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采用双向流固耦合的胀圈密封功率损失预测模型
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摘要:针对现存胀圈密封功率损失模型不能准测预测出实际运行时密封环的功率损失的问题,提

出了新的胀圈密封功率损失预测模型。基于ANSYSWorkbench平台建立了包括转轴、配油套及

胀圈密封环在内的双向流固耦合数值计算模型,设计并搭建了胀圈密封性能试验系统,验证了数值

模拟的准确性。通过多元线性回归方法构建了包含油液动力黏度、密封压差、转轴转速以及胀圈密

封结构主要尺寸参数的功率损失预测模型,比现存模型包含更多影响因素。分析结果表明:模型预

测值与试验值的相对误差在9%以内,满足工业应用要求;功率损失对各影响因素的敏感度由强到

弱依次为:密封压差、温度、转速,且密封压差对胀圈密封功率损失影响高度显著。
关键词:胀圈密封;功率损失;线性回归;正交试验;数值计算

中图分类号:TB42 文献标志码:A
DOI:10.7652/xjtuxb202403007 文章编号:0253-987X(2024)03-0069-13

PredictionModelofPowerLossofExpansionSealRing
BasedonTwo-WayFluid-StructureInteraction
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Abstract:Toaddresstheissueofexistingpowerlossmodels’inabilitytoaccuratelypredictthe
powerlossofaworkingsealring,anewpowerlossprediction modelisproposedforthe
expansionsealring.Atwo-wayfluid-structureinteractionnumericalcalculationmodel,including
theshaft,theoildistributionsleeve,andtheexpansionsealring,isestablishedusingtheANSYS
Workbenchplatform.Additionally,anexpansionsealringperformancetestsystemisdesigned
andbuilttoverifytheaccuracyofthenumericalsimulation.Apowerlosspredictionmodelis
constructedusingthe multiplelinearregression method,incorporatingtheviscosityofthe
hydraulicfluid,sealdifferentialpressure,shaftspeed,andmaindimensionalparametersofthe
expansionsealringstructure.Thismodelincludesmoreinfluencingfactorscomparedtoexisting
models.Theanalysisresultsindicatethattherelativeerrorbetweenthepredictedvaluesofthe
modelandexperimentalvaluesis within9%,which meetstherequirementsofindustrial
application.Thesensitivityofpowerlosstotheinfluencingfactors,fromstrongtoweak,isas
follows:sealdifferentialpressure,temperature,andshaftspeed.Thesealdifferentialpressure
hasasignificanteffectonthepowerlossoftheexpansionsealring.
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  密封装置是有效防止流体泄漏的关键部件,其
应用横跨多个领域,包括航空、航天、汽车等[1-5]。胀

圈密封是传动装置中湿式离合器或制动器的配油装

置常用的动密封形式,其作用是保证工作油压的稳

定[6-7]。功率损失是直接影响整车效率和传动装置

经济性的一项重要技术指标[8]。由于车辆重载化的

发展趋势和对传动装置经济性的要求,对传动装置

中的胀圈密封功率损失展开研究,建立其功率损失

模型对更高效综合传动装置的研制具有一定的

意义。
综合传动装置内部包含大量的齿轮、轴承和动

密封装置。传动装置的功率损失由各零部件功率损

失组成。国内外学者针对齿轮的搅油损失开展了大

量的理论研究和试验验证,建立了适用于不同工况

下的齿轮搅油功率损失计算公式[9-13]。关于轴承搅

油损失的研究也已较为广泛,现有的常用计算模型

有 Palmgren 模 型[14]、Harris模 型[15]和 SKF 模

型[16],可根据具体的工况范围选取合适的模型快速

计算轴承的搅油功率损失。胀圈密封作为综合传送

装置中重要的旋转动密封形式,工作原理如图1所

示。工作时压力油从左侧A 处进入转轴和配油套

形成的环形间隙中,胀圈在自身弹力和流体压力作

用下和配油套保持相对静止;胀圈在压力作用下与

轴槽DE 环面贴合形成主密封面,发生相对滑动形

成功率损失。前人对胀圈密封受力变形[17-18]、温
升[19]、泄漏量[7,20]及密封失效[21]等开展了一系列研

究,但是针对胀圈密封功率损失的计算模型研究较

少。目前常用的模型为彭拾义于1976年提出的经

验公式[22],根据润滑状态的不同,摩擦系数f 可选

取相应范围内的值。不同工况条件下,润滑条件差

异难以界定,系数的选取往往依靠工程经验。宫燃

等[20]及程志高[23]研究了压力和转速对胀圈密封功

率损失的影响规律,对功率损失的预估和控制提供

了指导。然而,对于经验尚浅的从业人员,仍无法快

速准确地计算胀圈密封的功率损失。
针对现有胀圈密封功率损失计算模型无法快速

准确评估胀圈密封功率损失的现状,本文建立了胀圈

密封双向流固耦合数值计算模型,提出了包含油液动

力黏度、密封压差、转轴转速以及胀圈密封结构主要

尺寸参数的功率损失预测模型。依据该模型分析了

胀圈密封环端面宽度、转轴与配油套配合间隙、密封

环外径、油液动力黏度、密封压差以及转轴转速对胀

圈密封阻力矩的影响规律,并通过正交试验极差分析

和方差分析确定了影响因素主次顺序。本文研究结

果可为胀圈密封功率损失计算提供参考。

1 数值仿真方法

本文采用双向流固耦合数值计算方法对综合传

动装置中应用的胀圈密封展开研究,涉及计算流体

动力学、结构动力学及流固耦合理论。

1.1 流动控制方程

一般流动问题均符合质量守恒方程和动量守恒

方程。对于本文研究中的不可压缩流体,忽略流体

黏性系数的变化,其控制方程可简化为

∂ui

∂xi
=0 (1)

ρ
∂uj

∂t +ρ
∂
∂xi

uiuj  =-∂p∂xj
+μ
∂2uj

∂x2i +ρfj (2)

式中:i,j=1,2,3,表示三维流动的3个方向;ρ为流

体密度;ui、uj 分别为流体在i、j方向的速度分量;xi、

xj 分别为流体在i、j方向的位移分量;p为压力;μ为

流体动力黏度系数;fj 为体积力在j方向上的分量。

1.2 结构控制方程

固体单元的结构动力学方程如下式

Ms
d2r
dt2 +Csdrdt+Ksr+τs=0 (3)

式中:Ms 是质量矩阵;Cs 是阻尼矩阵;Ks 是刚度矩

阵;r是固体位移;τs 是固体受到的应力。
在结构仿真中,不同零件间的接触问题属于高

度非线性行为,接触问题的求解收敛与否将直接影

响整个仿真的收敛性,采用接触算法中的罚函数法

来解决本研究中的固体仿真问题。

1.3 流固耦合基本控制方程

基于分离解法的双向流固耦合方法在不同求解

器中求解流动控制方程和结构控制方程,通过耦合

面交换压力和位移数据进行迭代求解。在耦合面上

满足下述基本控制方程

τfnf=τsns (4)

df=ds (5)
式中:τf是流体受到的应力;nf 和ns 分别为流体与

固体单元法向量;df 和ds 分别为流体与固体的位

移,流固耦合面上的位移和压力数据始终相等。
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2 数值计算模型

2.1 胀圈密封流固耦合数值计算方法

本文研究的胀圈密封装置源于某型号综合传动

装置。在该综合传动装置中,共有两种尺寸的胀圈密

封环10余个,其工作环境基本一致,仅密封环直径存

在差异。工作在行星变速机构中的029号胀圈密封

环直径较大,数量较多,选取该密封环作为研究对象

更具有代表性,对综合传动装置效率估算意义更加

明显。
胀圈密封的主要结构参数含义如图1所示(图中

A~F表示胀圈密封结构的关键位置,其中Y 代表转

轴轴向方向;Z代表径向方向。b为槽体宽度;L为密封

环宽度;R0 为槽体底部到转轴底部的距离;R1 为密封

底部到转轴距离;R2 为轴肩到转轴距离;R3 为密封顶

部到转轴距离。029号胀圈密封环的尺寸参数如表1
所示。综合传动装置中采用的胀圈密封环均存在一

个切口,并且端面相间分布了5个矩形槽。装配状态

的密封环切口尺寸和端面槽体尺寸如图2所示。

图1 胀圈密封主要结构参数

Fig.1 Mainstructuralparametersofexpansionringseal

表1 齿轮主要参数

Table1 Mainparametersofgears

参数 数值

R0/mm 59.2

R1/mm 59.6

R2/mm 62.3

R3/mm 62.5

b/mm 2.8

在配油套、转轴、胀圈密封环及流体工质组成的

流固耦合问题中,流体工质与配油套、转轴及胀圈密

封环三者均存在耦合作用。配油套及转轴一般为金

属材质,刚度较大,变形量可以忽略。在本文研究

中,研究重点为胀圈密封功率损失,其与胀圈密封环

变形及主密封面处接触压力相关。因此忽略流体工

质与转轴、配油套间的耦合作用,仅考虑流体工质与

胀圈密封环的双向耦合作用。

图2 装配状态的胀圈密封环

Fig.2Expandedringsealringinassemblystate

本文开展的胀圈密封流固耦合数值计算为基于

分离求解法的双向流固耦合仿真,即同时考虑密封环

变形对流场的影响和流场压力、速度对密封环变形、
接触状态等的影响。仿真在ANSYSWorkbench平

台上完成,流体求解在Fluent软件上进行,结构求解

在TransientStructure模式中进行,耦合面数据交

互依靠SystemCoupling完成。

2.2 流体仿真模型

根据图1所示的胀圈密封原理及结构,胀圈密

封环外缘面与配油套内圈保持贴合,高压油液沿配

油套和转轴之间的环形缝隙流入,推动密封环与转

轴轴肩在D、E 处接触,达到边界润滑状态。部分油

液经密封环切口和端面槽体泄漏,并通过配油套右

侧与转轴形成的环形间隙流出。因此,配油套、胀圈

密封环和转轴之间形成的狭小间隙即为流体域。通

过上述参数建立的流体域模型如图3所示。
本研究 的 流 体 域 网 格 为 六 面 体 网 格,采 用

ANSYS-ICEM软件结构化网格生成方法划分,并进

行了网格无关性验证。针对所研究的密封结构流体

域,划分了46万、59万、69万、76万、85万,共5种

不同网格数。以相同边界条件,仅进行流体仿真,以
泄漏量为验证指标,对5种不同网格数的计算结果

进行统计,当网格数达到69万时,泄漏量的后续波

动达到最小,因此采用该套网格作为计算网格。

17



西 安 交 通 大 学 学 报 第58卷 

 http:∥zkxb.xjtu.edu.cn 

图3 流体域模型

Fig.3Fluiddomainmodel

流场信息的求解在Fluent软件上完成,采用

Pressure-Based求解器。本课题研究的问题中,雷
诺数Re<3000,故选用层流模型进行求解。进出口

边界条件分别设置为相应的压力入口和压力出口。
压力-速度耦合求解算法采用SIMPLE算法,压力、
动量均采用二阶差分格式。

2.3 结构仿真模型

结构仿真模型如图4所示,采用结构化网格对

整体结构区域进行划分,并对转轴和密封环的局部

区域作加密处理。

(a)整体网格

 
(b)密封环局部网格

图4 结构仿真模型

Fig.4Structuresimulationmodel

结构仿真给定边界条件如图5所示,密封环与

转轴、密封环与配油套以及密封环切口处均设为摩

擦接触,接触算法为增广拉格朗日法;密封环与油液

接触的面设为流固耦合数据交界面;配油套外表面

设为固定支撑;转轴内表面设为旋转运动副并定义

转速。转速较高时,为降低冲击载荷,可设置转速线

性增大至稳定值以降低收敛难度。

(a)整体边界条件

 
(b)密封环切口

  处边界条件

图5 结构仿真边界条件

Fig.5Structuresimulationboundaryconditions

2.4 试验验证

胀圈密封性能试验台由试验台本体、油温油压

控制系统和数据采集系统3部分组成,如图6所

示。油温油压控制系统为试验台本体提供恒温恒压

润滑油并输入测试箱体,伺服电机带动装有胀圈密

封环的箱体主轴运转,通过流量计测试胀圈密封泄

漏量,通过扭矩/转速传感器测试胀圈密封功率损

失。电气元件的控制与数据采集工作通过数据采集

系统完成。

图6 胀圈密封性能试验台

Fig.6Sealingperformancetestbenchofexpansionring

试验选用的润滑油为传动装置常用的5W-40
重负荷动力传动润滑油。试验温度为70℃,分别测

试转速为1000、3000r·min-1时,主密封面功率损

失和泄漏量随密封压差的变化。试验中,温度的波

动范围控制在±2℃。
图7(a)、图 7(b)分 别 是 转 速 为 1000、

3000r·min-1时,试验测试和数值计算阻力矩、泄
漏量随密封压差的变化曲线。由图7可见,数值仿

真结果与试验值呈现一致变化趋势,但阻力矩和泄

漏量的试验测量值均小于数值仿真结果。试验结果

与仿真结果存在一定偏差,但二者之间偏差最大不
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超过20%,且变化趋势一致,因此证明了本文建立

的数值仿真模型的可靠性。

(a)阻力矩

(b)泄漏量

图7 数值计算与试验结果对比

 Fig.7Comparisonofnumericalcalculationresultswith
experimentalresults

3 功率损失模型与正交方案设计

3.1 功率损失理论分析

3.1.1 主密封面功率损失

对密封环进行受力分析,在分析过程中作以下

假设:
(1)密封形成后,胀圈密封环处于平衡状态;
(2)忽略胀圈密封环切口和端面矩形槽,认为密

封面与转轴轴肩紧密接触;
(3)胀圈密封环的密封原理决定了密封环可以

在高压油液推动作用下沿轴向滑动,因此在平衡状

态下,忽略配油套与密封环外缘面(即第二密封面)
的轴向作用力;

(4)胀圈密封依靠主密封面实现密封效果,因

此假设ABCD 段流场、EF 段流场均无压降,所有的

压降发生在主密封面处,即DE 段;
(5)主密封面处,密封环与轴肩的摩擦系数为f。
基于上述前4点假设,可认为胀圈密封环在轴

向的受力如图8所示。流体作用在胀圈密封环两端

的压差Δp与轴肩对密封环的支持力Fn(单位面积

支持力)相互平衡,因此可得胀圈密封环的受力平衡

方程式为

Δp R2
3-R2

1  =Fn R2
2-R2

1  (6)

图8 胀圈密封环受力简图

Fig.8Theforcediagramoftheexpansionringsealring

由假设(5)可知,胀圈密封环对转轴的单位面积摩擦

力Ff可表示为

Ff=fFn =fΔp R2
3-R2

1  
R2
2-R2

1  
(7)

因此转轴受胀圈密封环的阻力矩可表示为

M =∫
R2

R1
r2πrFfdr= 23πfΔp

R2
3-R2

1

R2
2-R2

1
R3
2-R3

1  

(8)
式(8)即为当前广泛使用的胀圈密封功率损失计算

模型。

3.1.2 CD 段功率损失分析

胀圈密封CD、AB、EF 段流动是相似的,即外圈

速度为0,内圈以恒定角速度旋转,且Ro-Ri≪2πRi,
其中Ri、Ro分别为转轴内外径长度。若忽略其沿轴向

的流动及压差,在转轴转速、进出口压差恒定时,可简

化为笛卡尔坐标系下的平面库埃特(Couette)流动或

柱坐标下的两同心旋转圆柱间的定常流动。此处以

柱坐标下的平面圆周运动进行求解,可描述为图9
所示的流动问题。该类问题的典型特征是uC =
uZ =0,uθ =uθ(R),任何物理量对θ和Z 求偏导为

0。且在忽略重力和其他外力作用下,p=p(R)。
对于该类问题,质量守恒方程自动满足。N-S

方程可简化为

ρ
u2

θ

R =∂p∂R
1
R
∂
∂R R∂uθ

∂R  -uθ

R2 =0

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(9)
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图9 平面圆周问题流动特征

Fig.9Flowcharacteristicsofplanecircularproblem

  胀圈密封CD、AB、EF 段流动均符合该情形。
以CD 段为例,依据不可压缩黏性流动的无滑移条

件,可得其边界条件为

R=R0,ω0 =ω
R=R1,ω1 =0 (10)

  此处仅关心其速度分布,由上述两式求得速度

分布为

uθ(R)= 1
R2
1-R2

0
-ωR2

0R+ωR2
0R2

1

R  (11)

结合下式所示的本构关系

τij =2μSij (12)
得到柱坐标系下的转轴壁面所受到的剪切力为

τε R=R0=μ
∂uθ

∂R-uθ

R  R=R0=- 2μωR
2
1

R2
1-R2

0

(13)
式中:τε为剪切力关于R和θ的函数;μ是动力黏度;

Sij 是角变形张量。将式(13)在转轴表面CD 段积

分,得到转轴CD 段壁面所受到的黏滞阻力矩为

MCD =∫
z1

z0∫
2π

0
R2τε R=R0dθ =4πμωLCDR2

1R2
0

R2
1-R2

0

(14)
式中:LCD 是转轴CD 段长度。

3.1.3 BC 段功率损失分析

对于BC 段流动,同样忽略由泄漏引起的沿轴

向、径向的流动以及R 和θ方向的压差,仅考虑轴肩

环面和胀圈密封环端面相对运动造成的速度变化,

则uR =uZ =0,uθ =uθ R,Z  ,∂
(·)
∂θ =0。

在该问题中,两环面间距L-b≪R2-R1 ≪
2πR1,可考虑将其简化为两无限大平板间的库埃特流

动,认为沿Z方向的速度符合线性分布规律。CD 段流

动问题如图10所示,对于任意半径R处的微元dR,由
牛顿黏性公式可知,该处壁面切应力可表示为

图10 CD 段流动问题

Fig.10FlowprobleminCDsection

τ=μ
du
dn=μ

ωR
L-b

(15)

将式(15)在CD 段轴肩环面上积分就得到转轴该段

受油液黏滞阻力作用的力矩为

MBC =∫
R2

R1
2πRτRdR=πμω R4

2-R4
1  

2L-b  
(16)

  由此可见,胀圈密封功率损失与密封压差、转轴

转速、油液动力黏度及胀圈密封结构尺寸参数等众

多因素相关。

3.1.4 胀圈密封功率损失模型形式

由前述分析可知,在引言中介绍的当前广泛使

用的胀圈密封功率损失模型仅考虑了主密封面的功

率损失,且该方法建立在一定简化和假设条件下,与
胀圈密封实际工作环境存在较大差异,且该模型中

的经验系数选取难度较大,并且仅仅考虑了胀圈密

封环尺寸参数与压力的影响。现有研究[18,23]均表

明胀圈密封阻力矩同时与转速、密封介质黏性有关。
因此本文沿用式(1)的形式,加入转速和黏度的影

响,提出下式所示的功率损失模型

M =β0nβ1μβ2 Δp  β3R
2
3-R2

1

R2
2-R2

1
R3
2-R3

1  (17)

式中:β0,…,β3是待定系数;n是转轴转速,不再使

用旋转角速度,更符合工程使用习惯。

3.2 正交仿真方案与结果

本文对综合传动装置使用的胀圈密封功率损失

开展研究,其运行工况复杂,每个影响因素的变化范

围较宽,导致单个因素对应的水平数不能太少;同
时,功率损失受多个影响因素作用。如果将不同因

素、不同水平两两组合作为样本开展数值仿真,计算

时间成本过高,效率低下。要在缩减样本数的同时

确保各因素、各水平对结果的影响权重均衡,正交试

验是一种十分有效的方法。
选取润滑油温度、密封压差和转速作为设计正

交表的因素,每个因素选取5个水平,如表2所示。
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表2 影响因素水平表

Table2Factorandleveloftheorthogonalexperimentdesign

水平 温度/℃ 密封压差/MPa 转速/(r·min-1)

1 30 0.3 1000
2 50 0.6 2000
3 70 1.0 3000
4 100 1.5 4000
5 130 2.0 5000

本文所研究的问题为3因素5水平,可选用

L25(56)正交表。L25(56)正交表适用于6因素

5水平问题。因此,去除正交表后3列,仅保留前3
列。这种改动并不影响试验工况的正交性,是正交

试验设计中的常用方法。将本文的具体参数代入

L25(56)正交表,得到正交方案与计算结果见表3。
表3 正交方案与计算结果

Table3Orthogonaldesignandtheresults

编号
温度/

℃

密封压差/

MPa

转速/

(r·min-1)
阻力矩 M/
(N·m)

1 30 0.3 1000 1.915

2 30 0.6 2000 3.787

3 30 1.0 3000 6.022

4 30 1.5 4000 8.790

5 30 2.0 5000 11.597

6 50 0.3 2000 1.815

7 50 0.6 3000 3.707

8 50 1.0 4000 5.905

9 50 1.5 5000 8.620

10 50 2.0 1000 10.646

11 70 0.3 3000 1.927

12 70 0.6 4000 3.856

13 70 1.0 5000 6.068

14 70 1.5 1000 9.108

15 70 2.0 2000 12.184

16 100 0.3 4000 1.796

17 100 0.6 5000 3.962

18 100 1.0 1000 5.307

19 100 1.5 2000 7.865

20 100 2.0 3000 10.497

21 130 0.3 5000 1.750

22 130 0.6 1000 3.557

23 130 1.0 2000 5.619

24 130 1.5 3000 7.685

25 130 2.0 4000 12.422

4 胀圈密封功率损失预测模型的建立

4.1 功率损失预测模型建立

4.1.1 回归模型线性化

多元线性回归模型[24]常表示为

y=β0+β1x1+β2x2+…+βpxp (18)
式中:β0 称为回归常数;β1,…,βp 称为回归系数;y
称为试验指标(因变量);x1,…,xp 称为试验因素

(自变量)。
对 实 际 问 题 获 得 n 组 观 测 数 据

yi,xi1,xi2,…,xip  ,i=1,2,…n,记

Y=

y1
y2
︙

yn

􀮠

􀮢

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

􀮦

􀮨

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

;X=

1 x11 x12 … x1p
1 x21 x22 … x2p
︙ ︙ ︙ ︙

1 xn1 xn2 … xnp

􀮠

􀮢

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

􀮦

􀮨

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

;β=

β1

β2
︙

βn

􀮠

􀮢

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

􀮦

􀮨

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

则多元线性回归模型可表示为

Ŷ=Xβ (19)
式中:Y 称为观测向量;X 称为设计矩阵,它们由观

测数据得到,为已知值;β是待估计的未知参数向

量,可求解获得;̂Y为多元线性回归的估计值。
对于本文所提出的功率损失模型式(17),可改

写为

M R2
2-R2

1

R2
3-R2

1  R3
2-R3

1  =β0nβ1μβ2 Δp  β3

(20)

  对上式等号两边取自然对数,得到线性形式的

功率损失模型为

lg M R2
2-R2

1

R2
3-R2

1  R3
2-R3

1    =β'0+β1lgn+

β2lgμ+β3lg(Δp) (21)
式中:β'0=lg(β0)。线性转化后的式(21)符合多元

线性回归模型的一般形式。可通过多元线性回归求

解回归常数和回归系数。

4.1.2 求解回归常数和系数

多元线性回归采用最小二乘估计,即寻找β0,

β1,…,βp 的估计值̂β0,̂β1,…,̂βp 使式(22)所表示的

偏差平方和Q最小,求出的̂β0,̂β1,…,̂βp 被称为回归

参数的最小二乘估计[25]

Qβ̂0,̂β1,…,̂βp  =∑
n

i=1

(yi-̂β0 +̂β1xi1 -̂β2xi2+

… +̂βpxip)2 (22)

  由图11可知,模拟值约为试验值的1.2倍。为

了使构建的预测模型能更准确地预测密封在真实工

况下的功率损失,将表3中得到的仿真值除以1.2。
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回归常数和回归系数可通过多元线性回归求解。采

用最小二乘估计求解回归常数和回归系数得

β0 =-3.87329; β1 =0.025611

β2 =0.018655; β2 =0.94661 (23)

即线性化后的功率损失模型为

lg M R2
2-R2

1

R2
3-R2

1  R3
2-R3

1    =-3.87329+

0.025611lgn+0.018655lgμ+0.94661lgΔp  
(24)

4.2 显著性检验

对上述多元线性回归模型进行显著性检验,包
括对回归模型的总体显著性检验、对回归系数的显

著性检验以及对拟合程度的检验[19]。

4.2.1 总体显著性检验

总体显著性检验用于判定因变量与自变量总体

是否具有显著线性关系。记􀭵y=1n∑
n

i=1
yi,则数据的

总离差平方和为

ST =∑
n

i=1
yi-􀭵y  

2 (25)

ST 可分解为两个部分

SR =∑
n

i=1
ŷi-􀭵y  

2 (26)

SE =∑
n

i=1
yi-̂yi  

2 (27)

且满足ST =SE+SR。其中,SR 称为回归平方和;SE

称为残差平方和。由式(25)~式(27)计算得总体显

著性检验方差分析见表4。
由于F≫F0.01 3,21  =4.874,说明回归方程

在α=0.01水平是高度显著的。相关系数R= SR

ST

用于拟合程度的测定。经计算R=0.997,表明回归

模型对样本数据的拟合程度很好。

4.2.2 回归常数和回归系数优化

将式(24)所示的线性化模型转化为原形式,即

M =

10-3.87329n0.025611μ0.018655(Δp)0.94661
R23-R21
R22-R21

R32-R31  

(28)
由式(28)可计算出各工况下的胀圈密封阻力矩的预

测值。由式(28)可计算出各工况下膨胀环密封阻力

矩的预测值。将第3.4节的试验结果与式(28)计算

得到的相同工况下的预测值进行对比,如表5所示,
可以看出大部分预测值仍略大,只有一个工况的数

据预测值较小。为了保证预测模型的准确性,去掉

编号6的数据。

表4 总体显著性检验方差分析

Table4Analysisofvarianceforthemodel

方差来源 平方和 自由度 均方差 F值 F0.01(3,21) 显著性

回归SR 1.930 3 0.643 1046.610 4.874 高度显著

残差SE 0.013 21 0.001

总离差ST 1.943 24

表5 试验值与式(28)预测值的比较

Table5Thecomparisonbetweentheexperimentalvalueandthepredictedvalueofformula(28)

编号 温度/℃ 密封压差/MPa 转速/(r·min-1)
M/(N·m)

试验结果 预测值
相对误差/%

1 70 0.300 1000 1.157 1.364 18

2 70 0.606 1000 2.354 2.755 17

3 70 1.013 1000 4.016 4.606 15

4 70 1.520 1000 6.523 6.911 6

5 70 1.946 1000 7.865 8.848 13

6 70 0.300 3000 1.628 1.403 -14

7 70 0.606 3000 2.684 2.834 6

8 70 1.013 3000 4.162 4.737 14

9 70 1.520 3000 6.710 7.108 6

10 70 1.946 3000 8.156 9.100 12
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  本文在从式(24)到式(28)的转换过程中,由于

在确定对数的原始真数时预测值过大,导致计算结

果出现误差。为了减小这个误差,将表3中的阻力

矩除以1.3后重新代入式(21)进行拟合,得到的结

果为

M =

10-3.90805n0.025611μ0.018655(Δp)0.94661
R23-R21
R22-R21

R32-R31  

(29)
式(29)的试验值和预测值如表6所示。

表6 试验值与式(29)预测值的比较

Table6Thecomparisonbetweentheexperimentalvalueandthepredictedvalueofformula(29)

编号 温度/℃ 密封压差/MPa 转速/(r·min-1)
M/(N·m)

试验结果 预测值
相对误差/%

1 70 0.300 1000 1.259 1.157 9

2 70 0.606 1000 2.543 2.354 8

3 70 1.013 1000 4.251 4.016 6

4 70 1.520 1000 6.379 6.523 -2

5 70 1.946 1000 8.167 7.865 4

6 70 0.606 3000 2.616 2.684 -3

7 70 1.013 3000 4.373 4.162 5

8 70 1.520 3000 6.561 6.7102 -2

9 70 1.946 3000 8.400 8.156 3

  式(29)和式(28)只是在常数方面有所不同。从

表6可以看出,预测值与试验值非常接近,相对误差

在9%以内,满足工业预测模型的精度要求。

5 功率损失规律分析

5.1 主要参数影响规律分析

在胀圈密封环设计时,端面宽度 (即R3-R1 的

长度)是一个重要参数。在设计胀圈密封环时,密封

环宽度R3-R1的取值减小将导致泄漏量增大,因此

胀圈密封环端面宽度取值不能过小。同时,端面宽度

也不能过大。这是因为端面宽度与密封环厚度L 间

存在制约关系。若密封环宽度过大,密封环与转轴间

的摩擦力矩过大,将导致密封环随转轴转动,不能

形成有效密封。
通过本文建立的胀圈密封功率损失模型可得

到不同动力黏度下端面宽度对功率损失的影响。
动力黏度的取值参考本文所研究的某型号综合传

动装置使用的5W-40润滑油不同温度对应的动力

黏度值。其他因素均取参考基准值。该参考基准值

来源于该型号综合传动装置的典型运行工况。动力

黏度为18.0mPa·s;密封压差为1.5MPa,转速为

3750r·min-1。
图11为不同动力黏度、不同温度下胀圈密封功

率损失随端面宽度的变化曲线(该曲线基于R3 =
62.5mm的密封环)。由图11可知,胀圈密封阻力

矩与端面宽度呈线性关系,随着端面宽度增大,密封

阻力矩线性增大。在不同动力黏度下,该变化趋势

一致。

图11 密封环端面宽度对功率损失的影响

Fig.11Effectofendfacewidthofsealingringonpowerloss

对于设计好的胀圈密封环,配油套与转轴之间

的配合间隙(即R3-R2 的长度)是另一个重要参

数。同样地,该参数取值也不宜过大或过小。若配合

间隙R3-R2取值过大,将导致密封环端面与转轴轴

肩接触面积过小,不能形成有效密封进而导致泄漏

量增大;若配合间隙R3-R2 取值过小,加工和安装

难度变大,且轻微的振动将导致转轴与配油套直接

接触,轻则造成转轴与配油套磨损,重则导致转轴与

配油套损坏。图12展示了在配合间隙R3-R2 的合
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理取值范围内,不同动力黏度、不同温度下胀圈密封

功率损失随配合间隙的变化曲线(该曲线基于R3=
62.5mm的密封环,转速为3750r·min-1,密封压

差为1.5MPa)。由图12可知,胀圈密封阻力矩与配

合间隙R3-R2 呈线性关系,随着配合间隙增大,阻
力矩线性减小。

图12 密封装置配合间隙对功率损失的影响

Fig.12Effectoffitclearanceofsealingdeviceonpowerloss

对于已经设计好的胀圈密封结构,功率损失受

密封环尺寸及工况参数影响。在本文所研究的某型

号综合传动装置中,共有两种尺寸的胀圈密封装置,
其半径R3 分别为62.5mm和59.0mm。通过本文

建立的胀圈密封功率损失模型研究温度、转速和密

封压差3个工况参数对两种不同外径尺寸的胀圈密

封装置功率损失的影响规律,如图13所示。其中,温
度影响功率损失的实质是油液黏性随温度发生改变。
对于不同牌号润滑油,温度与黏度之间的关系并不相

同,因此采用动力黏度代替温度,从而准确反映功率

损失与影响参数之间的关系。对于不同的润滑油,通
过其黏度与温度的关系即可快速评估功率损失与温

度的关系。在研究某一影响因素对胀圈密封功率损

失的影响时,其他因素均取参考基准值。

(a)动力黏度的影响

(b)转速的影响

(c)密封压差的影响

图13 各影响因素对不同外径胀圈环功率损失的影响

Fig.13Theinfluenceofvariousfactorsonthepowerlossof
differentouterdiameterexpansionring

图13(a)展示了动力黏度对不同尺寸胀圈密封

装置阻力矩的影响曲线。由图13(a)可知,在所研

究的动力黏度范围内,随着动力黏度增大,胀圈密封

阻力矩增大,呈现开方关系。在动力黏度较小时,阻
力矩增速较快,当动力黏度高于20mPa·s时,阻力

矩的增速明显降低。从降低功率损失的角度应保证

油液动力黏度尽可能低,但对于特定型号润滑油动

力黏度降低意味着油液温度的升高,但高温将给胀

圈密封装置及综合传动装置带来其他不利用影响。
因此应综合考量,选取合适的油液温度。考虑到本

文研究中所使用的胀圈密封和润滑油的物性参数,
最佳工作温度应在70℃~100℃之间。

图13(b)为不同尺寸胀圈密封阻力矩随转速的

变化曲线。由式(28)的功率损失模型可知,阻力矩

与转速的0.0256次幂成正比,但由图13(b)可知,
在综合传动装置的工作转速范围内,随着转速增大,
阻力矩呈上升趋势,二者近似为线性关系。由于功
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率损失等于阻力矩乘以旋转角速度,因此功率损失

与转速之间为抛物线型关系。
图13(c)为不同尺寸胀圈密封阻力矩随密封压差

的变化曲线。由图13可知,阻力矩与密封压差之间表

现为线性关系,随着密封压差增大,阻力矩快速增大。
对比不同尺寸(外径R3)胀圈密封环阻力矩对各

影响因素的变化曲线可知,胀圈密封环外径对功率损

失的影响也十分显著。随着密封环外径增大,密封阻

力矩增大。这是因为随着密封环外径增大,密封环与

转轴摩擦接触的面积增大。由图13(a)和图13(b)可
以看出,在所研究范围内,密封环外径对阻力矩的影

响大于动力黏度和转速对阻力矩的影响。

5.2 敏感度分析

为了得到胀圈密封功率损失对各影响因素的敏

感度,判断各影响因素的主次关系和显著程度,需要

开展敏感度分析。本文采用极差分析法和方差分析

法对3.2节的正交试验方案进行分析,从而得到功

率损失对各影响因素的敏感度主次关系。
设Ti 和ti(i=1,2,3,4,5)分别表示所在列对

应因素取i水平时,所对应的5个试验指标之和与平

均值。在某一因素的不同水平下,试验指标平均值ti

的最大值与最小值之差,称为极差,用r表示。r反映

了每个因素对试验指标的影响程度。r越大,表明该

因素对试验指标的影响越大,即试验指标对该因素

更敏感。功率损失极差分析如表7所示。计算得到

温度、密封压差、转速的优水平分别为0.743、9.628、

0.586,各因素对胀圈密封功率损失影响的主次顺序

为密封压差、温度、转速。
表7 功率损失极差分析

Table7Rangeanalysisofpowerloss

编号
阻力矩总和/(N·m)

温度对应 密封压差对应 转速对应

T1 32.110 9.205 30.535

T2 30.695 18.870 31.270

T3 33.140 28.920 29.840

T4 29.425 42.070 32.770

T5 31.035 57.345 32.000

t1 6.422 1.841 6.107

t2 6.139 3.774 6.254

t3 6.628 5.784 5.968

t4 5.885 8.414 6.554

t5 6.207 11.469 6.400

极差分析计算简便,直观形象,可快速评估各因

素的主次顺序,但无法精确评估各因素对试验结果

影响的重要程度。因此,除极差分析外,一般还需对

正交试验结果开展方差分析以获得各因素对试验指

标影响的重要程度,如表8所示。从表8可以看出,
密封压差对胀圈密封功率损失影响最为显著。温度

与转速对胀圈密封功率损失的影响不显著。各因素

对功率损失影响的主次顺序为密封压差、温度、转
速。该结果与极差分析结果一致。

表8 功率损失方差分析

Table8Varianceanalysisofpowerloss

方差来源 平方和 自由度 均方差 F值 Fα 4,12  显著性

温度(动力黏度) 1.60 4 0.40 2.00 F0.01(4,12)=5.41 不显著

密封压差 288.56 4 72.14 359.69 F0.05(4,12)=3.26 高度显著

转速 1.07 4 0.27 1.34 不显著

SI 2.41 12 0.20

总和 293.64 24

  综上所述,温度、密封压差、转速三者中,对功率

损失影响的主次顺序为密封压差、温度、转速。且密

封压差对胀圈密封功率损失影响高度显著。

6 结 论

本文建立了胀圈密封结构功率损失双向流固耦

合数值计算模型,并建立了胀圈密封试验台,验证了

数值计算模型的准确性。在此基础上,研究了转速、
压差、温度对功率损失的影响规律,所得结论如下。

(1)构建了包含转速、压力、动力黏度及主要结

构参数在内的胀圈密封功率损失计算模型,模型预

测精度高;显著性检验表明该损失模型总体显著性

高,对样本的拟合程度优异。模型预测值与试验值

偏差均低于9%,满足工业应用要求。
(2)胀圈密封阻力矩与密封结构外径正相关;在

所研究的工况参数范围内,阻力矩与配合间隙呈线性

下降关系,与密封压差、密封环端面宽度、转速呈近似

线性增长关系,且随密封压差变化最快;与动力黏度
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呈近似开放关系,随着动力黏度增高,阻力矩呈上升

趋势,动力黏度高于20mPa·s时,增速明显降低。
(3)各因素对胀圈密封功率损失影响的主次顺

序为密封压差、温度、转速,且密封压差对胀圈密封

功率损失影响高度显著。
本研究中还存在一些不足有待完善:由于本文

研究的主要内容为胀圈密封功率损失,因此建立的

流固耦合仿真模型做了一些简化,忽略了主密封面

处的不连续油膜及空化现象,这导致模拟值与试验

值存在误差;在数值计算中,流固耦合模型中的摩擦

系数根据经验确定,后续应测量其在试验中的真实

值,改进数值计算模型,使得数值模拟更加准确。
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