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液力缓速器叶片变角度的缓速性能分析

严 军 何 仁
（江苏大学汽车与交通工程学院，镇江２１２０１３）

【摘要】 采用雷诺时均犖 犛方程、标准犽 ε模型和犛犐犕犘犔犈犆算法对液力缓速器内部流场进行了数值模拟，

分析倾角为５０°、５５°、６０°时液体流动的速度分布、压力分布和湍动能分布规律。以犚狅狋犺犪犾狆狔值的变化作为损失分析

指标，定量比较不同倾角对制动力矩的影响，得出叶片倾角为５５°时缓速能力最大，其原因是沿程摩擦阻力损失与

冲击损失的叠加使得液力损失最大。
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引言

随着道路条件不断改善，汽车行驶速度不断提

高，发动机的功率越来越大，常规制动装置制动力不

足，已无法满足高速重型车辆制动的实际要求。

液力缓速器作为一种重要的辅助制动装置，在

国外商用汽车上得到了广泛应用。适用于高速、大

功率车辆连续长时间制动，尤其是当车辆在长坡道

下行时，能提高下坡行驶速度，减少机械制动的磨

损，提高运输车辆的安全性及经济性，是其他制动方

式难以达到的。

叶片角度是影响液力缓速器性能的重要因素之

一，以往液力缓速器叶片前倾角的设计主要依靠经

验设计，或借用液力耦合器的叶片倾角。国内外文

献尚未见到关于液力缓速器叶片前倾角的变化对缓

速能力影响的报道。因此，本文基于犆犉犇技术，分

析叶片前倾角的变化对液力缓速器性能的影响。

１ 液力缓速器制动工作原理

液力缓速器主要由动轮、定轮、快速充放油机

构、减少泵气损失机构等组成，如图１所示。动轮和

定轮共同组成工作腔。液力缓速器工作时，工作腔

中充油，油液在动轮叶片带动下在工作腔中循环冲



击，动量矩发生变化，产生制动力矩，将旋转机械的



机械能转换为工作液体的热能，通过散热机构将热

量带走。

２ 液力缓速器单流道模型的建立

图１ 液力缓速器工作原理
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液力缓速器动轮、定

轮叶片数为３６，叶片为径

向斜叶片，叶片的前倾角

度从５°变化到７０°。计算

是在满充液条件下进行

的，为便于数值结果的比

较，模型直径均为 犚＝

１４７５犿犿，犚１＝９７５犿犿，以

狓轴为旋转轴，动轮转速

为正，狀＝１５００狉／犿犻狀，液

体密度ρ和动力粘度μ均为常量。由于各工作轮

每个叶片间流道内的流动完全相同，具有周向对称

性［１］，这里只计算单流道内部的流动区域。

２１ 控制方程

对液力缓速器内部三维不可压流场进行数值模

拟。采用雷诺平均犖 犛方程作为流动基本方程，

湍流模型选用工程中广泛使用的标准犽 ε湍流模

型［２～６］。根据雷诺时均法则，连续方程和动量方程

为
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式中 狌———平均速度

狌′犻、狌′犼———脉动速度分量

狆———平均压力 ρ狌′犻狌′犼———雷诺应力

对雷诺应力的不同处理方法，形成了不同的湍

流模型。对于标准犽 ε模型有
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式中 η———粘性系数 η狋———湍动能粘性系数

犽———湍动能 ε———湍动能耗散率

犆μ、犆１、犆２、σ犽、σε———模型常量

根据经验值分别取犆μ＝００９、犆１＝１４４、犆２＝

１９２、σ犽＝１０、σε＝１３。

将整个流动分为２部分：包含在动轮内部的流

动区域，定义为旋转区域；包含在定轮内部的流动区

域，定义为静止区域。液力缓速器的液流出、入口处

于同一平面内，液流在动轮旋转引起的离心力驱动

和循环流道的约束下，表现为封闭的螺旋运动。因

此将动静交界面定义为内部边界，以实现动轮与定

轮的场量传递。采用专用流场分析软件犉犾狌犲狀狋对

液力缓速器内部三维流动区域进行分析。

２２ 周期性边界条件

由于工作轮每个叶片流道内的流动完全相同，

具有周向对称性，将模型动轮、定轮流道分割面定义

为周期性边界。

２３ 固壁边界条件与壁面函数法

将流道叶片和后壁定义为墙。固壁上满足无滑

移条件，即相对速度狑＝０；压力取为第二类边界条

件，即狆／狀＝０。

在接近流道叶轮固体壁面时，壁面的存在迫使

流动产生剧烈的速度梯度，而犽 ε湍流模型仅对于

充分发展的湍流成立。本文在计算时采用壁面函数

进行修正。

２４ 算法选择

采用犛犐犕犘犔犈犆算法，二阶迎风格式离散差分

方程，代数方程迭代计算采取亚松弛，各项系数分别

为：压力亚松弛系数０３，动量亚松弛系数０７，湍动

能亚松弛系数０８，湍动能耗散率０８，设定收敛精

度为１０－３。

３ 仿真结果分析

在稳态工况下，工作油液处于不断冷却的循环

油路中，因此工作介质的温度变化不大，忽略温度影

响，仅研究流场的速度、压力和湍动能分布。

从图２可以看出，随着叶片前倾角的逐渐增大，

仿真计算得出的制动力矩也逐渐增大，前倾角为

５５°时，制动力矩达到最大。当前倾角继续增加，制

动力矩则下降。现取前倾角为５０°、５５°、６０°３个模

型作一比较。为便于分析，作一轴面平行于叶片方

向，得到流场的速度、压力和湍动能分布。

液体在动轮内作离心运动，在定轮内作向心运

动。定轮出口处速度最小，动轮出口处速度最大。

从图３可以看出：由于叶片前倾角不同，液流速度的

最大值也有变化。前倾角为５５°时速度最大，为

１０４９犿／狊；５０°时次之，为８９３犿／狊；６０°时最小，为

８４３犿／狊。在动轮内吸收了能量的液流以一定速度

和压力冲击定轮叶片，在定轮的出口区域（靠近内环
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图２ 叶片前倾角与制动力矩的关系曲线
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处）形成一个速度较小的漩涡。前倾角６０°的最小

速度为０６８９犿／狊，５０°和５５°的最小速度相近，分别

为１８３９犿／狊和１６６８犿／狊。

图３ 轴面的速度矢量分布图
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流道压力呈明显的环状特性，即从循环圆中心

到外环，压力逐渐增大，在靠近外环处达到最大。静

压最大值分布在定轮入口处，最小值在动轮入口处。

从图４可以看出：叶片前倾角度不同、静压值也不

同。静压最大是５５°倾角的２６２犕犘犪，６０°次之为

２２４犕犘犪，５０°时最小为２０３犕犘犪。静压分布范围

最大的是５５°倾角（最小静压为－１８１犕犘犪），５０°次

之（最小静压为－１６９犕犘犪），６０°最小（最小静压为

－０９６７犕犘犪）。

图４ 轴面的静压分布等值线图
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湍动能在流道剖面中呈环形分布，靠近固壁处

较小，较大处出现在动轮内环与靠近交界面和定轮

外环与交界面相邻处。这是由于高速的流体冲击定

轮入口处，造成湍动能最大，而液体在动轮入口处受

流道的约束及叶片的搅动，故湍动能值也较大。

从图５可以看出，前倾角５５°时湍动能分布范围

较大，数值也较高。湍动能最大值从大到小是５５°

（１１８２犿２／狊２）、５０°（１０３犿２／狊２）、６０°（９０３６犿２／狊２）。

湍动能分布范围最大的是５５°（最小值２５９犿２／狊２），

５０°次之（最小值４５犿２／狊２），６０°最小（最小值

０３９犿２／狊２）。

图５ 轴面的湍动能等值线图
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４ 液力缓速器损失分析

为了更直观地研究流动状况并对其进行定量评

价，本文引入了损失分析方法。犅犲狉狀狅狌犾犾犻方程指

出［４］，在流体的无粘、无热传导的定常运动中，单位

质量流体的总能量沿着同一条流线保持不变，即

犎＝狆／ρ＋１／２狑
２＋Ψ＝犆 （６）

式中 狆———静压 狑———相对速度

Ψ———单位质量体积力势能

犆———常数

在旋转叶轮中流体质点的体积力犳主要是离

心力，体积力势能Ψ 的表现形式为

Ψ＝－犳狉／２＝－ω２狉２／２＝－犝２／２ （７）

式中 ω———旋转速度 犝———圆周速度

狉———流体中质点距离旋转轴的半径

由此，犚狅狋犺犪犾狆狔常量定义为
［７］

犚狅狋犺犪犾狆狔＝狆／ρ＋犠
２／２－犝２／２ （８）

对于不可压缩的非粘性流动，犚狅狋犺犪犾狆狔值沿着

流线是一常量，而对于粘性流动，同一流线上两点之

间该参数的差值就代表了液力损失［８］。

由于液力缓速器动轮与定轮出入口在同一平面

内，没有清晰的分界线，无法按流线给出沿程的

犚狅狋犺犪犾狆狔值。而液流在动轮内作离心运动，为便于

比较，以定轮叶片的压力面为例，以进口弦处坐标为

零，出口弦处坐标为１，图６给出不同前倾角下，定

轮叶片压力面弦线的犚狅狋犺犪犾狆狔变化情况。从图６

可以 看 出，５５°的 犚狅狋犺犪犾狆狔 值 变 化 最 大 为

２０１０犿２／狊２，５０°次之为１９４０犿２／狊２，６０°最小为

１１２０犿２／狊２；即５５°前倾角的液力损失最大，６０°的最

小。

流动阻力损失一般分为２大类，一类与液流的

相对速度有关，或与循环流量犙的平方成正比。这

类流动阻力包括摩擦、转向、突然扩大与缩小、收缩
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图６ 定轮压力面弦线方向的犚狅狋犺犪犾狆狔变化

犉犻犵．６ 犆犺犪狀犵犻狀犵犮狌狉狏犲狅犳犚狅狋犺犪犾狆狔狅狀狋犺犲狆狉犲狊狊狌犲

狊犻犱犲狅犳狉狅狋犪狋狅狉犫犾犪犱犲

和扩散损失等，称为通流损失。在通流损失中起主

要作用的是叶片间流道内的沿程摩擦阻力损失，而

其他损失相对较小。另一类是动轮和定轮进口处因

圆周分速度产生突变而引起的冲击损失，它与液流

的冲击角有关，与循环流量犙 的平方不成正比关

系。

随叶片前倾角增加，轴面循环圆的面积也随之

增大，在通流损失中起主要作用的沿程摩擦阻力损

失也随之增大，缓速力矩逐渐增加。当倾角从５５°

增加到６０°时，缓速力矩却下降，这是由于在动轮和

定轮进口处因圆周分速度产生突变而引起的冲击损

失发生变化使冲击角发生变化，影响了进出口的冲

击系数，故应研究５５°倾角和６０°倾角的动轮进口处

的冲击角。

液力缓速器工作轮叶片数目是有限的，叶片骨

线并不能完全成为液体与叶轮相对运动的轨迹，由

于旋转离心力、哥氏力、叶片工作面与非工作面之间

的压差以及轴向涡旋等因素的影响，在叶片间流道

内液体的相对运动的方向和大小都会产生一定的变

化，尤其在液体离开叶片间流道时，液流并不沿着叶

片出口角流出，而是有所偏离［９］。液流角与叶片角

之差，称为液体流到叶片间流道时的冲击角，即

Δβ＝β′－β。其中β′为液流角，β为叶片进口角。

以液力缓速器的动轮为例，在正冲击角的情况

下，液体冲向叶片的高压面，液流将在低压面处与叶

片发生脱流，而且脱流区域常常沿整个叶片表面发

生，这将使流动情况恶化，产生较大的冲击损失。在

动轮叶片进口截面将液流角从犉犾狌犲狀狋软件中导出

以便作统计分析。

从图７可看出，动轮冲击角在倾角为３５°时达到

最大，然后逐渐降低。叶片前倾角为５５°时，动轮进

口截面的平均冲击角为５２５°；前倾角为６０°时，动

轮的平均冲击角为４１２°，冲击角下降了１１３°，造

成进口的冲击损失大幅下降，沿程摩擦阻力损失增

加，不足以弥补冲击损失的下降。两者叠加的结果

使得叶片前倾角为５５°时缓速能力最大。

图７ 叶片前倾角与动轮冲击角的关系

犉犻犵．７ 犚犲犾犪狋犻狅狀犫犲狋狑犲犲狀狋犺犲犻犿狆犪犮狋犪狀犵犾犲犪狀犱狋犺犲

犱犲犵狉犲犲狅犳狉狅狋犪狋狅狉狏犪狀犲

５ 结束语

通过对不同叶片前倾角的液力缓速器内部流动

区域的数值计算，模拟了液力缓速器叶轮流道内部

的流动状况，分析了不同倾角对流动的影响，以

犚狅狋犺犪犾狆狔值的变化作为液力缓速器损失分析指标，

定量比较不同前倾角对液力缓速器制动力矩的影

响。随着叶片的前倾角度逐渐增加，流道轴面循环

圆的面积也逐渐增加，沿程摩擦阻力损失也随之增

加，而冲击角度却处于变化中。当前倾角为５５°时，

冲击损失和摩擦损失之和达到最大，缓速能力亦达

到最大。从而为液力缓速器叶栅系统的设计提供了

理论分析依据。
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从图１２可以看出，实际的倾斜偏心状态下容积

效率高，结果最大相差４９６％左右，这与倾斜偏心

状态下泄漏量减小的计算与仿真结果相符。

６ 结论

（１）高压高转速条件下，柱塞副处于偏心倾斜

状态。

（２）高压高转速条件下，柱塞副实际泄漏流量

与理论假设的完全同心状态下泄漏流量变化趋势相

同，但脉动量更大。

（３）高压高转速条件下，柱塞副在整个３６０°旋

转周期内，实际泄漏流量比理论假设的完全同心状

态下泄漏流量小，误差大约为３０％。
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