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摘要：提出了一种基于计算流体动力学（ＣＦＤ）计算液力偶合器轴向力的方法。通过获得偶合器内三维、两相流动

流场的数值解进行轴向力计算。对在制动工况、牵引工况和额定工况下不同充液率时调速型偶合器工作腔的流场

进行了分析，并获得轴向力的变化规律。对不同充液率下偶合器轴向力进行了试验测试，计算结果与试验值对比，

平均误差为 ８％，验证了该计算方法是有效可行的。
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　　引言

液力偶合器的工作介质是液体，液力元件本身

不存在磨损，液力偶合器的可靠性和寿命主要取决

于轴承和密封圈的可靠性，过大的轴向力会加剧轴

承的磨损。当前液力偶合器的轴向力研究主要有基

于一维束流理论的方法和试验方法
［１－８］

。束流理论

建立在许多假设和简化的基础上，而且很多参数的

选取依靠设计者的经验确定，因此计算获得的轴向

力误差较大；试验研究获得的结果虽然准确可靠，然

而目前液力偶合器正在向大功率、高转速的方向发

展，测试需要大功率的试验台，试验成本很高，且试

验需在样机装配之后进行，不能指导液力偶合器的

结构设计和轴承选型。本文提出一种采用 ＣＦＤ计
算液力偶合器轴向力的方法，以期为液力偶合器的

支承方案确定和轴承选型提供理论依据。

１　液力偶合器轴向力分析

１１　轴向力产生原因
压力和粘性力是液力偶合器产生轴向力的主要

因素，但由于液力偶合器内流体粘性系数较小，且流

体循环流动，粘性力产生的轴向力较小，与压力引起

的轴向力相比可忽略不计，故只研究压力产生的轴

向力。

图１是液力偶合器轴向力分析简图。液力偶合
器由工作腔 Ｇ和辅腔 Ｆ组成，液力偶合器工作时，
工作腔内的流体在叶片的作用下于泵轮和涡轮之间

循环流动，而辅腔内无叶片，这就造成了工作腔与辅

腔的压力分布不同；同时由于液力偶合器结构的非

对称性，各压力的作用面积也不同，这些不平衡就产

生了轴向力。液体对涡轮与对泵轮的轴向作用力是

一对大小相等、方向相反的力，故以泵轮轴向力为例

来说明液力偶合器的轴向力计算方法。

图 １　液力偶合器轴向力分析简图

Ｆｉｇ．１　Ｓｃｈｅｍａｔｉｃｄｉａｇｒａｍｏｆｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ

ｃｏｕｐｌｉｎｇａｘｉａｌｆｏｒｃｅ
１．泵轮　２．涡轮　３．泵轮罩

　
１２　辅腔轴向力分析

辅腔压力 ｐＰＦ作用在泵轮罩内表面而产生的轴

向力为

ＦＰＦ＝∫
Ｒ２

Ｒｑ

２πｐＰＦＲｄＲ （１）

式中　Ｒ２———辅腔的最大旋转半径，ｍ



Ｒｑ———液面高度位置处半径，ｍ
文献［９］对辅腔轴向力计算采用的是一维流动

理论，为更准确计算轴向力，本文对工作腔和辅腔均

采用 ＣＦＤ方法计算。
１３　工作腔轴向力分析

工作腔轴向力主要是由于流体动量在轴向发生

变化而产生的。根据动量定理，叶轮内表面对流体

的作用力 ＦＰＧ为单位时间流出与流进叶轮通道的流
体的动量差。即

ＦＰＧ＝ＡＰρｖ
２ｄＡ （２）

式中　ｖ———叶轮通道中任一点的速度矢量，ｍ／ｓ
ρ———流体密度，ｋｇ／ｍ３

ＡＰ———泵轮叶轮进、出口截面
泵轮轴向力 ＦＰ为工作腔轴向力 ＦＰＧ和辅腔轴向

力 ＦＰＦ的合力，即
ＦＰ＝ＦＰＦ＋ＦＰＧ （３）

２　轴向力数值计算方法

２１　计算模型
计算模型选取 ＹＯＣＱＺ４６５型液力偶合器。该液

力偶合器为前置齿轮增速型调速液力偶合器传动装

置，其循环圆有效直径 Ｄ＝４６５ｍｍ，泵轮与涡轮叶片
均为径向直叶片，叶片数分别为 ４８、４６，叶轮间距

Δ＝４６５ｍｍ。由于泵轮和涡轮之间的工作液循环
流动强烈，而辅腔与工作腔之间的流动比较稳定，且

考虑到计算机的运算速度，将泵轮流道和涡轮流道

组成的工作腔流域作为一个整体进行计算，单独计

算辅腔流域的轴向力。采用四面体和六面体单元进

行网格划分，得到工作腔和辅腔的网格模型。

２２　算法选择
液力偶合器内部的流动是三维、粘性的、非定常

气液两相流动
［１０－１５］

。考虑到计算的稳定性、经济

性、计算精度及调速型液力偶合器内部气液两相流

动特点，在对液力偶合器内部两相流动进行模拟时，

两相流模型采用混合模型，湍流模型采用 Ｒｅａｌｉｚａｂｌｅ
ｋ ε模型；空间离散格式采用二阶迎风格式，速度
压力耦合算法采用 ＰＩＳＯ算法。
２３　边界条件

对于工作腔流域，如图２ａ和２ｂ所示，将泵轮上
的进油口设置为压力进口边界条件，将涡轮上的出

油口设置为自由出流边界条件，将泵轮和涡轮的交

界面设置为网格交界面边界条件，泵轮和涡轮的叶

片及外环设置为壁面边界条件。

对于辅腔流域，如图 ２ｃ所示，将与泵轮罩接触
的流道边界设置为转速与泵轮转速一致的旋转壁面

边界条件，将与涡轮壳体接触的流道边界设置成转

速与涡轮转速一致的旋转壁面边界条件。

图 ２　边界条件设置

Ｆｉｇ．２　Ｂｏｕｎｄａｒｙｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ
（ａ）泵轮　（ｂ）涡轮　（ｃ）辅腔

　

３　流场计算结果分析

３１　制动工况流场分析
图３是制动工况下工作腔的压力场。在制动工

况下，工作腔内压力较大，明显呈层状分布，由内向

外压力逐渐增大，在外壳处压力最大。因为在制动

工况涡轮不转，滑差大，工作腔内循环流量较大，沿

整个外环形成大环流动，由于壳体阻滞，在外环形成

高压区，造成较大的轴向力，这是制动工况轴向力较

大的主要原因。对比泵轮和涡轮流场看出，其压力

分布有差别，泵轮流场的高压区主要集中在外环接

近出口处 Ｅ；而涡轮高压区出现在外环中部偏上的
位置处 Ｆ，在涡轮入口出现局部高、低压区。对比两
种充液率 ｑｃ的压力场可以看出，不同充液率的压力
分布规律相似，但压力相差较大，充液率越大，压力

越大。

图４是制动工况下工作腔速度场。在制动工况
下，流体沿循环圆流动形成环流，只是在中心处有小

部分涡流区，且高能流体主要沿循环圆外环流动，流

速呈现出由内向外逐渐增大的分布。但高速区分布

在循环圆上部，即回转半径较大处，图 ４ｂ中 Ｇ处。
此时涡轮和泵轮间循环流量大，轴向动量变化较大，
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产生的轴向力大。

３２　典型牵引工况流场分析
图 ５是典型牵引工况工作腔压力场，在典型牵

引工况，压力仍呈由内到外的层状分布，与制动工况

比，压力分布规律相似，但压力有所减小。因为转速

比增加，涡轮转速有所增大，但涡轮中作向心流动的

流体还具有足够动能克服涡轮旋转产生的离心力而

沿涡轮外环流动到最小回转半径的出口处，形成大

图 ３　制动工况下工作腔压力场

Ｆｉｇ．３　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｗｏｒｋｉｎｇｃｈａｍｂｅｒｉｎｂｒａｋｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ａ）ｑｃ＝６０％　（ｂ）ｑｃ＝１００％

　

图 ４　制动工况下工作腔速度场

Ｆｉｇ．４　Ｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｗｏｒｋｉｎｇｃｈａｍｂｅｒｉｎｂｒａｋｅｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ａ）ｑｃ＝６０％　（ｂ）ｑｃ＝１００％

　

图 ５　牵引工况下工作腔压力场

Ｆｉｇ．５　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｗｏｒｋｉｎｇｃｈａｍｂｅｒｉｎｔｒａｃｔｉｏｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ａ）ｑｃ＝６０％　（ｂ）ｑｃ＝１００％
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环流，但与制动工况比，环流流量减小，压力减小，轴

向力也随之减小。不同充液率的压力场分布很相

似，压力仍随充液率增大而增大。

图６是典型牵引工况工作腔速度场。在典型牵

引工况，工作腔内流动状态仍然是大环流，速度分布

与制动工况的相似。与制动工况比，涡轮出口环流

速度减小较多，环流流量减小，流体轴向动量变化量

减小，产生轴向力减小。

图 ６　牵引工况下工作腔速度场

Ｆｉｇ．６　Ｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｗｏｒｋｉｎｇｃｈａｍｂｅｒｉｎｔｒａｃｔｉｏｎｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ａ）ｑｃ＝６０％　（ｂ）ｑｃ＝１００％

　
３３　额定工况流场分析

图 ７是额定工况下工作腔压力场，额定工况工
作腔的压力场与制动工况和典型牵引工况差别很

大。压力随回转半径增大而增大，ｉ＝０９７时，涡轮

与泵轮转速接近，液体在涡轮与泵轮之间流量很少，

液体压力基本上是由旋转离心力产生的静压力，因

此呈图７的分布。对比两种不同充液率情况看，充
液率对压力分布基本无影响，但影响压力的大小。

图 ７　额定工况下工作腔压力场

Ｆｉｇ．７　Ｐｒｅｓｓｕｒｅｏｆｗｏｒｋｉｎｇｃｈａｍｂｅｒｉｎｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ａ）ｑｃ＝６０％　（ｂ）ｑｃ＝１００％

　
　　图８是额定工况下工作腔的速度场。额定工况
时工作腔内的速度场与制动工况和典型牵引工况有

较大差别。泵轮与涡轮之间流动很少，从速度大小

和方向看出，轴向速度很小，且高速区主要集中在回

转半径最大的外环处，即泵轮出口和涡轮入口处，这

是由于泵轮和涡轮都高速旋转造成的。

通过对不同工况流场分析，得出结论：① 在低

转速比工况，偶合器内部是沿外环的大循环流动，循

环流量较大；泵轮和涡轮的压力场分布相差较大，且

不规律，主要由于低转速比时，泵轮和涡轮的转速相

差较大，其内部流动状态相差较大，压力场分布自然

相差较大。但各工况下，泵轮和涡轮压力场在轴向

作用的综合效果相近，对涡轮和泵轮产生的轴向力

是相当的。这一点可由轴向力计算结果看出。

② 高转速比时工作腔流场趋于均匀，沿半径方向压
力逐渐增大的规律更明显，泵轮和涡轮的流场趋于

相同，循环流量明显减小，轴向流速变小，轴向力变

小。③ 随转速比增大，工作腔内压力场压力减小，

轴向速度减小，循环流量减小。随充液率增大，压力

场和速度场的值增大。
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图 ８　额定工况下工作腔速度场

Ｆｉｇ．８　Ｖｅｌｏｃｉｔｙｏｆｗｏｒｋｉｎｇｃｈａｍｂｅｒｉｎｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ａ）ｑｃ＝６０％　（ｂ）ｑｃ＝１００％

　

４　试验验证与结果分析

在通过 ＣＦＤ计算获得偶合器内流场数值解的
基础上，通过１２节和１３节的方法，可计算出偶合
器的轴向力，如表 １所示。为了验证数值计算方法
的准确性及精度，通过如图９所示的试验台，采用测
量液力偶合器推力盘轴向应变来测量轴向力的方法

测试了额定工况下 ＹＯＣＱＺ４６５型液力偶合器的轴向
力。试验中通过直流调速电动机控制泵轮输入转速

ｎｐ为（３２００±５）ｒ／ｍｉｎ，等转速稳定之后，通过手动
调节勺管的方式控制液力偶合器的充液率，先使充

液率由０升至 ２０％，稳定一段时间后，再依次将充
液率调至 ３０％、５０％和 １００％，完成充液过程的测
试；在排液过程的测试中，依次将充液率由 １００％调
至５０％、３０％、２０％和０。试验采用 ＤＨＤＡＳ ５９２３型
动态数据采集系统进行数据采集，将采集结果中的

干扰信号进行滤波处理，最终获得的 ＹＯＣＱＺ４６５型
液力偶合器的轴向力信号如图１０所示。对各稳定

表 １　额定工况下液力偶合器轴向力计算值

Ｔａｂ．１　Ｃａｌｃｕｌａｔｉｎｇｒｅｓｕｌｔｓｏｆｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃｃｏｕｐｌｉｎｇａｘｉａｌｆｏｒｃｅｉｎｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

充液率 ｑｃ／％ ０ １０ ２０ ３０ ４０ ５０ ６０ ７０ ８０ ９０ １００
泵轮轴向力／ｋＮ ００３ ２０７ ４４５ ６７４ ８３０ １０３６ １２４７ １４５０ １５９６ １８５７ ２０３３
涡轮轴向力／ｋＮ ００３ ２０６ ４３９ ６６６ ８３７ １０４５ １２５９ １４６１ １６０２ １８６５ ２０２１

图 １０　液力偶合器轴向力采集信号

Ｆｉｇ．１０　Ａｘｉａｌｆｏｒｃｅｓｉｇｎａｌｏｆｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃｃｏｕｐｌｉｎｇ
（ａ）泵轮　（ｂ）涡轮

图 ９　液力偶合器试验台

Ｆｉｇ．９　Ｔｅｓｔｂｅｎｃｈｏｆｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃｃｏｕｐｌｉｎｇ
１．测功机　２．齿轮箱　３．输出端转矩测量仪　４．被测液力偶合

器　５．驱动电动机

状态下的数据取平均值，并根据标定值进行换算，获

得的额定工况下 ＹＯＣＱＺ４６５型液力偶合器在不同充
液率下的轴向力如表２所示。

数值计算结果和试验结果的对比如图１１所示。
由图１１可以看出，在额定工况下，液力偶合器轴向
力随充液率的增加而增加，并近似呈线性关系，满充

液率时轴向力最大。当充液率 ｑｃ＝０时，理论上轴
向力应等于零，但试验结果并不为零，这是由于工作
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表 ２　额定工况下液力偶合器轴向力试验值

Ｔａｂ．２　Ｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｒｅｓｕｌｔｓｏｆｈｙｄｒｏｄｙｎａｍｉｃ

ｃｏｕｐｌｉｎｇａｘｉａｌｆｏｒｃｅｉｎｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ

项目
充液过程 ｑｃ／％ 排液过程 ｑｃ／％

０ ２０ ３０ ５０ １００ ５０ ３０ ２０ ０

泵轮轴向力／ｋＮ ０６３８５６ ８７ １９７ ９１ ６１ ３９ ０７

涡轮轴向力／ｋＮ ０５３７５９１０１１９９１０６６２ ３８ ０６

腔内的工作液不可能完全排空，残余工作液的循环

流动产生了轴向力。数值计算获得的轴向力与试验

获得的轴向力的最大误差为 １３％，且数值计算获得
的轴向力一般大于试验值。这是由于进行数值计算

时作了一些假设和简化，与真实情况相比有一定误

差，此外两相流模型本身是一种近似模型，并不能完

全描述液力偶合器内部的气液两相流动。另外测试

数据中的低频干扰信号如低频振动信号等没有滤

出，这也是产生误差的一个原因。

图 １１　额定工况下轴向力计算值与试验值对比

Ｆｉｇ．１１　Ａｘｉａｌｆｏｒｃｅｏｆｃａｌｃｕｌａｔｉｎｇｒｅｓｕｌｔｓａｎｄｅｘｐｅｒｉｍｅｎｔａｌｏｎｅｓｉｎｒａｔｉｎｇｃｏｎｄｉｔｉｏｎ
（ａ）泵轮　（ｂ）涡轮

　

５　结束语

分析了液力偶合器轴向力产生的原因和计算方

法，利用 ＣＦＤ数值计算方法对偶合器内流场进行计

算、分析，在此基础上计算了额定工况下工作腔和辅

腔的轴向力，并将数值计算结果与试验结果进行了

对比，证明采用 ＣＦＤ数值计算方法计算液力偶合器
轴向力是可行的。
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