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摘　要：建立增速齿轮箱动力学分析有限元模型，利用Ｌａｎｃｚｏｓ法求得齿轮系统的振动模态；

以齿轮副时变啮合刚度激励、齿面综合误差激励和轮齿啮合冲击激励为内部作用激励，采用直接积

分法求得箱体表面节点的动态响应。选取箱体上１２个主要结构参数作为动力学性能优化的设计

变量，齿轮箱体积为状态变量，以齿轮箱表面振动加速度的均方根值最小为动力学性能优化的目标

函数，利用零阶与一阶优化算法求得最优设计变量。结果表明：优化前后箱体均不产生共振，且满

足静力学条件；优化后目标函数减小３７．５％，箱体各计算点的振动响应均有较大幅度的减小，最大

减小量为５４％。
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风能作为一种清洁、可再生新型能源在国民经济中扮演着愈发重要的角色。风电增速齿轮箱作为风电

的核心设备，常年受极端温差和复杂载荷的影响，其振动特性和可靠性一直是研究人员关注的重点［１］。因



此，开展风电增速齿轮箱动力学性能优化方法的研究具有重要的实用价值。

国内外学者已对齿轮系统动力学性能进行了大量的研究工作。采用有限元方法建立了包含齿轮副、传

动轴、轴承和箱体的齿轮系统动力有限元模型，并对齿轮系统进行动力学仿真分析及试验研究［２４］；采用集中

参数法建立了内外载荷作用下系统的动力学方程，求得齿轮传动系统的动态响应［５９］。在齿轮系统动力学性

能优化研究方面，Ｂｏｚｃａ
［１０］以齿轮几何参数为优化设计变量，对箱体的振动噪声进行优化；Ｆａｇｇｉｏｎｉ等

［１１］开

展了齿廓修形及传动误差对齿轮箱振动的影响研究；张庆伟等［１２］采用混合离散变量组合法对风电齿轮箱振

动加速度和齿轮系统质量进行了优化求解；秦大同等［１３］建立了增速齿轮箱传动系统扭转振动模型，用谐波

平衡法求得目标函数表达式，建立以行星轮扭转振动加速度幅值最小和传动系统总质量最轻为目标的优化

设计数学模型，采用 Ｍａｔｌａｂ进行了优化求解；Ｋｉｍ等
［１４］提出了利用等效静态载荷将非线性优化问题转化为

线性静态优化问题的求解方法。魏静等［１５］建立齿轮系统耦合非线性动力学模型，计算了内外部载荷作用下

风电齿轮箱的动态响应。但是，目前针对复杂的齿轮结构系统开展动力学性能优化及优化效果评价的研究

报道相对较少。

笔者以风电增速齿轮箱为例，借助ＡＮＳＹＳ软件建立参数化动力有限元模型，并计算齿轮系统的动态响

应。在此基础上，利用零阶和一阶优化相结合的算法，对齿轮系统进行动力学性能优化，并评价其优化效果。

１　增速齿轮箱动力学性能分析

风电增速齿轮箱的传动系统如图１所示，由一级行星轮传动和两级平行轴斜齿轮传动组成。

图１　风电增速齿轮箱传动系统
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增速齿轮箱的输入功率、输入转速以及各级齿轮副的齿数、模数如表１所示。

表１　增速齿轮箱运行工况及齿轮副参数

犜犪犫犾犲１　犜犺犲狅狆犲狉犪狋犻狀犵犮狅狀犱犻狋犻狅狀狊犪狀犱犵犲犪狉狆犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

第１级

齿圈 行星轮 太阳轮
第２级 第３级

齿数狕 １０４ ４１ ２２ ８２　１９ ８９　２１

模数犿／ｍｍ １４ １２ ７

输入功率犘／ｋＷ １６６０

输入转速狀／（ｒ·ｍｉｎ－１） １７

１．１　模态分析

在ＡＮＳＹＳ中建立增速齿轮箱参数化实体模型及有限元模型，如图２所示，图中坐标轴犡、犢、犣 分别表

示横向、竖向和轴向。用弹簧单元模拟轴承的支承和轮齿的啮合，在齿轮箱支座部位和输入轴左端轴承处施

加固定约束。

用Ｌａｎｃｚｏｓ法对齿轮箱系统进行模态分析，得到系统前８阶固有频率和固有振型，如表２所示。
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图２　增速齿轮箱的有限元网格
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表２　齿轮系统前８阶固有频率及主要振型

犜犪犫犾犲２　犜犺犲犳犻狉狊狋８狅狉犱犲狉狀犪狋狌狉犪犾犳狉犲狇狌犲狀犮狔犪狀犱

犿狅犱犲狊狅犳犵犲犪狉狊狔狊狋犲犿

阶数 模态频率／Ｈｚ 主要振型

１ ２９．１ 斜齿轮１绕转输出轴的扭转

２ ３８．０ 中间轴、箱体及输出轴绕犢 轴摆动

３ ６１．１ 输入轴一阶弯曲、行星轮５扭转

４ ７６．５ 输入轴一阶弯曲、行星轮６扭转

５ ７９．２ 输入轴一阶弯曲、行星轮７扭转

６ ８９．４ 箱体和中间齿轮轴沿犣轴伸缩

７ ９４．０ 斜齿轮１和斜齿轮３绕犡 轴摆动

８ １０８．８ 中间轴绕犢 轴摆动、斜齿轮３扭转

风电增速齿轮箱行星齿轮级、第１、２级斜齿轮副的啮合频率分别为３５．７、１３３．１、６２３．３Ｈｚ。表１中前７

阶频率均避开了齿轮系统的啮合频率及其倍频，第８阶频率虽然与行星齿轮级啮合频率的３倍频接近，但振

型不同，故箱体不会发生共振。

１．２　动态响应分析

各级齿轮副的内部激励计算式为

犉（狋）＝Δ犽（狋）·犲（狋）＋犛（狋）， （１）

式中：犉（狋）为内部载荷激励；Δ犽（狋）为时变啮合刚度；犲（狋）为齿面综合误差；犛（狋）为冲击激励。

图３给出了第１级斜齿轮副的内部激励。将各级齿轮副的内部激励以命令流的形式施加在齿轮副啮合

线上，采用直接积分法计算齿轮箱动态响应。

求解中，设置求解步长Δ狋＝０．２６７４ｍｓ，求解时间狋＝１１２ｍｓ，选取如图４所示的箱体上顶部、支座和轴

承座顶部共６个位置为响应评价点。表３～５给出了箱体表面评价点的动态响应。

图３　第１级斜齿轮副内部激励

犉犻犵．３　犜犺犲犻狀狋犲狉狀犪犾犲狓犮犻狋犪狋犻狅狀狅犳狋犺犲

犳犻狉狊狋犵狉犪犱犲犺犲犾犻犮犪犾犵犲犪狉狆犪犻狉

　　　　

图４　增速齿轮箱动态响应评价点

犉犻犵．４　犜犺犲犱狔狀犪犿犻犮狉犲狊狆狅狀狊犲犲狏犪犾狌犪狋犻狅狀狆狅犻狀狋狅犳

狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

表３　箱体表面节点振动位移均方根值（μ犿）

犜犪犫犾犲３　犜犺犲狏犻犫狉犪狋犻狅狀犱犻狊狆犾犪犮犲犿犲狀狋犚犕犛狅犳狀狅犱犲狊狅狀犵犲犪狉犫狅狓（μ犿）

节点号
振动位移分量

犡 向 犢 向 犣向
总位移值

５４５８１ ０．８５ １．７３ ３．２９ ３．８１

６５４５１ １．１０ １．３３ ５．８１ ６．０６

６６１７７ ０．１５ ０．０５ ０．０８ ０．１８

６８４０８ ０．１６ ０．０６ ０．０７ ０．１８

１２９７５１ ３．１４ ９．７９ ３．０１ １０．７１

１２９８５９ ３．２４ ９．６７ ４．５０ １１．１５
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表４　箱体表面节点振动速度均方根值（犿／狊）

犜犪犫犾犲４　犜犺犲狏犻犫狉犪狋犻狅狀狏犲犾狅犮犻狋狔犚犕犛狅犳狀狅犱犲狊狅狀犵犲犪狉犫狅狓（犿／狊）

节点号
振动速度分量

犡 向 犢 向 犣向
总速度值

５４５８１ ２．５７ ４．３５ ２．８３ ５．７９

６５４５１ ２．１４ ３．７５ ３．０９ ５．３１

６６１７７ ０．２２ ０．１０ ０．１８ ０．３０

６８４０８ ０．２８ ０．０８ ０．１２ ０．３２

１２９７５１ ３．３４ ５．７９ ９．７８ １１．８４

１２９８５９ ４．６１ ４．２０ ４．４６ ７．６６

表５　箱体表面节点振动加速度均方根值（犿／狊）

犜犪犫犾犲５　犜犺犲狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀犚犕犛狅犳狀狅犱犲狊狅狀犵犲犪狉犫狅狓（犿／狊）

节点号
振动加速度分量

犡 向 犢 向 犣向
总加速度值

５４５８１ ９．５６ １５．５３ ９．３２ ２０．４８

６５４５１ ６．７３ １４．０５ ６．６１ １６．９２

６６１７７ ０．９７ ０．４４ ０．８２ １．３５

６８４０８ １．０９ ０．３６ ０．５６ １．２９

１２９７５１ ７．４４ １７．１７ ３６．１１ ４０．６８

１２９８５９ １２．８６ ７．９７ １４．５５ ２０．９９

由表可知，节点６６１７７和６８４０８的振动较小，这是因为所选节点靠近固定约束面；节点１２９７５１的振动

较大，尤其是轴向加速度，原因是第１级斜齿轮副的轴向动载荷较大。动态响应分析结果可为响应优化的设

计参数选择提供依据，选择振动较大的位置作为优化的评价点通常可显著减小齿轮箱的总体振动水平。

图５给出了节点１２９５７１犢 向的振动位移、振动速度和振动加速度的频域曲线。由图可知，齿轮箱的频

域振动响应峰值出现在齿轮副的啮合频率及其倍频附近。

图５　节点１２９７５１犢向振动响应频域曲线

犉犻犵．５　犜犺犲犳狉犲狇狌犲狀犮狔犱狅犿犪犻狀犮狌狉狏犲狅犳犢犱犻狉犲犮狋犻狅狀狏犻犫狉犪狋犻狅狀狉犲狊狆狅狀狊犲狅犳狀狅犱犲１２９７５１

２　增速齿轮箱动态响应优化

图６给出了齿轮箱动态响应优化的流程图。动态响应优化设计时，首先选择零阶优化方法，采用最小二

乘逼进，在求解域中初步求得最优设计变量；然后选择一阶优化方法，采用梯度寻优，更精确地确定最优解。
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图６　齿轮箱动态响应优化流程

犉犻犵．６　犜犺犲狆狉狅犮犲狊狊狅犳犱狔狀犪犿犻犮狉犲狊狆狅狀狊犲狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀狅犳犵犲犪狉犫狅狓

２．１　目标函数

动态响应优化主要目的是减小齿轮箱的振动。以箱体表面评价点１～６的振动加速度均方根最小为目

标，构造如下目标函数：

犳１（狓）＝
１

狀
×

狀

犻＝１

犪犻， （２）

式中：犪犻 为评价点振动加速度的均方根值；狀为评价点个数，狀＝６。

２．２　设计变量

优化设计选取了１２个设计变量，如式（３）所示，各设计变量的含义和取值范围如表６所示。

狓＝（犺１，犺２，犺３，狉１，狉２，狉３，犫１，犫２，犫３，犫４，犫５，犫６）。 （３）

表６　齿轮箱动态响应优化设计变量（犿犿）

犜犪犫犾犲６　犜犺犲犱犲狊犻犵狀狏犪狉犻犪犫犾犲狊狅犳犱狔狀犪犿犻犮狉犲狊狆狅狀狊犲狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀狅犳犵犲犪狉犫狅狓（犿犿）

变量名 含　义 初始值 取值范围

犺１ 后箱体底座板厚 ５０ ３５～６５

犺２ 后箱体底部凸起厚度 １０８ ９０～１２０

犺３ 后箱体壁厚 ４０ ３０～５０

狉１ １号轴承座外圈半径 ２９０ ２７５～３０５

狉２ ２号轴承座外圈半径 ２４０ ２３０～２５０

狉３ ３号轴承座外圈半径 ２００ １９０～２１０

犫１ 后箱体外圈筋板宽度 ４０ ３０～５０

犫２ 后箱体底部筋板宽度 ４０ ３０～５０

犫３ ３号轴承座外圈筋板宽度 ３０ ２０～４０

犫４ １号轴承座内圈筋板宽度 ４０ ３０～５０

犫５ 后箱体内部筋板宽度 ５０ ４０～６０

犫６ 前箱体筋板宽度 ４０ ３０～５０

２．３　状态变量

响应优化过程中设置齿轮箱体积不增加，其状态变量的表达式为
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犞ｓｕｍ（狓）≤犞０， （４）

式中：犞ｓｕｍ（狓）为响应优化迭代中箱体的体积；犞０ 为箱体体积的限制值。

２．４　响应优化结果

在ＡＮＳＹＳ中，利用ＡＰＤＬ语言编写命令流程序进行优化求解。优化过程中，目标函数、状态变量和部

分设计变量随迭代步的变化曲线如图７所示，优化求解在第１９步收敛，目标函数最小值为１０．６ｍ／ｓ２。优化

后箱体的体积为２．６８３ｍ３，与优化前箱体体积２．６８２ｍ３ 相比几乎保持不变。表７给出了优化后设计变量的

最优值。

图７　目标函数及优化变量随迭代步数变化曲线

犉犻犵．７　犜犺犲犮狌狉狏犲狅犳狅犫犼犲犮狋犻狏犲犳狌狀犮狋犻狅狀犪狀犱狅狆狋犻犿犪犾狏犪狉犻犪犫犾犲狊犮犺犪狀犵犲狑犻狋犺犻狋犲狉犪狋犻狏犲狊狋犲狆狊

表７　优化后齿轮箱设计变量的最优值（犿犿）

犜犪犫犾犲７　犜犺犲狅狆狋犻犿犪犾狏犪犾狌犲狅犳狅狆狋犻犿犻狕犲犱犱犲狊犻犵狀狏犪狉犻犪犫犾犲狊狅犳犵犲犪狉犫狅狓（犿犿）

变量名 初始值 最优值 圆整值

犺１ ５０ ５９．６ ６０

犺２ １０８ １００．２ １００

犺３ ４０ ３６．７ ３７

狉１ ２９０ ３０４．３ ３０４

狉２ ２４０ ２３７．８ ２３８

狉３ ２００ ２０８．９ ２０９

犫１ ４０ ４９．５ ４９

犫２ ４０ ４５．１ ４５

犫３ ３０ ３１．４ ３１

犫４ ４０ ３０．１ ３０

犫５ ５０ ５９．７ ６０

犫６ ４０ ３４．８ ３５

表８给出了优化前后增速齿轮箱的振动加速度。由表可知，优化后目标函数最优值为１０．６ｍ／ｓ２，较优

化前减少了３７．５％，６个评价点处的振动加速度均有较大幅度的减少，优化效果较为显著。

表８　响应优化前后的加速度（犿／狊２）

犜犪犫犾犲８　犜犺犲犪犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀狅犳犱狔狀犪犿犻犮狉犲狊狆狅狀狊犲犫犲犳狅狉犲犪狀犱犪犳狋犲狉狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀（犿／狊
２）

节　点 优化前 优化后

５４５８１ ２０．４８ １４．９３

６５４５１ １６．９２ １２．５９

６６１７７ １．３５ １．２１

６８４０８ １．２９ １．２４

１２９７５１ ４０．６８ １８．７５

１２９８５９ ２０．９９ １４．８５

目标函数 １６．９５ １０．６０
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３　增速齿轮箱响应优化结果评价

图８　优化后齿轮箱的等效应力

犉犻犵．８　犜犺犲犲狇狌犻狏犪犾犲狀狋狊狋狉犲狊狊狅犳狅狆狋犻犿犻狕犲犱犵犲犪狉犫狅狓

对增速齿轮箱进行动态响应优化并圆整后，齿轮箱的静

强度、固有频率和振动响应都会有所变化，有必要对其进行重

新分析，以评价优化效果。

３．１　齿轮箱静强度评价

建立齿轮箱实体模型，划分网格，施加边界条件，计算可

得齿轮箱的等效应力，如图８所示。齿轮箱优化后等效应力

最大值为４７．７ＭＰａ，稍大于优化前的４６ＭＰａ。箱体材料为

ＱＴ４００１８，屈服强度值为２７０ＭＰａ，故优化后齿轮箱满足静

强度要求。

３．２　齿轮系统固有特性评价

表９给出了优化后齿轮箱的前８阶固有频率。由表可

知，优化前后齿轮箱低阶固有频率相近，这是由于齿轮箱低阶固有频率主要体现为传动系统部分的振动，箱

体尺寸参数变化对其影响不大。

表９　优化后齿轮系统前８阶固有频率（犎狕）

犜犪犫犾犲９　犜犺犲犳犻狉狊狋８狅狉犱犲狉狀犪狋狌狉犪犾犳狉犲狇狌犲狀犮狔狅犳狅狆狋犻犿犻狕犲犱犵犲犪狉狊狔狊狋犲犿（犎狕）

模态阶数 １ ２ ３ ４ ５ ６ ７ ８

固有频率 ２９．１ ３８．０ ６１．１ ７６．５ ７９．３ ８９．５ ９４．０ １０８．９

３．３　齿轮系统动态响应优化评价

表１０给出了优化并圆整后６个评价点的振动加速度均方根值，各评价点的振动情况较优化前均有所改

善，其中评价点１２９７５１振动加速度值为１８．７１，比优化前的４０．６８下降了５４％，效果最为明显。图９为响应

优化后节点１２９７５１的犡、犢、犣３个方向振动加速度时的域曲线。

表１０　优化并圆整后各评价点振动加速度均方根（犿／狊２）

犜犪犫犾犲１０　犜犺犲狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀犚犕犛狅犳犲狏犪犾狌犪狋犻狅狀狆狅犻狀狋犪犳狋犲狉狅狆狋犻犿犻狕犪狋犻狅狀犪狀犱狉狅狌狀犱犻狀犵（犿／狊
２）

节点号
计算值

犡 向 犢 向 犣向
总加速度值

５４５８１ ５．４１ ７．６０ ８．０５ １２．３２

６５４５１ ７．１４ ７．００ ７．５５ １２．５３

６６１７７ ０．７９ ０．２７ ０．２６ ０．８８

６８４０８ ０．６９ ０．２６ ０．２２ ０．７７

１２９７５１ ６．３７ １３．５５ １１．２２ １８．７１

１２９８５９ ４．７７ １４．５５ ５．０６ １６．１３

图９　节点１２９７５１振动加速度时域曲线

犜犺犲狋犻犿犲犱狅犿犪犻狀犮狌狉狏犲狅犳狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀狅犳狀狅犱犲１２９７５１
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４　结　论

通过风电增速齿轮箱的动力学性能优化分析，得出如下结论：

１）优化前后增速齿轮箱均不会发生共振，且满足静强度要求。

２）齿轮箱的频域振动响应峰值出现在齿轮副啮合频率及其倍频附近。

３）增速齿轮箱动态响应优化后，目标函数减小３７．５％，各评价点的振动加速度均有较大幅度的减少，最

大值为５４％，优化效果较为显著。
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