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摘要  针对电驱动桥传动效率提升与齿轮啮合接触性能难以兼顾的问题，基于多目标优化原理，提出一种基于参数

协同的齿轮系统性能集成多目标设计方法。首先，通过分析电驱动桥功率损失来源，明确影响传动效率的关键因

素；其次，建立考虑壳体柔性的电驱动桥传动系统刚柔混合动力学模型，并通过台架试验验证了模型的准确性；然

后，以传动效率和啮合性能为协同优化目标，对齿轮宏观参数（模数、齿数、螺旋角等）与微观修形参数进行多目标优

化；最后，对优化前后的齿轮接触应力、传递误差及传动效率等指标进行对比分析。结果表明：优化后齿轮系统在各

工况下的综合性能均得到明显改善，齿轮载荷分布更趋均匀，偏载现象得到有效改善，系统振动加速度显著降低。

同时，电驱动桥在全工况范围内的传动效率均得到提升，功率损失最大降幅达 23.7%。本研究方法可为齿轮传动系

统的优化设计提供有效参考与解决途径。
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0 引  言

节能减排是国家发展的重大战略，而汽车尤其

是重型汽车的电动化是实现节能减排的关键路径。

电驱动桥传动系统结构复杂且实际运行中载荷多

变，系统变形加剧会恶化齿轮啮合状态，导致偏载现

象突出，产生显著的功率损失。齿轮作为电驱传动

系统的核心部件，其优化设计有助于改善啮合状态，

从而提升整个传动系统的效率［1‑3］。

在齿轮宏观参数优化方面，目前研究主要集中

在齿轮几何参数对效率、体积和噪声等性能的影

响［4‑5］。宏观参数优化能够从几何设计层面改善齿

轮承载能力和啮合特性，是提升传动效率的重要手

段，但其对齿轮啮合接触状态及动态响应的改善仍

存在一定局限［6］。在微观修形优化方面，现有研究

多聚焦于降低齿轮传动过程中的振动与噪声，同时

兼顾接触应力和载荷分布的改善［7‑8］。微观修形在

改善齿轮啮合接触状态、抑制动态激励以及降低系

统振动噪声方面具有明显优势［9］。但若缺乏与宏观

参数的协同设计，其优化效果仍会受到一定制约。

为进一步实现传动性能的整体提升，部分学者

开始关注齿轮宏观参数与微观修形参数的联合优

化［10‑11］。宏微观参数联合优化能够兼顾效率、接触

性能及动态特性［12］，相较于单一参数优化更具工程

应用价值。然而，现有相关研究大多采用先宏观、后

微观的分步优化形式，未能将宏观几何参数与微观

修形参数置于统一框架下协同寻优。由于两类参数

之间存在耦合关系，分步优化容易导致设计空间的

割裂，使后续修形优化受前期宏观参数结果约束，从

而容易陷入局部较优解，因此难以达到传动效率、接

触性能及振动噪声的多目标全局最优结果。

当前针对传动系统效率优化的研究多集中于单

级齿轮副，而针对包含壳体、轴承及多级传动的完整

电驱动系统研究仍较少。为此，笔者以某电驱动桥

为研究对象，建立考虑壳体柔性的刚柔混合仿真模

型，开展兼顾传动效率、接触性能与系统振动响应的

齿轮宏微观参数多目标协同优化，以提升电驱动桥

传动系统的综合性能，为高效低噪电驱动系统设计

提供理论依据与工程参考。

1 电驱动桥功率损失来源分析

传动效率直接取决于其功率损失的大小。图 1
为电驱动桥传动系统功率损失示意图。其损失可分

为与负载相关的损失和与负载无关的损失［13］。
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1.1　齿轮啮合功率损失　

根据齿轮热承载能力的德国计算标准（ISO/
TR 14179‑2），圆柱齿轮的功率损耗可根据慕尼黑

大学的理论研究和试验结果进行计算，计算公式为

Pmesh = P inH v μmz （1）
其中：Pmesh 为啮合摩擦功率损失（kW）；P in 为输入功

率（kW）；H v 为载荷系数；μmz 为平均摩擦因数。

斜齿轮载荷系数Hv的计算公式为

H v = ( π ( i+ 1 )
z1 i cos β ) ( 1 - εα + ε2

1 + ε2
2 ) （2）

其中：i为传动比；z1 为主动齿轮齿数；β为螺旋角（°）；

εα 为端面重合度；ε1 为啮入重合度；ε2 为啮出重合度。

由于摩擦因数在啮合线上随工作条件的变化较

小，为简化计算，通常可假定为一个平均摩擦因数。

平均摩擦因数是齿轮副在啮合过程中齿廓各点处的

摩擦因数的平均值，可近似为节点处的摩擦因数。

其计算公式为

μmz = 0.048 ( F tb /b
vΣC ρ redC )

0.2

η-0.05
oil R 0.25

a γ （3）

其中：vΣC 为节圆速度（m/s）；ρ redC 为节点处的曲率半

径（m）；F tb 为基圆圆周力（N）；ηoil 为润滑油动力黏

度（mm2/s）；R a 为齿面粗糙度（μm）；γ为润滑油的影

响因子。

1.2　轴承损失　

目前，轴承功率损失研究通常采用 Harris 提出

的经验公式［14］进行摩擦力矩估算。轴承总损失 P b

可表示为

P b = ( M 0 +M 1 ) nb

9 549 （4）

其中：M 0 为与非载荷引起的摩擦力矩（N·m）；M 1 为

载荷引起的摩擦力矩（N·m）；nb 为轴承转速（r/min）。

M 0 与润滑油的运动黏度、轴承类型以及轴承转

速有关，其经验公式为

M 0 =
ì
í
î

ïï
ïï

10-10 f0d 3
m ( vn )2/3 ( vn≥ 2 000 )

1.6 × 10-8 f0d 3
m ( vn< 2 000 )

（5）

其中：f0 为与润滑和轴承类型有关的系数；v为润滑油

的运动黏度（mm2/s）；n为轴承的工作转速（r/min）；

dm 为轴承节圆直径（mm）。

由于M 0 与轴承转速的大小有关，所以需要对M 0

分类计算。

M 1 与轴承的当量动载荷有关，表示为

M 1 = f1 ( P 1 )a ( dm )b
1 000 （6）

其中：f1 为综合考虑轴承尺寸结构以及所承受载荷

大小的系数；P 1 为轴承的径向当量动载荷（N）；a和

b为载荷变动系数，深沟球轴承系数取值为 1，不同

类型轴承的取值可查表确定。

计算滚动轴承当量动载荷前，需要进行斜齿轮

传动受力分析，如图 2 所示。根据力的平衡条件将

法向力分解为圆周力 F t、径向力 F r 和轴向力 F a。

在计算出所有轴承的轴向力和径向力之后，即

可进行当量动载荷的计算，计算公式为

A= XF r + YF a （7）
其中：X为径向载荷系数；Y为轴向载荷系数，这 2 种

载荷系数可通过查阅机械设计手册来确定。

1.3　搅油与风阻功率损失　

Laruelle 等［15］通过试验测试了齿轮的搅油损

失，并将测试结果与文献中的搅油损失预测公式进

行了比较，发现 ISO/TR 14179‑2 给出的齿轮搅油损

失计算公式更接近于实验结果。搅油损失计算公式

可表示为

PL = THω （8）
其中：ω为旋转速度（rad/s）；TH 为搅动扭矩（N·m），

TH = C spC 1 eC2 ( v t/v t0 )；C sp 为溅油系数；C 1 为齿宽的影

响系数；C 2 为浸油深度影响系数；v t 为节圆处的圆周

速度，v t0 = 10 m/s。

图 1　电驱动桥传动系统功率损失示意图

Fig.1　Schematic diagram of power loss in the electric drive 
axle transmission system

图 2　斜齿轮传动受力分析

Fig.2　Force analysis of helical Gear transmission
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风阻功率损失涉及复杂流体力学理论，文献［16］
通过对多类型齿轮试验数据进行拟合，得到了不同

齿轮模数下的风阻损失 Pw 的经验公式。

当斜齿轮法向模数为 1 时，即

Pw = 2.9ρω3 ( d a

2 ) 3.61

m 0.96
n b0.42 （9）

当斜齿轮法向模数介于 1.25~4 之间时，即

Pw = 2.9ρω3 ( d a

2 ) 3.51

m 1.06
n b0.42 （10）

当斜齿轮法向模数为 5 时，即

Pw = 2.9ρω3 ( d a

2 ) 3.42

m 1.16
n b0.42 （11）

其中：ρ为标准状态下的空气密度（kg/m3）；m n 为斜

齿轮的法向模数（mm）。

2 电驱动桥传动系统建模与验证

2.1　齿轮减速系统建模　

根据齿轮传动系统的基本参数，本研究建立的

电驱动桥传动系统仿真模型如图 3 所示。功率流走

向如图 4 所示。该模型主要由两级圆柱斜齿轮减速

系统、行星齿轮减速系统、差速器和换挡机构组成，

其中，两级圆柱斜齿轮减速系统的齿轮副宏观参数

如表 1 所示。

在高转速、大扭矩的工作环境下，电驱动桥壳体

的弹性变形会改变齿轮的啮合位置和轴承的对中状

态，导致齿轮出现啮合错位，从而产生额外的摩擦损

耗与振动噪声。由于传统的刚性壳体假设已无法满

足电驱动桥高精度开发的需求，因此必须采用刚柔

混合的仿真模型，才能更真实地预测效率并优化

设计。

为提升建模精度，须定义准确的边界条件。

笔者通过 Hypermesh 软件，采用四面体网格对桥

壳进行几何清理、网格划分、并设定材料属性和

边界条件，再将其导入动力学建模软件进行缩聚，

最终建立的电驱桥传动系统刚柔混合模型如图 5
所示。

2.2　传动效率仿真与试验验证　

为验证仿真模型的准确性，本研究将电驱动桥

总成安装在测功机台架上进行传动效率测试。电驱

动桥测试台架如图 6 所示。其中：润滑油牌号为

SAE 75W‑90，油面高度保持在桥中心线下方 45 mm
处。在输入转速为 1 000~8 000 r/min 和输入扭矩

为 200~700 N·m 的各工况下进行效率测试。台架

测试与仿真的效率云图对比如图 7 所示。

图 5　电驱桥传动系统刚柔混合模型

Fig.5　The rigid-flexible hybrid model of the electric drive 
bridge transmission system

图 3　电驱动桥传动系统仿真模型

Fig.3　Model of electric drive axle transmission system

图 4　功率流走向

Fig.4　Power current direction

表 1　齿轮副宏观参数

Tab.1　Macroscopic parameters of the gear pair

宏观参数

齿数

法向模数/mm
螺旋角/(°)
压力角/(°)
中心距/mm
齿宽/mm
变位系数

第 1 级（主/从）

30/71
2.25
18
20

119
32/30

0.245 8/-0.452 9

第 2 级（主/从）

41/84
2.75
15
20

178
37/35

0.184 5/-0.162
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为更直观地对比仿真和试验数据，笔者进行了

传动效率误差统计。图 8 为效率误差统计图。结果

显示，当转速较高时，仿真和试验结果存在一定偏

差。这主要是由于高转速下油膜动态变化难以预

测，同时高速运转带来的温升变化和测试环境的干

扰也会对试验结果产生影响。

通过对比分析可知，仿真效率在主要工况区间

内与试验数据吻合度较高，效率变化具有良好的一

致性。除极限仿真工况外，绝对误差不超过 1.5%，

大部分工况的绝对误差约为 0.2%，从而验证了仿真

模型的准确性。

3 电驱动桥齿轮参数多目标优化

笔者以电驱动桥两级减速齿轮为研究对象，对

其宏微观参数进行多目标协同优化设计，旨在实现

传动效率提升的同时，改善齿轮啮合接触性能，使传

动效率与其他性能达到有效平衡，最终实现传动系

统性能的整体提升。

3.1　目标函数　

3.1.1　功率损失最小化　

以功率损失评价传动效率时，齿轮系统的最高

效率意味着功率损失最小。

P t = P 1 + P 2 （12）
其中：P t 为总功率损失；P 1 为第 1 级减速齿轮的功率

损失；P 2 为第 2 级减速齿轮的功率损失。

3.1.2　传递误差峰峰值最小化　

有效抑制传递误差的波动，能够从根源上降低

齿轮传动的动态激励。由于齿轮噪声的计算通常非

常复杂且耗时，因此优化中并未直接将齿轮振动噪

声作为设计目标，而是选择传递误差峰峰值作为改

善系统噪声、振动与声振粗糙度（noise，vibration 
and harshness，简称 NVH）性能的设计目标。

传递误差峰峰值的定义为

ΔT e = max (T e ( t ) )- min (T e ( t ) ) （13）
其中：T e 为一个完整啮合周期内的瞬时传递误差时

变曲线。

传递误差受齿轮宏观与微观参数的共同影响。

对于齿宽来说，适当增大齿宽可提高啮合刚度、减小

弹性变形，从而在一定范围内降低传递误差。但齿

宽增加又会加剧搅油损失，这与以功率损失最小的

优化目标形成核心矛盾。因此，若在优化过程中仅

追求效率，优化结果往往会导致传递误差增大，进而

加剧系统振动噪声。

基于此，笔者在传动效率多目标优化中，将传递

误差峰峰值作为优化目标之一，以有效权衡效率与

振动噪声。

3.1.3　斜齿轮的总体积最小化　

齿轮体积的最小化可以减轻重量，从而降低能

耗。由立体几何知识可得出啮合圆柱斜齿轮副的体

图 6　电驱动桥测试台架

Fig.6　Electric drive axle test bench

图 7 台架测试与仿真的效率云图对比

Fig.7　Test and simulation efficiency map chart comparison

图 8　效率误差统计图

Fig.8　Efficiency error statistical chart
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积函数为

V= πb
4
m 2

n ( z2
1 + z2

2 )
cos2 β

（14）

其中：m n 为法向模数；z1 为主动齿轮齿数；z2 为从动

齿轮齿数；β为螺旋角。

3.1.4　齿面载荷分布均匀化　

控制齿面载荷均匀分布是保证齿轮齿面接触强

度和可靠性的关键。齿面载荷表示为

A ca = KAKVK aK β
F n

L
（15）

其中：KA 为使用系数；KV 为动载系数；K a 为齿间载

荷分配系数；K β 为齿向载荷分配系数；F n 为轮齿法

向载荷；L为齿面接触线长度。

3.2　设计变量　

3.2.1　齿轮宏观参数设计变量　

根据功率损失来源分析可知，齿面粗糙度、齿

宽、压力角、螺旋角、传动比、模数、变位系数及润滑

油黏度等因素均会影响功率损失。为量化各因素的

影响程度，笔者通过敏感度分析方法识别关键损耗

因子，为后续的优化提供参考依据。传动比和模数

因在初始设计阶段已确定，故未纳入本次敏感度分

析。敏感度分析结果如图 9 所示。

根据敏感度分析结果，压力角的敏感度最高（约

为 0.35），其次为齿宽。因此，压力角与齿宽对功率

损失的影响最为显著，是电驱动桥传动效率优化的

关键对象。考虑到润滑油参数并非本研究重点，且

螺旋角对齿轮重合度与轴向力具有重要影响，进而

影响振动噪声及传动平稳性。因此，本研究最终选

择齿宽、压力角和螺旋角 3 个参数作为优化变量。

根据《齿轮设计手册》并结合本研究涉及的传动

系统布置空间与承载能力要求，齿轮宏观参数优化

范围如下：齿宽为 20~50 mm；压力角为 15~25°；螺
旋角为 8~25°。
3.2.2　齿轮微观修形参数设计变量　

本研究采用齿向修形与齿廓修形相结合的方

法，选定齿向斜度、齿向鼓形量、渐开线斜度和渐开

线鼓形量这 4 个参数作为齿轮修形的优化变量。根

据 ISO 6336‑1：2006《齿轮承载能力计算》中对修形

量的建议范围及相关文献［17‑18］，笔者确定的齿轮

微 观 修 形 参 数 设 计 变 量 范 围 如 下 ：齿 向 斜 度 为

-20~20 μm；齿向鼓形量为 0~20 μm；渐开线斜度

为-20~20 μm；渐开线鼓形量为 0~20 μm。

3.3　优化流程　

笔者提出的齿轮宏微观参数多目标优化流程如

图 10 所示。

综合考虑优化精度与计算时间成本，笔者采用

非支配排序遗传算法进行优化，将种群规模设为

50，最大进化代数设为 20。优化过程共进行 1 000
次方案评估，直至满足收敛条件，此时种群达到最大

迭代次数并均匀分布，相对改善率达到阈值。

4 优化结果分析

为验证笔者提出方法的有效性，从齿轮接触应

力、传递误差和传动效率 3 个方面对优化前后的齿

轮传动性能进行分析。优化后的齿轮副宏微观参数

如表 2 所示。

图 9　敏感度分析结果

Fig.9　Results of sensitivity analysis

图 10　齿轮宏微观参数多目标优化流程

Fig.10　Flowchart for multi-objective optimization of macro 
and micro parameters of gears
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4.1　齿轮接触应力分析　

结合电机最大转矩（500 N·m）工作特性及整车

实际工作环境，设定转速为 6 000 r/min，输入转矩分

别为最大转矩的 25%、50%、75%、100%，依次记为

工况 1~4。对优化前后、不同输入转矩下的齿轮接

触应力进行对比分析。

4种工况下优化前后的齿轮接触应力对比如表 3
所示。从表可知，4 种工况下各级减速齿轮的最大

接触应力均明显降低，最大降幅为 26%（工况 4），优

化效果显著。

以该电驱动桥的高速巡航典型工况（工况 1）为

例，通过微观几何接触分析，得到了齿轮参数优化

前、后各级齿轮的最大接触应力分布。齿轮宏微观

参数协同优化前、后的第 1 级和第 2 级减速齿轮接

触应力分别如图 11、12 所示。

分析结果表明，优化前齿轮接触应力较大且存

在严重偏载，优化后齿面接触应力显著降低且分布

更为均匀，有效降低了齿轮疲劳失效的风险。

4.2　传递误差分析　

各工况下第 1 级和第 2 级齿轮副优化前后传递

误差峰峰值对比如表 4 所示。可见，4 种工况下各级

图 11 第 1 级减速齿轮接触应力

Fig.11　Contact stress of the first-stage reduction gear

表 2　优化后的齿轮副宏微观参数

Tab.2　The macro and micro parameters of the op‑
timized gear pair

齿轮参数

齿宽/mm
压力角/(°)
螺旋角/(°)
齿向斜度/μm
齿向鼓形量/μm
渐开线斜度/μm
渐开线鼓形量/μm

第 1 级（主/从）

32/34.06
24.25
12.78
0.042
0.216
0.959
0.115

第 2 级（主/从）

30.71/30.93
21.05
16.78

-0.020
0.151
1.02

0.901

表 3　齿轮接触应力对比

Tab.3　Comparison of contact stress of gears   MPa

分析指标

第 1 级减速齿轮副

最大接触应力

第 2 级减速齿轮副

最大接触应力

工况

1
2
3
4
1
2
3
4

优化前

684
992

1 235
1 494

592
830

1 016
1 206

优化后

560
783
958

1 106
523
751
951

1 154

图 12 第 2 级减速齿轮接触应力

Fig.12　Contact stress of the second-stage reduction gear
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减速齿轮的传递误差峰峰值均明显降低。

以高速巡航典型工况（工况 1）为例，图 13和图 14
分别为优化前后第 1 级和第 2 级减速齿轮副传递误

差曲线。优化前的传递误差曲线存在明显的波动与

突变，峰峰值较大，说明在啮合过程中存在显著的冲

击与不平稳现象。优化后的传递误差曲线则变得更

光滑、平稳，周期性波动大幅减弱。

为进一步验证优化后的系统振动情况，本研究

选取图 5 所示的输出轴节点（5 和 6 号）处对应的滚

动轴承（8 和 9 号）进行振动加速度分析。第 1 级和

第 2 级减速齿轮谐波激励下的振动加速度如图 15、
16 所示。在第 1 级和第 2 级减速齿轮谐波激励作用

下，优化后两测点的轴承振动加速度矢量振幅整体

均有所下降，曲线波动趋于平缓，表明所提出的优化

方案能够有效抑制系统振动响应。

综上所述，经齿轮宏微观参数优化后，由于传递

误差峰峰值大幅减小，因此齿轮在传动过程中的动

态激励源被有效削弱，从而减弱了齿轮箱的振动加

速度和结构辐射噪声。

4.3　传动效率分析　

优化后的传动效率云图如图 17 所示。可以看

出，优化后的效率等高线整体向高效率区域移动，尤

其在高转矩、中高转速的常用工况区间，形成了显著

的高效率区。

电驱动桥传动系统在全工况下的优化后功率损失

降幅如图 18所示。结果表明，优化后全工况范围内的

功率损失均有所降低，最大降幅约为 23.7%。其中，

在低转速、高扭矩工况下的功率损失降幅最为显著，

图 13　优化前后第 1 级减速齿轮副传递误差曲线

Fig.13　Optimize the transmission error of the first-stage re‑
duction gear pair before and after

图 17　优化后传动效率云图

Fig.17　Optimized transmission efficiency map

图 14　优化前后第 2 级齿轮副传递误差曲线

Fig.14　Optimize the transmission error of the second-stage 
reduction gear pair before and after

图 15　第 1 级减速齿轮谐波激励下的振动加速度

Fig.15　The vibration acceleration under harmonic excitation 
of the first-stage reduction gear

图 16　第 2 级减速齿轮谐波激励下的振动加速度

Fig.16　The vibration acceleration of the second-stage reduc‑
tion gear under harmonic excitation

表 4　传递误差峰峰值对比

Tab.4　Peak‑to‑peak comparison of transfer error um

分析指标

第 1 级减速齿轮

副传递误差峰峰值

第 2 级减速齿轮

副传递误差峰峰值

工况

1
2
3
4
1
2
3
4

优化前

0.164
0.318
0.479
0.678
0.104
0.206
0.305
0.403

优化后

0.042
0.036
0.031
0.026
0.049
0.078
0.140
0.327

906



第  4 期 郭年程，等：电驱动桥传动效率分析及多目标优化

最大降幅对应工况分别为驱动转速为 1 000 r/min、
扭矩为 700 N·m。该最大降幅工况下的功率损失对

比如表 5 所示。由于低转速、高扭矩下系统损耗主

要以负载相关损耗为主，而齿轮宏微观参数优化主

要针对啮合过程中的摩擦损耗，因此效率提升更为

明显。相比之下，高转速工况下搅油等与负载无关

的损耗占比较大，故功率损失降幅相对有限。

以该款电驱动桥的高速巡航典型工况（工况 1）
为例进行功率损失的深入分析，此工况为其常用运

行条件。优化前后高速巡航工况功率损失对比如

表 6 所示。

结果表明，经齿轮宏微观参数协同优化后，该工

况下电驱动桥传动系统总功率损失降低了 560 W。

其中，齿轮啮合功率损失的降幅达 29.5%，是效率提

升的主要原因。这是由于通过齿轮宏观参数与微观

修形，改善了齿轮啮合接触路径与载荷分布，降低了

齿面间的摩擦损耗。此外，轴承损失降低了 4.9%，

齿轮总质量减少了 0.38 kg，降幅约为 3.1%，表明该

优化方案在提升效率的同时也实现了轻量化。

5 结  论

1） 为建立准确的传动效率仿真边界，笔者建立

了考虑壳体柔性的电驱动桥传动系统刚柔混合仿真

模型，并通过台架试验验证了仿真模型的有效性和

计算精度。

2） 提出了齿轮宏微观参数协同优化设计方法，

并进行了多目标优化设计。结果显示：优化后各工

况下第 1 级和第 2 级减速齿轮的接触应力和传递误

差峰峰值均有所降低，齿轮载荷分布更加均匀，偏载

现象得到改善，系统振动加速度显著减小。同时，在

主要工况区间内，电驱动桥的传动效率均得到有效

提升，功率损失最大降幅为 23.7%。

3） 在高速巡航典型工况下的分析发现，齿轮啮

合功率损失的降低是效率提升的主要原因，降幅可

达 29.5%，同时轴承损失也降低了 4.9%，齿轮质量

减小 3.1%。该研究成果为高性能电驱动桥的开发

提供了一种有效的设计思路。
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