
氟橡胶密度为 1 200 kg/m3，导热系数为 0.24 W/(m·K)，
比热容为 1 970 J/(kg·℃)，线膨胀系数为 1.5×10−4 K−1.

在 ABAQUS 分析软件中采用二维轴对称模

型对 CL 密封进行有限元建模，有限元模型如图 2
所示 . 其中，O 形圈采用四边形 CAX4HT 单元，共

包含 2 665 个节点，2 582 个单元；C 形密封圈采用

四边形 CAX4T 单元，共包含 2 249 个节点，2 107 个

单元；衬套、挡圈及活塞杆采用解析刚体代替.

共设置 5 个分析步，以模拟 CL 密封装配预压

缩过程、气体工作载荷作用过程、活塞杆往复运

动过程及 C 形密封圈磨损过程 . 模型中接触问题

属于带约束条件下的泛函数极值问题，应用罚函

数法描述 . 在使用有限元方法求解时，采用顺序

耦合进行热-应力-磨损耦合分析 . 其中，瞬态传热

有限元方程 [23]为

CΦ̇+KΦ = P. (18)

C K Φ

P

式中：    为比热容矩阵，    为热传导矩阵，    为节

点温度向量，    为节点温度载荷向量.
考虑摩擦、机械滞后及对流换热所产生的热量，有

P = Pf+m+ Ph. (19)

Pf+m

Ph

式中：    为摩擦热及机械滞后引起的载荷向

量，    为热源引起的载荷向量.
考虑热变形的力学分析有限元形式为

Kuu−KTδΦ = Fu. (20)

Ku u

KT Fu

式中：    为节点位移对节点力的贡献矩阵，    为
节点位移向量，    为温度对力的贡献矩阵，    为
节点力向量.

联立式（14）~（16），可以得到热-应力耦合的

有限元形式：[
0 0
0 C

] [
u̇
δΦ

]
+

[
K −KT
0 K

] [
u
δΦ

]
=[

Fu
δPf+m+δPh

]
. (21)

P

dt P h

将式（18）与式（12）联立，可以得到单位时间

增量下热 -应力 -磨损耦合问题求解方法 . 在模拟

分析时，首先耦合热 -应力计算出接触应力    ，在

  足够小时认为     为不变量求出磨损深度    ，再

将磨损深度变化回馈模型，得到变化后的接触应

力，以此循环以求解磨损过程 . 使用 UMESHEM-
TION 子程序在相邻应力增量步中计算磨损量与

磨损方向，再应用 ALE 网格技术更新有限元网

格，实现模型磨损仿真 . 为加快仿真速度，可将磨

损率以倍数适当加大，材料磨损率及摩擦系数由

文献[24]得到.
1.6    密封性能判定

δmax ⩾ p δmax

为了研究 CL 密封的密封性能，分别考察活

塞杆在静压状态及往复运动过程中的密封工况 .
规定活塞杆运动方向与介质压力相反为内行程密

封工况，相同方向为外行程密封工况 . 满足密封

要求须使密封面在整个密封工作过程中接触应力

达到相应准则，即    ，    为最大接触应力 .
开展如下工况分析：1）设定 C 形密封圈预紧量为

0.1 mm，O 形圈压缩量为 0.4 mm，设定密封件初始

温度为室温 25 ℃，介质温度为 120 ℃，环境温度

为室温；2）在密封件实现预压缩后，对 CL 密封与

介质接触的一侧施加介质压力以完成静压密封工

况；3）对活塞杆施加正、反向位移来模拟往复运

动，速度为 1 m/s；4）对 C 形密封圈进行磨损仿真

分析，模拟密封件在 120 min 内的密封工况.

2   密封性能分析

2.1    不同工况下 CL 密封性能分析

σv

如图 3 所示为 5 MPa 压力下 CL 密封在静压

工况及内、外行程密封工况中的范式等效（Von
Mises）应力云图. 图中，   为 Von Mises 应力. 由图 3
可知，C 形密封圈在静密封与内行程中的 Von
Mises 应力分布基本相同，最大应力位于与 O 形

圈接触侧的上圆弧内角及下圆弧外角处，其中，

与静密封工况相比，内行程中 C 形密封圈与活塞

杆接触侧下部应力较大；由于摩擦力的影响，外

行程中 C 形密封圈应力大小较静密封及内行程工

 

p

内

外

 

图 2    CL 密封有限元模型

Fig.2    Finite element model of cap-seal seal
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况下的应力大小有明显增加，最大应力主要集中

在与 O 形圈接触侧的中下部及上圆弧内角，导致

C 形密封圈在往复运动下更易发生扭曲、翻转，

影响密封效率及寿命. 3 种工况下 O 形圈 Von Mises
应力分布及大小基本一致.

如图 4 所示为 5 MPa 压力下 CL 密封在静压

工况及内、外行程密封工况中的接触面应力分布

云图 . 由图可以看出，3 种工况下 C 形密封圈主密

封面上的最大接触应力均大于需密封的介质压力，

且最大接触压力主要分布于密封接触面中部，符

合 O 形圈对密封件的密封补偿作用；静密封及内

行程中接触应力比外行程中略高；外行程中密封

面下部及其与挡圈接触侧内沿出现较大的接触应

力，与 Von Mises 应力的改变方向相同 . 各工况下

CL 密封均能满足密封要求，密封性能良好.

δ

如图 5 所示为不同介质压力下 C 形密封圈在

内外行程中接触应力   分布情况 .  图中，L 为距

C 形密封圈密封面顶部的距离 . 由图可以看出，介

质压力对密封圈有效密封接触面影响较大 . 在内

外行程中，密封圈有效密封接触面均随介质压力

的增加而增大，最大接触应力的位置随介质压力

的增加向密封圈顶部偏移 . 在内行程中，密封接

触应力整体比外行程中略高，而有效密封接触面

积略小；在外行程中，材料的变形使得密封圈下

沿处接触应力急剧增大，在介质压力较大的情况

下尤为明显.

2.2    CL 密封磨损-热-应力耦合分析

如图 6 所示为 5 MPa 压力下磨损运行过程中

CL 密封 Von Mises 应力演变云图 . 由 2.1 节可知，

在外行程中 C 形密封圈整体的 Von Mises 应力较

大，易发生变形，因此图中各个时刻均为活塞杆

向下运动时 CL 密封 Von Mises 应力分布云图 . 如
图所示，C 形密封圈 Von Mises 应力在初始时刻分

布较均匀；在运行开始 5 min 后，接触面的磨损使

得 C 形密封圈向下发生轴向扭转，可以观察到

C 形密封圈密封面下部出现明显的应力集中现

象；在运行至 15 min 时，密封面下部应力集中区

域随磨损的增加而进一步扩大，并且介质压力的

挤压作用使得 O 形圈与 C 形密封圈接触侧出现

应力集中，O 形圈 Von Mises 应力分布未发生明显

变化；在运行时间为 45~75 min 时，磨损使得 C 形

密封接触侧厚度持续减小，造成之前应力集中的

区域持续增大，同时密封面上部由于受力变形也

出现应力集中情况，此时 O 形圈与 C 形圈下底角

接触侧 Von Mises 应力集中区域略有扩大，但整

体范围缩小；在运行 120 min 后，C 形密封圈应力

集中现象加剧，最大应力分别位于密封接触面下

部及与 O 形圈的接触侧中部 . 在整个磨损运行过

程中，C 形密封圈顶面及底面应力增幅不明显.
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图 3    3 种工况下的 CL 密封 Von Mises 应力云图

Fig.3    Von  Mises  stress  distribution  of  cap-seal  seal  under
three working conditions
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图 4    3 种工况下的 CL 密封接触应力云图

Fig.4    Contact  pressure  distribution  of  cap-seal  seal  under
three working conditions
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图 5    不同介质压力下 C 形密封圈接触应力分布图

Fig.5    Contact  pressure  distribution  of  C-ring  under  different
medium pressures
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如图 7 所示为 5 MPa 压力下 C 形密封圈在磨

损运行过程中各个时刻的接触应力分布曲线 . 磨
损对于 C 形密封圈接触应力分布变化规律有较大

影响，在初始时刻密封圈接触应力在密封面上分

布波幅较大；在磨合阶段，较大的接触压力造成

材料在应力集中处急剧磨损，可观察到 t=5 min 后

密封接触应力分布整体平稳，并且有效密封接触

面积较初始时刻增加，最大接触应力在密封圈密

封面中部附近；随着磨损的进行，密封接触应力

逐渐降低，最大接触应力逐渐向密封面顶部移

动，当 t=45 min 时，密封接触面上最大应力低于介

质压力 p，可认为在这种情况下会发生介质泄漏；

在 t>45 min 后，密封接触压力降幅变小，至 t=
120 min 时，接触面上各处应力趋于均匀，在这一

时间段内主密封面上最大接触压力均低于介质压

力，CL 密封主要发挥其节流作用 [25].
如图 8 所示为磨损过程中 C 形密封圈上沿及

密封接触面各节点温度变化曲线 .  由图可以看

出，在 t≥3 min 后，C 形密封圈各节点温度基本不

变，可以判断此后为传热稳态 . 在温度稳定状态

下，由于与高温介质接触，C 形密封圈上沿温度较

高（N9、N122、N10）；密封圈接触面中部由于摩擦

热及机械滞后热的作用，温度也相对较高（N67）；
而密封圈接触面下部因与垫板及缸体下部接触，

温度较低（N16），这种温度分布会导致 C 形圈密

封面中部至顶部区域热应力集中，加剧相关位置

的磨损 . 经观察发现，在摩擦初期，变形使得 C 形

圈密封面上沿内侧顶角（N9）未与活塞杆接触，所

以其温升速率在初期较低，而经过磨损后其与活

塞杆发生接触，产生摩擦热量，并受 O 形圈机械

滞后热的影响，故其后期温升高于密封圈上沿中

部（N122）温升.
如图 9 所示为 5 MPa 压力下 C 形密封圈在磨

损运行过程中各个时刻的磨痕曲线 . 图中，H 为磨

痕 . 由图可以看出，C 形密封圈的磨痕方向与其接

触应力变化方向基本一致，磨损量和应力的分布

形式类似，在 t=45 min 时磨痕深度最大值为 0.08 mm，

在 t≥75 min 后磨痕深度超过过盈量，在 t=120 min
时磨痕最深处为 0.14 mm. 对比磨损过程中 C 形密

封圈的接触应力曲线与磨痕曲线可以看出，在磨

损运行初始阶段，较小的磨损量就会致使接触压

力的大小及分布发生较大改变；在运行后期，磨损

量对接触压力的影响不太明显 . 总体来看，运行

过程中不同时段下密封接触压力的差异较大，磨

损会对密封件的密封性能及寿命产生较大的影响.
如图 10 所示为在不同介质压力下 C 形密封

圈磨损过程中最大接触应力随时间的变化曲线 .
由图可以看出，在各压力下密封圈接触应力按非

线性规律逐渐降低 . 在磨损初始阶段，密封圈接

触应力降幅明显；随着运行时间的增加，接触应力
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图 6    磨损运行过程中 CL 密封 Von Mises 应力演变云图

Fig.6    Von Mises stress distribution evolution of cap-seal seal
in wear operation process
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图 7    磨损运行过程中 C 形密封圈接触应力分布曲线

Fig.7    Contact  pressure  distribution  curve  of  C-ring  in  wear
operation process
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图 8    磨损运行过程中 C 形密封圈节点温度变化曲线

Fig.8    Node  temperature  curve  of  C-ring  in  wear  operation
process
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降幅趋于平缓. 对比可知，当介质压力较小时（3 MPa），
密封圈接触应力降至最低密封压力标准的时间约

为 75 min，且在持续磨损过程中接触应力仍能保

持与介质压力相近，但当介质压力较大时（7 MPa），
这一时间缩短至约 30 min，在持续磨损后接触应

力明显低于此时的最低密封压力标准，这说明，

密封介质压力越高，磨损对于密封圈性能及寿命

的影响越显著.

3   结构优化设计

通过对 CL 密封件的磨损 -热 -应力耦合分析，

得到运行过程中密封件密封性能及寿命与时间的

关系曲线 . 性能优异的密封件，需要在确保密封

性能的前提下拥有较长的使用寿命 . 采取正交试

验设计的方法，分析 C 形密封圈关键结构参数对

密封性能及寿命的影响，优化得到最佳结构参

数，以实现 CL 密封最优设计.
C 形密封圈关键结构参数如图 1（b）所示，各

因素在取值范围内划分为 5 个变化水平 N，如表 1

所示 . 根据结构参数的个数及水平数，采用正交

矩阵规划 4 因素 5 水平的 25 组正交试验方案，介

质压力选取为 5 MPa.
采用泄漏前密封时长来评价 C 形密封圈的密

封寿命 . 当密封圈达到密封寿命后，顶腔内介质

会向下发生泄漏，因此在运行时长超过密封寿命

后，CL 密封主要作用为对工作介质的节流作用，

此时密封面上接触应力降低速率即为评价密封圈

节流性能的依据，所以使用整体运行过程中密封

最大接触应力降幅来评价 CL 密封综合密封性能.

Xi j

j i Yi j

Zi j =
∑n

k=1 Yi jk/n (k = 1,2, · · · ,n, n

R j =max
{
Z1 j,Z2 j, · · · ,Zr j

}
−min

{
Z1 j,Z2 j, · · · ,Zr j

}
,

为了分析 C 形密封圈结构因素对密封性能及

寿命的影响，对其结构参数在组合次数     下进

行组合得到因素     第     水平的计算结果    . 令
   为自由度）为各因素

不同因素水平指标之和的均值，通过计算均值，

可以得到各结构参数对评价指标的影响规律 . 令
   为各

因素指标的极差，通过计算极差，可以得到各结

构参数对评价指标的影响权重.

∆δ

如图 11、12 所示为 C 形密封圈结构参数密封

寿命及最大接触应力降幅的均值分析和极差分析

结果，图中，Ls 为密封最大时长均值，   为最大接

触应力降幅均值，R 为极差 . 通过极差分析可以得

出因素对评价指标的影响，从而决定设计结构参

数时的侧重点；通过均值分析可以得到水平对评

价指标的影响规律，从而决定结构因素的水平选

取方向 . 如图 11 所示，对密封寿命及最大接触应

力降幅的影响最显著的因素为 β，其次为 α，而因

素 A 对密封寿命的影响强于因素 B，对最大接触

应力降幅的影响弱于因素 B. 由图 11 可知，密封

寿命随因素 β 水平数的增加而增大，最大接触

应力降幅随水平数增加而减小，因此因素 β 选择

水平 5. 其余各因素水平数的选择与因素 β 相似，

优化前后各因素如表 2 所示，优化前后结构如

图 13 所示.
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图 10    磨损运行过程中不同介质压力下 C 形密封圈最大接触

应力曲线

Fig.10    Maximum  contact  pressure  curve  of  C-ring  in  wear
operation process under different medium pressures
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图 9    磨损运行过程中 C 形密封圈磨痕曲线

Fig.9    Wear profile curve of C-ring in wear operation process

 

表 1   正交试验各因素水平表

Tab.1    Level schedule of orthogonal experiment
 

N A/mm β/（°） B/mm α/（°）

1 1.6 4 1.6 8

2 1.7 2 1.7 4

3 1.8 0 1.8 0

4 1.9 −2 1.9 −4

5 2.0 −4 2.0 −8
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如图 14 所示为优化前、后 C 形密封圈在初始

时刻及密封寿命最大时刻的接触应力分布曲线 .
图中，δo 为原始结构下的密封接触应力，δp 为优

化结构下的密封接触应力 . 由图可以看出，在初

始时刻，优化后的 C 形密封圈在初始时刻在接触

面上各位置的接触应力明显小于原始结构，有效

密封接触面积也较小，表明优化后的 C 形密封圈

在满足密封要求的情况下有更低的摩擦力，因而

受摩擦损耗较小，密封寿命更长 . 当 t=45 min 时，

原结构到达最大寿命，此时优化后的 C 形密封圈

最大接触应力大于介质压力，且存在一定的有效

密封接触面积 . 在 t=75 min 时，优化后密封圈密封

达到最大寿命 . 对比优化前、后 C 形密封圈接触

应力降低幅度可知，优化后的结构相较原结构应

力降幅更低，说明其有更强的节流作用，总体密

封效果更好.

4   密封性能台架试验验证

斯特林发动机活塞杆 CL 密封性能试验台由

专用密封试验装置、控制台及电机等组成，以氢

气作为密封工作介质，使用压力表来检测运行过

程中密封介质压力随时间的变化关系，以此来评

价结构优化前后 CL 密封件密封性能与寿命 . 密
封件如图 15 所示， C 形密封圈内径为 12 mm、

壁厚为 0.5 mm、环高为 3.6 mm，O 形圈尺寸为内

径 ϕ13.0 mm×线径 ϕ2.6 mm. 密封试验台如图 16 所

示，试验压力为 5 MPa，运行时间为 6 h.
通过 6 h 运行试验测试对比结构优化前后的
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图 11    C 形密封圈结构参数正交试验结果

Fig.11    Orthogonal experiment results of C-ring structure para-
meters
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图 12    C 形密封圈结构参数极差分析结果

Fig.12    Range analysis of C-ring structural parameters
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图 13    优化设计后的 C 形密封圈结构轮廓

Fig.13    Structure outline of C-ring after optimal design
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图 14    优化前后 C 形密封圈密封性能对比图

Fig.14    Comparison  of  sealing  performance  of  C-ring  before
and after optimization

 

表 2   C 形密封圈优化前后各结构参数对比

Tab.2    Comparison of structural parameters of C-ring be-
fore and after optimization

 

结构参数 A/mm β/（°） B/mm α/（°）

优化前 1.8 0 1.8 0

优化后 1.6 −4 1.9 −8
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CL 密封件密封性能及寿命状况，密封腔内介质压

降随时间的变化关系如图 17 所示 . 由图可以看

出，在初始阶段，CL 密封对密封腔内介质有较强

的密封作用，此时可以观察到密封腔内介质压力

随时间变化不明显，其中原结构的密封维持时间

约为 1 h，而优化后 CL 密封的密封维持时间约为 2 h.
随着密封件的磨损，密封腔内介质压力随运行时

间的增大明显降低，对比可知，在这一阶段，优化

后的 CL 密封压降幅度低于原结构，试验得到的

最终压力为 3.85 MPa，高于使用原结构的 3.30 MPa.
由试验结果可知，优化后 CL 密封件的密封性能

及寿命较之前有较大提升，证实了数值仿真设计

方法的准确性.
C 形密封圈密封面磨痕曲线如图 18 所示 . 由

图 18（a）、（b）可知，在运行 1 h 后，原始结构下

C 形密封圈主要磨损位置出现在密封接触面中上

部，深度约为 0.1 mm，继续运行 2 h，接触面中部

及中下部磨损情况加剧，最深处超过 0.2 mm. 如
图 18（c）所示为结构优化后 C 形密封圈在 t=3 h
时的磨痕曲线，对比可知，结构优化后密封件磨

损状况较原始结构下整体更轻微，并且密封接触

面中下部磨损量小于原始结构下的磨损量 . 可以

看出，磨损试验结果与数值仿真结果较为一致.
 

5   结　语

基于有限元分析法研究不同运行工况对

CL 密封结构 Von Mises 应力分布及接触应力分布

的影响；开发 CL 密封件磨损-热-应力耦合模拟方

法，对动密封磨损运行过程进行数值仿真，展现

磨损过程中密封 Von Mises 应力、接触应力及磨

痕的演变过程；采用正交设计法得到关键结构参

数对密封性能及寿命的影响规律，并将优化后的

结果与原结构进行比较，优化后密封件性能及寿

命明显增强；进行 CL 密封的密封性能台架试验，

 

盖封密封
C 形密封圈 O 形密封圈

 

图 15    CL 密封各组件实物图

Fig.15    Physical map of components for cap-seal seal
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图 16    活塞杆 CL 密封性能试验台原理图

Fig.16    Schematic diagram of sealing performance experimental platform for piston rod cap-seal
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图 17    密封腔内介质压力随时间变化曲线

Fig.17    Curve  of  medium  pressure  of  sealing  chamber  versus
time
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检测密封圈密封接触面磨损状况，试验结果与数

值仿真结果较为一致，验证了所提方法的有效性 .
研究结果表明，基于修正 Archard 模型开发的磨

损 -热 -应力耦合算法能有效计算并获取 CL 密封

件在密封运行过程中的受力、变形及温升状况，

可用于对密封件性能及寿命进行预测，为 CL 密

封的性能寿命分析及结构优化设计提供了新的

思路，同时对其他密封问题的求解具有一定的指

导意义.
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图 18    优化前后 C 形密封圈磨痕对比

Fig.18    Comparison of wear profile of C-ring before and after
optimization
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