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高温高压球阀主密封结构自补偿设计研究
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摘要:为解决球阀在高温高压等苛刻运行工况中遇到的主密封结构密封面受到的摩擦磨损ꎬ导致的阀门泄露、密封性能降低等问

题ꎬ从球阀的密封原理出发ꎬ针对现有密封结构优缺点进行了研究ꎮ 将计算机辅助设计以及有限元分析技术应用到球阀的结构设

计过程中ꎬ根据密封性能对密封比压的要求ꎬ分析了密封面宽度与密封比压的关系ꎬ提出了利用流体介质自身压力提供阀座轴向推

力迫使阀座补偿摩擦损失的方法ꎬ从而达到了自补偿密封效果ꎬ并利用建模软件 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 设计了自补偿主密封结构三维模型ꎬ利
用自带网格划分插件进行了有限元仿真分析ꎮ 研究结果表明:在产生摩擦磨损时ꎬ该设计能够通过自我补偿功能增加主密封结构

的密封面宽度ꎬ从而降低了密封面上的密封比压ꎬ使得阀门密封性能得到提高ꎮ
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０　 引　 言

高温高压球阀是近年来发展较为迅速的一类阀门

之一[１￣２]ꎬ普遍运用到石油化工、煤化工等行业ꎮ 这些

行业中由于运行工况复杂、流体介质特殊等性质ꎬ对其

密封性能有着特别要求[３]ꎬ阀座密封等级要求达到美

国流体控制学会 ＡＮＳＩ / ＦＣＩ７０￣２ 的 Ｃｌａｓｓ Ⅴ级标准ꎮ 在

实际运作过程中ꎬ这类阀门最常见的失效形式就是主

密封失效[４]ꎬ球阀的主密封结构是由阀座和阀球配合

密封而成ꎬ在阀门的加工精度和工作介质压差确定的

前提下ꎬ阀门的主密封性能主要由其密封面上的密封

比压(单位面积密封面上的压力)决定[５]ꎮ
其中ꎬ阀座和阀球形成的密封面宽度及其压力角、

工作介质的压差以及阀座所受到的的预紧力等是影响

球阀主密封结构比压的主要参数ꎬ这些参数在设计上

如果不合理ꎬ则阀门在启闭时就会出现扭矩过大、阀门



无法完全开合等问题ꎬ导致阀门的密封性能受到影响ꎬ
并且会致使阀球和阀座表面喷涂的涂层应力集中ꎬ从
而使涂层产生裂纹、剥落[６￣７]ꎮ

本研究以高温高压球阀入口端的主密封结构作为

分析对象ꎬ研究其设计与结构特点ꎬ提出一种新型自补

偿主密封结构ꎬ并建立三维模型进行分析ꎮ

１　 密封结构及性能

１. １　 常见球阀密封结构及其优缺点分析

浮动球阀的密封方法是通过工作介质本身的压力把

在阀腔内自由度未完全限制的阀球压往阀门出口端阀座

上而达到闭合密封效果的ꎬ因此ꎬ在高温高压下就要求阀

座有着较强的硬度与强度来承受这种压力ꎮ 当阀门口径

较大或介质压力较高时ꎬ阀门开启力矩就很大ꎮ
弹簧压紧阀座结构如图 １ 所示ꎮ

图 １　 弹簧压紧阀座结构

１—金属阀座ꎻ２—填料ꎻ３—螺环ꎻ４—板簧ꎻ５—螺环

金属阀座 １ 与阀体之间用填料密封ꎮ 填料用螺环

３ 压紧ꎮ 阀座 １ 靠螺环 ５ 和板弹簧 ４ 压紧在阀球上而

保证阀门密封ꎮ 这种结构的填料 ２ 及板簧 ４ 处于高温

区ꎬ因此不能用于更高的温度ꎬ当压力较高或口径较大

时ꎬ填料所需预紧力就要很大ꎮ
弹性阀座结构有两种型式ꎬ即通过弹簧力和金属

阀座变形在密封面上建立初始比压并补偿阀座磨损ꎬ
除了上述介绍之外还有一种弹性金属阀座密封结构ꎬ
如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 弹性金属阀座密封结构

１—金属阀座ꎻ２—弹簧槽ꎻ３—斜面密封ꎻ４—螺环

当扭紧螺环 ４ 时ꎬ阀座 １ 后端尖楔形部分变形被

压紧在阀体上ꎬ使阀座和阀体压紧从而达到密封ꎬ同时

使变形槽 ２ 产生轴向变形ꎬ阀座通过其弹性与球体间

产生初始密封比压ꎮ 变形槽的大小是该结构的关键ꎬ
槽太大ꎬ弹力不足ꎬ槽过小ꎬ使阀座失去弹性ꎬ因此开槽

的大小与数量必须在高温下由试验确定ꎮ

１. ２　 球阀密封性能影响因素

要想提高阀门的密封性能、使用寿命以及使结构

更加紧固ꎬ密封比压的选择就必须合理ꎮ 当阀门的阀

座在预紧状况下时ꎬ通过阀杆控制阀球相对阀座转动ꎬ
这时阀球与阀座挤压会产生切向的应力ꎬ从而造成密

封副之间的磨损ꎮ 目前研究表明:金属材料摩擦副之

间的摩擦磨损率随着载荷的增加有一个临界载荷ꎬ即
在临界载荷下ꎬ磨损率较小ꎬ而大于临界载荷ꎬ磨损率

迅速增大ꎬ产生比较严重的磨损[８]ꎬ因此ꎬ为了减小球

阀在不断开合过程中所造成的密封副之间的摩擦损

失ꎬ应该使密封面上的比压尽可能小ꎬ且还要保证其密

封性能ꎮ 所以ꎬ密封面上的比压需要达到如下条件:
Ｑｂ < Ｑ < [Ｑ] (１)

式中:Ｑｂ— 保证密封必需比压ꎻＱ— 实际比压ꎻ[Ｑ]—
密封面材料的许用比压ꎮ

按照不同的流体介质压力、密封面喷涂质料以及密

封面的宽度设计参数试验ꎬ得到当密封面使用材料为硬

质合金或钢的时候球阀的比压经验公式可表达为:

Ｑｂ ＝ ｍ
３５ ＋ Ｐ

ｈ１

ｃｏｓα

æ

è

ç
ç

ö

ø

÷
÷

(２)

式中:Ｑｂ— 保证密封必需比压ꎻｈ１— 密封面径向投影

宽度ꎻｍ—只与介质的特性有关的系数ꎬ通常水为ｍ ＝
１ꎬ高温状态下的气体、液体为ｍ ＝ １. ４ꎻＰ—介质压力ꎻ
α— 密封面压力角ꎮ

２　 Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ 模型设计及有限元分析

本研究借助 ＣＡＸＡ 二维绘图以及 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ 三维

建模ꎬ提高密封结构的设计效率ꎬ同时对密封结构密封

面上的应力分布以及阀座位移量进行分析ꎮ

２. １　 结构分析与设计

主密封结构参数设计如图 ３ 所示ꎮ

图 ３　 主密封结构参数设计

１—导流孔ꎻ２—阀座ꎻ３—Ｕ 型弹簧ꎻ４—刮刀
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主密封结构由阀座 ２、刮刀 ４ 与阀体和阀球组合

方式构成ꎬ阀体内部本身为高温高压介质ꎬ当阀门关

闭时ꎬ阀球与刮刀 ４ 形成的流通截面逐渐变小ꎬ使内

部压力进一步增大ꎬ介质在高压下通过导流孔 １ 进

入内腔对 Ｕ 型弹簧 ３ 施加作用力ꎬ该作用力迫使刮

刀 ４ 紧贴阀球形成一个密封面ꎬ并且随着阀门关闭

该作用力逐渐增大ꎬ反作用于阀座 ２ 上ꎬ形成牢靠的

自密封结构ꎮ
图 ３(ｂ)中各变量对应关系如表 １ 所示ꎮ

表 １　 变量对应关系

变量 对应符号

阀座密封面外径 ＤＭＤ

阀座密封面内径 ＤＭｄ

密封面径向投影宽度 ｈ１

密封外径 ＤＤ

密封内径 Ｄｄ

进口阀座套筒外径 ＤＪＤ

密封面压力角 α

　 　 其中ꎬ坐标原点设在阀球中心ꎮ
２. ２　 自补偿密封原理

为了更形象地说明本结构密封原理ꎬ本研究使用

Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ 建模软件建立主密封三维结构模型ꎬ阀门开

关状态如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 阀门开关状态

当阀门开启时如图 ４(ａ)所示ꎮ 此时阀球通道与

阀座贯通ꎬ介质可以无阻碍通过阀门ꎮ
当阀门关闭时如图 ４(ｂ)所示ꎮ 阀球中心线与阀

　

座中心线垂直ꎬ此时阀球外表面与刮刀结构紧紧配合ꎬ
介质无法通过ꎬ迫使介质在自身压力下流向导流孔ꎬ进
入由 Ｕ 型弹簧和阀座形成的内腔ꎮ

内腔受力分析图如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 内腔受力分析图

在介质压力的作用下ꎬ会产生一个轴向推力ꎬ该
推力会增加刮刀与阀球的契合程度ꎬ刮刀结构本身设

计为可磨损型ꎬ当不断启闭造成摩擦磨损时ꎬ介质压力

产生的轴向推力会驱使刮刀与阀球紧密配合ꎬ从而补

偿刮刀的磨损量ꎬ从而达到自补偿密封的效果ꎬ该设计

可以有效保护阀球ꎬ在维修时ꎬ只需更换刮刀结构即

可ꎬ操作简单ꎬ且节约成本ꎮ
２. ３　 有限元分析与验证

本研究通过 ＳｏｌｉｄＷｏｒｋｓ Ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ 对主密封结构

进行有限元分析ꎬ阀座材料为 ＡＳＴＭ Ａ３６ 钢ꎬ弹性模量

Ε ＝ ２００ ＧＰａꎬ泊松比 υ ＝ ０. ２６ꎬ屈服强度 ＝ ２５０ Ｎ / ｍ２ꎬ
球体不赋予材料属性ꎬ作为解析刚体ꎻ法向接触行为选

择“硬”接触ꎬ切向无摩擦ꎻ阀门压力等级中规定:公称

压力 ＰＮ ＝ １０. ０ ＭＰａ ~ ８０. ０ ＭＰａ 为高压阀门ꎬ这里取

压力极限 ＰＮ ＝ ８０. ０ ＭＰａ 分析ꎬ使用 Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ 自带网

格划分工具将刮刀结构整体划分为六面体网格ꎬ得到

有限元分析结果如图 ６ 所示ꎮ
阀门应力分布如图 ６(ａ)所示ꎮ 最大等效应力为

１９６. ６ ＭＰａꎬ低于材料屈服强度 ２５０ ＭＰａꎻ位移变化如

图 ６(ｂ)所示ꎮ 最大位移量为 ０. ００３ ８ ｍｍꎬ接近等于

０ꎻ综上所述ꎬ在极限高压下该结构仍能满足工作需求ꎮ

图 ６　 有限元分析结果
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　 　 根据阀座与阀球密封结构的受力分析ꎬ可以推导

出固定球阀密封面上密封比压Ｑ的计算公式可近似表

达为[９￣１０]:

Ｑ ＝
Ｐ(Ｄ２

ＪＤ － ０６Ｄ２
Ｍｄ － ０４Ｄ２

ＭＤ)
８Ｒｈｃｏｓα (３)

式中:Ｑ— 实际比压ꎻｈ— 阀座密封面宽度(与密封面

投影宽度成正比ꎬ分析时可用投影宽度替代)ꎻＰ— 工

作压力ꎮ
由图 ３(ｂ) 分析可知ꎬ当未发生摩擦损失时 ｈ ＝

ｈ１ꎻ当发生摩擦损失后ꎬ摩擦磨损区域如图 ７ 所示(黑
色区域表示摩擦损失部分)ꎮ

图 ７　 摩擦磨损区域

当磨损发生后轴向推力会使刮刀结构压紧阀球

补偿磨损量ꎬ此时密封面投影宽度会增加 Δｈꎬ则密封

面宽度 ｈ ＝ Δｈ ＋ ｈ１ꎬ磨损后密封面比压 ΔＱ 为ꎻ

ΔＱ ＝
Ｐ(Ｄ２

ＪＤ － ０６Ｄ２
Ｍｄ － ０４Ｄ２

ＭＤ)
８Ｒ(Δｈ ＋ ｈ１)ｃｏｓα

(４)

显然ꎬ综合式(３ ~ ４) 分析可知ꎬ当发生摩擦损失

时ꎬ在工作压力 Ｐ保持不变的情况下ꎬ仅有密封面宽度

改变ꎬ则:
ΔＱ < Ｑ (５)

因此ꎬ通过以上分析可以得出结论:密封面宽度与

密封面比压成反比关系ꎬ通过该设计可以使发生摩擦

磨损的区域通过流体介质自身压力的作用得到补偿ꎬ
从而增加了刮刀结构与阀球形成的密封面宽度ꎬ减小

了阀门的密封比压ꎬ使密封性能得到增加ꎬ验证了该主

密封自补偿结构设计的正确性ꎮ

３　 结束语

本研究提出的利用流体介质自身压力提供阀座轴

向推力迫使阀座补偿摩擦损失的方法不仅适用于高温

　

高压球阀ꎬ也广泛适用于密封原理类似的其他普通球

阀ꎬ对今后高温高压球阀的研究与实际生产具有重要

的参考意义ꎮ
本结构由于内腔与阀门通道相连ꎬ默认内腔压力

等于介质压力ꎬ但内腔压力大小是否会受导流孔分布

以及形状影响未作分析ꎬ下一步工作主要将建立阀门

泄露模型ꎬ探讨导流孔结构形式与密封比压的关系ꎬ并
制作样机进行实物试验ꎬ进一步验证设计的正确性ꎬ由
于实际工况中可能存在流体介质含有固体颗粒等其他

问题ꎬ后期的研究可能会改进该结构ꎬ使之达到最优ꎮ
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