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低压腔涡旋压缩机吸油管特性的数值研究

李 超，夏 威，任燕玲，张国军
( 兰州理工大学，甘肃兰州 730050)

摘 要: 为了研究吸油管对低压腔涡旋压缩机离心供油系统的影响，在不考虑润滑油可压缩性、相同油池高度和同一

曲轴转速的条件下，采用标准 κ － ε 湍流模型，VOF 两相流模型，分析了吸油管入口直径、结构形状对吸油管内油面高度

的影响。结果表明，吸油管入口直径、结构形状存在一个最优值，取最优值时，吸油管中润滑油油面达到最大值，从而保

证供油系统提供足够的供油量。
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Numerical Study on the Characteristic of the Oil Suction Pipe for a Low-pressure
Shell Scroll Compressor

LI Chao，XIA Wei，ＲEN Yan-Lin，ZHANG Guo-jun
( Lanzhou University of Technology，Lanzhou 730050，China)

Abstract: In order to study the oil suction pipe's impaction on low-pressure shell scroll compressor centrifugal oil supply sys-
tem，without consideration of the compressibility of the lubricating oil，the same oil level and crankshaft speed，the standard k － ε
turbulence model and VOF two-phase flow model was employed in the simulation． The effect of the import diameter and structure
shape of the oil suction pipe's to the oil head in the oil suction pipe was analyzed． The results show that there exist an optimal val-
ue of the oil suction pipe's import diameter and structure shape． At the optimal value，the head of the oil in the oil suction pipe's
reach a maximum，thus guarantee the oil supply system will receive enough oil delivery．
Key words: scroll compressor; oil suction pipe; numerical simulation

1 前言

涡旋压缩机是一种广泛应用于制冷空调、动

力工程等领域的新型高效压缩机，由于其良好的

工作特性，目前逐渐向大气量、大功率的方向发

展，应 用 领 域 也 随 之 向 食 品、医 药 等 领 域 拓

展［1，2］。在涡旋压缩机中，润滑系统是保证压缩

机正常运转不可少的部分，适当的润滑油可以带

走摩擦产生的热量和磨屑，在运动零件表面形成

一定厚度的油膜，降低摩擦损失，减少零件的磨损

和咬合。此外，润滑油充满各泄漏通道中，起着密

封作用。如果供油量不足会导致润滑油平均温度

与轴承工作温度大幅度提高使润滑油粘度下降，

摩擦损失和运动零件的磨损量增大，压缩机的性

能与可靠性下降，所以为了满足润滑要求，必须设

计合理的泵油系统，为各个轴承提供足够的润滑

油，保证压缩机工作的可靠性。
涡旋压缩机供油系统结构复杂，根据供油系

统的不同，压缩机分为高压腔涡旋压缩机和低压

腔涡旋压缩机润滑系统。高压腔涡旋压缩机依靠

压缩机内高低压差供油，在压差条件满足情况下，

轴承及涡旋盘能获得足够的润滑油。低压腔涡旋
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压缩机则依靠油泵或旋转离心力进行供油。对于

低压腔涡旋压缩机离心供油系统，吸油管入口直

径、结构形状对其供油量有着重要影响。目前，国

内外关于压缩机润滑系统的研究很多［3 ～ 6］，主要

是针对涡旋压缩机油泵供油系统及旋转压缩机供

油系统进行研究，有关低压腔涡旋压缩机吸油管

特性的研究很少。本文应用计算流体动力学软件

Fluent，采用气液两相分离模型对涡旋压缩机吸油

管进行数值模拟，分析吸油管入口直径、结构形状

对供油量的影响，可为润滑系统的优化设计提供

理论参考。

2 物理模型

低压腔涡旋压缩机离心供油系统结构如图 1
所示，电机启动后，曲轴高速旋转，由于离心力作

用，润滑油克服重力和表面张力，沿着曲轴内孔壁

面不断上升，最后达到各轴承高度，并通过径向出

油孔进入轴承，起到润滑的作用。油面稳定后的

高度和形状由离心力，重力，表面张力相互决定。
曲轴旋转，润滑油随曲轴旋转会产生一个压头，吸

油管是维持这一压头不可或缺的零件。吸油管结

构形状及特征尺寸如图 2 所示。

图 1 低压腔涡旋压缩机供油系统示意

图 2 吸油管结构示意

2． 1 模型的简化

根据等角速度旋转运动中液体平衡原理，绕

轴线做等角速度旋转的液体，在水平面内压强随

半径递增，它的等压面为一个旋转抛物面。同一

水平面上的轴心压强最低，边缘最高。吸油管位

于曲轴的下部，在油路斜管倾斜角度和高度相等

的情况下，吸油管中油面最高点位置越高，到达各

个轴承的油量越充分。因此，将整个润滑系统模

型简化，不考虑润滑系统油路斜管部分，将吸油管

长度加长，在油池高度和曲轴转速相同的条件下，

分析吸油管进口直径、结构形状对吸油管中油面

高度的影响。简化模型纵向剖面如图 3 所示。

图 3 简化模型纵向剖面

2． 2 数值计算条件
计算模型基本假设如下:

( 1) 润 滑 油 在 供 油 系 统 内 的 流 动 为 绝 热

流动;

( 2) 润滑油的物性为常量;

( 3) 不计压缩机的启动时间，即启动时曲轴

的角加速度为无穷大;

( 4) 润滑油无相变，且与气体无热交换。
工作环境和物性参数为:

( 1) 润滑油采用 POE ISO 10;

( 2) 曲轴转速: 251． 2rad /s( 频率 40Hz) ;

( 3) 润滑油密度为: 922． 02kg /m3 ;

( 4) 润滑油粘度为: 3． 64 × 10 －3Pa·s;
( 5) 油池内油面高度: 25mm。
采用标准 k － ε 湍流模型［5］，VOF 两相流模

型模拟润滑油的上升过程，网格划分采用四面体

网格划分，网格数量为 181434，节点数为 50295，

并对划分不同网格数量模型进行模拟比较考证，

不同网格数量对模拟结果影响很小。
2． 3 控制方程

流体运动方程的建立是以物理定律为依据，

数值模拟高速旋转流体周围的流场，其连续性方

程，动量守恒方程，湍流方程和扩散方程分别为:

连续性方程粘度为定值的不可压缩流体的连
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续性方程其表达式为:

▽·u = 0 ( 1)

式中 ▽———哈密尔顿算子

u———速度矢量

动量守恒方程; 粘度为定值的不可压缩流体

的 N － S 方程其矢量表达式为:

ρ dudt = ρf － ▽p + μΔu ( 2)

式中 ρ———密度

t———时间

f———单位质量力

p———静压强

μ———动力粘度

Δ———拉普拉斯算子

湍流动能方程和扩散方程; 对于润滑油在供

油系统内的流动，本文采用标准湍流模型进行计

算。湍流动能 k 方程及湍流湍流扩散方程为:
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ρku( )i
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μt
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式中 Gk———由于层流速度梯度而产生的湍流

动能

Gb———由于浮力而产生的湍流动能

YM———在可压缩湍流中过度的扩散产生

的波动

C1ε、C2ε、C3ε———常量

σρ、σε———湍流动能方程和扩散率方程的

湍流普朗特数

湍流粘度 μt 定义为 κ 和 ε 的函数，即:

μ = ρCμ
k2

ε
( 5)

式中 Cμ———常量

3 模拟计算结果及分析

图 4 给出了当油管进口曲面高度取 k = D －
d /2 + d /2 ，吸油管直径分别为 D = 4mm、7mm、

10mm 时，吸油管中油面所能达到的最大高度随

吸油管进口油孔直径 d 的变化关系。从图可以看

出，当 d /D 约为 0． 3 时，吸油管中油面达到最大

值。

图 4 不同进口尺寸下吸油管内油面高度变化

图 5 所 示 为 吸 油 管 直 径 分 别 为 D = 4mm、
7mm、10mm，吸油管进口油孔直径 d = 0． 3D，吸油

管进口曲面高度分别取: k1 = ( D － d) /4，k2 = ( D
－ d) /2，k3 = ( D － d) /2 + d /4，k4 = ( D － d) /2 +
d /2，k5 = ( D － d) /2 + 3d /4，k6 = ( D － d) /2 + d，k7
= 3( D － d) /4 + d 时，吸油管中油面最大高度的

变化情况。

图 5 不同 k 值下吸油管内油面高度变化

从图 5 可以看出，高度取 k4 时吸油管中油面

达到最大值。
图 6 给出了油管直径 D = 7mm，吸油管进口

直径 d /D = 0． 3 和 d /D = 0． 9 时吸油管内纵截面

压力分布。由图可知，吸油管中心处压力低，壁面

处压力高，d /D = 0． 3 时吸油管中心压力小于d /D
= 0． 9 时的压力。当 d /D = 0． 9 时吸油管上部中

心处和壁面压力相差不明显，导致壁面产生回流

现象，使供油量降低。当 d /D = 0． 2，d /D = 0． 1
时，由于节流效应明显增强，进入吸油管中的油量

随之减少。
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( a) D = 7mm，d /D = 0． 9

( b) D = 7mm，d /D = 0． 3
图 6 吸油管中压力云图

图 7 所示为吸油管高度 15mm 处壁面压力随

不同 d /D 比值的变化关系。由图可知，d /D = 0． 3
时吸油管高度 15mm 处壁面压力值达到最大。因

此，d /D = 0． 3 时吸油管内油面达到最大值。

图 7 不同 d /D 下吸油管高度 15mm 处壁面压力值

图 8 给出了吸油管径向速度矢量分布。由图

可知，吸油管中心处速度小，壁面处速度大。d /D
= 0． 9 时中心低速区域面积较 d /D = 0． 3 时大，

中心处润滑油受到离心力小，使到达壁面处的油

量降低。

( a) D = 7mm，d /D = 0． 9 ( b) D = 7mm，d /D = 0． 3
图 8 吸油管高度为 15mm 处油速度矢量分布

图 9 给出了油管直径 D = 7mm，吸油管进口

直径 d /D = 0． 3，油管进口曲面高度为 k1，k4，k7 时

吸油管进口速度矢量分布。从速度分布图可知，

取 k1 时吸油管进口壁面附近产生漩涡，影响沿壁

面向上流动润滑油量。取 k7 时进口处受到离心

力、曲面对润滑油斜向上的压力降低，使到达面壁

附近的润滑油量降低。

( a) 高度为 k1 ( b) 高度为 k4 ( c) 高度为 k7
图 9 曲面高度为 k1、k4、k7 时吸油管进口速度矢量分布

通过模拟总结出润滑油在吸油管中的流动规

律: 吸油管在相同油池高度和同一曲轴转速的条

件下旋转，润滑油受到离心力与吸油管半径成正

比。中心处润滑油受重力下降，壁面附近润滑油
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受重力、离心力向壁面流动，到达壁面后沿壁面切

向方向流动，使吸油管中液面形成抛物面形状。
吸油管中心处压力降低，油池内润滑油在压差作

用下进入吸油管。进入吸油管的润滑油在离心

力，曲面对润滑油压力作用下到达壁面，使上部壁

面润滑油向上爬升。顶部润滑油在壁面回流和重

力作用下下降，使中心压力降低，当中心压力低于

进口压力，油池内润滑油进入吸油管，循环流动。

4 结语

通过对低压腔涡旋压缩机吸油管进行数值模

拟，分析不同吸油管入口直径、结构形状下的压力

云图、速度矢量图关系。得出结论，吸油管入口直

径、结构形状 存 在 一 个 最 优 值，当 d /D = 0． 3，

k = ( D － d) /2 + d /2 时，吸油管中油面高度达到

最大值。此时，进口处节流效应不明显，润滑油受

到离心力，进口壁面的作用使润滑油压力达到最

大值。文中模拟计算结果可为低压腔涡旋压缩机

离心供油系统的优化设计提供理论参考。
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