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摘　要：为了研究风电增速箱的振动特性和辐射噪声，基于轴承支承刚度及齿轮副啮合刚度分

析，建立了风电增速箱轴系扭转振动模型，运用 Ｍａｔｌａｂ求解振动微分方程，得出轴系扭振频率及对

应振型；综合考虑刚度激励、误差激励及冲击激励，建立了风电增速箱动力学有限元模型，仿真得出

增速箱的动态响应。以箱体表面节点振动位移为边界条件，建立了增速箱声学边界元模型，采用直

接边界元法求解得到箱体表面声压及场点的辐射噪声。结果表明，风电增速箱扭振频率与激励频

率及其倍频相差较大，不会出现共振现象；增速箱结构噪声和辐射噪声的峰值主要出现在高速级齿

轮啮合频率的二倍频附近。
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　　风能作为一种储量极为丰富的可再生清洁能源，在未来的能源市场具有广阔的开发潜力
［１］。风电增速

箱是风机的重要组成部分，开展风电增速箱结合部刚度分析及振动噪声预估具有重要的工程应用价值。目

前，在轴承、齿轮副等结合部刚度研究方面，刘显军等［２］提出了一种基于有限元分析的迭代计算方法，求解得

到了多支承轴系轴承的支承刚度；Ｒｉｎｃｏｎ等
［３４］建立齿轮副有限元模型，采用接触有限元法计算得到齿轮副

的时变啮合刚度。在齿轮系统振动特性研究方面，于海生等［５］应用集中参数法建立了汽车传动系统扭转振

动模型，计算得出轴系的扭振频率及对应振型；刘文等［６］建立了行星齿轮系统有限元模型，仿真分析了系统

的动态响应；Ｇｕｏ等
［７８］通过求解行星齿轮系统振动微分方程，得到齿轮系统的非线性振动特性；Ｅｒｉｃｓｏｎ

等［９］利用集中参数法和有限元法计算了两级行星齿轮传动的振动模态及动态响应，并与实验结果进行了对

比分析。在齿轮箱辐射噪声研究方面，Ａｂｂｅｓ、Ａｕｔｒｉｑｕｅ、周建星等分别采用瑞利积分法
［１０］、有限元／无限元

法［１１］、有限元法／边界元法［１２１４］对齿轮箱辐射噪声进行了数值计算及仿真分析。上述文献得出了诸多有价

值的研究成果，但结合部参数大多按经验选取，未作详细求解，这可能会影响齿轮箱振动噪声预估的准确性。

笔者以两级行星传动风电增速箱为研究对象，在增速箱轴承刚度、齿轮副啮合刚度等结合部参数计算的

基础上，进行轴系扭振分析，得出轴系扭振频率及对应振型；而后建立增速箱动力有限元模型，仿真分析其动

态响应，以此为边界条件进行增速箱声学边界元建模及辐射噪声预估。

１　风电增速箱结合部刚度分析

风电增速箱的结合部刚度包括轴承刚度、齿轮啮合刚度、箱体连接刚度等，本节仅研究对增速箱振动影

响较大的轴承刚度和齿轮啮合刚度。

１．１　滚动轴承的刚度

由于滚动轴承内、外圈之间的相对位移是由滚动体的变形与油膜厚度的改变共同作用所引起，则滚动轴

承的刚度是由内、外圈接触刚度与油膜刚度共同串联而成的［１５］。滚动轴承径向、轴向刚度计算式为
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式中：狀为滚动体的个数；ψ犼 为第犼滚动体的角度；犓ｒ犻犼、犓ａ犻犼、犓ｒｏ犼、犓ａｏ犼分别为内、外圈刚度的径向、轴向分

量，其计算公式为

犓ｒ犻犼＝犓犻犼ｃｏｓ
２
α犻犼，

犓ａ犻犼＝犓犻犼ｓｉｎ
２
α犻犼，

犓ｒｏ犼＝犓ｏ犼ｃｏｓ
２
αｏ犼，

犓ａｏ犼＝犓ｏ犼ｓｉｎ
２
αｏ犼，

烅

烄

烆

（２）

式中：α犻犼、αｏ犼分别为滚动体与内、外圈接触角；犓犻犼、犓ｏ犼分别为滚动体之间的接触刚度和油膜刚度。

滚动体间的接触刚度和油膜刚度可表示为

犓犻犼＝
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，
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烄
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式中：（犓ｃ）犻犼、（犓ｃ）ｏ犼分别为轴承滚动体与内外圈接触刚度；（犓ｏｉｌ）ｉｊ、（犓ｏｉｌ）狅犼分别为轴承滚动体与内外圈油膜

刚度。

图１给出了风电增速箱装配简图，增速箱为两级行星传动，第１级行星架输入，第２级太阳轮输出。利

用Ｒｏｍａｘ软件对增速箱轴系进行建模及装配，在一级行星架上施加２７ｒ／ｍｉｎ的输入转速和１ＭＷ 的额定

功率，得到如图２所示的齿轮系统力学分析模型。通过力学性能仿真分析，可得增速箱传动系统各零件的受

力大小及变形情况，结合滚动轴承刚度计算公式，求得图１中增速箱各轴承犡、犢、犣 向的支承刚度，如表１

所示。
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图１　风电增速箱装配简图
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图２　增速箱齿轮传动系统力学模型
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１．２　齿轮副啮合刚度

图３为风电增速箱低速级太阳轮 行星轮副的接

触有限元分析模型，将相对转矩转化为切向力施加于

太阳轮内孔表面，同时约束其径向和轴向位移，行星

轮内孔表面施加固定约束，轮齿啮合部位添加接触

对。通过齿轮副接触分析，得到风电增速箱低速级和

高速级齿轮副的时变啮合刚度，如图４所示。

图３　齿轮副有限元模型
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表１　风电增速箱各轴承犡、犢、犣向支承刚度

犜犪犫．１　犜犺犲狊狋犻犳犳狀犲狊狊狅犳犫犲犪狉犻狀犵狊犪狋犡、犢、犣犱犻狉犲犮狋犻狅狀犻狀

狑犻狀犱狆狅狑犲狉狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

轴承编号 犽犡／（Ｎ·ｍ
－１） 犽犢／（Ｎ·ｍ

－１） 犽犣／（Ｎ·ｍ
－１）

１ １．８８０Ｅ＋０５ １．８８０Ｅ＋０５ ２．３８０Ｅ＋０５

２ １．２２９Ｅ＋０９ ３．４０１Ｅ＋０９ ２．２３４Ｅ＋０８

３ １．２２８Ｅ＋０９ ３．４００Ｅ＋０９ ２．２３３Ｅ＋０８

４ １．８８０Ｅ＋０５ １．８８０Ｅ＋０５ ２．３８０Ｅ＋０５

５ １．６３０Ｅ＋０５ １．６３０Ｅ＋０５ ２．０３１Ｅ＋０５

６ ５．２８６Ｅ＋０８ １．４６５Ｅ＋０９ ６．０２０Ｅ＋０７

７ ５．２９３Ｅ＋０８ １．４６６Ｅ＋０９ ６．０２５Ｅ＋０７

８ １．４２１Ｅ＋０５ １．４２１Ｅ＋０５ １．８０３Ｅ＋０５

９ １．６８２Ｅ＋０７ ２．３７５Ｅ＋０７ ３．３１２Ｅ＋０６

１０ ６．９２３Ｅ＋０６ １．７０８Ｅ＋０６ ７．０４６Ｅ＋０５

图４　风电增速箱齿轮副时变啮合刚度

犉犻犵．４　犜犺犲狋犻犿犲狏犪狉狔犻狀犵犿犲狊犺狊狋犻犳犳狀犲狊狊狅犳犵犲犪狉狆犪犻狉狊犻狀狑犻狀犱狆狅狑犲狉狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓
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对增速箱各齿轮副时变啮合刚度取均值，得到齿轮副平均啮合刚度犓ｓ１、犓ｒ１、犓ｓ２、犓ｒ２，乘以齿轮副齿宽

可得各级齿轮副的轮齿刚度犽ｓ１、犽ｒ１、犽ｓ２、犽ｒ２，如表２所示。

表２　风电增速箱各级齿轮副的轮齿刚度

犜犪犫．２　犜犺犲犲狀犵犪犵犲犿犲狀狋狊狋犻犳犳狀犲狊狊狅犳犵犲犪狉狆犪犻狉狊犻狀

狑犻狀犱狆狅狑犲狉狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

平均啮合刚度

犓／（Ｎ·（ｍｍ·μｍ）
－１）

犓ｓ１ 犓ｒ１ 犓ｓ２ 犓ｒ２

１５．７２ １７．１２ １５．８６ １７．０１

轮齿刚度／

（Ｎ·ｍ－１）

犽ｓ１ 犽ｒ１ 犽ｓ２ 犽ｒ２

４．０９Ｅ＋０９４．４５Ｅ＋０９２．２２Ｅ＋０９２．３８Ｅ＋０９

２　风电增速箱轴系扭振分析

２．１　轴系扭转振动微分方程

图５为风电增速箱扭转振动模型。假设轴系的动能为犜，势能为犞，则其拉格朗日函数为

犔＝犜－犞， （４）

其中：

犜＝
１

２
犑ｈ１θ

·
２
ｈ１＋

１

２
３

犻＝１

犿ｐ１犻（狉ｈ１θ
·

ｈ１）
２
＋
１

２
犑ｐ１犻

３

犻＝１

θ
·
２
ｐ１犻＋

１

２
犑ｓ１θ

·
２
ｓ１＋

１

２
犑ｈ２θ

·
２
ｈ２＋

１

２
３

犻＝１

犿ｐ２犻（狉ｈ２θ
·

ｈ２）
２
＋

１

２
犑ｐ２犻

３

犻＝１

θ
·
２
ｐ２犻＋

１

２
犑ｓ２θ

·
２
ｓ２，犞＝

１

２
犽ｓ１

３

犻＝１

（狉ｓ１θｓ１－狉ｐ１犻θｐ１犻－狉ｈ１θｈ１）
２
＋
１

２
犽ｒ１

３

犻＝１

（－狉ｐ１犻θｐ１犻＋狉ｈ１θｈ１）
２
＋

３

２
犽ｈ１（θｈ１狉ｈ１）

２
＋
１

２
犽θｓ１（θｓ１－θｈ２）

２
＋
１

２
犽ｓ２

３

犻＝１

（狉ｓ２θｓ２－狉ｐ２犻θｐ２犻－狉ｈ２θｈ２）
２
＋

１

２
犽ｒ２

３

犻＝１

（－狉ｐ２犻θｐ２犻＋狉ｈ２θｈ２）
２
＋
３

２
犽ｈ２（θｈ２狉ｈ２）

２，

图５　风电增速箱轴系扭转振动模型

犉犻犵．５　犜犺犲狊犺犪犳狋犻狀犵狋狅狉狊犻狅狀犪犾狏犻犫狉犪狋犻狅狀犿狅犱犲犾狅犳

狑犻狀犱狆狅狑犲狉狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

式中：犑ｈ１、犑ｐ１犻、犑ｓ１、犑ｈ２、犑ｐ２犻、犑ｓ２分别为低速级和高

速级行星架、行星轮、太阳轮的转动惯量；犿ｐ１犻、犿ｐ２犻

分别为低速级和高速级行星轮质量；θｈ１、θｐ１犻、θｓ１、

θｈ２、θｐ２犻、θｓ２分别为低速级和高速级行星架、行星轮、

太阳轮的扭转角位移；狉ｐ１犻、狉ｓ１、狉ｐ２犻、狉ｓ２分别为低速级

和高速级行星轮、太阳轮的基圆半径；狉ｈ１、狉ｈ２分别为

低速级和高速级行星架中心线到行星轮中心线的距

离；犽ｈ１、犽ｈ２为行星轴弯曲刚度；犽ｓ１、犽ｒ１、犽ｓ２、犽ｒ２分别

为低速级和高速级太阳轮—行星轮副、行星轮—内

齿圈副的轮齿刚度；犽θｓ１为低速级太阳轮轴的扭转刚

度，犻＝１，２，３。

风电增速箱轴系的拉格朗日方程为

ｄ

ｄ狋
（
犔

θ
·

ｋ

）－
犔

θｋ
＝犙ｋ， （５）

式中：ｋ＝ｓ１，ｐ１犻，ｈ１，ｓ２，ｐ２犻，ｈ２；犙ｋ为广义力，对于无阻尼自由振动系统，犙ｋ＝０。根据拉格朗日方程可得如

下轴系振动微分方程。

（犑ｈ１＋
３

犻＝１

犿ｐ１犻狉
２
ｈ１）θ

．．

ｈ１＋３（犽狊１＋犽狉１＋犽ｈ１）狉
２
ｈ１θｈ１＋（犽狊１－犽狉１）狉ｈ１狉ｐ１１θｐ１１＋（犽ｓ１－犽ｒ１）狉ｈ１狉ｐ１２θｐ１２＋

（犽ｓ１－犽ｒ１）狉ｈ１狉ｐ１３θｐ１３－３犽ｓ１狉ｈ１狉ｓ１θｓ１＝０，

犑ｐ１１θ
．．

ｐ１１＋（犽ｓ１－犽ｒ１）狉ｐ１１狉ｈ１θｈ１＋（犽ｓ１＋犽ｒ１）狉
２
ｐ１１θｐ１１－犽ｓ１狉ｐ１１狉ｓ１θｓ１＝０，

犑ｐ１２θ
．．

ｐ１２＋（犽ｓ１－犽ｒ１）狉ｐ１２狉ｈ１θｈ１＋（犽ｓ１＋犽ｒ１）狉
２
ｐ１２θｐ１２－犽ｓ１狉ｐ１２狉ｓ１θｓ１＝０，

烅

烄

烆

（６ａ）
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犑ｐ１３θ
．．

ｐ１３＋（犽ｓ１－犽ｒ１）狉ｐ１３狉ｈ１θｈ１＋（犽ｓ１＋犽ｒ１）狉
２
ｐ１３θｐ１３－犽ｓ１狉ｐ１３狉ｓ１θｓ１＝０，

犑ｓ１θ
．．

ｓ１－３犽ｓ１狉ｓ１狉ｈ１θｈ１－犽ｓ１狉ｓ１狉ｐ１１θｐ１１－犽ｓ１狉ｓ１狉ｐ１２θｐ１２－犽ｓ１狉ｓ１狉ｐ１３θｐ１３＋３犽ｓ１狉
２
ｓ１θｓ１－犽θｓ１θｈ２＝０，

（犑ｈ２＋
３

犻＝１

犿ｐ２犻狉
２
ｈ２）θ

．．

ｈ２－犽θｓ１θｓ１＋３（犽狊２＋犽ｒ２＋犽ｈ２）狉
２
ｈ２θｈ２＋（犽ｓ２－犽ｒ２）狉ｈ２狉ｐ２１θｐ２１＋

（犽ｓ２－犽ｒ２）狉ｈ２狉ｐ２２θｐ２２＋（犽ｓ２－犽ｒ２）狉ｈ２狉ｐ２３θｐ２３－３犽ｓ２狉ｈ２狉ｓ２θｓ２＝０，

犑ｐ２１θ
．．

ｐ２１＋（犽ｓ２－犽ｒ２）狉ｐ２１狉ｈ２θｈ２＋（犽ｓ２＋犽ｒ２）狉
２
ｐ２１θｐ２１－犽ｓ２狉ｐ２１狉ｓ２θｓ２＝０，

犑ｐ２２θ
．．

ｐ２２＋（犽ｓ２－犽ｒ２）狉ｐ２２狉ｈ２θｈ２＋（犽ｓ２＋犽ｒ２）狉
２
ｐ２２θｐ２２－犽ｓ２狉ｐ２２狉ｓ２θｓ２＝０，

犑ｐ２３θ
．．

ｐ２３＋（犽ｓ２－犽ｒ２）狉ｐ２３狉ｈ２θｈ２＋（犽ｓ２＋犽ｒ２）狉
２
ｐ２３θｐ２３－犽ｓ２狉ｐ２３狉ｓ２θｓ２＝０，

犑ｓ２θ
．．

ｓ２－３犽ｓ２狉ｓ２狉ｈ２θｈ２－犽ｓ２狉ｓ２狉ｐ２１θｐ２１－犽ｓ２狉ｓ２狉ｐ２２θｐ２２－犽ｓ２狉ｓ２狉ｐ２３θｐ２３＋３犽ｓ２狉
２
ｓ２θｓ２＝０。

烅

烄

烆

（６ｂ）

２．２　振动微分方程求解

为便于分析风电增速箱传动系统扭转振动特性，将传动系统转化为以低速级太阳轮轴线回转的连续系

统，即将各传动构件的转动惯量、刚度、扭转位移按传动比折算到低速级太阳轮轴线上。应用 Ｍａｔｌａｂ软件编

写程序，计算可得增速箱传动系统的扭振频率及对应的振型，如表３和图６所示。

已知低速级和高速级行星齿轮传动的啮合频率分别为４１．８５Ｈｚ、２４１．３１Ｈｚ，表３给出的风电增速箱轴

系扭振频率与轴系转频、齿轮啮合频率及其倍频不合拍，风电增速箱不会出现共振现象。

表３　风电增速箱轴系扭振频率

犜犪犫．３　犜犺犲狊犺犪犳狋犻狀犵狋狅狉狊犻狅狀犪犾狏犻犫狉犪狋犻狅狀犳狉犲狇狌犲狀犮狔狅犳狑犻狀犱狆狅狑犲狉狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

犳／Ｈｚ 犳１ 犳２ 犳３ 犳４ 犳５ 犳６ 犳７ 犳８ 犳９ 犳１０

数值 ６９．４ １８７．０ ９１８．４ １１５３．７ １３０３．１ １３０３．１ １８７３．８ ２００３．８ ２００３．８ ２２７８．９

图６给出的振型图中有扭转振动模式和行星轮振动模式。犳１～犳４、犳７、犳１０对应的振动为扭转振动模

式，振型中所有的构件均作扭转振动，且各行星轮的振动状态均相同。犳５～犳６、犳８～犳９ 对应的振动为行星轮

振动模式，频率的重数为２，中心构件没有振动，只有行星轮成对称分布振动。

图６　风电增速箱轴系的各阶扭振振型

犉犻犵．６　犜犺犲狊犺犪犳狋犻狀犵狋狅狉狊犻狅狀犪犾狏犻犫狉犪狋犻狅狀犿狅犱犲狊狅犳狑犻狀犱狆狅狑犲狉狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

３　风电增速箱振动噪声分析

３．１　内部动态激励

风电增速箱的齿轮副内部动态激励计算式为

犉（狋）＝Δ犽（狋）·犲（狋）＋犛（狋）， （７）

式中：犉（狋）为增速箱齿轮副内部激励；Δ犽（狋）为轮齿啮合刚度的变刚度部分；犲（狋）为齿轮综合误差；犛（狋）为齿

轮啮合冲击激励。
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图７给出了低速级行星传动齿轮副内部动态激励曲线。

图７　低速级齿轮副内部动态激励曲线

犉犻犵．７　犜犺犲犻狀狋犲狉狀犪犾犱狔狀犪犿犻犮犲狓犮犻狋犪狋犻狅狀狅犳犾狅狑狊狆犲犲犱犵犲犪狉狆犪犻狉狊

３．２　动态响应分析

图８　增速箱有限元网格及振动噪声评价点

犉犻犵．８　犜犺犲犳犻狀犻狋犲犲犾犲犿犲狀狋犿犲狊犺犪狀犱狋犺犲狏犻犫狉犪狋犻狅狀狀狅犻狊犲

犪狊狊犲狊狊犿犲狀狋狆狅犻狀狋狊狅犳狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

在ＡＮＳＹＳ软件中，建立风电增速箱实体模型并进行

有限元网格划分，如图８所示，轴承内外圈和齿轮啮合采

用弹簧单元模拟，弹簧刚度参见表１和表２。将内部激励

施加在各级齿轮副的啮合线上，采用模态叠加法求解可得

增速箱的动态响应。表４、５给出了箱体表面４个评价点在

犡、犢、犣３个方向振动位移和振动加速度均方根值。

表４　箱体表面振动位移均方根值

犜犪犫．４　犜犺犲犚犕犛狏犪犾狌犲狊狅犳狏犻犫狉犪狋犻狅狀犱犻狊狆犾犪犮犲犿犲狀狋狅犳

犪狊狊犲狊狊犿犲狀狋狆狅犻狀狋狊犪狋狋犺犲狊狌狉犳犪犮犲狅犳犺狅狌狊犻狀犵

评价点号 １ ２ ３ ４

振动位移

狌／μｍ

犡 向 １．２３４ ０．２３８ ０．６７１ ０．９３２

犢 向 ０．６２３ ０．２８９ １．６６８ ２．６１０

犣向 ０．３６４ ０．０９４ １．０７９ ０．４０４

表５　箱体表面振动加速度均方根值

犜犪犫．５　犜犺犲犚犕犛狏犪犾狌犲狊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

犪狊狊犲狊狊犿犲狀狋狆狅犻狀狋狊犪狋狋犺犲狊狌狉犳犪犮犲狅犳犺狅狌狊犻狀犵

评价点号 １ ２ ３ ４

振动加速度

犪／（ｍ·ｓ－２）

犡 向 ４．０７７ ０．７６０ ４．８４８ ５．９０４

犢 向 ２．４３８ １．３０９ ３．８３５ ４．９０８

犣向 ２．３８３ ０．５０９ ２．４７８ ２．３４０

　　由表４、５可知，评价点２的振动响应最小，评价

点４的振动响应最大。这是由于评价点２靠近约束

位置且处于低速级，而评价点４与约束位置相距较远

且位于高速输出轴附近，动载荷相对较大。

图９分别给出了箱体表面评价点４的犣 向频域

响应曲线。频域响应的峰值主要出现在齿轮副啮合

频率４１．８５Ｈｚ、２４１．３１Ｈｚ及其倍频附近，可见啮合

频率对增速箱振动有较大影响。

３．３　结构噪声及辐射噪声预估

图１０为评价点４的振动加速度级１／３倍频程结构噪声。

由图１０可知，增速箱结构噪声最大值出现在频率５００Ｈｚ附近，该频率段主要为高速级行星传动啮合频

率２４１．３１Ｈｚ的二倍频，可见风电齿轮系统结构噪声主要是由高速级齿轮啮合副振动引起的。

以箱体表面节点振动位移为边界激励条件，在Ｓｙｓｎｏｉｓｅ软件中建立箱体声学边界元分析模型，如图１１

所示。求解声学边界元模型，可得增速箱的表面声压，图１２给出了增速箱在５００Ｈｚ频段的表面声压云图。
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图９　评价点４的犣向频域响应曲线

犉犻犵．９　犣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犻狀犳狉犲狇狌犲狀犮狔犱狅犿犪犻狀狅犳犪狊狊犲狊狊犿犲狀狋狆狅犻狀狋４

图１０　评价点４的犣向结构噪声

犉犻犵．１０　犜犺犲狊狋狉狌犮狋狌狉犲犫狅狉狀犲狀狅犻狊犲犪狋犣

犱犻狉犲犮狋犻狅狀狅犳犪狊狊犲狊狊犿犲狀狋狆狅犻狀狋４

图１１　风电增速箱的声学边界元网格

犉犻犵．１１　犜犺犲犪犮狅狌狊狋犻犮犫狅狌狀犱犪狉狔犲犾犲犿犲狀狋犿狅犱犲犾狅犳

狑犻狀犱狆狅狑犲狉狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

在距增速箱表面１ｍ处设置图８所示的两个场点，通过外声场声压计算，可得场点１、２的Ａ计权倍频程

声压级辐射噪声，如图１３所示。由图可知，在５００Ｈｚ处辐射噪声出现峰值，最大值为８８ｄＢ（Ａ）。

图１２　风电增速箱表面声压云图

犉犻犵．１２　犜犺犲狊狌狉犳犪犮犲狊狅狌狀犱狆狉犲狊狊狌狉犲犮狅狀狋狅狌狉狅犳

狑犻狀犱狆狅狑犲狉狊狆犲犲犱犻狀犮狉犲犪狊犲犵犲犪狉犫狅狓

图１３　场点声压级频响曲线

犉犻犵．１３　犜犺犲狊狅狌狀犱狆狉犲狊狊狌狉犲犻狀犳狉犲狇狌犲狀犮狔犱狅犿犪犻狀狅犳

犳犻犲犾犱狆狅犻狀狋狊

４　结　论

１）利用Ｒｏｍａｘ软件分析了风电增速箱力学特性，得到了各轴承的支撑刚度；通过齿轮副接触有限元分

析，获取了各级齿轮副的轮齿刚度。

２）采用集中参数法计算了增速箱轴系的扭振频率及对应振型，得出扭振频率与轴系转频、齿轮啮合频率
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及其倍频不合拍，增速箱不会出现共振现象。

３）通过增速箱响应分析，得出动态响应峰值出现在啮合频率４１．８５Ｈｚ、２４１．３１Ｈｚ及其倍频处；加速度级

结构噪声峰值出现在高速级行星传动啮合频率的二倍频附近。

４）通过增速箱声学边界元分析，得出场点的Ａ计权倍频程声压级辐射噪声最大值为８８ｄＢ（Ａ），出现在

５００Ｈｚ频段附近。
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