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摘　 要　 传动效率是衡量电动汽车用减速器性能的重要指标,对其进行精确的仿真分析

和实验研究能为产品设计和优化提供有效支撑。 在分析传动效率损失因素的基础上,考
虑齿轮啮合损失、轴承损失、搅油与风阻损失和油封损失,建立了传动效率计算模型,并对

一种电动汽车用单挡二级减速器的传动效率进行仿真分析。 搭建了高速三轴实验台,开
展了传动效率实验研究,分析了不同转速和扭矩对传动效率的影响。 仿真和实验结果表

明,随着输入扭矩增加,传动效率先上升后趋于平稳;随着输入转速增加,传动效率下降;
低扭、高速工况下,搅油与风阻损失占比最大;高扭、低速工况下,齿轮啮合损失占比最大。
将所建立模型、ISO / TR 14179-1 模型、ISO / TR 14179-2 模型的仿真结果与实验实测结果

进行比较分析,所建模型的仿真结果与实验实测结果的综合传动效率误差为 0. 03% ,优
于 ISO / TR 14179-1(0. 63% )和 ISO / TR 14179-2 模型(0. 86% )。
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0　 引 言

为实现“碳达峰和碳中和”目标,各国正在大力

发展新能源汽车以取代传统燃油汽车。 相比传统燃

油汽车,电动汽车动力传动系统采用高速电机和减

速器直连,传动效率大幅度提升。 减速器作为电动

汽车动力传动系统的关键部件,正朝着高转速、高扭

矩和高传动效率方向发展。 减速器的功率损失成为

电动汽车动力传动系统的主要功率损失,直接影响

电动汽车的行驶性能,是衡量电动汽车节能及整车

性能的重要指标[1]。 因此,在产品设计时有必要对

减速器传动效率进行精确的计算仿真和实验验证,
为产品设计和优化提供技术支撑。

针对传统燃油汽车减速器,国内外学者主要讨

论了齿轮啮合损失、轴承损失、搅油与风阻损失和油

封损失[2]。 文献[3]提出了渐开线圆柱齿轮啮合效

率的计算方法,获得影响啮合效率的主要因素是滑

动摩擦系数,未考虑载荷和转速的影响以及滚动摩

擦损失。 文献[4]进行了弹流润滑状态下齿轮啮合

效率的研究,引入了瞬时摩擦因素和滚动摩擦损失。
文献[5]从平行轴齿轮副摩擦角度提出机械效率损

失的计算模型,将具有不同齿轮设计和表面处理的

齿轮副的效率测量值与模型预测值进行比较。 文

献[6]通过对来源不同的模型进行比较,选择组合

形成了一种减速器系统的联合整体模型。
针对电动汽车用减速器,传动效率计算需要充

分考虑其高速、高扭的特性。 文献[7]对齿轮搅油

损失的相关方法进行了总结和分析,结合文献[8]
的研究成果,给出了高速传动环境下的经验公式。
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文献[9]对滚动轴承摩擦力矩的计算方法进行了分

析比较,认为斯凯孚(svenska kullager-fabriken,SKF)
公布的新的轴承摩擦力矩计算模型更适用于高速工

况下的功率损失。 文献[10]通过 Particle Works 以

及 Romax 软件建立了纯电动汽车减速器的传动效

率仿真分析模型,并进行了实验验证,误差为 1% 。
文献[11]针对电动汽车轮边驱动减速器,推导出了

斜齿轮的传动效率计算公式,获得了 4 种功率损失

的占比,其中最大占比为搅油损失,超过了 50% ,但
未通过实验对仿真结果进行评价。 文献[12]针对

电动车高速轮边减速器,建立了传动效率计算模型,
研究了设计参数和工况参数对传动效率的影响。

综上,现有传动效率研究大多集中在对减速器

某单一影响因素的建模分析。 在标准化方面,现有

ISO / TR 14179-1[13] 和 ISO / TR 14179-2[14] 2 个国际

标准,较为完整地形成了减速器功率损失计算模型,
但其在电动汽车用减速器上的准确性及适用性有待

验证。 本文针对某电动汽车用单挡二级减速器,在
ISO / TR 14179-1 和 ISO / TR 14179-2 的基础上,建立

传动效率的仿真模型,搭建高速三轴实验台,开展传

动效率的实验研究,并将仿真结果与实验结果进行

对比分析。

1　 减速器传动效率模型

1. 1　 传动效率影响因素

电动汽车用减速器按挡位数一般分为单挡减速

器和两 /多挡减速器。 虽然两 /多挡位减速器是未来

电动汽车用减速器的发展趋势,但单挡减速器因其

结构简单、体积小、成本低等优点被广泛使用[15]。
本文的研究对象为电动车用单挡减速器,结构如

图 1所示,采用二级传动结构,实现一挡减速。 动力

从高速轴输入,经中间轴传递,从低速轴输出,实现

减速增扭功能,带动负载运行。
在计算减速器的传动效率时,首先需要分析其

功率损失来源,电动汽车用减速器和传统汽车变速

器类似,功率损失主要包括齿轮啮合损失、轴承损

失、搅油与风阻损失和油封损失等 4 类,具体产生部

位如图 1 所示。 齿轮啮合损失主要来源于齿轮传动

啮合中的滑动摩擦和滚动摩擦损失,轴承损失主要

来源于轴承的滚动摩擦损失,搅油与风阻损失主要

来源于齿轮搅动润滑油以及齿轮与空间中油雾的摩

擦损失,油封损失主要来源于油封件的摩擦损失。

图 1　 典型单挡二级电动汽车用减速器

1. 2　 传动效率计算模型

根据图 1 所示的减速器传动原理与结构可知,
传动效率损失产生于能量流动路线上的零部件运

动,各类损失根据各自的运动状态进行独立计算,传
动功率总损失 P loss是各类损失的累加,每类损失的

累加数量,根据减速器的结构进行确定。

P loss = ∑PF + ∑PM + ∑PG + ∑PS (1)

式中, PF、PM、PG 和 PS 分别为齿轮啮合损失功率、
轴承损失功率、搅油与风阻损失功率和油封损失功

率。
减速器传动效率 η 为

η = [(P in - P loss) / P in] × 100% (2)
式中, P in 为输入功率。

本文在 ISO / TR 14179-1 和 ISO / TR 14179-2 的

基础上,建立适用于电动汽车用减速器的传动效率

计算模型。
1. 2. 1　 齿轮啮合损失

在齿轮的传动过程中,由于存在着的传动误差

及受力变形等原因,使得 2 个齿轮的齿廓在啮合点

处的接触速度不同,导致齿轮间产生滑动摩擦和滚

动摩擦,从而造成功率损失。 ISO / TR 14179-1 和

ISO / TR14179-2中仅考虑了齿轮滑动摩擦损失,未
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考虑滚动摩擦损失,本文分别求出齿轮啮合时的滑

动摩擦损失和滚动摩擦损失。 滑动摩擦损失 P f 根

据齿轮啮合点处平均载荷与平均滑动速度进行计

算。 滚动摩擦损失 Ph 的计算需要对弹性流体动力

润滑状态下齿轮传动规律和啮合特性进行分析,本
文采用文献[16]给出的滚动摩擦功率损失的计算

方法。 将单对齿轮啮合时的滑动摩擦损失和滚动摩

擦损失相加得到单对齿轮啮合总功率损失。

PF = P f + Ph =
f
-
F- nν

-
s

1000 +
0. 09ν- th

-bεα

cosβ (3)

式中, P f 为齿轮啮合滑动摩擦损失,kW; Ph 为齿轮

啮合滚动摩擦损失,kW; f
-
为平均滑动摩擦系数; F- n

为齿轮啮合点处齿面法向载荷,N; ν- s 为齿轮啮合点

处齿面平均滑动速度,m / s; ν- t 为齿轮啮合点处齿面

平均滚动速度,m / s; h- 为弹流油膜厚度,mm;b 为齿

轮齿宽(取该对齿轮齿宽较小者),mm; εα 为端面重

合度; β 为齿轮螺旋角,°。

对于滑动摩擦系数 f
-
, 采用文献[17]提出的算

法,见式(4)。 根据齿面瞬时滑动速度、滚动速度,
分别沿当量齿轮啮合线求积分,可得出平均滑动速

度 ν- s 和平均滚动速度 ν- t, 见式(5)和 (6)。 齿轮啮

合点处齿面法向载荷的计算见式(7)。 与滚动摩擦

损失相关的弹流油膜厚度 h- 和端面重合度 εα 见

式(8)和 (9)。

f
-
= 0. 0127 × lg 29660F- ncosβ

bμν- tν
-
s

( ) (4)

F- n = T
r1cosαcosβ

(5)

ν- s = 0. 02618n·g· Z1 + Z2

Z2
( ) (6)

ν- t = 0. 2094n· r1sinα - 0. 125g Z1 - Z2

Z2
( )[ ]

(7)

h- = 2. 051 × 10 -7 × ( ν- t μ) 0. 67 F- n
-0. 067ρ0. 464 (8)

εα = g / (πmcosα) (9)
其中, μ 为润滑油动力粘度,Pa·s;n 为转速,r / min;
g 为齿轮的啮合线长度,mm; Z1、Z2 为主从动轮的

齿数; α 为齿轮压力角,°; r1 为主动轮分度圆半径,

mm;T 为扭矩,N·m; ρ 为齿面接触半径,mm;m 为

齿轮模数。
1. 2. 2　 轴承损失

轴承损失可分为轴承摩擦功率损失、搅油与风

阻损失以及密封件摩擦损失。 轴承损失一般采用力

矩计算法,ISO / TR 14179-1 和 ISO / TR 14179-2 中轴

承各力矩的计算采用了 SKF 公司的旧版计算方法,
本文采用 SKF 公布的新的轴承摩擦力矩计算模

型[18]。 分别对应如下 3 方面的力矩:(1)与载荷有

关的滚动摩擦力矩 Mr 和滑动摩擦力矩 Ms; (2)与
润滑油有关的阻力矩 Md; (3)与密封件有关的阻力

矩 Me。 采用力矩计算法,根据阻力矩和转速得到轴

承损失计算模型为

PM =
(Mr + Ms + Md + Me)n

9549 (10)

(1)滚动摩擦力矩 Mr 计算。

Mr = Gr(vn) 0. 6 (11)
式中, Gr 是滚动摩擦变量; v 是润滑油运动粘度,

mm2 / s;n 为轴承转速,r / min;
深沟球轴承的滚动摩擦变量 Gr 为

Gr = R1d1. 96
m Fr +

R2Fa

sin[24. 6(Fa / C0) 0. 24]( )
0. 54

(12)
滚子轴承的滚动摩擦变量 Gr 为

Gr = R1d2. 38
m (Fr + R2YFa) 0. 31 (13)

式(12)和(13)中, R1 和 R2 是与轴承类型有关的滚

动摩擦力矩结构常量; Fr 和 Fa 为轴承的径向和轴

向载荷,kN; dm 为轴承的平均直径,mm; C0 为基本

额定静载荷,kN;Y 为轴承的轴向载荷系数。
(2)滑动摩擦力矩 Ms 计算。
Ms = f1Gs (14)

式中, f1 为轴承摩擦系数, GS 为滑动摩擦变量。
深沟球轴承的滑动摩擦变量 GS 为

GS = S1d -0. 145
m F5

r +
S2d1. 5

m F4
a

sin[24. 6(Fa / C0) 0. 24]( )
1 / 3

(15)
滚子轴承的滑动摩擦变量 GS 为

GS = S1d0. 82
m (Fr + S2YFa) (16)

其中, S1、S2 是与轴承类型有关的滑动摩擦力矩结
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构常量; Fr、Fa 为轴承的径向、轴向载荷,kN;Y 为轴

承的轴向载荷系数。
(3)与润滑油有关的阻力矩 Md 计算。
深沟球轴承的 Md 为

Md = VMKbd5
mn2 (17)

滚子轴承的 Md 为

Md = 10VMKrBd4
mn2 (18)

其中, VM 为与油面高度有关的系数; Kb 为与球轴承

有关的常数; Kr 为滚子轴承有关的常数;B 为轴承

内圈宽度,mm。
(4)与密封件有关的阻力矩 Me 计算。

Me = KS1dγ
S + KS (19)

式中, KS1、KS2 为与轴承类型和密封形式有关的常

量; dS 为密封配合面直径,mm; γ 为轴承类型和密

封形式相关的指数。
1. 2. 3　 搅油与风阻损失

电动汽车用减速器的润滑一般采用油浴润滑,
即将齿轮副部分或全部浸在润滑油中,齿轮旋转中

产生搅油与风阻损失。 根据文献[7]的研究,ISO /
TR 14179-1 中的经验公式适合于电动汽车用减速

器在高速传动环境下搅油与风阻损失计算,ISO / TR
14179-2 仅考虑了齿轮的搅油损失。 故本文采用

ISO / TR 14179-1 中的算法,考虑润滑油黏度、元件

直径、齿轮浸没系数和排布系数的影响,计算光轴外

径相关的搅油损失、齿侧相关的搅油损失和齿周面

相关的搅油损失。 搅油与风阻损失的总功率 PG 为

PG =
7. 37fgvn3D4. 7L

Ag1026 +
1. 474fgvn3D5. 7

Ag1026

+
7. 37fgvn3D4. 7b(R f / tanβ)

Ag1026 (20)

式中, fg 为浸没系数,零件未浸在油中时 fg = 0,当零

件完全浸在油中时 fg = 1,当零件的一部分浸入油

中,可在 fg = 0 和 fg = 1 之间进行线性插值确定 fg
值;v 是润滑油运动粘度,mm2 / s;n 为元件工作转

速,r / min; D、L 为零件的外径和长度,mm; Ag 为配

置常数,取 0. 20;b 为齿宽,mm; R f 为齿轮齿面粗糙

度系数, R f = 7. 93 - 4. 648 / m2,m2 为齿轮端面模

数; β 为齿轮的螺旋角,°。
1. 2. 4　 油封损失

减速器输入轴与输出轴装有油封盖,用于减速

器的密封。 当轴转动时,密封盖会与轴产生摩擦造

成功率损失。 电动汽车用密封件的材质一般为橡

胶,本文采用 ISO / TR 14179-1 中的算法对油封损失

采用力矩计算。

PS =
TS·n
9549 (21)

式中,n 为轴的转速,r / min;摩擦转矩为 TS, N·m。
油封的摩擦转矩是轴直径的关系函数,在确定

材料的情况下,根据轴的直径得出摩擦转矩 TS 为

TS = fS·DS (22)
式中, DS 为轴的直径,mm; fS 为摩擦系数(氟橡胶为

0. 003 737,丁腈橡胶为 0. 002 429)。

2　 减速器传动效率仿真

为进一步讨论转速、扭矩对齿轮传动效率的影

响,以图 2 的单挡二级减速器为研究对象,进行传动

效率的仿真计算,并分析各功率损失在不同工况下

的损失占比。

图 2　 单挡二级减速器

2. 1　 减速器基本参数

按照上文所述方法进行传动效率建模,确认各

仿真计算的参数。 其中单挡二级减速器参数如

表 1、2所示。

表 1　 单挡二级减速器参数

参数 数值

最高转速 / ( r / min) 9000
最大扭矩 / N·m 200
最大功率 / kW 60
齿轮副类型 斜齿圆柱齿轮副
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表 2　 单挡二级减速器齿轮副参数及轴承型号

参数 输入轴 中间轴 输出轴

齿数 31 55;28 83
齿宽 / mm 30 25;38 35

模数 1. 75 1. 75;2 2
压力角 / ° 17. 5 17. 5;20 20
螺旋角 / ° 32. 4 32. 4;18 18
轴承型号 TM 6209; 6008 21305; TM 6305 TM 6207

2. 2　 仿真参数

仿真计算实验工况如下:实验油温为 80 ℃ ±
5 ℃,润滑油牌号为 75W-90,实验转速为 1000 ~
9000 r / min 之间以 1000 r / min 为间隔,实验扭矩为

20 ~ 200 N·m 之间以 20 N·m 为间隔。 在如上的

转速与扭矩组合实验时,受到减速器最大功率

(60 kW)的限制,剔除超过最大功率的工况。 为了

综合传动效率工况的完整性, 增加 500 r / min,
200 N·m的实验工况。

在该工况下仿真计算所需的其他主要参数如

表 3所示。

表 3　 仿真计算所需的其它主要参数

参数 对象 取值

动力粘度 μ / Pa·s 润滑油 21. 07
运动粘度 v / (mm2 / s) 润滑油 30. 1

浸油系数 fg

高速轴小齿轮 0
中间轴大齿轮 0. 5
中间轴小齿轮 0. 5
低速轴大齿轮 0. 4

轴承油高相关系数 VM

高速轴 0
中间轴 0. 0005
低速轴 0. 0002

2. 3　 转速及扭矩影响分析

分别分析不同转速及不同扭矩对各类功率损失

的影响。 为了使转速和扭矩尽可能覆盖全范围,分
别选择在输入扭矩为 60 N·m 工况下转速 1000 ~
9000 r / min 和在输入转速为 3000 r / min 工况下扭矩

20 ~ 180 N·m 的工况进行分析。
在输入扭矩为 60 N·m 工况下,各功率损失和

转速之间的关系如图 3 所示,随着转速增加,轴承损

失、搅油与风阻损失快速增加,齿轮啮合损失和油封

损失缓慢上升,其中油封损失小于其他损失。

图 3　 各损失功率与输入转速之间的关系(60 N·m)

在输入转速为 3000 r / min 工况下,各功率损失

和扭矩之间的关系如图 4 所示。 从图 4 中可得出,
齿轮啮合损失和轴承损失都随着扭矩增加近似线性

增加,搅油与风阻损失和油封损失与扭矩无关,转速

不变时,功率损失保持不变,其中搅油与风阻损失小

于其他损失。

图 4　 各损失功率与输入扭矩之间的关系(3000 r / min)

2. 4　 各功率损失占比分析

不同转速和扭矩下不同功率损失的占比如图 5
所示。 从图 5(a)得出,在扭矩为 60 N·m 工况下,
随着转速提高,轴承损失基本保持一致;齿轮啮合损

失和油封损失占比持续减小;搅油与风阻损失占比

持续增加,在 9000 r / min 时,占比最高达41. 04% 。从
图 5(b)得出,在 3000 r / min 工况下,随着扭矩提高,
齿轮啮合损失占比持续上升,占比最高达 61. 63% ;

—522—

陈　 锋等:电动汽车用减速器传动效率分析与实验研究



其余损失占比持续下降,其中在180 N·m时,搅油

与风阻损失占比低至 3. 13% 。

(a) 不同转速下的功率损失占比(60 N·m)

(b) 不同扭矩下的功率损失占比(3000 r / min)

图 5　 不同工况下各功率损失占比

3　 减速器传动效率实验

为了验证理论模型的准确性,搭建了高速三轴

实验台,其主体结构主要由驱动电机、负载电机(2
台)、传感器、环境仓、控制系统和电能反馈系统组

成。 实物图和实验台示意图如图 6 所示,主要技术

参数和传感器精度如表 4 所示。 其中 1 台驱动电机

主要用于驱动被试件,另外 2 台为负载电机,主要用

于模拟负载。 驱动电机和负载电机都具有电动机和

发电机功能,可以通过切换功能以实现模拟被试件

正、反驱工况的实验要求。 采用基于直流母线的电

封闭加载模式实现电能回收利用,提高能源利用效

率。 此外,配有环境仓,实现实验温度的控制。 故此

实验台具有高转速、大扭矩和高精度的特点,适用于

电动汽车用减速器传动效率测试。

(a) 实物图

(b) 结构示意图

图 6　 高速三轴实验台

表 4　 高速三轴实验台主要技术参数

参数 数值

驱动电机最高转速 / ( r / min) 16 000
加载电机最高转速 / ( r / min) 3300
驱动电机最大扭矩 / N·m 500
加载电机最大扭矩 / N·m 3701
驱动 /加载扭矩精度 / % ± 0. 05% FS

驱动 /加载转速精度 / ( r / min) ± 1. 0

根据 QC / T1022-2015[19] 的要求进行磨合实验

后,按照 2. 2 节的仿真工况进行传动效率测试,通过

图 6(b)所示的与被试件相连的扭矩、转速传感器进

行数据采集,依据下式进行传动效率计算。

η =
Pout

P in
=

T1n1 + T2n2

T3n3
× 100% (23)

式中, η 为被试件(减速器)传动效率,% ; Pout 为输

出功率,kW; P in 为输入功率,kW; T1、T2 为输出端扭

矩,N·m; n1、n2 为输出端转速,r / min; T3 为输入端

扭矩,N·m; n3 为输入端转速,r / min。
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测试完成后,重新换油、拆装后继续重复实验,
实验总共进行 3 次。 相同工况下 3 次实验数据取平

均值作为最后的实际测试传动效率值。 传动效率

MAP 图见图 7,从图中可知,在低扭、高速时传动效

率较低,当扭矩上升(60 N·m 及以上)时,传动效

率都高于 95% ,最高效率点出现在 3500 r / min、
140 N·m工况,高达 97. 58% 。 可见该减速器的传

动效率较高,但在低扭、高速工况下存在低效率区。

图 7　 实验实测传动效率 MAP 图

4　 结果分析

将本文所建模型、 ISO / TR 14179-1 和 ISO / TR
14179-2 仿真结果与实验实测结果进行对比分析,
分析不同效率仿真算法的误差,并探讨转速和扭矩

对传动效率的影响。 ISO / TR 14179-1 及 ISO / TR
14179-2 仿真所用关键参数的取值与本文所建模型

所用参数相同,文中不再赘述。
4. 1　 综合传动效率分析

根据 QC / T 1022-2015 中计算综合传动效率的

方法,并结合单挡二级减速器的技术特点,按照表 5
所示 10 个实验点计算综合传动效率。

其中本文所建模型仿真计算的综合传动效率为

96. 99% ,ISO / TR 14179-1、ISO / TR 14179-2 模型仿

真计算的综合传动效率为 97. 59% 、97. 80% ;实验

实测的综合传动效率为 96. 96% 。 以实验实测综合

传动效率为基准,ISO / TR 14179-1、ISO / TR 14179-2
模型综合传动效率的误差为 0. 63% 、0. 84% ,而本

文所建模型仿真计算综合传动效率的误差仅为

0. 03% 。

表 5　 综合传动效率计算点选择表

转速 / ( r / min)
扭矩 / N·m

60 100 200

500 - - ●
1000 ● ● ●
3000 ● ● ×
5000 ● ● ×
7000 ● × ×
9000 ● × ×

　 注: ●为选取的点, × 为超功率的点,-为不选择

4. 2　 转速的影响

在输入扭矩为 60 N·m 工况下,4 种方式获得的

随转速变化的传动效率如图 8 所示,转速2000 r / min
附近时,传动效率最高,随后随着转速增加,传动效

率逐渐下降。 结合上文的分析可知搅油与风阻损失

和轴承损失随着转速提高快速增大。 从式(20)可

知,搅油与风阻损失和转速成三次方程正比关系,随
着转速上升,功率损失比逐步增大,故传动效率逐步

降低。 另外,从式(20)也可知,搅油与风阻损失和

浸没系数成正比关系,浸没系数主要取决于齿轮系

浸没在润滑油中的比例。 当浸没系数变大时,搅油

与风阻损失随之线性增加。 故在高速减速器设计

中,需要充分考虑高速端齿轮副的尺寸和浸没系数。
以实验实测效率为基准,对比数据如表 6 所示,

本文所建模型仿真计算误差最大值为 - 0. 18% ,
ISO / TR 14179-1、ISO / TR 14179-2 模型仿真计算误

差最大值为 1. 01% 、2. 20% 。
4. 3　 扭矩的影响

在输入扭矩为 3000 r / min 工况下,4 种方式获

得的随扭矩变化的传动效率如图 9 所示,随着扭矩

的增大,传动效率呈现先提升后较为平稳的变化趋

势。 结合图 4 可以得出,扭矩变化主要影响的是齿

轮啮合损失。 齿轮的滑动摩擦损失和齿轮啮合点处

齿面法向载荷 Fn 成正比,根据式(3)可知,滑动摩

擦损失和扭矩成线性关系,而滚动摩擦损失和扭矩

无关,即齿轮啮合损失随着扭矩增加,但增加幅度远
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未达到输入功率增加幅度,故随着扭矩增加,传动效

率变大,但变大趋势趋缓。
以实验实测效率为基准,对比数据如表 7 所示,

本文所建模型仿真计算误差最大值为 - 0. 38% 、
ISO / TR 14179-1、ISO / TR 14179-2 模型仿真计算误

差最大值为 0. 97% 、0. 70% 。

图 8　 不同转速下的传动效率图(60 N·m) 图 9　 不同扭矩下的传动效率图(3000 r / min)

表 6　 不同转速下传动效率误差表(60 N·m)

转速(r / min) 1000 2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000
ISO / TR 14179-1 仿真效率 / % 97. 32 97. 75 97. 82 97. 75 97. 6 97. 37 97. 08 96. 73 96. 33
ISO / TR 14179-2 仿真效率 / % 97. 66 97. 71 97. 71 97. 70 97. 67 97. 63 97. 58 97. 53 97. 47
本文所建模型仿真效率 / % 97. 19 97. 29 97. 25 97. 11 96. 91 96. 64 96. 31 95. 92 95. 48

实验实测平均效率 / % 97. 37 97. 42 97. 3 97. 13 96. 9 96. 56 96. 25 95. 86 95. 37
ISO / TR 14179-1 仿真相对误差 / % - 0. 05 0. 34 0. 53 0. 64 0. 72 0. 84 0. 86 0. 91 1. 01
ISO / TR 14179-2 仿真相对误差 / % 0. 30 0. 30 0. 42 0. 59 0. 80 1. 11 1. 39 1. 74 2. 20
本文所建模型仿真相对误差 / % - 0. 18 - 0. 13 - 0. 05 - 0. 02 0. 01 0. 08 0. 06 0. 06 0. 12

　 　 注:相对误差 = (仿真效率 - 实测效率) / 实测效率 × 100% (表 7 同)

表 7　 不同扭矩下传动效率误差表(3000 r / min)

扭矩 / N·m 20 40 60 80 100 120 140 160 180
ISO / TR 14179-1 仿真效率 / % 96. 16 97. 38 97. 82 98. 05 98. 2 98. 3 98. 37 98. 43 98. 48
ISO / TR 14179-2 仿真效率 / % 96. 05 97. 30 97. 71 97. 91 98. 02 98. 08 98. 12 98. 15 98. 17
本文所建模型仿真效率 / % 95. 02 96. 69 97. 22 97. 47 97. 61 97. 7 97. 75 97. 79 97. 81

实验实测平均效率 / % 95. 38 96. 87 97. 3 97. 47 97. 54 97. 56 97. 56 97. 55 97. 53
ISO / TR 14179-1 仿真相对误差 / % 0. 82 0. 53 0. 53 0. 60 0. 68 0. 76 0. 83 0. 90 0. 97
ISO / TR 14179-2 仿真相对误差 / % 0. 70 0. 44 0. 42 0. 45 0. 49 0. 53 0. 57 0. 61 0. 66
本文所建模型仿真相对误差 / % - 0. 38 - 0. 19 - 0. 08 0. 00 0. 07 0. 14 0. 19 0. 25 0. 29

5　 结 论

建立了电动汽车用减速器传动效率理论计算模

型,利用该模型对电动汽车用单挡二级减速器的传

动效率进行了仿真分析,搭建了高速三轴实验台,开
展了传动效率实验研究,将仿真结果与实验实测结
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果进行了比较,得出以下结论。
(1)在分析电动汽车用减速器结构特点的基础

上,得到其主要功率损失为齿轮啮合损失、轴承损

失、搅油与风阻损失和油封损失,建立了适用于电动

汽车用减速器的传动效率计算模型。
(2)单挡二级减速器的实测传动综合效率为

96. 96% 。 随着输入扭矩增加,传动效率先上升后趋

于平稳;随着输入转速增加,传动效率下降。 减速器

的综合传动效率较高,但在低扭、高速工况下存在低

效率区。
(3)低扭、高速工况下(输入扭矩 60 N·m、输

入转速 9000 r / min),搅油与风阻损失占比最大,占
比最高达 41. 04% 。 高扭、低速工况下(输入扭矩

180 N·m、输入转速 3000 r / min),齿轮啮合损失占

比最大,占比最高达 61. 63% 。 表明在不同工况下,
不同的功率损失因素对传动功率总损失起到不相同

的作用。
(4)本文所建模型仿真结果和实验实测相比,

综合效率误差为 0. 03% ,小于 ISO / TR 14179-1 的

0. 63%和 ISO / TR 14179-2 的 0. 86% ;在定扭矩、变
转速工况及定转速、变扭矩工况下,本文所建模型的

仿真误差同样小于其他 2 种模型。 表明本文所建立

传动效率模型精度高,适用于电动汽车用减速器,可
为其设计和优化提供理论支持。
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Abstract
Transmission efficiency is one of the important indexes to evaluate the performance of electric vehicle reducer,

and the accurate simulation analysis and experimental research can provide effective support for product design and
optimization. Based on the analysis of transmission efficiency loss factors, the transmission efficiency calculation
model, considering gear meshing loss, bearing loss, churning and wind resistance loss and oil seal loss, is estab-
lished, and the transmission efficiency of a single-gear two-stage reducer for electric vehicles is simulated and ana-
lyzed. A high-speed triaxial test bench is built, and the transmission efficiency test is carried out. The influence of
rotational speed and torque on transmission efficiency is analyzed. The simulation and experiment results show that
the transmission efficiency increases first and then levels off with the increase of input torque, and decreases with
the input speed. Oil-churning and wind resistance loss account for the largest proportion under low-torsion and
high-speed conditions, and gear meshing loss accounts for the largest proportion under high torque and low speed
conditions. The simulation results of the established model, ISO / TR14179-1 model and ISO / TR14179-2 model
are compared with the experimental results. It shows that the difference between the simulation results of the estab-
lished model and the experimental ones is 0. 03% , which is better than that of ISO / TR14179-1 (0. 63% ) and
ISO / TR14179-2 model (0. 86% ).
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