
 http://qks.cqu.edu.cn
第３８卷第１期 重 庆 大 学 学 报 Ｖｏｌ．３８Ｎｏ．１

２０１５年２月 ＪｏｕｒｎａｌｏｆＣｈｏｎｇｑｉｎｇＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙ Ｆｅｂ．２０１５

ｄｏｉ：１０．１１８３５／ｊ．ｉｓｓｎ．１０００５８２Ｘ．２０１５．０１．０１４

风电主齿轮箱动态响应分析
孙中奎，孙义忠，何爱民，王少丽
（南京高速齿轮制造有限公司，南京２１１１００）

收稿日期：２０１４１１１０

基金项目：国家科技支撑计划资助项目（２０１２ＢＡＡ０１Ｂ０５）。

ＳｕｐｐｏｒｔｅｄｂｙＮａｔｉｏｎａｌＫｅｙＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙＳｕｐｐｏｒｔＰｒｏｇｒａｍ（２０１２ＢＡＡ０１Ｂ０５）．

作者 简 介：孙 中 奎 （１９８４），男，工 程 师，主 要 从 事 风 电 主 齿 轮 箱 计 算 分 析 工 作，（Ｅｍａｉｌ）ｓｕｎ．ｚｈｏｎｇｋｕｉ＠

ＮＧＣｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ．ｃｏｍ．ｃｎ。

摘　要：以某３ＭＷ风电齿轮箱为研究对象，通过导入壳体、齿圈、转架有限元凝聚刚度矩阵，

建立基于 ＭＡＳＴＡ的多柔体动力学模型，分析发现箱体在三级齿轮啮合频率附近有最高的动能分

布，齿轮箱在高速级齿轮第一阶啮合频率激励下有最大的振动响应，且计算结果和试验测试结果基

本符合。该结果可对风电齿轮箱设计阶段进行振动风险规避提供一定计算参考。

关键词：风电齿轮箱；动态特性；振动响应；ＭＡＳＴＡ

　　中图分类号：ＴＨ１１３．１ 文献标志码：Ａ 文章编号：１０００５８２Ｘ（２０１５）０１０１０３０７

犇狔狀犪犿犻犮犪狀犪犾狔狊犻狊狅犳狑犻狀犱狋狌狉犫犻狀犲犵犲犪狉犫狅狓

犛犝犖犣犺狅狀犵犽狌犻，犛犝犖犢犻狕犺狅狀犵，犎犈犃犻犿犻狀，犠犃犖犌犛犺犪狅犾犻
（ＮａｎｊｉｎｇＨｉｇｈＳｐｅｅｄＧｅｅｒＭａｎｕｆａｃｔｕｒｉｎｇＣｏ．，Ｌｔｄ．，Ｎａｎｊｉｎｇ２１１１００，Ｐ．Ｒ．Ｃｈｉｎａ）

犃犫狊狋狉犪犮狋：Ｂｙｉｎｐｕｔｔｉｎｇｒｅｄｕｃｅｄｍａｔｒｉｘｏｆｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｎｄｍａｓｓ，ａｄｙｎａｍｉｃｍｏｄｅｌｉｎｃｌｕｄｉｎｇｆｌｅｘｉｂｌｅｈｏｕｓｉｎｇ，

ｒｉｎｇｇｅａｒａｎｄｃａｒｒｉｅｒｆｏｒａ３ＭＷ ｗｉｎｄｔｕｒｂｉｎｅｇｅａｒｂｏｘｉｓｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄｂａｓｅｄｏｎＭＡＳＴＡ．Ａｎｄａｎａｌｙｓｉｓ

ｒｅｓｕｌｔｓｓｈｏｗｔｈａｔｔｈｅｋｉｎｅｔｉｃｐｅｒｃｅｎｔａｇｅｏｆｈｏｕｓｉｎｇｉｓｍａｘｉｍｕｍｎｅａｒｔｈｅｇｅａｒｍｅｓｈｆｒｅｑｕｅｎｃｙａｎｄｒｅｓｐｏｎｓｅ

ｉｓｍａｘｉｍｕｍａｔｔｈｅ１ｓｔｍｅｓｈｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆＨＳＳｇｅａｒ．Ｔｈｅａｎａｌｙｓｉｓｒｅｓｕｌｔｓｓｈｏｗｃｅｒｔａｉｎａｇｒｅｅｍｅｎｔｗｉｔｈ

ｖｉｂｒａｔｉｏｎｔｅｓｔｒｅｓｕｌｔｓ．Ｔｈｉｓｐａｐｅｒｃａｎｐｒｏｖｉｄｅｒｅｆｅｒｅｎｃｅｆｏｒａｖｏｉｄｉｎｇｖｉｂｒａｔｉｏｎｉｎｇｅａｒｂｏｘｄｅｓｉｇｎ．

犓犲狔狑狅狉犱狊：ｗｉｎｄｔｕｒｂｉｎｅｇｅａｒｂｏｘ；ｄｙｎａｍｉｃａｌｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ；ｖｉｂｒａｔｉｏｎｒｅｓｐｏｎｓｅ；ＭＡＳＴＡ

齿轮箱是风机的关键传动部件，齿轮系统在其内部激励和外部激励作用下会产生振动，随着机组容量的

增加，齿轮箱体积增大以及弹性增加，振动问题更加突出，这些问题促使人们在丰富齿轮系统分析模型、理论

创新等方面进行深入的研究［１２］，在产品设计时更强调齿轮箱的动力学性能［３６］。

风电齿轮箱系统是由齿轮箱箱体、齿轮副、轴以及轴承等零部件组成的复杂机械弹性系统［７８］，其动态特

性计算有一定的复杂性和数据处理量，随着有限元理论的日趋成熟以及相关计算软件的商业化，出现了一些

对风电齿轮箱进行振动噪声分析优化的研究 ［９１２］。其中，文献［１０１１］对常用一级ＮＧＷ 行星和两级平行齿

轮结构的小兆瓦齿轮箱进行振动分析并优化，但计算还需进一步试验的佐证。大兆瓦方面，魏静等［１２］对行

星轮只有自转运动的ＮＷ结构３ＭＷ 齿轮箱进行分析，建立其系统耦合非线性动力学模型，研究了在外部

变载激励及内部激励下的振动响应，且与试验结果很好地吻合。

随着风力机组容量的增大，主流采用两级ＮＧＷ 行星和一级平行齿轮结构的３ＭＷ 及更大的主齿轮箱

获得越来越多的应用，其振动特性较ＮＷ 行星结构齿轮箱更加复杂，以市场上逐渐广泛使用的某款３ＭＷ

风电主齿轮箱为研究对象，建立能有效模拟实际使用状态的试验台动力学模型，研究其在极限工况下的振动
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特性，并将计算结果与测试数据进行对比，验证模型建立与各参数选取的准确性，为后续产品优化提供参考，

通过这些分析对风电齿轮箱设计中优化其动态特性，减少振动噪声，缩短产品开发周期有一定的参考。

１　动力学分析

１．１　动力学模型

该齿轮箱为两级ＮＧＷ行星和一级平行齿轮结构，在试验台中，扭力臂使用与实际风机相同的弹性支

撑，输出轴与电机转子间的连接使用与实际风机相同的柔性联轴器，以模拟实际工作状态。

在壳体和转架轴承安装孔及连接面上建立凝聚节点，通过提取其凝缩刚度矩阵、质量矩阵、固有频率及

重力数据应用于动力学模型中以考虑其柔性和模态信息。

所有轴系采用有限单元Ｔｉｍｓｈｅｎｋｏ梁处理，轴承使用基于赫兹理论计算的非线性刚度。建立的模型如

图１和图２所示。

图１　齿轮箱 犕犃犛犜犃模型

犉犻犵．１　犕犃犛犜犃犿狅犱犲犾狅犳犵犲犪狉犫狅狓

　　

图２　齿轮箱试验台架模型

犉犻犵．２　犜犲狊狋狉犻犵犿狅犱犲犾狅犳犵犲犪狉犫狅狓

１．２　齿轮箱振动分析

主要分析与实际风机使用状态相同的主试齿轮箱。根据齿轮参数，齿轮箱在极限工况下的各级齿轮副

啮合频率如表１所示。

表１　各级齿轮副啮合频率

犜犪犫．１　犕犲狊犺犳狉犲狇狌犲狀犮狔狅犳犲犪犮犺狊狋犪犵犲

啮合副 ＬＳＳ ＩＭＳ ＨＳＳ

阶次 １ ２ ３ １ ２ ３ １ ２ ３

频率／Ｈｚ １８．９９ ３７．９８ ５６．９６ １３７ ２７３．９ ４１０．９ ５２２．７ １０４５．３ １５６８

注：ＬＳＳ为低速级；ＩＭＳ为中间级；ＨＳＳ为高速级。

工程经验上，固有频率计算时，其数值要覆盖整机最高啮合频率的３倍频
［１３］。同时在某阶激励频率

±１０％范围内的固有频率，若其较大动能分布在激励源上，则可能会发生振动，而重叠则可能会发生共振，为

满足要求，笔者取系统前５００阶固有频率进行计算。

做齿轮副啮合激励和固有频率的坎贝尔图，横轴为极限转速±１０％，纵轴为固有频率，相交点为需要进

一步分析的固有频率，如图３～９所示。
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图３　犔犛犛前三阶坎贝尔图

犉犻犵．３　犆犪犿狆犫犲犾犾犮犺犪狉狋狅犳犔犛犛犳犻狉狊狋狋犺狉犲犲狅狉犱犲狉

图４　犐犕犛第一阶坎贝尔图

犉犻犵．４　犆犪犿狆犫犲犾犾犮犺犪狉狋狅犳犐犕犛犳犻狉狊狋狅狉犱犲狉

图５　犐犕犛第二阶坎贝尔图

犉犻犵．５　犆犪犿狆犫犲犾犾犮犺犪狉狋狅犳犐犕犛狊犲犮狅狀犱狅狉犱犲狉

图６　犐犕犛第三阶坎贝尔图

犉犻犵．６　犆犪犿狆犫犲犾犾犮犺犪狉狋狅犳犐犕犛狋犺犻狉犱狅狉犱犲狉

图７　犎犛犛第一阶坎贝尔图

犉犻犵．７　犆犪犿狆犫犲犾犾犮犺犪狉狋狅犳犎犛犛犳犻狉狊狋狅狉犱犲狉

图８　犎犛犛第二阶坎贝尔图

犉犻犵．８　犆犪犿狆犫犲犾犾犮犺犪狉狋狅犳犎犛犛狊犲犮狅狀犱狅狉犱犲狉

图９　犎犛犛第三阶坎贝尔图

犉犻犵．９　犆犪犿狆犫犲犾犾犮犺犪狉狋狅犳犎犛犛狋犺犻狉犱狅狉犱犲狉

坎贝尔图得到相交的固有频率阶数如表２所示。

表２　相交固有频率阶数

犜犪犫．２　犐狀狋犲狉狊犲犮狋犲犱狀犪狋狌狉犪犾犳狉犲狇狌犲狀犮狔狅狉犱犲狉狊

项目 数值

啮合频率 ＬＳＳ１ ｓｔＬＳＳ２ｓｔ ＬＳＳ３ｓｔ ＩＭＳ１ｓｔ ＩＭＳ２ｓｔ ＩＭＳ３ｓｔ ＨＳＳ１ｓｔ ＨＳＳ２ｓｔ ＨＳＳ３ｓｔ

阶数 无 无 １１～１２ ３０～３７ ６２～７０ ９７～１３４ １４０～１７５ ２８９～３４８ ３９８～４８３

表２中，对主试齿轮箱中每阶有零部件动能占比超过１０％的频率进行分析，限于篇幅，笔者着重分析每
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级齿轮啮合频率第一阶处的振动情况，根据模态阵型和动能分布，将满足条件的固有频率及其动能分布情况

整理如表３所示。

表３　动能分布

犜犪犫．３　犓犻狀犲狋犻犮犲狀犲狉犵狔犱犻狊狋狉犻犫狌狋犻狅狀

模态阶数 频率／Ｈｚ 壳体
ＬＳＳ

转架

ＬＳＳ行

星轮

ＩＭＳ

转架

ＩＭＳ

行星轮

ＨＳＳ

大轮

ＨＳＳ高

速轴

３０ １２６．４ １６．２３ — — — — — —

３１ １３０．６ ４２．０４ — — — — — １２．３１

３５ １３７．７ １６．２３ １１．５７ — — — — —

３６ １４５．７ — — — — ３３．２２ — —

１４１ ４７３．３ １１．１２ — — — — — —

１４２ ４７９．４ ３８．００ — １１．４４ — — — —

１４３ ４８２．６ ４８．７１ — — — — — —

１４４ ４８５．５ １４．７６ — — １９．７６ １４．５６ — —

１４８ ４９２．９ １０．５６ １７．２４ ２３．９６ — — — —

１５１ ４９７．８ ３２．７０ — — １８．１６ — — —

１５４ ５０４．２ ２６．８５ １０．０３ ２２．６７ — — — —

１５６ ５１１．６ — １０．４１ — — — — —

１５７ ５１３．３ — — — １１．７７ ２８．３９ — —

１５８ ５２０．９ ２０．１６ １０．２０ — — — — —

１５９ ５２２．２ １８．８６ — １２．５ — — — —

１６３ ５２７．５ ６０．２７ — — — — — —

１６５ ５２９．６ ６０．６３ — — — — — —

１６７ ５３７．５ ９６．７３ — — — — — —

１６８ ５４４．２ ７５．９６ — — — — — —

１７１ ５５１．６ ３８．８２ １２．８５ — — — — —

１７４ ５６７．９ １６．０７ — — — — — —

表中“—”表示动能占比小于１０％。

由动能分布可知，在ＬＳＳ一阶啮合激励频率±１０％范围内无固有频率，在ＩＭＳ一阶激励频率处ＩＭＳ组

件无较大动能分布，１０％范围内动能主要分布在壳体上，ＩＭＳ行星轮和 ＨＳＳ高速轴有一定动能分布。ＨＳＳ

一阶激励频率处无较大动能分布，１０％范围内动能主要分布在壳体上，且有四阶频率壳体动能占比超过

５０％，另除了高速级上，其余部件上均有一定动能分布，但动能占比较小。

综上分析，此齿轮箱不会产生明显共振，但会有一定振动，高速级齿轮啮合频率较低速级和中间级更易

发生一定振动，且壳体上振动应最大。

１．３　齿轮箱响应分析

齿轮系统的主要激振源是轮齿啮合的动态激励［１４］，动态激励包括刚度激励、误差激励和啮合冲击激励。

刚度激励的产生是由于啮合过程中单、双齿对啮合交替出现导致轮齿综合啮合刚度和轮齿载荷周期性变化，

进而引起对齿轮系统的动态激励。其激励力可表示为

犉＝犇×δ， （１）

犇＝（犆Ｐ＋犆Ｗ）
－１， （２）

式中：犉 为啮合力；犇 为动态啮合刚度；δ为静态传递误差；犆Ｐ为小轮柔度；犆Ｗ 为大轮柔度。

在实际试验台中，由于两低速级联轴器的对中性以及高速轴在重载后的弯曲扭转变形影响，会产生一定

的误差激励和冲击激励，即实际激励力比计算的刚度激励更大，故在计算中增大ＬＳＳ和 ＨＳＳ的齿轮传递误

差来实现激励力的增大。

由分析得到，最大响应发生在壳体上，故选取齿轮箱体上两测点 ＭＰ１，ＭＰ２，计算其在犡（水平）、犢（轴

向）、犣（垂直）方向上的响应。

以横轴代表齿轮副ＬＳＳ、ＩＭＳ、ＨＳＳ级的１、２、３阶激励频率，计算结果分别如图１０～１５所示。
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图１０　测点１位移响应

犉犻犵．１０　犇犻狊狆犾犪犮犲犿犲狀狋狉犲狊狆狅狀狊犲狅犳犿犲犪狊狌狉犲犱狆狅犻狀狋１

图１１　测点１速度响应

犉犻犵．１１　犞犲犾狅犮犻狋狔狉犲狊狆狅狀狊犲狅犳犿犲犪狊狌狉犲犱狆狅犻狀狋１

图１２　测点１加速度响应

犉犻犵．１２　犃犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀狉犲狊狆狅狀狊犲狅犳犿犲犪狊狌狉犲犱狆狅犻狀狋１

图１３　测点２位移响应

犉犻犵．１３　犇犻狊狆犾犪犮犲犿犲狀狋狉犲狊狆狅狀狊犲狅犳犿犲犪狊狌狉犲犱狆狅犻狀狋２

图１４　测点２速度响应

犉犻犵．１４　犞犲犾狅犮犻狋狔狉犲狊狆狅狀狊犲狅犳犿犲犪狊狌狉犲犱狆狅犻狀狋２

图１５　测点２加速度响应

犉犻犵．１５　犃犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀狉犲狊狆狅狀狊犲狅犳犿犲犪狊狌狉犲犱狆狅犻狀狋２

由表可以看出，测点１的振动速度最大值发生在ＬＳＳ一阶啮合频率上，测点２的振动速度最大值发生在

ＨＳＳ一阶啮合频率上。测点１和测点２振动加速度最大值均发生在 ＨＳＳ级一阶啮合频率上，且距离 ＨＳＳ

级更近的测点２振动加速度更大，每级齿轮的第一阶啮合频率激励下，齿轮箱有更大的振动响应。

由上分析可知，ＨＳＳ一阶啮合激励引起的壳体振动最强烈，高速级零部件承受更大的额外动载荷，在设

计中，要着重进行高速级的结构及齿轮激励优化。

２　试验对比

使用高功率电机对齿轮箱进行加载。本次试验测试振动速度，共进行了５次测量，笔者使用此５组数据

的平均值与计算值进行比较。

在测量点 ＭＰ１、ＭＰ２上其振动速度和计算进行比对如图１６、图１７所示。
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图１６　测点１比对

犉犻犵．１６　犆狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳犿犲犪狊狌狉犲犱狆狅犻狀狋１

图１７　测点２比对

犉犻犵．１１　犆狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅犳犿犲犪狊狌狉犲犱狆狅犻狀狋２

其中，Ｔｏｔａｌ１为测量值，Ｔｏｔａｌ１Ｃ为计算值，以此类推。

测点１、２在每阶激励下计算值和试验测量值对比如表４所示。

表４　振动速度对比

犜犪犫．４　犞犻犫狉犪狋犻狅狀狏犲犾狅犮犻狋狔犮狅犿狆犪狉犻狊狅狀

测点 阶次
计算值／

（ｍｍ·ｓ－１）

测量值／

（ｍｍ·ｓ－１）
偏差／％

测点１

ＬＳＳ１ｓｔ ５．６９ ４．２２ ２５．８８

ＬＳＳ２ｓｔ １．３４ ０．８３ ３８．２９

ＬＳＳ３ｓｔ ０．４３ ０．６４ ４７．２０

ＩＭＳ１ｓｔ ０．８６ ０．４６ ４６．４２

ＩＭＳ２ｓｔ ０．２４ ０．２３ ７．４３

ＩＭＳ３ｓｔ ０．１４ ０．１７ ２２．８１

ＨＳＳ１ｓｔ ２．７７ １．５９ ４２．５４

ＨＳＳ２ｓｔ ０．２０ ０．１３ ３７．３４

ＨＳＳ３ｓｔ ０．１９ ０．０４ ８１．４５

测点２

ＬＳＳ１ｓｔ ４．１２ ４．９５ ２０．２４

ＬＳＳ２ｓｔ １．１７ １．２５ ６．８７

ＬＳＳ３ｓｔ ０．４６ ０．４３ ６．８０

ＩＭＳ１ｓｔ １．４５ １．０１ ３０．７０

ＩＭＳ２ｓｔ ０．２９ ０．３０ ２．３２

ＩＭＳ３ｓｔ ０．７８ ０．５１ ３４．０７

ＨＳＳ１ｓｔ ９．３６ ９．３３ ０．３７

ＨＳＳ２ｓｔ １．８９ １．８８ ０．５８

ＨＳＳ３ｓｔ ０．８６ ０．４５ ４７．２９

由上可知，计算数据与测试数据趋势一致。除某些较小振动速度值处，如ＬＳＳ３ｓｔ和 ＨＳＳ３ｓｔ，由于测量

现场及精度原因，有一定偏差，在较大振动速度值处，计算和试验结果有较好的一致性。通过以上对比，验证

了动力学模型的准确性。

３　结　语

建立某３ＭＷ风电齿轮箱多柔体动力学模型，并基于坎贝尔图和动能分布对其进行振动分析。壳体在

各级齿轮啮合频率附近有最大的动能占比，在每级齿轮的第一阶啮合频率激励下，齿轮箱有更大的振动响
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应，且齿轮箱在高速级第一阶啮合频率处振动最大；对齿轮箱进行振动测试，并将计算数据与其进行对比，两

者具有一定的吻合度，为后续产品进行设计改进积累一定的计算基础；本文结果对风电齿轮箱设计阶段进行

振动风险规避提供一定的计算参考。
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