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摘　要：建立了１．５ＭＷ风力发电齿轮传动系统非线性动力学微分方程，分析了由时变啮合刚度与
综合误差引起的内部激励和由风速变化引起的外部激励，给出了使用系数、动载系数和轴承载荷系数的

表达式，在此基础上，研究了齿轮传动系统的可靠性评估问题，对齿轮、滚动轴承和传动系统分别进行

可靠性评估，最后给出了实例计算结果。
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　　随着能源和环境问题日趋严峻，风力发电在世界
范围内得到快速发展，风力发电机作为风力发电系统

的核心关键设备，其国产化设计制造问题成为风力发

电的瓶颈。在风力发电机中，齿轮传动增速箱是一个

关键部件，由于其特殊的变载荷使用工况和高空架设

等使用环境，要求具有寿命长（１５～２０ａ）、可靠性高、
重量轻、易维护且成本低。而在实际使用中，风力发电

机的故障５０％左右发生在齿轮传动系统。长期以来，
人们在对齿轮传动系统可靠性设计与评估中，对滚动

轴承载荷系数、齿轮使用系数和动载系数的选用都是

按照查表获得，如朱文予编著的《机械概率设计与模

糊设计》［１］和吴 波等编著的《机械零件与系统可靠性

模型》［２］，这对于变载荷条件下的齿轮传动系统的可

靠性设计与评估，缺乏科学依据和针对性。

笔者在对齿轮传动系统进行变载荷条件下动力学

分析的基础上求得滚动轴承载荷系数、齿轮使用系数

和动载系数并对齿轮传动系统可靠性进行了评估，较

为准确全面地评价了风力发电机齿轮传动系统的可靠

性，为风力发电机齿轮传动系统的可靠性设计与评估

提供了方法依据。

１　齿轮传动系统的非线性动力学方程

１．５ＭＷ风力发电机齿轮传动系统结构简图如图１所示。

ｐ．行星轮；ｒ．内齿轮（固定）；ｃ．行星架；ｓ．太阳轮；
４．一级主动斜齿轮；５．一级从动斜齿轮；
６．二级主动斜齿轮；７．二级从动斜齿轮；

Ｔｉｎ．输入扭矩；Ｔｏｕｔ．输出扭矩；

ｇｉ．滚动轴承代号，ｉ代表轴承的编号，ｉ＝１，２，…，８

图１　风力发电齿轮传动系统结构简图

此系统采用一级ＮＧＷ行星齿轮和两级斜齿轮传
动，在建立动力学方程时，其各个自由度方向上的等效

质量、等效刚度由齿轮和轴的质量、刚度决定，用弹簧

和阻尼器模拟轴承各个方向的刚度和阻尼，齿轮啮合

参数用弹簧和阻尼器进行模拟，应用达朗伯原理，得到

系统的非线性动力学方程为

Ｍｘ··＋Ｃｘ·＋Ｋｘ＝Ｆ， （１）



式中ｘ为位移向量，它定义为
ｘ＝｛θｃ，ｘｃ，ｙｃ，θｓ，ｘｓ，ｙｓ，θｐ１，ξｐ１，ηｐ１，

θｐ２，ξｐ２，ηｐ２，θｐ３，ξｐ３，ηｐ３，θ４，ｘ４，ｙ４，ｚ４，

θ５，ｘ５，ｙ５，ｚ５，θ６，ｘ６，ｙ６，ｚ６，θ７，ｘ７，ｙ７，ｚ７｝， （２）

其中：θ为齿轮扭转位移；ξｐｉ，ηｐｉ（ｉ＝１，２，３）为第 ｉ个

行星轮径向位移；ｘ，ｙ为其余齿轮径向位移；ｚ为齿轮
轴向位移；下标表示图１中相应的传动零部件。

Ｍ为系统的质量矩阵，
Ｍ＝ｄｉａｇ（Ｉｃ，ｍｃ，ｍｃ，Ｉｓ，ｍｓ，ｍｓ，

Ｉｐ１，ｍｐ１，ｍｐ１，Ｉｐ２，ｍｐ２，ｍｐ２，Ｉｐ３，ｍｐ３，ｍｐ３，

Ｉ４，ｍ４，ｍ４，ｍ４，Ｉ５，ｍ５，ｍ５，ｍ５，

Ｉ６，ｍ６，ｍ６，ｍ６，Ｉ７，ｍ７，ｍ７，ｍ７），

（３）

其中：Ｉ为转动惯量；ｍ为质量。
Ｆ为外载荷向量，

Ｆ [＝ Ｔｉｎ，０，０，…，０{ ，
共２６个

－Ｔｏｕｔ，０，０， ]０ Ｔ
， （４）

其中Ｃ，Ｋ分别为系统的阻尼和刚度矩阵，它们可以根
据方程（１）展开式写出，这里限于篇幅就不列出；方程
（１）中沿各齿轮副啮合线的相对位移为
ｕｎ４５＝（ｒｂ４θ４－ｒｂ５θ５）ｃｏｓβｂ４５＋（ｚ４－ｚ５）ｓｉｎβｂ４５＋

［（ｙ４－ｙ５）ｓｉｎαｔ４５－（ｘ４－ｘ５）ｃｏｓαｔ４５］ｃｏｓβｂ４５－ｅ４５；

（５）

ｕｎ６７＝（ｒｂ６θ６－ｒｂ７θ７）ｃｏｓβｂ６７＋（ｚ６－ｚ７）ｓｉｎβｂ６７＋

［（ｙ６－ｙ７）ｓｉｎαｔ４６７－（ｘ６－ｘ７）ｃｏｓαｔ６７］ｃｏｓβｂ６７－ｅ６７；

（６）

ｕｐｉｓ＝ｒｂｐｉθｐｉ－ｒｂｓθｓ＋ｒｂｃｃｏｓαｐｉｓθｃ＋　　

ｘｓｓｉｎ（ψｉ＋αｐｉｓ）－ｙｓｃｏｓ（ψｉ＋αｐｉｓ）－

ｘｃｓｉｎ（ψｉ＋αｐｉｓ）＋ｙｃｃｏｓ（ψｉ＋αｐｉｓ）＋

ηｐｉｃｏｓαｐｉｓ－ξｐｉｓｉｎαｐｉｓ－ｅｐｉｓ； （７）

ｕｐｉｒ＝ｒｂｐｉθｐｉ－ｒｂｃｃｏｓαｐｉｒθｃ＋ｘｃｓｉｎ（ψｉ＋αｐｉｒ）－

ｙｃｃｏｓ（ψｉ＋αｐｉｒ）＋ξｐｉｃｓｉｎαｐｉｒ－ηｐｉｃｃｏｓαｐｉｒ－ｅｐｉｒ；

（８）
式中：ｕ为沿齿轮副啮合线的相对位移；下标 ｐｉｓ为太
阳轮与第ｉ个行星轮齿轮副，ｐｉｒ为内齿轮与第 ｉ个行
星轮齿轮副，ｎ为斜齿轮法向方向；４５为斜齿轮４和斜
齿轮５齿轮副，６７为斜齿轮６和斜齿轮７齿轮副；下
标含义下同；α为齿轮啮合角；αｔ为端面啮合角；ｅ为

齿轮副相对综合误差；βｂ为基圆柱面上的螺旋角；ｒｂｃ
为行星架当量基圆；ψｉ为第ｉ个行星轮相对行星架位
置角；ｒｂｉ（ｉ＝ｐ１，ｐ２，ｐ３，ｓ，４，５，６，７）为各齿轮基圆半径。

２　系统的激励分析

２．１　刚度激励
刚度激励就是齿轮啮合过程中啮合综合刚度的时

变性引起的动态激励。计算齿轮时变啮合刚度时，通

常先按ＧＢ３４８０－１９９７计算出啮合刚度的峰值和平均
值，然后按啮合频率将轮齿啮合综合刚度简化成矩形

波周期函数，再将其展开成傅里叶级数并略去高阶项

后整理得［３４］

ｋ（ｔ）＝ｋｍ ＋
３

ｉ＝１
ｋａｉｃｏｓ（ｉωｔ＋φ）， （９）

式中：ｋｍ为平均啮合刚度；ｋａｉ为变刚度幅值系数；ω为
啮合频率，ω＝π·ｎ·ｚ／３０；ｎ，ｚ，φ分别为转速、齿数及
相位角。

２．２　误差激励
齿轮误差可以用实测误差为误差曲线，也可用以

齿频为基频的傅里叶级数表示，或者在一般情况下用

齿频的简谐函数表示，笔者根据齿轮设计的精度等级

确定齿轮的偏差，采用简谐函数表示法进行误差模拟，

因此齿轮误差和基节误差可用正弦函数表示为［３４］

ｅ（ｔ）＝ｅ０＋ｅｒｓｉｎ（２πｔ／Ｔｚ＋φ）， （１０）
式中：ｅ０，ｅｒ为齿轮误差的常值和幅值；Ｔｚ为齿轮的啮
合周期，Ｔｚ＝６０／ｎｚ；ｎ，ｚ，φ分别为转速、齿数及相
位角。

２．３　阻尼
由于阻尼本身的复杂性，人们对其研究至今还很

不充分。往往采用线性阻尼模型，假设系统阻尼的大

小与振动速度的一次方成正比。关于线性阻尼有多种

取法，这里采用比例阻尼来进行模拟计算［４］：

Ｃ＝ａＭ＋ｂＫ， （１１）
式中ａ，ｂ为Ｒａｙｌｅｉｇｈ阻尼比例系数，这样，方程（１）可
以采用正则坐标变换进行解耦。

２．４　外部激励
风速的变化是随机的，它与地形、地势、高度、季节

性等密切相关，在实际工程应用中可以得到不同风场

的风速数据，根据风速数据可以计算出变载荷引起的

外部激励，这里给出假定风速按正弦变化时变载荷引

起的外部激励表达式［５］。外部激励由平均分量 Ｔｍ和
交变分量ΔＴ组成，则输入端为

Ｔｉｎ＝Ｔｉｎｍ＋ΔＴｉｎ， （１２）
式中：Ｔｉｎｍ＝１／２·ρπＲ

３ＣＴ（λ）ｖ
２
ｍ；

ΔＴｉｎ＝１／２·ρπＲ
３ＣＴ（λ）（ｖａｓｉｎ（ｗｔ））

２；

ρ为空气密度；Ｒ为风轮半径；λ为叶尖速比；ＣＴ（λ）
为叶尖速比为 λ时的扭矩系数，ＣＴ（λ）＝ＣＰ（λ）／λ，
ＣＰ（λ）为叶尖速比为λ时的风能利用系数；ｖｍ为平均
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风速；ｖａ＝εｖｖｍ，εｖ为风速改变系数；ｗ为风轮转动的
激振频率。

输出端为

Ｔｏｕｔ＝Ｔｏｕｔｍ＋ΔＴｏｕｔ， （１３）
式中：Ｔｏｕｔｍ＝９５４９·Ｐ／ｎ；ΔＴｏｕｔ＝Ｔａｓｉｎ（ｗｔ），
Ｔａ＝εＴＴｏｕｔｍ，εＴ为扭矩改变系数。

３　载荷系数的计算

３．１　动载荷的计算
引入等效内部激励并略去微小量，方程（１）可以

改写为

Ｍｘ··＋Ｃｘ·＋Ｋｘ＝ΔＫ（ｔ）ｅ（ｔ）＋ΔＦ（ｔ）， （１４）
式中：ΔＫ（ｔ）为变刚度部分；ΔＦ（ｔ）为外部激励的变动
部分；由内部激励ΔＫ（ｔ）ｅ（ｔ）引起的动载荷为内部附
加动载荷，由外部激励 ΔＦ（ｔ）引起的动载荷为外部附
加动载荷。

根据动力学理论，方程（１４）在正则坐标下的第 ｉ
个坐标的响应ξｉ（ｔ）为

［６］

ξｉ（ｔ）＝ｅ
－ζｉωｔｉ ξｉ（０）ｃｏｓωｄｉｔ＋

ξ·ｉ（０）＋ζｉωｉξｉ（０）
ωｄｉ

ｓｉｎωｄｉ[ ]ｔ＋
　　 １

ωｄｉ∫
ｔ

０
Ｒｉ（τ）ｅ

－ζｉω（ｔ－τ）ｓｉｎωｄｉ（ｔ－τ）ｄτ， （１５）

式中：ζｉ为第 ｉ阶模态阻尼比；ωｉ，ωｄｉ分别为无阻尼和

有阻尼时第ｉ阶固有频率且 ωｄｉ＝ωｉ １－ζ２槡 ｉ；Ｒｉ（ｔ）为
正则坐标下的激振力；Ｒｉ（ｔ）＝Ｎ

Ｔ｛Ｆ｝Ｎ，Ｎ为正则
矩阵。

采用模态叠加法可以求出ｔ时刻的响应

ｘ（ｔ）＝
ｎ

ｉ＝１
Ｎｉξｉ（ｔ）， （１６）

这样单对齿轮副动载荷的计算式为

Ｆｉ＝Ｋｉｕｉ， （１７）
式中：Ｆｉ为齿轮副的动载荷；Ｋｉ为齿轮副的平均啮合
刚度；ｕｉ为齿轮副沿啮合线的相对位移。单个滚动轴
承径向或轴向动载荷计算式为

Ｆｇｉ＝Ｋｇｉｘｉ， （１８）
式中：Ｆｇｉ为滚动轴承径向或轴向动载荷；Ｋｇｉ为滚动轴
承径向或轴向刚度；ｘｉ为径向或轴向位移。
３．２　使用系数和动载系数的计算

各齿轮副使用系数ＫＡ的计算式为
ＫＡ＝（Ｆτ＋Ｆｅｘ）／Ｆτ （１９）

式中：Ｆτ为各齿轮副传递的切向载荷；Ｆｅｘ为各齿轮副
的外部附加动载荷，其计算表达式见表１。

各齿轮副动载系数ＫＶ的计算式为。
ＫＶ＝（Ｆτ＋Ｆｉｎ）／Ｆτ， （２０）

式中Ｆｉｎ为各齿轮副的内部附加动载荷，其计算表达式

见表１。
表１　各齿轮副的外部和内部附加动载荷表达式

齿轮副 ｐｉｓ ｐｉｒ ４５ ６７

Ｆｅｘ Ｋｐｉｓｕｐｉｓ Ｋｐｉｒｕｐｉｒ Ｋ４５ｕｎ４５ Ｋ６７ｕｎ６７
Ｆｉｎ Ｋｐｉｓｕｐｉｓ Ｋｐｉｒｕｐｉｒ Ｋ４５ｕｎ４５ Ｋ６７ｕｎ６７

说明：Ｆｅｘ行对应的ｕ是由外部激励引起的沿啮合线的相对
位移；Ｆｉｎ行对应的 ｕ是由内部激励引起的沿啮合线的相对

位移。

３．３　滚动轴承载荷系数的计算
由内部激励和外部激励引起的各滚动轴承载荷系

数ｆｐ的计算表达式为
ｆｐ＝（Ｐ＋Ｆｐ）／Ｐ， （２１）

式中：Ｐ为不考虑激励时的当量动载荷；Ｆｐ为由激励
引起的当量动载荷，其表达式为

Ｆｐ＝ＸＦｇｒ＋ＹＦｇａ， （２２）
式中：Ｘ、Ｙ分别为径向和轴向折算系数；Ｆｇｒ、Ｆｇａ分别为
激励力产生的径向动载荷和轴向动载荷，计算式参见

式（１８）。
３．４　系数对可靠性评估的意义

由式（１９）、（２０）、（２１）计算得到使用系数 ＫＡ、动
载系数ＫＶ和滚动轴承载荷系数ｆｐ，按这些系数进行风
力发电齿轮传动系统的可靠性评估，能较准确地评估

变载荷条件下风力发电齿轮传动系统的可靠性，使可

靠性评估更接近实际工况，并有科学依据和针对性。

４　齿轮传动系统的可靠性评估

４．１　齿轮接触疲劳强度可靠性评估模型
实验表明，齿面接触应力和接触疲劳强度均近似

服从对数正态分布［１］，联结方程为

ＺＲＨ＝ｌｎ
σＨＧ
σＨ／（Ｃ

２
σＨＧ＋Ｃ

２
σＨ）

１
２， （２３）

式中符号说明及具体计算参见文献［１］。
则可靠度

ＲＨ＝Φ（ＺＲＨ）。 （２４）
４．２　齿轮弯曲疲劳强度可靠性评估模型

实验表明，齿根弯曲应力和弯曲疲劳强度均近似

服从对数正态分布［１］，联结方程为

ＺＲＦ＝ｌｎ
σＦＧ
σＦ／（Ｃ

２
σＦＧ＋Ｃ

２
σＦ）

１
２， （２５）

式中符号说明及具体计算参见文献［１］。
则可靠度

ＲＦ＝Φ（ＺＲＦ）。 （２６）
４．３　滚动轴承的可靠性评估模型

滚动轴承的疲劳寿命服从威布尔分布，其可靠性

评估模型为［２］

Ｒ＝ｅｘｐ［－０．１０５３６（ｔ／ｔ９０）
ｍ］， （２７）

式中：ｔ为轴承寿命；ｍ为形状参数；ｔ９０是滚动轴承可
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靠度为９０％时的额定寿命，

ｔ９０＝
１６６７０
ｎ

Ｃｒ
ｆｐ( )Ｐ

ε

（ｈ）， （２８）

式中：Ｃｒ为基本额定动载荷；ｎ为轴承工作转速；ε为
寿命指数；载荷系数ｆｐ用式（２１）计算得到。
４．４　齿轮传动系统的可靠性评估模型

在风力发电齿轮传动系统中，如果任意一个重要

零件如齿轮、轴承失效，则系统就失效，因此，考虑失效

零件间的相关性则系统的可靠度为［１］

Ｒｓ＝０．８６
ｎ

ｉ＝１
Ｒｉ＋０．１４， （２９）

式中Ｒｉ为为齿轮和轴承任一单元的可靠度。

５　设计计算举例

已知风力发电机的设计风速为１３ｍ／ｓ，额定功率

为１．５ＭＷ，风叶直径为 ７０ｍ，风叶转子设计转速

１４．８ｒ／ｍｉｎ，风场的风密度 １．２１ｋｇ／ｍ３，叶尖速比

４．１７，风能利用系数０．２９，使用寿命１５～２０ａ，传动比

９４．５２７，精度等级６，内齿轮：材料为４０ＣｒＭｏ、热处理为

调质，轴：材料为 ４５、热处理为调质，其余材料为

１７ＣｒＮｉＭｏ６、热处理为渗碳淬火，几何参数见表２，要求

对齿轮传动系统可靠性进行评估。

表２　算例的几何参数

行星级
太阳轮Ｚｓ 行星轮Ｚｐ 内齿轮Ｚｒ 模数ｍ 齿宽ｂ／ｍｍ 压力角α／（°）中心矩ａ／ｍｍ

２７ ４４ １１７ １３ ３７０ ２２．５ ４７２

中速级
主动轮齿数Ｚ４ 从动轮齿数Ｚ５ 法向模数ｍｎ 螺旋角β（°） 齿宽ｂ／ｍｍ 压力角α／（°）中心矩ａ／ｍｍ

１０４ ２３ １０ １０．５ ３００ ２２．５ ６５０

高速级
主动轮齿数Ｚ６ 从动轮齿数Ｚ７ 法向模数ｍｎ 螺旋角β（°） 齿宽ｂ／ｍｍ 压力角α／（°）中心矩ａ／ｍｍ

９８ ２５ ６．５ １２．５ １７０ ２０ ４１４

５．１　使用系数和动载系数的计算结果
限于篇幅，这里只列出行星轮与内齿轮（图２５）

的使用系数和动载系数的变化曲线。

图２　齿轮副ｐｉｒ无阻尼使用系数变化曲线

图３　齿轮副ｐｉｒ有阻尼使用系数变化曲线

图４　齿轮副ｐｉｒ无阻尼动载系数变化曲线

图５　齿轮副ｐｉｒ有阻尼时动载系数变化曲线

从图２、３知行星轮与内齿轮的使用系数在０．９２～
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１．０８之间变化，有阻尼时使用系数衰减不是很快。因
此，使用系数ＫＡ取１．０８。

从图４知行星轮与内齿轮的动载系数在０～２之
间变化，从图５知在阻尼作用下快速衰减后在０．５０～
１．２５之间变化，因此，动载系数ＫＶ取１．２５。
５．２　滚动轴承载荷系数计算结果

限于篇幅，这里只列出行星轮轴承 ｇ２（图６７）的

载荷系数变化曲线。

　　图６　轴承ｇ２无阻尼载荷系数变化曲线

　　　图７　轴承ｇ２有阻尼载荷系数变化曲线

从图６知行星轮轴承载荷系数在０．８２～１．１５之
间变化，从图７知在阻尼作用下快速衰减后在０．８６～
１．０８之间变化，因此，载荷系数ｆｐｇ２取１．０８。

５．３　可靠性评估
５．３．１　齿轮和滚动轴承的可靠性评估

由５．１节得到使用系数和动载系数的取值，其余各
修正系数均值根据已知条件按 ＧＢ３４８０－１９９７计算得
到，按式（２４）、（２６）分别计算出齿轮接触强度和弯曲强
度的可靠度（参见表３）；由５．２节得到轴承载荷系数的
取值，按式（２７）计算得到其可靠度（参见表４）。

表３　齿轮接触强度和弯曲强度的可靠度计算结果

ＺＲＨ６７ ＺＲＦ７ ＺＲＦ６ ＺＲＨ４５ ＺＲＦ５ ＺＲＦ４ ＺＲＨｐｉｓ ＺＲＨｐｉｒ ＺＲＦｓ ＺＲＦｐ ＺＲＦｒ
ＺＲ ２．８１７ ２．７３８ ２．７２９ ３．９６６ ２．８８８ ３．２２４ ４．２３８ １０．９５７ ２．６３１ ２．６４０ ２．８６６

Ｒ ０．９９８ ０．９９７ ０．９９７ ０．９９９ ０．９９８ ０．９９９ ０．９９９ ≈１ ０．９９７ ０．９９５ ０．９９７

ＺＲ
Ｒ

（常规方法）
２．６２１ ２．５２４ ２．６１２ ３．７３６ ２．６３２ ２．９０５ ４．０２１ １１．２３５ ２．３２１ ２．７４６ ２．９７２

０．９９６ ０．９９４ ０．９９５ ０．９９９ ０．９９６ ０．９９８ ０．９９９ ≈１ ０．９８９ ０．９９７ ０．９９８

　　说明：表中ＺＲ表示联结系数，Ｒ表示可靠度，ＺＲＨ６７，ＺＲＨ４５分别表示斜齿轮副６７和斜齿轮副４５接触强度的联结系数，ＺＲＨｐｉｓ，ＺＲＨｐｉｒ分别

表示行星轮与太阳轮和行星轮与内齿轮接触强度的联结系数，ＺＲＦ７、ＺＲＦ６、ＺＲＦ５、ＺＲＦ４、ＺＲＦｓ、ＺＲＦｐ、ＺＲＦｒ分别表示斜齿轮７、斜齿轮６、斜齿

轮５、斜齿轮４、太阳轮、行星轮和内齿轮弯曲强度的联结系数。

表４　滚动轴承可靠度计算结果

轴承编号 ｇ２ ｇ３ ｇ４ ｇ５ ｇ６ ｇ７ ｇ８

轴承型号 ２３２４４ ＮＣＦ２９６８ ２３０６８ ２２３３６ ２２３３６ ＮＵＰ２２２４ ＮＵ２３２６

可靠度 ０．９９９８ ０．９９８７ ≈１ ０．９９８９０．９９９６ ０．９９８７ ０．９９９７

可靠度（常规方法） ０．９９７６ ０．９９４５ ≈１ ０．９９４６０．９９７１ ０．９９４５ ０．９９７５

５．３．２　齿轮传动系统的可靠性评估

由表３、４的数据按式（２９）计算得到由齿轮和滚

动轴承组成的串联系统的可靠度为０．９８１０；这表示按

算例的设计参数设计的风力发电齿轮传动系统，有

９８．１０％的产品能使用２０年不发生失效。而由表３、４

的数据（常规方法所得）按式（２９）计算系统的可靠度

为０．９５６３，这说明按查表得到的系数进行变载荷条件

下的风力发电齿轮传动系统可靠性评估降低了系统的

可靠性，不能准确地评估系统的可靠性，相反，基于动

力学进行变载荷条件下的风力发电齿轮传动系统可靠
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性评估，更能准确地反映实际工况。

６　结　论

笔者在建立风力发电机齿轮传动系统动力学模

型，考虑风载变化的条件下，对风力发电机齿轮传动系

统的动力学进行了分析，求得风载变化条件下的使用

系数、动载系数和滚动轴承载荷系数变化曲线，据此对

齿轮、轴承和传动系统的可靠性进行了分析评价，并和

按查表的方法进行可靠性评估作了比较。按本文方法

可以较为准确全面地评价变载荷条件下风力发电机齿

轮传动系统的可靠性，评估设计参数能否达到可靠性

设计的要求，有较好的工程应用价值。

参考文献：

［１］朱文予．机械概率设计与模糊设计［Ｍ］．北京：高等教育

出版社，２００１．

［２］吴 波，黎明发．机械零件与系统可靠性模型［Ｍ］．北京：

化学工业出版社，２００２．

［３］ＫＡＨＲＡＭＡＮＡ．Ｎａｔｕｒａｌｍｏｄｅｓｏｆｐｌａｎｅｔａｒｙｇｅａｒｔｒａｉｎｓ［Ｊ］．

ＪｏｕｒｎａｌｏｆＳｏｕｎｄａｎｄＶｉｂｒａｔｉｏｎ，１９９４，１７３（１）：１２５１３０．

［４］李润方，陶泽光，林腾蛟，等．齿轮啮合内部动态激励数值

模拟［Ｊ］．机械传动，２００１（２）：１３．

［５］刘万琨，张志英，李银凤，等．风能与风力发电技术［Ｍ］．

北京：化学工业出版社，２００６．

［６］师汉民．机械振动系统［Ｍ］．武汉：华中科技大学出版社，

２００４．

ＲｅｌｉａｂｉｌｉｔｙＥｖａｌｕａｔｉｏｎｏｆｔｈｅＧｅａｒＴｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎＳｙｓｔｅｍｆｏｒ
ｔｈｅＷｉｎｄｄｒｉｖｅｎＧｅｎｅｒａｔｏｒＢａｓｅｄｏｎＤｙｎａｍｉｃ

ＱＩＮＤａｔｏｎｇ１，ＸＩＮＧＺｉｋｕｎ１，ＷＡＮＧＪｉａｎｈｏｎｇ１，ＬＩＵＪｉａｎｇｕｏ２

（１．ＳｔａｔｅＫｅｙＬａｂｏｒａｔｏｒｙｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＴｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ，ＣｈｏｎｇｑｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ，Ｃｈｏｎｇｑｉｎｇ４０００３０，Ｐ．Ｒ．Ｃｈｉｎａ；

２．ＮａｎｊｉｎｇＨｉｇｈＳｐｅｅｄＧｅａｒＭａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇＣｏ．Ｌｔｄ．，Ｎａｎｊｉｎｇ２１００００，Ｐ．Ｒ．Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ：Ｔｈｅｄｉｆｆｅｒｅｎｔｉａｌｅｑｕａｔｉｏｎｗｈｉｃｈｇｏｖｅｒｎｓｔｈｅｂｅｈａｖｉｏｒｏｆｔｈｅｇｅａｒｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍｏｆ１．７ＭＷｗｉｎｄｄｒｉｖｅｎ

ｇｅｎｅｒａｔｏｒｉｓｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ，ｔｈｅｉｎｔｅｒｎａｌｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｄｕｅｔｏｔｉｍｅｖａｒｙｉｎｇｍｅｓｈｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｎｄｃｏｍｐｒｅｈｅｎｓｉｖｅｅｒｒｏｒａｒｅｄｉｓｃｕｓｓｅｄ

ｉｎｄｅｔａｉｌ，ｔｈｅｅｘｔｅｒｎａｌｅｘｃｉｔａｔｉｏｎｃａｕｓｅｄｂｙｗｉｎｄｓｐｅｅｄｃｈａｎｇｅｓｉｓａｌｓｏａｎａｌｙｚｅｄ．Ｂａｓｅｄｏｎｐｒｅｖｉｏｕｓｍｏｄｅｌｓ，ｔｈｅｅｘｐｒｅｓ

ｓｉｏｎｏｆｂｅａｒｉｎｇｌｏａｄｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ，ｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔａｎｄｔｈｅｕｓａｇｅｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔａｒｅｏｂｔａｉｎｅｄ．Ｔｈｅｎｔｈｅｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｉｅｓ

ｆｏｒｇｅａｒｓａｎｄｒｏｌｌｉｎｇｂｅａｒｉｎｇａｓｗｅｌｌａｓｔｈｅｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎｓｙｓｔｅｍａｒｅｅｖａｌｕａｔｅｄｒｅｓｐｅｃｔｉｖｅｌｙ．Ｔｈｅｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎｒｅｓｕｌｔｓｏｆａｎ

ｅｘａｍｐｌｅａｒｅｐｒｏｖｉｄｅｄ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｇｅａｒｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ；ｗｉｎｄｄｒｉｖｅｎｇｅｎｅｒａｔｏｒ；ｄｙｎａｍｉｃｌｏａｄ；ｒｅｌｉａｂｉｌｉｔｙ
（编辑　张　苹）
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