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无油涡旋真空泵主轴冷却装置数值模拟研究
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摘   要： 针对某企业现有的无油涡旋真空泵主轴冷却结构开展研究，基于该真空泵主轴冷却装置实际结

构和工作原理，分析了影响主轴冷却效率的主要技术参数 . 进一步构建了其内部的几何模型，并利用 ANSYS 

Fluent 软件对其流场特性和温度场特性进行了数值模拟仿真 . 此外，还研究了变截面冷却管道在不同管径和

不同出口数量等条件下对装置温降效率的影响 . 结果表明：当入口段直径从 3. 0　mm 增大至 5. 0　mm，轴表面

温度下降了 12. 74%；当出口段直径从 2. 5　mm 增大至 3. 5　mm，轴表面温度下降了 19. 68%；当管道出口数量

从 1 个增加至 4 个，轴表面温度下降了 23. 61%. 轴表面温度对中间段直径和末尾段直径的改变响应不明显 .

故冷却管道入口段直径、出口段直径以及管道出口的数量是影响真空泵偏心主轴温降的主要因素 .
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Numerical Simulation Study on Spindle Cooling Device for 
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Abstract： A study is carried out on the spindle cooling structure for the existing oil‑free scroll 
vacuum pump in an enterprise.  Based on the actual structure and working principle of the spindle 
cooling device for this vacuum pump， the main technical parameters affecting the cooling 
efficiency of the spindle are analyzed.  Its internal geometric model is further constructed， and the 
numerical simulations of its flow field characteristics and temperature field characteristics are 
performed using the ANSYS Fluent software.  In addition， the effect of variable cross‑section 
cooling pipes on the temperature drop efficiency of the device is investigated under conditions 
such as different pipe diameters and different numbers of outlets.  The results show that when the 
diameter of the inlet section increases from 3. 0　mm to 5. 0　mm， the shaft surface temperature 
decreases by 12. 74%； when the diameter of the outlet section increases from 2. 5　mm to 3. 5　mm， 
the shaft surface temperature decreases by 19. 68%； and when the number of pipe outlets 
increases from 1 to 4， the shaft surface temperature decreases by 23. 61%.  The response of the 
shaft surface temperature to the change of the diameter of the middle section and the end section is 
not obvious.  Hence， the diameter of the inlet section， the diameter of the outlet section and the 
number of pipe outlets are the main factors affecting the temperature drop of the eccentric spindle 
for the vacuum pump.
Key words： oil‑free scroll vacuum pump；　cooling device；　flow field characteristics；　temperature 
field characteristics；　numerical simulation

无油涡旋真空泵具有体积小、噪声低［1］和工 作时间长［2］等优点，已广泛运用于工程实际中 . 现
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有的无油涡旋真空泵在工作过程中，由于涡旋端

部的密封条与涡旋盘底板高速摩擦，导致无油涡

旋真空泵的主轴过热，轴承内部的润滑脂失效造

成轴承损坏，从而影响无油涡旋真空泵工作寿

命［3］. 所以，解决无油涡旋真空泵内部的冷却问题

就显得尤为关键［4］. 目前常见的无油涡旋真空泵

均采用了水冷或风冷结构［5-11］，但大多数设计都

是基于解决以涡盘发热为核心问题的冷却方案，

而考虑无油涡旋真空泵的主轴冷却问题的研究

却较少 .

自 20 世 纪 80 年 代 末 期 开 始 ，有 关 涡 旋 真

空泵及其冷却方法的研究就已经在学术界中兴

起 . 1988 年，日本东京大学 Morishita 等［12］的研究

表 明 了 涡 旋 真 空 泵 在 真 空 获 得 方 法 中 的 高

效 性 . 1990 年 ，Kushiro 等［13］研 制 出 了 抽 速 为

600 L/min 的卧式无油涡旋真空泵 . 为解决无油涡

旋真空泵在压缩气体时的产热问题，考虑采用水

冷的方式对整体零部件进行冷却，但由于冷却水

回路的设置，也增加了泵体整体的复杂度 . 此后，

Su 等［14］研制了基于风冷的无油涡旋真空泵，在泵

体两侧安装了自驱动冷却风扇 . 在此之后，BOC

公司也设计了一种采用风冷方式的无油涡旋真

空泵，它最大的特点在于动盘与机架之间通过金

属波纹管进行连接，波纹管结构提供了密封作用

以及防止动盘自转的作用［15］.

综上可知，无油涡旋真空泵的冷却方案设计

已经是真空泵整机设计流程的重要一环，这些冷

却方案多数运用于解决真空泵涡盘发热和压缩

气体发热等问题 . 除此之外，仍然没有很好的解

决方案针对于主轴摩擦产热的冷却问题 . 因此，

本文对一种现有的适用于无油涡旋真空泵偏心

主轴的自驱动冷却装置开展温度场、流场分析以

及参数化分析研究，为这类冷却装置提供设计指

导及优化方向 . 本文利用 SolidWorks 建立三维实

体 模 型 ，基 于 计 算 流 体 动 力 学（computational 

fluid dynamics，CFD）方法对其进行流场和温度

场分析，并利用参数化方法研究其各项参数对主

轴表面温降的影响，提出了无油涡旋真空泵主轴

冷却装置的参数优化方案 .

1　冷却装置结构与技术参数

1. 1　无油涡旋真空泵冷却装置结构及工作原理

图 1 为本文研究的无油涡旋真空泵偏心主轴

自驱动冷却装置结构剖面图［1］，其主要结构包括

1 个带有内部空心冷却气流通道的偏心主轴、2 个

对称布置的冷却风扇及驱动电机 . 偏心主轴连接

2 个冷却风扇，右侧冷却风扇的扇叶轮径向开设

有冷却气流出口，与偏心主轴内部的冷却气流通

道连通 .

其工作原理是：当无油涡旋真空泵正在工作

时，主轴带动两侧冷却风扇，将冷却空气带入主

轴内部的空心冷却气流通道，从而去除真空泵工

作时内部产生的热量，有效冷却偏心主轴、轴承、

轴封和动涡旋盘，降低无油涡旋真空泵泵腔内工

作温度，达到延长无油涡旋真空泵工作寿命的

目的 .

1. 2　冷却装置主要技术参数的确定

为了求得冷却装置温降效率的影响因子，并

为之后的参数化分析作好准备，首先需要对冷却

装置的主要技术参数进行确定 . 在确定主要技术

参数之前，应当对该冷却装置的数学模型作如下

假设和简化：

1） 流场气体为不可压缩气体；

2） 在整体流场内部没有漏气现象；

3） 气体在流场内不会产热，即无气动生热

现象；

4） 装置整体仅有主轴内外壁间的导热和管

壁与流体间的强迫换热 .

简化后，整个换热系统可分为两部分：偏心

主轴内部的导热部分和偏心主轴与冷却空气间

的强迫对流换热部分 . 本文主要关注于偏心主轴

与冷却空气间的强迫对流换热过程 . 在冷却管道

内，壁面与冷却空气间为强迫对流换热，根据牛

顿冷却定律可得散热边界（主轴内表面）的热流

密度分布方程为

图1　偏心主轴冷却装置结构剖面

Fig. 1　Structural profile of the eccentric spindle
cooling device
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qc = h(Tw - T f ) （1）

h =Nu f

λ f

d
. （2）

式中：h 为对流传热系数；λ f 为流体导热系数；d 为

冷却管道直径；Nu f 为流体的努赛尔数；Tw 和 T f 分

别为冷却管道内管壁温度和流体定性温度 . 流体

定性温度一般定义为流体的平均温度，即进口温

度和出口温度的算术平均值 . 欲计算对流传热系

数，首先需要由管内流体雷诺数确定管道内流体

的流态，雷诺数计算式为

Re f =
ρumd
μ f

. （3）

式中：ρ 为流体密度；um 为流体管内平均流速；μ f

为以壁面温度与流体温度的算术平均值为定性

温度的流体动力黏度 . 求得流体的雷诺数后，则

需要根据不同的流体流态，选用合适的实验关联

式以求得努塞尔数 .

根据现场实验，计算得管内冷却气流雷诺

数 为 708.323 2，因 此 应 当 选 择 层 流 流 态 下 的

Sieder-Tate 关联式进行计算：

Nu f = 1.86 (Re f Pr f

d
l )

1
3 ( μ f

μw ) 0.14

. （4）

式中：Pr f 为流体的普朗特数；μw 为以壁面温度为

定性温度的流体动力黏度；l 为管道长度 .

分析式（1）~式（4），当无油涡旋真空泵正常

稳定工作而冷却装置未工作时，散热边界（主轴

内表面）则无冷却气流，散热边界条件为 qc = 0，此

时偏心主轴内表面达到最高温度 Twmax. 当系统达

到稳定后，冷却装置开始工作，此时散热边界条

件为

qc = h(Twmax - T f )¹ 0. （5）

在式（5）中，Twmax 和 h 都会随偏心主轴几何

条件的改变而改变 . 对于一款确定的偏心主轴，

其几何形状是一定的，故 Twmax 可视为不变量 . 另

外，由于无油涡旋真空泵泵体主轴长度一定，故

管道长度 l 也是定值 . 综合式（2）~式（4）有

h=1.86 ( ρumd
μ f

Pr f

d
l )

1
3 ⋅ ( μ f

μw ) 0.14

⋅ λ f

d
=K f( um

d )
1
3

. （6）

式中，

K f = 1.86λ  f( ρPr f

lμ f )
1
3 ( μ f

μw ) 0.14

. （7）

式（6）表明，影响平均对流传热系数主要为

管内流体流速 um 和冷却管道直径 d.

除了冷却效率这一参数需要优化以外，管内

压力也是需要考虑的技术参数之一 . 管内压力过

大，容易导致主轴的变形；而内压力过小，则会导

致主轴发生较大振动 . 因此，保证冷却管道内压

力处于大气压力附近水平，能保证冷却装置正常

工作的同时提高稳定性 .

2　冷却腔 CFD 数值计算前处理

2. 1　建立内流场几何模型

根据冷却装置内部参数要求，对装置实际构

型进行一些简化 . 为了减轻计算量以加快收敛，

建立 2 个在不同仿真条件下的流体域三维模型：

流场分析模型（图 2）和温度场分析模型（图 3）.

流场分析模型主要分为 5 个部分：吸气腔静

止区域、吸气腔旋转区域、排气腔静止区域、排气

腔旋转区域以及管道区域 .2 个旋转区域分别涵

盖一侧的冷却风扇，从而将冷却风扇的旋转转换

为 2 个旋转区域的旋转 . 温度场分析模型由偏心

主轴和冷却管道组成，其中冷却管道可分为入口

段、中间段、末尾段和出口段 .2 个模型的主要区

别在于其各自的侧重点不同，因此得到不同的简

化结果 . 对流场分析模型进行仿真后，可得到管

道（出）入口处的压力值和速度值，由此可计算出

冷却管道内部的雷诺数，从而确定管道内部流

态 . 将以上条件代入温度场分析模型中，可作为

其仿真边界条件 .

图2　流场分析模型

Fig. 2　Fluid field analysis model

图3　温度场分析模型

Fig. 3　Temperature field analysis model
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2. 2　确定网格尺寸

为确定计算所用网格的网格数量与计算结

果之间的无关联性，同时获得最优网格尺寸以减

轻计算量，需要对 CFD 模型进行网格无关性验

证 . 针对流场分析模型和温度场分析模型分别建

立 3 种不同的网格，整体均采用四面体非结构化

网格单元，并在冷却风扇壁面划分自适应边界

层，2 个模型分别设置组内相同的边界条件进行

仿真分析 .

流场分析模型采用管道内空气平均流量为

研究对象，温度场分析模型采用主轴表面平均温

度为研究对象，模型网格尺寸及相关参数比较结

果见表 1 和表 2.

由仿真结果可见，2 个模型分别在 3 种网格

下的计算结果吻合较好 . 由于网格质量的不同会

对计算结果造成较大影响，网格数量越大虽然计

算精度更高，但所需要的计算量也就越大 . 因此

综合考虑网格质量、网格数量等参数，在保证计

算精度的情况下，本研究采用单元数为 122 万的

网格 1 进行流场仿真分析，采用单元数为 30 万的

网格 3 进行温度场仿真分析 . 模型网格划分结果

剖面图如图 4 和图 5 所示 .

2. 3　设置边界条件

由于 2 种 CFD 模型均以非结构化网格为主，

因此需要使用双精度计算方法以提高计算精度 .

模拟分析时采用稳态仿真方法对流场和温度场

进行分析 .

具体边界条件设置为

1） 对于流场分析，选用 Realizable κ-ε 湍流

模型并在近壁位置选用标准壁面函数（standard 

wall function，SWF），流体介质选用空气，边界条

件在入口与出口处均设为压力条件 . 由于流场仿

真 仅 涉 及 绕 轴 转 动 ，因 此 开 启 多 重 参 考 系

（multi‑reference frame，MRF）模型，设定吸气腔旋

转区域、排气腔旋转区域和管道区域为参考系旋

转区域，以仿真冷却叶片和主轴的转动 . 压力速

度耦合采用压力耦合方程组的半隐式方法（semi-

implicit method for pressure linked equations，

SIMPLE），离散格式为二阶迎风差分格式并开启

高阶项松弛 .

2） 对于温度场分析，已知流体在冷却管道内

的流动方式为层流流动，因此仿真时选用层流模

型并开启能量方程 . 流体介质选用空气，固体介

质选用不锈钢，边界条件在入口与出口处分别对

应设为速度条件与压力条件 . 入口流速取流场仿

真收敛时的管道入口平均流速，入口压力取管道

入口平均压力，出口压力取管道出口平均压力 .

由于偏心主轴表面因摩擦产生热量，经实验测得

稳定时其表面温度为 69.85 ℃，因此设定主轴表

面壁面区域为热壁面边界条件，并对热通量进行

图4　流场分析CFD模型

Fig. 4　CFD model for flow field analysis

图5　温度场分析CFD模型

Fig. 5　CFD model for temperature field analysis

表1　流场分析模型网格无关性验证结果
Table 1 Grid independence verification results for

the flow field analysis model

参数

旋转区域单元尺寸/mm

管道区域单元尺寸/mm

节点数

单元数

冷空气平均流量×105/（kg·s-1）

与网格 1 流量对比/%

网格 1

3

2

289 040

1 226 643

—

 6. 776

网格 2

2

2

650 376

3 278 208

6. 552

3. 30

网格 3

2

1

655 513

3 295 124

6. 545

3. 41

表2　温度场分析模型网格无关性验证结果
Table 2 Grid independence verification results for

temperature field analysis model

参数

偏心主轴单元尺寸/mm

管道区域单元尺寸/mm

节点数

单元数

主轴表面平均温度/℃

与网格 1 温度对比/%

网格 1

4

2

79 271

283 889

58. 164

—

网格 2

3

2

79 596

285 296

58. 141

0. 007

网格 3

2

2

82 903

302 413

57. 527

0. 192
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拟合，使壁面在仿真收敛时达到实测温度 . 压力-
速度耦合方法及离散格式与流场分析相同 .

3　仿真模型基本参数及其结果分析

3. 1　模型基本参数

基于原产品设计，叶片廓形为圆弧型叶片，

叶片数量为 18，可确定整体内外结构尺寸 . 设定

工作状态主轴表面温度稳定值为 69.85 ℃，外界

冷空气温度设定为 20 ℃. 模型设计基本参数值如

表 3 所示 .

3. 2　模型仿真结果及讨论

模型仿真采用 E5−2680v4CPU 服务器（28 核

56 线 程 双 路 ），软 件 版 本 为 ANSYS Fluent 

2020R2，使用并行计算方法 . 利用 CFD 后处理软

件分析计算结果，获得其主要截面的压力场云

图、速度场云图、速度场流线图和温度场云图分

别如图 6~图 9 所示，并通过软件自带的数据输出

模块得到模型关键位置的仿真结果，见表 4.

基于上述设计参数下的偏心主轴冷却装置

在稳定工作时的管道入口、中部和出口平均压力

分别为−18.39，−30.29 和−128.18 Pa，主轴发热表

面温度从无冷却条件下的 70℃降为了 57.68 ℃，

下降了 17.6%，冷却效果明显 . 综合以上仿真结

果，可以总结出参数化分析的方向 . 首先对冷却

管道入口、中部和出口 3 个截面压力监测可见管

道内部处于负压状态，可能对偏心主轴工作状态

造成影响 . 另外，虽然在冷却装置的冷却作用下

偏心主轴表面温度明显下降，但该结果依然还有

很大的提升空间 . 因此，可将管道内压力值和主

轴表面温度作为参数化分析的优化指标，通过改

变冷却管道的各段直径以及改变冷却管道的出

口数量，对上述指标进行优化 .

表3　模型设计基本参数
Table 3 Basic parameters of the model design

参数

主轴表面温度

冷空气温度

风扇外径

叶片数量

风扇转速

管道入口段长度

管道入口段直径

管道中间段长度

管道中间段直径

管道末尾段长度

管道末尾段直径

管道出口段直径

管道出口数量

符号

—

—

Dfan

—

n

lin

ϕin

lmid

ϕmid

lend

ϕend

ϕout

—

单位

℃

℃

mm

—

r/min

mm

mm

mm

mm

mm

mm

mm

—

数值

69. 85

20

180

18

1 500

25. 5

4. 2

118

7

34. 2

5. 0

3. 0

1. 0

图6　主要截面压力场云图

Fig. 6　Pressure field contour of the main section

图7　主要截面速度场云图

Fig. 7　Velocity field contour of the main section

图8　主要截面速度场流线图

Fig. 8　Velocity field streamline of the main section

图9　主要截面温度场云图

Fig. 9　Temperature field contour of the main section
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3. 3　管道结构参数分析

3. 3. 1　管道各段直径的影响

考虑到冷却管道的变截面结构，分别分析图

3 中入口段、中间段、末尾段和出口段直径对管内

压力和偏心主轴表面温度的影响 . 管道入口段直

径的变化对压力和温度的影响见图 10，从管内压

力的变化来看，入口段直径的增大使管道入口和

中部的压力显著上升 . 随着入口段直径从 3 mm

增大至5 mm，两处的压力分别从−34.08，−67.97 Pa

上升至−12.48 和−20.20 Pa，但管道出口处的压力

几乎没有变化；从主轴表面温度 tsur 来看，入口段

直径的变化对冷却效率也提升明显，随着入口段

直 径 从 3.0 mm 增 大 至 5.0 mm，轴 表 面 温 度 从

63.26 ℃下降至 55.20 ℃，下降了 12.74%. 管道中

间段直径的变化对压力和温度的影响结果如图

11 所示 . 可见，中间段直径的增大略微提升了管

道中部的压力，但对入口和出口的压力影响均不

显著 . 而对于温度影响，中间段直径的增大会略

微增加偏心主轴的表面温度，这是因为管中气体

流量变化较小，直径变大后反而导致气体流速下

降 . 管道末尾段直径的变化对压力和温度的影响

结果如图 12 所示 . 与中间段直径变化的影响相

反，末尾段直径的增大略微降低了管道入口和中

部压力，但出口压力仍无较大波动 . 对于温度影

响，末尾段直径的增大使得偏心主轴的表面温度

略 有 降 低 . 随 着 末 尾 段 直 径 从 4.0 mm 增 大 至

6.0 mm，轴表面温度从 59.62 ℃下降至 56.91 ℃，

下降了 4.55%. 最后，管道出口段直径的变化对压

力和温度的影响结果如图 13 所示 . 出口段直径的

增大使入口和中部的压力有明显的下降趋势，这

是由于增大出口段直径时，管内气体流量增加，

而入口和中部管道直径不变，进而气体流速上

升，引起管内压力下降 . 出口段直径的增加对冷

却效率有明显提升，随着出口段直径从 2.5 mm 增

大 至 3.5 mm，轴 表 面 温 度 从 65.18 ℃ 下 降 至

52.35 ℃，下降了 19.68%.

综合以上管道各段直径的变化对管内压力

和主轴表面温度的影响，可见管道入口平均压力

和管道中部平均压力对于各段直径的变化都有

不同程度的响应，但管道出口平均压力始终维持

在−127 Pa 左右浮动，响应不明显 . 这是因为管道

出口始终保持高速旋转，其对压力的影响远大于

管内直径变化量对压力的影响 . 而从温度变化来

看，入口段直径和出口段直径的变化对主轴表面

高温现象改善效果最好 .

图10　不同入口段直径对压力和温度的影响

Fig. 10　Effects of different inlet section diameters
on pressure and temperature

图12　不同末尾段直径对压力和温度的影响

Fig. 12　Effects of different end section diameters
on pressure and temperature

图11　不同中间段直径对压力和温度的影响

Fig. 11　Effects of different medium section diameters
on pressure and temperature

表4　模型仿真主要结果
Table 4 Main results of the model simulation

参数

管道气体流量

管道入口平均压力

管道中部平均压力

管道出口平均压力

主轴发热表面温度

符号

q

pin

pmid

pout

tsur

单位

kg·s-1

Pa

Pa

Pa

℃

数值

6. 78×10-5

−18. 39

−30. 29

−128. 18

57. 68
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3. 3. 2　管道出口数量的影响

增加出口数量即在原来 1 个出口的基础上在

圆周均匀分布多个出口（图 14），其本质上与增加

出口直径是等效的，但增加出口数量对管内压力

和主轴表面温度的影响更加显著 . 从图 15 中可以

看出，每增加 1 个出口，管道入口和中部平均压力

都呈现出一定程度的下降，从 1 个出口到 4 个出

口 ，管 道 入 口 压 力 和 中 部 压 力 分 别 从 − 18.39，

−30.29 Pa 下降至−52.74 Pa 和−83.47 Pa，而管道

出口处压力略微上升 . 主轴表面温降明显，且呈

现随出口数量增多下降幅度渐小的趋势，从 1 个

出口到 4 个出口主轴表面温度从 57.68 ℃下降至

44.06 ℃，下降了 23.61%.

3. 3. 3　冷却结构设计优化方向

通过对冷却管道直径及出口数量的参数化

分析，可以得出以下建议，以帮助该无油涡旋真

空泵偏心主轴冷却装置的进一步优化设计 .

1） 理论分析和模拟仿真均表明，管内流体流

速和管道直径为冷却效率的主要影响因子 .管道直

径越小、流体流速越大，偏心主轴的散热效果越好；

2） 对冷却效率进行优化时，应在保证主轴强

度的同时尽可能增大管道入口段和出口段的直

径或者增加出口数量而适当缩小中间段的直径，

即增大中间段气体的流速 .

4　结  论

1） 冷却管道入口段直径、出口段直径以及管

道出口的数量是影响偏心主轴温降的主要因素 .

增大入口段和出口段的直径或者增加出口数量

而不改变中间段的直径是提高冷却效率的最佳

方案 .

2） 管内流体流速的大小不仅与冷却装置冷

却效率有关，也直接影响管内压力的大小 . 管内

压力的大小与管道内气体流速有很大关联，若要

保证管内压力值在大气压附近的同时提高主轴

冷却效率，则必须要增大管内流量的同时控制管

内气体流速不宜过大 .
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图15　不同出口数量对压力和温度的影响

Fig. 15　Effects of different numbers of outlets
on pressure and temperature

图13　不同出口段直径对压力和温度的影响

Fig. 13　Effects of different outlet section diameters
on pressure and temperature

图14　管道出口分布

Fig. 14　Distribution of pipe outlets
（a）—1 个出口； （b）—2 个出口；

（c）—3 个出口； （d）—4 个出口 .
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