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基于循环功率流的变速器行星轮系效率分析
∗
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摘要  基于行星轮系作为自动变速器（automatic transmissions，简称 AT）动力传递的核心部件，在传动效率、传动比

范围和承载能力方面具有明显优势，提出了基于循环功率流的变速器行星轮系效率分析方法。首先，基于超图理论

和变速器动力传递路线图，建立 4 排行星轮系的三角形超图；其次，基于行星轮系自旋转理论，建立齿轮啮合摩擦损

失和轴承摩擦损失模型，以及变速器 2 挡位的转速、转矩矩阵；最后，分析了在无损失和考虑 2 种损失状态下 2 挡位

节点功率和传动比以及其他挡位的循环功率和效率，并对 9 挡位自动变速器（nine‑speed AT， 简称 9AT）的输出行

星排进行实验验证。实验结果表明：考虑 2 种损失状态下，3 挡位行星轮系的动力传递齿圈输出功率损失最大，约占

该齿圈总输出功率的 16%；4 挡位的循环功率与输入功率的比值增加最大，增大了 4%；不同转速和转矩下效率的最

大误差为 4.62%。可见，采用所提出方法能够准确有效地得到变速器工作时的功率损失和效率。
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引  言

随着对车辆动力性、经济型和舒适性要求的不

断提高，AT 技术向多挡位、高效率和轻量化方向发

展［1‑3］。变速器是汽车传动系统的核心部件之一，在

工作过程中各零部件之间会不可避免地发生相互摩

擦和碰撞等，造成系统功率损失。功率损失过大会

直接影响变速器的传动效率和零部件的性能及

寿命［4］。

目前，学者们对行星轮系的功率流和传动效率

进行了大量研究［5‑10］。Kwon 等［10］对直升机传动系统

的循环功率流进行分析，得到了循环功率对功率分

配的影响因素。Chen［11］分析了分流式行星轮系的

功率流。Yang 等［12］基于超图原理建立了行星轮系

齿轮副之间的模型，对二自由度混合动力汽车传动

系统进行分析，得到了功率流分析中每个齿轮副之

间的关系。Del 等［13］研究指出，虽然学者们基于图

论对传动系统进行了分析，但还需说明复杂行星轮

系中各构件与功率流之间的关系。Zhang 等［14］以双

速行星轮系为研究对象，基于虚功理论提出了一种

适用于多工况下行星轮系功率流及传动效率的计算

方法，对行星轮系传动效率的计算结果进行了验证。

以上传动系统的功率流分析多是在无损失的情况下

进行，难以得到多自度复杂行星轮系的准确传动

效率。

笔者以新型 9AT 复杂行星轮系为例，提出了基

于循环功率流的变速器行星轮系效率分析方法。首

先，基于超图理论根据 9AT 各挡位的动力传递路

线，建立其三角形超图；其次，基于行星轮系自旋转

理论，建立齿轮啮合损失和轴承摩擦损失模型以及

变速器 2 挡位的转速、转矩矩阵；最后，分析无损失

状态和有损失状态下 2 挡位功率和传动比，以及各

挡位的转速、转矩、功率和效率，为提高行星齿轮系

传动效率奠定基础  。

1 9AT传递路线及其超图

以一款新型 9AT 作为研究对象，该变速器包含

有 4 组行星排、6 个液压执行换挡元件、9 个前进挡和

1 个倒挡。图 1 为 9AT 行星齿轮系结构简图。表 1
为 9AT 行星齿轮系换挡逻辑。表 1 中：C1，C3，C5 为

离合器；B2，B4，B6为制动器；+表示该挡位下运行的

元件。图 2 为 9AT 行星齿轮系工作原理简图。

根据图 1 及表 1，绘制 9AT 行星齿轮系超图如

表 2 所示。基本三角形超图中字母与简图中的太阳

轮、行星架、内齿圈相互对应，传动比 k为矢量，方向

是从主动齿轮到被动齿轮。传动比表达式为
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k= sign ( ZR

ZS ) （1）

其中：sign 表示 k的符号；ZR 为齿圈齿数；ZS 为太阳

轮齿数；k是由太阳轮和行星轮系的旋向决定的。

在表 2 中，连接轴由多个重合节点表示，这些重

合节点被定义为表示不同基本三角形超图中连接轴

的组节点，与制动器连接的节点使用填充圆表示［9］。

2 功率流和循环功率建模

2.1　行星齿轮系齿轮啮合和轴承摩擦损失模型　

齿轮啮合损失和行星轮轴承摩擦损失来自行星

轮到太阳轮或行星架的相对运动。因此，在计算齿

轮啮合损失和轴承摩擦损失时，需计算自旋转相对

运动的功率。齿轮磨擦损失功率的表达式为

Pmn = Tmn(ωmn - ωm3 ) （2）
其中：Tmn 为节点的转矩；ωmn 为节点转速；ωm3 为行

星架的转速。

轴承磨擦损失的表达式为

P gear，mn = Pmn μg，mn H v，mn （3）
其中：Pmn 为自转相对功率；μg，mn 为啮合摩擦因数；

H v，mn为齿轮损耗因子，取决于齿轮的几何形状。

假设啮合区域每个接触点的平均摩擦因数为

0.03~0.08。节点mn处的摩擦力矩表达式为

M r，mn = μ r，mn F e1
r，mnd e2

r，mn （4）
其中：μ r，mn 为轴承摩擦因数；F e1

r，mn 为轴承内径；e1，e2

为轴承类型系数；d e2
r，mn为等效动态轴承载荷。

轴承摩擦因数可通过轴承出厂信息确定。节点

mn中由于轴承摩擦导致的轴承功率损失的表达式为

P r，mn =M r，mnωmn （5）

2.2　2挡位转速建模　

根据 willis 方程，以速度方程和边界条件建立

9 AT 速度方程。以 2 挡位为例，其速度方程为
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ω b1 = kbω b2 +( 1 - kb )ω b3

ω d1 = k4ω d2 +( 1 - k4 )ω d3

ω c1 = k cω c2 +( 1 - k c )ω c3

ω a1 = kaω a2 +( 1 - ka )ω a3

ω b1 = ω 01

ω b3 = ω d2

ω d2 = ω a3

ω d3 = ω c2

ω c3 = ω 02

ω d1 = 0
ω a1 = 0
ω b1 = ω a2

（6）

图 2　9AT 行星齿轮系工作原理简图

Fig.2　9AT planetary gear train working principle schematic

图 1　9AT 行星齿轮系结构简图

Fig.1　9AT planetary gear train structure schematic

表 1　9AT行星齿轮系换挡逻辑

Tab.1　Shift logic table of nine⁃speed AT transmission

挡位

1
2
3
4
5
6
7
8
9
R

离合器

C1

-
-
+
+
+
-
-
-
+
+

C3

+
+
+
-
+
+
+
-
-
-

C5

-
-
-
+
+
+
+
+
+
-

制动器

B2

-
+
-
-
-
+
-
+
-
-

B4

+
-
-
-
-
-
+
+
+
+

B6

+
+
+
+
-
-
-
-
-
+

表 2　9AT行星齿轮系超图

Tab.2　Chart of epicyclic gear trains in different gears 
of 9AT

挡位

2

7

动力传递路线图 超图
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其中：ω 01 和 ω 02 分别为输入速度和输出速度；ki为特

征系数；ωi1 为太阳轮转速；ωi3 为行星架转速；ωi2 为

齿圈转速；i为 a，b，c，d 4 组行星排。

速度方程可改写为矩阵形式

Kω= F （7）
其中：K为简单行星轮系特征参数的系数矩阵；ω为

速度矢量；F为常数矢量。

K和 F的表达式分别为

K=
é
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-1 1 - ka ka 0 0 0 0 0 0 0 0 0

0 0 0 -1 1 - kb kb 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 -1 1 - k c k c 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1 1 - kd kd

0 1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 -1 0 0 0 0 0 0 1
0 1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 -1
0 0 0 0 0 0 0 0 1 0 -1 0
0 0 0 0 0 0 0 1 0 0 0 0
1 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 1 1 0 0 0 0 0 0 0 0

F= [ 0 0 0 0 ω01 0 0 0 ω02 0 0 0 ] T

每个节点的速度可通过矩阵运算得到，即

ω= K-1F （8）

2.3　2挡位扭矩建模　

忽略齿轮传动中的功率损失，基于三角形超图

建立 2 挡位的转矩平衡方程，即
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T b1 + T b2 + T b3 = 0
T b1ω b1 + T b2ω b2 + T b3ω b3 = 0
T c1 + T c2 + T c3 = 0
T c1ω c1 + T c2ω c2 + T c3ω c3 = 0
T d1 + T d2 + T d3 = 0
T d1ω d1 + T d2ω d2 + T d3ω d3 = 0
T a1 + T a2 + T a3 = 0
T a1ω a1 + T a2ω a2 + T a3ω a3 = 0
T b3 + T d2 + T a3 = 0
T d3 + T c2 = 0
T b1 + T a2 = 0
T a2 = T 0

（9）

其中：T 0 为系统的输出扭矩；Ti1 为太阳轮转速；Ti3

为行星架转速；Ti2 为齿圈转速；i为 a，b，c，d 4 组行

星排。

式（9）中扭矩方程改写为矩阵形式

IT= D （10）
其中：I为速度矩阵；T为转矩矢量；D为常数矢量。

I， D的表达式分别为

I=
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1 1 1 0 0 0 0 0 0 0 0 0
ω a1 ω a2 ω a3 0 0 0 0 0 0 0 0 0
0 0 0 1 1 1 0 0 0 0 0 0
0 0 0 ω b1 ω b2 ω b3 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 0 0 1 1 1 0 0 0
0 0 0 0 0 0 ω c1 ω c2 ω c3 0 0 0
0 0 0 0 0 0 0 0 0 1 1 1
0 0 0 0 0 0 0 0 0 ω d1 ω d2 ω d3

1 0 0 0 0 1 0 0 0 0 0 0
0 0 0 0 1 0 1 0 0 0 0 0
0 0 1 1 0 0 0 0 0 1 0 0
0 0 0 0 0 0 0 1 0 0 1 0

D= [ 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 0 T 0 ] T

所有元件上的扭矩可通过矩阵运算得到，即

T= I-1D （11）

2.4　功率流与循环功率建模　

根据转速方程和扭矩方程，得到每个节点的无

损失功率表达式为

Pmn = ωT （12）
其中：ω为速度矢量；T为转矩矢量。

功率 P具有方向，图 3 为功率流向图。其方向

符合以下规定：如果 Pmn > 0，则功率由节点 ij流入

三角形；如果 Pmn < 0，则功率由节点 ij流出三角形；

如果 Pmn = 0，则功率流过节点 ij。

由于在整个传动过程中伴随功率损失，主要表

现为齿轮啮合功率损失和轴承摩擦功率损失，因此

每个节点的功率为

P sj = Pmn - P g，mn - P r，mn （13）
由于行星齿轮传动系统中的循环功率将导致额

外的功率损失，并增加传动部件受力，因此循环功率

对传动系统的效率影响至关重要。当系统中具有封

闭回路时，可能会产生循环功率。计算循环功率时

需找出原始节点功率。如果搜索过程返回到原始节

点，则搜索节点经过的路径为循环回路，循环功率就

等于原始节点功率，即

图 3　功率流向图

Fig.3　Power flow diagram
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P s = Pmn （14）
根据节点的功率以及节点处的啮合摩擦损失和

轴承摩擦损失功率，可得到系统的效率为

η= 1 -
∑
m= a

N

∑
n= 1

3
|| pmn

p in
（15）

3 功率流和循环功率分析

3.1　无损失的功率流和循环功率分析　

笔者以 2 挡位为例，对其功率流和循环功率进

行分析。从图 2 和表 2 可知，9AT 2 挡位的动力传递

路线图为输入 →b1/a2→a3/b3/d2→d3/c2→c3→ 输出。

表 3 为系统参数。

2 挡位为低速挡，随着负载的变化，每个元件的

功率变化很大。假设输出转速为−245~245 r/min，
负载扭矩范围为− 10~10 kN ⋅ m，根据式（1），（6），

（9）和式（12），代入表 3 数据，可以得到输入和输出

元件的功率。

2 挡位输出节点的功率范围如图 4 所示。可以

看出：单行星轮系 a 为差动轮系，用于调节负载速度

和功率的输入；单行星轮系 b 和 d 为动力分体式轮

系，其部分功率与单行星轮系 c的功率汇集。

在恒转矩情况下，系统都能保持恒转矩输出，这

一特性可用于恒转矩应用。在努力提高系统性能

时，元件 b1中的功率在幅度和方向上急剧变化，应避

免这种情况。

根据式（16）计算任意 2 个元件的传动比为

Rmn，ij =
ωmn

ω ij
（16）

其中：Rmn，，ij为任意 2 个元件的传动比；mn表示一个

元件；ij表示另一个元件。

2 挡位 c3输出传动比如图 5 所示。可以看出，节

点 b1的负载传动比相对稳定，这意味着简单行星轮

系 b 和 c 中各元件的功率分配是平衡的。简单行星

轮系 b 和 c 主要用于获得更高的承载能力，图中的载

荷由行星齿轮系  b 和 c 分担，用于降低每个元件上

的扭矩，以提高系统的负载能力。因此，通过调整元

件 a2和 b1的速度可获得负载的速度。

根据式（11）和式（12），以 2挡位的动力传递路线

为例，对转速、转矩和功率进行无量纲化处理，其公式

为P= pmn
p in

= Tmnωmn

T inω in
， T= Tmn

T in
， ω= ωmn

ω in
。

无损失状态下各挡位元件的转速、转矩和功率

如图 6 所示。可以看出，行星轮系各元件在不同挡

位下的转速、扭矩会发生变化，a1 元件转速变化最

大，最高转速为 3.8，最低为-2.2；中间元件 c2 的转

矩变化最大，最大时为 1.2，最小时为-1；输出元件

c3的转速、转矩和功率变化稳定。

图 5　2 挡位 c3输出传动比

Fig.5　Second gear c3 output gear transmission ratio

表 3　系统参数

Tab.3　System parameter

参数

特性参数

太阳轮齿数

齿圈齿数

行星轮齿数

行星轮个数

p

模数m

压力角 α

摩擦因数

行星排

a

1.95

57

111

27

4

30

3

20

0.000 61

b

1.54

63

97

17

4

30

-

-

-

c

2.94

32

94

31

3

20

-

-

-

d

2.63

38

100

31

3

25

-

-

-

图 4　2 挡位输出节点的功率范围

Fig.4　Power range of the second gear node
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3.2　考虑损失的功率流和循环功率分析　

在变速器行星齿轮系中，行星轮系的主要损失

包括齿轮啮合的摩擦损失和行星轴承的摩擦损失。

2 挡位系统的输出功率为输入功率减去所有节点的

损耗功率。考虑损失的 2 挡位元件功率范围如图 7
所示。从图 7（a）可以看出，转速与转矩不变，各元

件的功率范围降低，磨损增大，系统的功率降低，元

件的强度也随之降低。从图 7 看出，在传动过程中

a2 和 b1 由于受到啮合损失和轴承摩擦损失的影响，

其功率范围分别降低了 1.6% 和 0.5%。

根据式（6），（9），（13）和（15），得到考虑损失后

任意 2 个元件的传动比。图 8 为考虑损失的 2 挡位

c3 输出传动比。可以看出，a2，b1 与负载的传动比在

不同功率流和摩擦损失条件下会发生很大变化。假

设 b1的速度为 3 500 r/min，则 c3与 b1的比率变低。

行星轮系结构参数和传动比不合理，会使循环

功率增大，造成传动效率降低。损失状态下各挡位

元件的转速、转矩和功率如图 9 所示。可以看出，5
挡位下行星轮系各元件的功率变化最低，3 挡位的

元件 c2功率损失最大，从-3.6 降到-3，损失功率约

占 c2总功率的 16%。

损失状态下各行星排的耦合转速、转矩和循环

功率如图 10 所示。可以看出，3 挡位的循环功率存

在于 b 排，4 挡位的循环功率存在于 c 排，7 挡位和 9
挡位的循环功率存在于 d 排，且 3，4 和 7 挡位为顺时

针循环功率，9 挡位为逆时针循环功率。考虑损失

后，5 挡位在 a 排行星轮系的耦合转速变大，各挡位 c
排行星轮系都存在耦合转矩，2 挡位 a 排行星轮系的

耦合转矩变化最大。

4 损失和循环功率对挡位效率的影响

4.1　循环功率对效率的影响　

2种主要损失之和与无损失状态下循环功率与输

入功率之比如图 11所示。考虑齿轮啮合损失和轴承

摩擦损失时，继续增大循环功率的占比。其中：2挡位

图 7　考虑损失的 2 挡位元件功率范围

Fig.7　Power range of second gear node considering loss

图 8　考虑损失的 2 挡位 c3输出传动比

Fig.8　The transmission ratio of the second gear c3 output 
considering the loss

图 6　无损失状态下各挡位元件的转速、转矩和功率

Fig.6　Speed, torque and power of each gear element under lossless condition
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增大约 1.5%，3挡位增大约 2.7%，4挡位增大约 4%，7
挡位增大约 0.5%，9挡位增大约 0.8%。可见，循环功

率占比增大，功率损失也随之增大，效率降低。

4.2　啮合摩擦损失和轴承摩擦损失对效率的影响

发生齿轮啮合摩擦损失和轴承摩擦损失时，

其摩擦因数、输入转速和输入转矩对效率［12］的影

响呈线性变换。随着摩擦因数的增加，系统的总

效率和啮合摩擦效率随着转速的增加而逐渐降

低，摩擦因数对效率的影响最大，输入转矩对效率

影响最小。考虑 2 种主要损失之和与无损失状态

下各挡位的传动效率如图 12 所示。可以看出，综

合考虑 2 种损失后，倒挡的效率最低且从 89.2%
降到 85.8%。

5 实  验

笔者基于等效实验原理进行变速器效率测试实

验。将三相变频电机等效为汽车动力系统，磁粉制

动器等效为汽车变速器的负载。该实验设备主要包

括电控箱、磁粉制动器、变速箱、三相变频电机、测试

台、柔性联轴器和转速转矩传感器等。设备主要参

数如表 4 所示。

实验测试台如图 13 所示。以 AT 的输出行星

排为实验对象，负载扭矩为 20 N·m。首先，通过工

作台对三相变频电机进行转速调节，不同输入转速

下的输出转速如表 5 所示，记录输出转矩数值；然

后，进行转矩调节，不同输入转矩下的输出转矩如

表 6 所示。

图 9　损失状态下各挡位元件的转速、转矩和功率

Fig.9　Speed, torque and power of each gear element under loss condition

图 10　损失状态下各行星排的耦合转速、转矩和循环功率

Fig.10　Coupling speed, torque and cycle power of each planetary row under loss condition

图 11　循环功率与输入功率之比

Fig.11　Ratio of cycle power to input power

图 12　各挡位的传动效率

Fig.12　Transmission Efficiency of each gear position
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通过式（15）得到不同转速和转矩对传动效率的

影响如图 14 所示。可见，随着变速器转速和转矩的

增大，传动系统的效率逐渐降低，其中转矩对效率的

影响大于转速，理论计算和实验测试的误差也随之

增大。在不同转速下理论计算和实验测试的传动效

率最大相差 4.62%，不同转矩下二者的传动效率最

大相差 4.35%。误差产生的原因主要是实验系统和

理论计算所采用的行星轮系在结构上略有不同，没

有考虑行星轮系内的润滑。

6 结  论

1） 研究发现，9AT 2 挡位 a1元件的转速变化最

大。考虑齿轮啮合和轴承摩擦损失，2 挡位的输入

元件 a2 和 b1 的功率范围分别降低了 1.6% 和 0.5%。

5 挡位行星轮系各元件的功率变化最低。3 挡位的

元件 c2 功率损失最大，损失功率约占 c2 总功率的

16%。降低动力传递过程中各部件扭矩的变化幅

图 14　转速和转矩对传动效率的影响

Fig.14　Effect of speed and torque on transmission efficiency

图 13　实验测试台

Fig.13　Experimental test bench

表 4　设备主要参数

Tab.4　Main parameters of equipment

设备名称

三相变频电机

变速箱

传感器

磁粉制动器

测试台

型号

YVP‑112M‑6
9AT 变速器

PK80B
YSB‑1.2
LY‑CS05

参数

额定功率为 2.2 kW
‑
量程为 200 N·m
‑
‑

表 6　不同输入转矩下的输出转矩

Tab.6　Output torque at different input torques N·m

参数

输入转矩

实际输出转矩

数值

40

34.42

50

43.92

60

53.3

70

62.46

80

72.62

90

81.94

100

89.01

110

98.3

120

107.43

130

116.51

表 5　不同输入转速下的输出转速

Tab.5　Output speed at different input speeds r/min

参数

输入转速

实际输出转速

数值

2 000

1 852

2 500

2 304

3 000

2 889

3 500

3 342.5

4 000

3 765

4 500

4 110.45

5 000

4 664

5 500

5 120.24

6 000

5 598.4

6 500

6 030.65
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值，增大输出排行星轮系的功率分配，可以减小 4 排

行星轮系传动过程中的功率损失。

2） 循环功率存在于 2，3，4，7 和 9 挡位，其中：2，
3，4 和 7 挡位为顺时针循环功率；9 挡位为逆时针循

环功率。5 挡位在 a 排行星轮系的耦合转速变化最

大，为 2.9。损失后，4 挡位的循环功率占比增加最

大，增大约 4%。优化行星轮系的传动比可以降低

循环功率。

3） 齿轮啮合损失是影响传动效率的主要影响

因素，5 挡位的啮合摩擦损失功率损失最大，其传动

效率由 98.1% 降到 96.2%。实验测试下，不同转速

的 理 论 计 算 和 实 验 测 试 的 传 动 效 率 最 大 相 差

4.62%，不 同 转 矩 下 二 者 的 传 动 效 率 最 大 相 差

4.35%。对行星轮系齿轮进行修行，可以减小啮合

摩擦功率损失。
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