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壳体柔性对风电齿轮箱-发电机集成系统
动态特性影响

陈锐博，秦大同，刘长钊
（重庆大学  机械传动国家重点实验室，重庆  400044）

摘要：针对风电传动系统集成化结构，提出了一种可用于风力发电机变速-变载工况下的机电-
刚柔耦合动力学模型，不仅考虑了齿轮的时变啮合刚度、相位关系、轴和壳体的结构柔性等机械因

素，同时计入了发电机系统中永磁体磁饱和特性、电磁径向力波以及空间谐波等电磁因素。探究齿

轮箱-发电机集成系统机电耦合动态特性，讨论了壳体柔性对系统动态特性的影响，提出了一种升

速分析法，找寻了系统的共振转速。结合模态能量法和阵型矢量分布原理，找寻了共振时的潜在危

险构件。研究表明：齿轮系统与发电机存在强耦合特性，壳体的柔性对系统机电耦合特性影响显

著。针对集成化系统而言，齿轮内激励为共振转速下的主要激励源；但采用薄壁壳体时，发电机电

磁激励不容忽视，易激发新的共振转速。选择合理的壁厚可有效提高系统的安全可靠性，减少共振

区域，减轻系统构件的损坏。
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Dynamic characteristics of a gearbox-generator integrated 
system with housing flexibility

CHEN　Ruibo, QIN　Datong, LIU　Changzhao

(State Key Laboratory for Mechanical Transmission, Chongqing University, Chongqing 400044, P. R. China)

Abstract: For the integrated structure of the wind power transmission system, an electromechanical rigid-flexible 

coupling dynamics model suitable for wind turbine generator under variable-speed and variable-load conditions 

was proposed. This model considered mechanical factors such as time-varying meshing stiffness of gears, phase 

relationship, and structural flexibility of the shaft and shell, as well as electromagnetic factors such as saturation 

characteristics of permanent magnet, radial force wave and space harmonic wave. The electromechanical coupling 

dynamic characteristics of the gearbox-generator integrated system were investigated, and the influence of the  

flexibility of the housing on the dynamic characteristics of the system was discussed. An acceleration analysis 

method was introduced to identify the resonance speed of the system. By using the modal energy method and the 

formation vector distribution principle, potential dangerous components in resonance were identified. The results 

show strong coupling between the gear system and the generator. The flexibility of the housing has a significant 
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effect on the electromechanical coupling characteristics of the system. For the integrated system, internal gear 

excitation is the main excitation source at the resonant speed. However, when a thin-wall housing is used, 

electromagnetic excitation from the generator cannot be ignored, making it easy to stimulate new resonance 

speeds. Selecting a reasonable thickness can effectively improve the safety and reliability of the system, reduce 

the resonance area and mitigate damage to system components.

Keywords: wind turbines; electromagnetic excitation; meshing stiffness; electromechanical coupling; resonance 

discrimination

风能作为一种绿色可再生能源，具有环境友好、总储量大的优点，各国均在大力发展风电产业。风力发

电机传动系统是实现风力发电的关键构件，因此，为了提高风电系统功率密度和发电量，风电传动系统也在

向着轻量化和大型化的方向发展，但也给传动系统的设计研究带来了诸多挑战，尤其是针对齿轮 -发电机集

成系统的轻量化设计而言，单纯以齿轮或者发电机系统为研究对象已无法满足风电齿轮-发电机集成系统的

设计要求。

传统的风电齿轮系统的设计研究中，文献[1-3]报道了风电齿轮系统的内部激励和运行工况对动态特性

的影响。文献[4-6]报道了系统的构型、重力以及销轴选择等结构特性对动态特性的影响。针对风机传动系

统的安装方式，文献[7-10]报道了塔架的晃动、俯仰角以及叶片柔性等对齿轮系统动态特性的影响。随着风

电齿轮传动系统的轻量化要求，越来越多的齿轮箱采用了薄壁壳体，空心轴等柔性构件，因此，也有很多学者

针对齿轮-箱体-转子的刚柔耦合进行了研究。Helsen 等 [11]用 SIMPACK 建立了不同复杂度的风电齿轮箱模

型，研究了行星架/内齿圈的结构模态与齿轮箱的结构模态之间的相互影响。Jin 等 [12]基于 SIMPACK 建立了

5 MW 风电齿轮箱多体动力学模型，对比了不同结构柔性对系统模态和动态特性的影响。Li等 [13]建立了风电

齿轮传动系统全自由度柔性动力学模型，研究了不同激励下的传动系统动力学特性。上述文献单纯报道了

齿轮系统在内、外部激励下的刚-柔耦合动态特性，缺少全面针对风电齿轮-发电机传动系统的机电-刚柔耦

合特性的研究。对于风电齿轮-发电机-壳体集成化传动系统而言，发电机-齿轮-壳体之间存在着多场耦

合，其中包含了齿轮的内激励、发电机的电磁激励以及两者产生的耦合激励形式，其耦合作用机理更为复杂

多样。

对电动机-齿轮系统的研究在不断地深入，其中以采煤机、电动汽车等领域取得的进展尤为显著。陈

星 [14]、于蓬等 [15]建立了包含齿轮系统、电动机及其控制系统机电耦合动力学模型，分析了系统的振动特性，并

通过对谐波电流的优化减小了传动系统的扭转振动。Yi 等 [16]、Liu 等 [17]和 Bai 等 [18]均建立了采煤机截割部电

机驱动多级齿轮传动系统的机电耦合模型，研究了电机磁场、运行速度和加速度等因素对截割传动系统固有

振动特性的影响，以及采煤机在稳态、负载突变、电压突变等工况下的动态响应。当前大多数研究为电动机-
齿轮系统的机电耦合作用，与风力发电机齿轮-发电机传动系统机电耦合动态特性存在差异。

笔者以风力发电机传动系统齿轮箱-发电机集成化系统为研究对象，在考虑齿轮系统的内激励特性、发

电机系统的电磁激励特性以及壳体、空心轴的柔性等非线性因素的基础上，提出一种可用于风力发电机变

速-变载工况下的机电-刚柔耦合动力学模型，探讨了壳体壁厚对齿轮系统动态激励、振动特性以及发电机动

态特性和电信号的影响，提出一种共振转速预测方法和一种潜在危险构件的甄别方法，为实现风力发电机齿

轮-发电机系统集成设计提供了理论依据。

1　风力发电机传动齿轮箱-发电机系统机电-刚柔耦合模型

以 8 MW 风力发电机齿轮箱-发电机集成化传动系统为研究对象，建立系统的机电-刚柔耦合模型。该

模型主要包含机械系统的刚柔耦合模型、发电机系统有限元模型以及矢量控制模型，如图 1 所示。其中：Pe为

发电机运行过程中实际输出功率；Pe
*为给定期望发电机功率；id

*为 d 轴电流期望值；iq
*为 q 轴电流期望值。齿

轮系统的各级基础参数如表 1 所示。
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1.1　风电传动系统刚-柔耦合模型

齿轮-发电机-箱体系统刚柔耦合动力学模型主要分为：轴段单元、连接和轴承支撑单元、啮合单元、壳体

单元。根据构件的装配关系，将各个子模型进行耦合，最终形成齿轮-发电机-壳体的刚-柔耦合模型。

1.1.1 轴段、连接及支撑单元

齿轮轴、主轴的截面为空心圆柱形，采用 Timoshenko 梁单元建立其有限元模型。Timoshenko 梁单元的

质量矩阵、刚度矩阵以及组装方式见参考文献 [19]。各级系统间通过花键连接，内、外花键结构等效为轴段

单元，系统支撑单元为轴承，具体建模见参考文献[19]。

1.1.2 啮合单元

根据行星轮系传动结构特点，在行星架转动坐标系中建立动力学模型。行星齿轮平移-扭转动力学模型

如图 2 所示。不考虑齿轮的扭摆振动，建立如下 3 个坐标系：OXYZ 为行星轮系静坐标系；行星架随动坐标系

Oxyz 的 x 轴通过第一个行星轮的理论中心；行星架随动坐标系 Onxpnypnzpn的 On位于第 n 个行星轮的理论中心，

图  1　风力发电机主传动系统各子结构系统内部结构图

Fig. 1　　Each sub-structure system of a wind turbine drivetrain

表 1　齿轮系统基础参数

Table 1　　Basic parameters of the gear system

齿轮系统

低速级行星轮系

中速级行星轮系

高速级行星轮系

太阳轮

行星轮

内齿圈

太阳轮

行星轮

内齿圈

太阳轮

行星轮

内齿圈

齿数

47

31

107

27

31

89

34

43

122

模数/mm

24

24

24

23

23

23

13

13

13

压力角/(°)

22.5

22.5

22.5

22.5

22.5

22.5

22.5

22.5

22.5

122



陈锐博，等：壳体柔性对风电齿轮箱‒发电机集成系统动态特性影响第  3 期

（n=1，2，…，N；N 为行星轮个数），其 xpn、ypn、zpn坐标轴与坐标系 Oxyz的 3 坐标轴分别平行。图 2 中，s、pn、r、c 分

别表示太阳轮、第 n 个行星轮、齿圈和行星架。θj（j=s, r, c, pn）是中心构件的转角，在坐标系 OXYZ 中度量；θpn

是行星轮 n 的扭转角位移，在坐标系 Onxpnypnzpn中度量。kbxj、kbyj和 kbzj分别代表各个部件的支撑刚度；cbxj、cbyj和

cbzj分别代表各个部件的支撑阻尼，krt和 crt分别为齿圈的扭转支承刚度和扭转支承阻尼；kspn和 krpn分别代表外

啮合和内啮合刚度；cspn和 crpn分别代表外啮合和内啮合阻尼；ψn是行星轮 n 沿行星架周向分布的位置角，ψ n =

2π ( n - 1) N；rc为为行星架销轴位置距离行星架中心节点的距离；Ts、Tc分别为系统的负载转矩和驱动转矩。具

体的建模方法见参考文献[20]。该建模的主要特点为系统转速、齿轮啮合刚度的波动频率由外部控制系统及

外界载荷决定，系统各构件的转动均采用扭转角位移，而非传统的振动位移。因此，该建模方法更适用于变速、

变载运行工况下的齿轮传动系统。

分别设由太阳轮向行星轮的指向为啮合线的正方向，行星轮向内齿圈的指向为啮合线的正方向，可得到

行星轮系内、外啮合的齿面啮合变形 δrpn和 δspn，可分别表示为

ì
í
î

δ rpn =[ ( y r - ypn ) cos ( φ rn ) + (-x r + xpn ) sin ( φ rn ) + r r ( θ r - θ c )- rpnθpn ] cos β + ( z r - zpn ) sin β + e rpn ( t ) ，

δ spn =[ ( y s - ypn ) cos ( φ sn ) + ( x s - xpn ) sin ( φ sn ) + r s ( θ s - θ c ) + rpnθpn ] cos β + (-z s + zpn ) sin β + e spn ( t ) 。 （1）

式中： β为齿轮螺旋角；φ sn = ψ n - α s , φ rn = ψ n + α r；α s 和 α r 分别代表太阳轮和内齿圈的压力角；r r、r s 以及 rpn 为

内齿圈、太阳轮和行星轮基圆半径；erpn、espn分别为内齿圈和太阳轮与行星轮的综合啮合误差；t为时间。

运用牛顿非惯性坐标系理论，结合牛顿第二定律构建行星轮系各构件的动力学模型。

内齿圈的动力学方程：

ì

í

î

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

m r ( ẍ r - x r θ̇ 2
c - y r θ̈ c - 2ẏ r θ̇ c )-∑

n = 1

N

( k rpnδ rpn cos β sin φ rn + c rpn δ̇ rpn cos β sin φ rn ) + kbxr x r + cbxr ẋ r = 0 ，

m r ( ÿ r - y r θ̇ 2
c + x r θ̈ c + 2ẋ r θ̇ c ) +∑

n = 1

N

( k rpnδ rpn cos β cos φ rn + c rpn δ̇ rpn cos β cos φ rn ) + kbyr y r + cbyr ẏ r = 0 ，

m r z̈ r +∑
n = 1

N

( k rpnδ rpn sin β + c rpn δ̇ rpn sin β ) + kbzr z r + cbzr ż r = 0 ，

I r θ̈ r + r r∑
n = 1

N

( k rpnδ rpn cos β + c rpn δ̇ rpn cos β ) + k rtθ r + c rt θ̇ r = 0 。

（2）

图 2　行星轮系平移-扭转动力学模型

Fig. 2　　Translation-torsional dynamics model of the planetary gear system
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太阳轮的动力学方程：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

m s ( ẍ s - x s θ̇ 2
c - y s θ̈ c - 2ẏ s θ̇ c )-∑

n = 1

N

( k spnδ spn cos β sin φ sn + c spn δ̇ spn cos β sin φ sn ) + kbxs x s + cbxs ẋ s = 0 ，

m s ( ÿ s - y s θ̇ 2
c + x s θ̈ c + 2ẋ s θ̇ c ) +∑

n = 1

N

( k spnδ spn cos β cos φ sn + c spn δ̇ spn cos β cos φ sn ) + kbys y s + cbys ẏ s = 0 ，

m s z̈ s +∑
n = 1

N

( k spnδ spn sin β + c spn δ̇ spn sin β ) + kbzs z s + cbzs ż s = 0 ，

Is θ̈ s + r s∑
n = 1

N

( k spnδ spn cos β + c spn δ̇ spn cos β ) = T s 。

（3）

行星轮的动力学方程：

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ï
ïï
ï

ï

ï

ï

pn ( ẍpn - xpn θ̇ 2
c - ypn θ̈ c - 2ẏpn θ̇ c )- k spnδ spn cosβsinα sp - c spn δ̇ spn cosβsinα sp +

k rpnδ rpn cos βsinα rp + c rpn δ̇ rpn cos βsinα rp - kbxpnδcpnx - cbxpn δ̇cpnx = 0 ，

m pn ( ÿpn - ypn θ̇ 2
c + xpn θ̈ c + 2ẋpn θ̇ c )- k spnδ spn cosβcosα sp - c spn δ̇ spn cosβcosα sp -

k rpnδ rpn cos βcosα rp - c rpn δ̇ rpn cos βcosα rp - kbypnδcpny - cbypn δ̇cpny = 0 ，

m pn z̈pn - k spnδ spn sinβ - c spn δ̇ spn sinβ - k rpnδ rpn sin β - c rpn δ̇ rp n sin β + kbzpnδcpnz + cbzpn δ̇cpnz = 0 ，

Ipn θ̈pn + rpn k spnδ spn cos β + rpn c spn δ̇ spn cos β - rpn k rpnδ rpn cos β - rpn c rpn δ̇ rpn cos β = 0 。

（4）

行星架的动力学方程：

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

m c ( ẍc - xc θ̇ 2
c - yc θ̈ c - 2ẏc θ̇ c ) +∑

n = 1

N

( kbxpnδcpnx + cbxpn δ̇cpnx ) + kbxc xc + cbxc ẋc = 0 ，

m c ( ÿc - yc θ̇ 2
c + xc θ̈ c + 2ẋc θ̇ c ) +∑

i = 1

N

( kbypnδcpny + cbypn δ̇cpny ) + kbyc yc + cbyc ẏc = 0 ，

m c z̈c +∑
n = 1

N

( kbzpn ( zc - zpn ) + cbzpn ( żc - żpn ) ) + kbzc zc + cbzc żc = 0 ，

Ic θ̈ c + rc∑
n = 1

N

( kpδcpnt + cp δ̇cpnt ) = T c 。

（5）

式（2）~（5）中：Ij和 mj（j=s, pn, r, c）分别表示各个构件的转动惯量和质量；α sp 为太阳轮与行星轮的啮合

角；α rp 为内齿圈与行星轮的啮合角；δ cpnx、δ cpny、δ cpnz 分别为 x、y、z 方向上行星架与行星轮的相对位移量；δ cpnt 为

行星架相对于行星轮的位移沿行星架切向的投影量；kbpn 与 cbpn 为行星轮轴承支撑刚度。

1.1.3 壳体缩聚单元

模型缩聚法是一种将原模型全节点自由度通过数学算法转化到主节点自由度，消除模型中的副自由度，

由少数自由度表示全自由度的动力学结构特性的方法。本系统壳体主要由主轴座、中间壳体、后壳体以及发

电机的壳体组成，其装配关系如图 3 所示。图 3 中：Lsh1、Lsh2、Lc1、Mc1、Mc2、Hc1、Hc2、R1、R2、O15~O30分别

各子结构件的缩聚节点编号；KbLsh1和 KbLsh2分别为主轴上风向、下风向轴承支撑刚度矩阵；KbLc为低速级行星架

轴承支撑刚度矩阵；KbMc1和 KbMc2分别为中速级行星架上风向、下风向轴承支撑刚度矩阵；KbHc1和 KbHc2分别为

高速级行星架上风向、下风向轴承支撑刚度矩阵；KbR1和 KbR2分别为发电机转子上风向、下风向轴承支撑刚度

矩阵。

结合壳体的缩聚节点与各子单元的装配关系，建立齿轮-轴系-轴承-转子-壳体的刚柔耦合模型，系统

耦合动力学方程为

( )M a + M sa ( X ) 0

0 M h
( )Ẍ a

Ẍ h

+ ( )C a + C sa ( X ) + Cm ( t ) 0

0 C h
( )Ẋ a

Ẋ h

+( )K a + K sa ( X ) + Km ( t ) + K be11 -K be12

-K be21 K h + K be22
( )X a

X h

=

F ( t ) + F sa ( X a )。 （6）

式中：Ma、Ca、、Ka和 Xa分别表示齿轮系统质量、阻尼、刚度矩阵以及位移列向量；Msa(Xa)、、Csa(Xa)、、Ksa(Xa)和 Fsa(Xa)

分别表示坐标系变化时系统生成的附加质量、阻尼、刚度以及力矢量；Cm(t)和 Km(t)分别表示齿轮的时变啮合

阻尼和时变啮合刚度矩阵；Mh、、Ch、、Kh和 Xh分别表示壳体的质量、阻尼、刚度矩阵以及位移列向量；Kbe11、、Kbe12、、
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Kbe21 以 及 Kbe22 分 别 表 示 轴 承 支 撑 耦 合 单 元 矩 阵 分 块 形 式 的 各 个 元 素 ；F ( t ) =

[ 0,0,0,0,T in ( t ) ,...,0,0,0,...,T e ( t ) ,0,0,0,...,Fx ( t ) ,Fy ( t ) ,Fz ( t ) ]T 表示输入转矩、电磁转矩、电磁径向力和切向力组

成的外激励矢量单元。

1.2　永磁同步发电机动力学模型

表 2 为永磁同步发电机结构与电气参数。采用有限元软件构建了永磁同步发电机有限元模型。本系统

永磁同步发电机为表贴式结构，如图 4（a）所示。由于电机的几何形状、空间谐波以及铁芯的磁饱和状态的影

响，发电机的磁链 φ1和电感 Ld、Lq均是随电流变化的变化量，呈现出非线性特性，如图 4（b）所示，图中 id和 iq分

别为 d、q 轴电流。图 4（c）中 Fr为永磁电机电磁径向力。图 4（d）中 fe为电机基波电频率。

利用麦克斯韦应力张量法求出定子铁心内表面单位面积上的径向电磁力和切向电磁力。由于发电机定

子齿处所受电磁力位于定子齿的切向和径向，为了便于后续与箱体进行耦合，需经过坐标变换将其转换到直

角坐标系中，如式（7）。图 4(c)(d)为空间电磁径向力的时域、频域图，径向力的频率成分主要为电频率的偶数

倍谐波频率。

图 3　轴系-轴承-壳体耦合系统模型

Fig. 3　　Shaft-bearing-housing coupling system model

表 2　发电机系统基础结构参数

Table 2　　Basic structural parameters of the generator system

结构参数

极对数 np

定子槽数

并联支路数

数值

8

192

8

电气参数

额定功率/kW

额定转速/(r∙min-1)

额定电压/V

数值

8 600

700

1 250
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F r ( θ, t ) =
1

2μ
( B 2

r ( θ, t )- B 2
t ( θ, t ) )，

F t ( θ, t ) =
1

2μ
B r ( θ, t ) B t ( θ, t )。

（7）

式中：Fr和 Ft分别为作用在铁磁物质表面上的径向和切向 Maxwell 电磁力；μ为铁磁物质交界面上一侧介质

的磁导率，取值 4π×10−7 H/m；Br和 Bt分别为气隙处的径向、切向磁通密度。

结合上述方程，构建了考虑磁饱和特性及转子谐波等非线性影响的永磁同步发电机的机电耦合动力学

模型，如式（8）所示。
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ud = R s id +[ Ld ( id ,iq )
did

dt
+ id

dLd ( id ,iq )
dt

+
dφ1 ( id ,iq )

dt
]-ω r Lq ( id ,iq ) iq +∑

k = 1

Λ

∑
h = 1

Ω

φdftω r sin f t ，

uq = R s iq +[ Lq ( id ,iq )
diq

dt
+ iq

dLq ( id ,iq )
dt

]+ω r Ld ( id ,iq ) id + ω rφ1 ( id ,iq ) +∑
k = 1

Λ

∑
h = 1

Ω

φqftω r sin f t ，

T e =
3np

2
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ü
ý
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φ1 ( id ,iq ) iq +[ Ld ( id ,iq )- Lq ( id ,iq ) ] id iq +∑
k = 1

Λ

∑
h = 1

Ω

φdftid sin f t +∑
k = 1

Λ

∑
h = 1

Ω

φqftiq sin f t  ，

F r ( θ,t ) =
1

2μ
( B 2

r ( θ,t )- B 2
t ( θ,t ) ) ，

F t ( θ,t ) =
1

2μ
B r ( θ,t ) B t ( θ,t ) 。

（8）

式中：ud、uq分别为 d、q 轴电压；Rs为发电机定子电阻；Te为电磁转矩；ft为电机基波频率的谐波成分；φdft、φqft分别

表示 d 轴磁链和 q 轴磁链；Λ为空间谐波总阶数；Ω为时间谐波总阶数；ωr为电机转子转速；k为空间谐波次数；

h 为时间谐波次数。

风力发电机的控制环节主要分为速度变桨控制以及发电机的转速、转矩控制环节。发电机转速转矩控

制环节主要针对风力发电系统的变功率输出阶段，发电机转速指令由控制器给定。变桨控制根据风能利用

系数以保证系统运行的安全性，详细内容见参考文献[20]。

1.3　齿轮箱-发电机系统机电-刚柔耦合动力学模型

结合上述各子系统模型，建立了齿轮箱-发电机一体化传动系统的机电-刚柔耦合模型如式（9）所示：

图 4　永磁发电机有限元模型、非线性参数求解结果

Fig. 4　　Finite element model of PMSG and results of nonlinear parameters
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0 C h
( )Ẋ a

Ẋ h

+
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-K be21 K h + K be22
( )X a

X h
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dt

+
dL
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ω r I，
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2μ
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F t ( θ,t ) =
1

2μ
B r( )θ,t B t( )θ,t  ，
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ρπR 5

tur( )1
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3

C p w 2
tur
 ，
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2
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φ1 ( )id ,iq iq + [ ]Ld ( )id ,iq - Lq ( )id ,iq id iq +∑
k = 1

Λ

∑
h = 1

Ω

φdftid sin ft +∑
k = 1

Λ

∑
h = 1

Ω

φqftiq sin ft  。

（9）

式中：θro为发电机转子扭转角位移；U 为发电机电压矩阵；I 为发电机电流矩阵；L 为发电机电感矩阵；Tin为风

轮转矩；Rtur为风轮叶片长度；Cp为风能利用系数；wtur为风轮角速度；λopt为最优叶尖速比；ρ为空气密度。

依据上述数学模型，采用数值计算软件分别搭建三相永磁同步发电机和多级齿轮系统的数值仿真模型，

结合矢量控制方法，将发电机转矩与转速作为齿轮与发电机间的实时变量进行耦合传递。本研究中忽略变

频器的影响，仅分析在正弦波电压供电下的发电机的电磁特性。

2　壳体柔性变形对齿轮-发电机系统耦合动态特性的影响

2.1　额定工况下耦合系统动态特性

讨论风速为 10.5 m/s、发电机转速为 780 r/min 的额定工况条件下，壳体柔性（即薄壁壳体与壳体壁厚扩

大 2 倍后的刚性壳体）对机电-刚柔耦合系统动态特性的影响。如图 5 所示，高速级内啮合动态啮合力均值为

223 kN，幅值变化为−120 N~439.5 kN，啮合过程中出现了齿面分离和齿背接触现象。从图 5（a）中可以看出，

壳体的柔性对系统动态啮合力幅值有影响，但影响较小。图 5（b）为频域分布图，高速级动态啮合力中的频率

成分复杂多样，不仅有高速级啮合频率（fm3），同时也包含低速级（fm1）、中速级的啮合频率（fm2）以及发电机的

电磁激励频率（4fe、6fe），因此，发电机系统与齿轮系统存在强耦合作用。当壳体壁厚增加，中速级啮合频率以

及电磁激励频率成分所具有的能量增大，加强了级间的交互作用。

图 6 为发电机定子位置径向振动加速度的时、频域对比图。从图 6（a）可以看出壳体壁厚对发电机振动

加速度幅值影响显著，薄壁壳体下发电机定子处振动较大。结合图 6(b)可知，发电机定子处的激励频率复杂

多样，包含有发电机的电磁激励频率（4fe、6fe、8fe），高速级、中速级齿轮系统啮合频率及其倍频，以及以齿轮啮

合频率为载波频率、发电机电磁激励频率为调制频率的激励（fm±4fr）。其中齿轮系统的内激励对发电机定子

的振动特性影响最大。齿轮系统为直齿轮，其啮合刚度变化剧烈，内激励特性明显，因此，在进行电机结构设

计时，需考虑齿轮激励频率的影响。

图 5　高速级行星轮-内齿圈动态啮合力时、频域对比图

Fig. 5　　The time domains and frequency domains of the high-speed stage ring-planet gear dynamic meshing force
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图 7 为发电机电磁转矩的时、频域对比图。壳体柔性对发电机电磁转矩影响较小，额定转速下发电机输

出电磁转矩均值为 132 kN·m。电磁转矩中的频率成分不仅包含电磁基波频率 fe的 6 倍、12 倍、18 倍等谐波频

率，同时还包含了齿轮系统的内激励频率成分，其中以高速级啮合频率的 2 倍频（2fm3）能量最大，其次为中速

级啮合频率的 2 倍频能量（2fm2）。因此，发电机电磁转矩不仅受到电磁激励的影响，同时也受到齿轮系统啮

合频率的影响。图 7(c)(d)为永磁同步发电机 q 轴电流时、频域对比图。q 轴电流是通过输出相电流的 Clarck

变换所得，在额定状态下，系统的 q 轴电流保持平稳输出，均值保持在 12.5 kA，波动幅度较小。从图 7(d)可以

看出 q 轴电流中包含了电磁激励频率 6fe和 12fe，齿轮系统的啮合频率成分，如 fm2、2fm2、fm3等，以及以齿轮高速

级啮合频率 fm3为载波频率和电磁激励频率 fe为调制频率的频率成分 fm3+fe。其主要频率成分与电磁转矩频率

成分相同，这主要是由于风力发电机运行控制中 isd=0 的设定。电流信号中出现的齿轮频率成分以及含有齿

轮频率下调制频率成分的现象，可用于齿轮系统的运行状态监测和故障诊断。

2.2　壳体柔性对耦合系统共振响应影响

采用升速分析法，找寻风力发电机在运行过程中的潜在共振转速及危险构件。如图 8(a)所示，发电机转

速从启动转速 20 rad/s 提升到额定转速 80 rad/s，历时 11 s。图 8(b)为低速级行星轮-内齿圈时变啮合刚度随

时间变化曲线，随着转速增加，齿轮啮合刚度变化速率增快。图 8(c)(d)分别为高速级太阳轮扭转角加速度时

域图的包络曲线以及发电机上风向位置处的轴承支反力波动幅值上包络曲线，可以看出，在工作转速范围

内，系统出现了明显的共振区域，主要发生在发电机转速为 29.0、40.7、60.0、75.0 rad/s。壳体柔性对太阳轮的

图  6　发电机定子处径向振动加速度时、频域对比图

Fig. 6　　The time domains and frequency domains of the generator stator vibration acceleration

图 7　发电机电磁转矩和 q轴输出电流时、频域对比图

Fig. 7　　The time domains and frequency domains of the generator electromagnetic torque and q-axis output current
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扭转振动特性影响较小，对轴承支反力的影响较为显著。这是由于系统薄壁壳体下的形变更大，从而轴承支

反力波动幅值明显增大。

传统的发电机壳体设计时，单纯考虑电磁径向力对发电机系统壳体结构的影响，忽略了齿轮系统的内激

励因素。对于齿轮箱-发电机一体化传动系统而言，齿轮系统内激励特性也是影响发电机壳体振动的主要激

励源。图 9 所示为升速工况下发电机定子处径向振动位移的时频图，可以看出薄壁壳体下的共振区域振幅

较大。结合频域分析，系统的主要共振频率分别为 189、916、1 239、1 554 Hz，其激励频率均为高速级的啮合

频率（fm3）及其倍频成分。主要由于本系统的各级齿轮为直齿轮，其啮合激励变化强烈，从而产生了较大的系

统振动，进而影响了发电机壳体处的平移振动特性。薄壁壳体下，系统出现了新的共振频率 27.75 Hz，激励

频率为发电机电磁激励频率（2fe）。薄壁壳体下系统的电磁径向力对发电机壳体的低频振动影响显著。因

此，在电机壳体设计时，需考虑齿轮内激励和发电机电磁激励等多源激励的影响。

图 8　发电机转速和低速级时变啮合刚度随时间变化曲线、高速级太阳轮扭转角加速度以及高速级行星架轴承支反力扫频图

Fig. 8　　The generator speed and time-varying meshing stiffness curves with time, speed-up diagram of torsional angular 

acceleration and reaction force of the generator bearing

图 9　刚性壳体与薄壁壳体下发电机定子位置处径向振动位移时频分析图

Fig. 9　　Time-frequency analysis diagram of radial vibration displacement at the generator stator 

for rigid housing and flexible housing
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从图 9 可以看出，当发电机转速为 75 rad/s，发电机定子径向振动出现了明显的峰值，判断发生了共振，共

振频率为 1 554 Hz，激励频率为高速级啮合频率的 5 倍频（5fm3）。以该共振点为例，通过采用模态能量法和振

型矢量分布原理 [20]，找寻了该系统共振频率下系统的危险构件。图 10 为第 144 阶模态下各刚性构件的模态

应变能分布及振型矢量分布。kasp与 karp（a=L, M, H）分别为低、中和高速级的外啮合和内啮合刚度；kbi（i=Lsh, 

Ls, Lr, Lc, Lp, Ms, Mr, Mc, Mp, Hs, Hr, Hc, Hp）分别表示从主轴到发电机转子处各个结构 i的径向支撑刚度。

如图 10(a)，薄壁壳体时，系统的模态应变能主要分布在高速级齿轮系统的啮合位置及内齿圈支撑位置。壳

体壁厚增加后，系统的模态应变能发生了改变，高速级内齿圈-行星轮啮合位置处的模态应变能减小，太阳

轮-行星轮啮合位置处和内齿圈支撑位置处的模态应变能增大。结合平移振动矢量分布图 10(b)和扭转振动

矢量分布图 10(c)，可以看出主要的振动构件为高速级太阳轮、内齿圈以及行星轮，随着壁厚增加，高速级系

统平移与扭转振动能量减小。因此，选择合适的壁厚可有效改善系统的主要共振区域，增强构件的承载能

力，避免破坏。

3　结  论

针对风电传动系统复杂结构下的动态特性分析，提出了一种可适用于风力发电机的变速、变载特殊运行

工况下的机电-刚柔耦合模型，综合考虑了齿轮传动的机械激励、发电机的电磁激励以及各结构件的柔性变

形，首先研究了齿轮-发电机系统的机电耦合特性，进而讨论了壳体柔性对齿轮-发电机系统机电耦合特性的

影响。结论如下：

1）齿轮系统与发电机系统存在多场耦合特性。发电机的电磁激励对齿轮系统的动态特性有显著影响，

齿轮系统中的齿轮频率不仅会影响发电机系统的振动特性，同时会影响发电机的电磁转矩和输出电流的动

态特性。基于电流信号中所出现的齿轮频率成分以及含有齿轮频率下调制频率成分的现象，可用于检测齿

轮系统的运行特性和故障诊断。

2）改变壳体壁厚直接影响各级齿轮系统和发电机系统的强耦合特性，增大壁厚增强了电磁激励频率与

啮合频率的交互作用。壁厚改变对齿轮-发电机系统各构件的扭转特性影响较小，但对各构件的平移振动特

性影响显著。因此，在进行风力发电机齿轮-发电机集成结构设计的过程中，不可单独设计，要充分考虑齿轮

图  10　共振频率下刚性壳体与柔性壳体模态能量分布与振型矢量分布

Fig. 10　　Modal energy distribution and modal vector distribution of rigid housing and

flexible housing at resonant frequencies
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激励特性和发电机激励特性的耦合作用机理。

3）采用升速分析法，结合模态能量分布和振型矢量分布原理，探究了系统的主要共振转速和潜在危险构

件。对于多级直齿轮-发电机集成系统而言，齿轮系统的内激励频率为主要的共振激励源。采用薄壁壳体

时，在发电机壳体位置处，系统出现了由电磁激励激发的新的共振区域。因此，在壳体壁厚设计时，需综合考

虑发电机电磁激励和齿轮系统内激励特性对系统共振的影响。选取合理的壁厚，不仅有助于实现轻量化设

计，而且有助于减少共振区域，降低危险构件破坏的风险。
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