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摘要：针对一级行星 两级平行轴风电齿轮传动系统，综合考虑齿轮时变啮合刚度、啮合阻尼、

传递误差等因素，建立３１个自由度的弯 扭 轴耦合集中参数动力学模型，采用变步长ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ

法对系统动力学微分方程进行求解，得出齿轮传动系统各级传动误差；借助软件建立风电齿轮箱刚

柔耦合动力学模型，并导入传动误差，采用模态叠加法求得齿轮箱轴承支反力，并将其作为声振耦

合模型的边界条件，采用声学有限元法对风电齿轮箱进行振动噪声预估，并与试验结果对比分析，

两者吻合良好。
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大型风电机组是由叶片、轮毂、齿轮传动系统、发电机、机舱、塔架等构件组成的复杂多体系统。风电齿

轮箱是在无规律变向载荷的风力作用下运行，振动剧烈、故障频发且维修困难［１］，因此风电齿轮箱的振动噪

声问题受到国内外学者广泛关注。关于齿轮箱内部振动激励及振动导致的辐射噪声，近年来国内外学者已

开展了较多研究工作。针对齿轮传动系统的振动，Ｅｒｉｔｅｎｅｌ等
［２］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；Ｌｉｕ等
［３］分析了单级齿轮传动摩擦对传动系统动响应的影响；文献［４６］将制造

误差、时变啮合刚度、啮合阻尼、齿侧间隙等因素考虑在齿轮传动系统集中参数法模型中，运用数值方法进行

求解；文献［７８］运用有限元法求解在一定工况下行星齿轮传动系统的动态响应。在齿轮箱辐射噪声方面，

文献［９１１］考虑齿轮传动内部激励建立齿轮箱稳态动响应分析模型，采用边界元法进行噪声预估；文献

［１２１４］采用声振耦合方法分析单级齿轮箱考虑齿轮变刚度激励、传动系统与箱体结合部参数等因素对辐射

噪声的影响；李丽君等［１５］基于结构有限元法与声学边界元法研究了振动噪声领域声振强耦合法与弱耦合法

问题。

以上文献的研究成果具有重要价值，但是对于多级齿轮箱的辐射振动噪声计算方面，未考虑多级传动系

统中各级齿轮副动态传动误差及误差耦合因素。因此，笔者针对风电齿轮箱多级齿轮传动系统的结构特点，

综合考虑多种影响因素，建立传动系统的３１自由度集中参数模型，采用ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法求解系统微分方程，

得到各齿轮副动态传动误差；基于ＬＭＳＶｉｒｔｕａｌ．Ｌａｂ建立风电齿轮箱声振耦合模型，研究多级齿轮耦合传动

下各齿轮副动态传动误差对齿轮箱振动噪声的影响，并与试验值进行对比验证。

１　传动系统动力学模型分析

文中所研究的齿轮传动系统各级齿轮副基本参数如表１所示。

表１　多级齿轮传动系统参数

犜犪犫犾犲１　犘犪狉犪犿犲狋犲狉狊狅犳犿狌犾狋犻狊狋犪犵犲犵犲犪狉狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀狊狔狊狋犲犿

级别
输入转速／

（ｒ·ｍｉｎ－１）

输出转速／

（ｒ·ｍｉｎ－１）
模数／ｍｍ 齿数 压力角／（°） 螺旋角／（°）

第一级 １６．７５６ ９５．９６６ １４ ２２／４１／１０４ ２０ —

第二级 ９５．９６６ ４４４．９４３ １０ １０２／２２ ２０ ７

第三级 ４４４．９４３ １８００．０００ ７ ８９／２２ ２０ １６

针对表１中的一级行星齿轮及两级平行轴斜齿轮组成的多级齿轮传动系统，采用集中参数法，建立如图

１所示的弯扭轴耦合振动分析模型。为简化计算，不考虑齿面摩擦，对于行星直齿轮传动和无轴向力，则仅

考虑行星轮、太阳轮、行星架的扭转及径向变形。

齿轮传动系统中，内齿圈固定，其余为活动构件。针对行星架及各齿轮建立独立坐标系，太阳轮、行星

架、斜齿轮１～４的坐标原点为各自中心处，坐标方向如图１中坐标方向所示；行星轮自转坐标系则以行星轮

圆心为坐标原点固定在行星架上，考虑切向与径向位移。在定义角位移时，以输入转矩作用下各齿轮转动方

向为正，各啮合线上的相对位移方向规定齿面受压方向为正。

１．１　传动系统动力学模型

对于第一级行星齿轮传动，内齿圈固定，行星架输入，太阳轮输出。

设太阳轮与行星轮、行星轮与内齿圈沿啮合点法线方向相对位移分别为狓ｐ犻ｓ、狓ｐ犻ｒ（犻＝１，２，３），则有

狓ｐ犻ｓ＝狉ｂｐ犻θｐ犻－狉ｂｓθｓ＋狉ｃθｃｃｏｓα＋（狓ｃ－狓ｓ）ｃｏｓ（φ犻＋α）－

（狔ｃ－狔ｓ）ｓｉｎ（φ犻＋α）＋ηｐ犻ｃｏｓα－ξｐ犻ｓｉｎα－犲ｐ犻ｓ（狋），

狓ｐ犻ｒ＝狉ｂｐ犻θｐ犻－狉ｃθｃｃｏｓα－狓ｃｃｏｓ（α＋φ犻）＋狔ｃｓｉｎ（α＋φ犻）－ηｐ犻ｃｏｓα＋ξｐ犻ｓｉｎα－犲ｐ犻ｒ（狋），

烅

烄

烆

（１）
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式中：犲ｐ犻ｓ（狋）、犲ｐ犻ｒ（狋）为法向静态传递误差；狓ｃ、狔ｃ、θｃ为行星架的横向、纵向位移和扭转角；狓ｓ、狔ｓ、θｓ为太阳轮

的横向、纵向位移和扭转角；ηｐ犻、ζｐ犻、θｐ犻为行星轮的切向、径向位移和扭转角；狉ｂｓ、狉ｂｐ犻分别为太阳轮、行星轮的

基圆半径，狉ｃ为行星架半径（即行星轮分布半径）；α为行星级齿轮的压力角；φ犻 为第犻个行星轮的位置角

（φ犻＝２π（犻－１）／３，犻＝１，２，３）。

图１　多级齿轮传动系统动力学模型

犉犻犵．１　犜犺犲犱狔狀犪犿犻犮犿狅犱犲犾狅犳犿狌犾狋犻狊狋犪犵犲犵犲犪狉狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀狊狔狊狋犲犿

第二级主、从动斜齿面啮合点间因振动和误差产生的沿啮合点法线方向的相对位移狓１２ｎ为

狓１２ｎ＝（狉ｂ１θ１－狉ｂ２θ２）ｃｏｓβ１２ｂ＋（狕１－狕２）ｓｉｎβ１２ｂ＋

（狔１－狔２）ｓｉｎα１２ｎ＋（狓１－狓２）ｃｏｓα１２ｔｃｏｓβ１２ｂ－犲１２（狋）， （２）

式中：β１２ｂ为斜齿轮１、２的基圆螺旋角，α１２ｎ为斜齿轮１、２法面压力角，α１２ｔ为斜齿轮１、２端面压力角；狉ｂ１、狉ｂ２分

别为斜齿轮１、２的基圆半径；狓１、狔１、狕１、θ１ 为斜齿轮１的横向、纵向、轴向位移和扭转角；狓２、狔２、狕２、θ２ 为斜

齿轮２的横向、纵向、轴向位移和扭转角；犲１２（狋）为齿轮副的法向静态传递误差。

第三级主、从动斜齿面啮合点间因振动和误差产生的沿啮合点法线方向的相对位移狓３４ｎ为

狓３４ｎ＝（狉ｂ３θ３－狉ｂ４θ４）ｃｏｓβ３４ｂ＋（狕３－狕４）ｓｉｎβ３４ｂ＋

（狔３－狔４）ｓｉｎα３４ｎ＋（狓３－狓４）ｃｏｓα３４ｔｃｏｓβ３４ｂ－犲３４（狋），
（３）

式中：β３４ｂ为斜齿轮３、４的基圆螺旋角，α３４ｎ为斜齿轮３、４法面压力角，α３４ｔ为斜齿轮３、４端面压力角；狉ｂ３、狉ｂ４分

别为斜齿轮３、４的基圆半径；狓３、狔３、狕３、θ３ 为斜齿轮３的横向、纵向、轴向位移和扭转角；狓４、狔４、狕４、θ４ 为斜

齿轮４的横向、纵向、轴向位移和扭转角；犲３４（狋）为齿轮副的法向静态传递误差。

采用拉格朗日能量法建立风电齿轮传动系统３１自由度弯扭轴耦合集中参数振动微分方程组，第一级

行星传动如式（４）～式（６），第二级斜齿轮传动如式（７），第三级斜齿轮传动如式（８）。

行星架动力学方程组为
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犐ｃｐθ
··

ｃ＋犓ｃθθｃ＋犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓ狉犮ｃｏｓα－犓ｐｒ（狋）狓ｐ犻ｒ狉ｃｃｏｓα＋犆ｃθθ
·

ｃ＋

犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓ狉ｃｃｏｓα－犆ｐｒ狓
·

ｐ犻ｒ狉ｃｃｏｓα＝犜ｉｎ，

犿ｃｐ狓
··

ｃ＋犓ｃ狓狓ｃ＋犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓｃｏｓ（φ犻＋α）－犓ｐｒ（狋）狓ｐ犻ｒｃｏｓ（φ犻＋α）＋犆ｃ狓狓
·

ｃ＋

犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓｃｏｓ（φ犻＋α）－犆ｐｒ狓
·

ｐ犻ｒｃｏｓ（φ犻＋α）＝０，

犿ｃｐ狔
··

ｃ＋犓ｃ狔狔ｃ－犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓｓｉｎ（φ犻＋α）＋犓ｐｒ（狋）狓ｐ犻ｒｓｉｎ（φ犻＋α）＋犆ｃ狔狔
·

ｃ－

犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓｓｉｎ（φ犻＋α）＋犆ｐｒ狓
·

ｐ犻ｒｓｉｎ（φ犻＋α）＝０，

烅

烄

烆

（４）

式中：犐ｃｐ为行星架与行星轮等效转动惯量；犿ｃｐ为行星架与行星轮等效质量；犓ｃ犼、犆ｃ犼（犼＝狓，狔）分别为行星架

支撑刚度、支撑阻尼；犓ｃθ、犆ｃθ分别为行星架扭转刚度、扭转阻尼；犓ｓｐ（狋）、犓ｐｒ（狋）分别为太阳轮行星轮、行星

轮齿圈齿轮副时变啮合刚度；犆ｓｐ、犆ｐｒ分别为太阳轮行星轮、行星轮齿圈齿轮副啮合阻尼；犜ｉｎ为行星架输

入扭矩。

太阳轮动力学方程组为

犐ｓθ
··

ｓ＋犓θｓ１（θｓ－θ１）－犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓ狉ｂｓ＋犆θｓ１（θ
·

ｓ－θ
·

１）－犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓ狉ｂｓ＝０，

犿ｓ狓
··

ｓ＋犓ｓ狓狓ｓ－犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓｃｏｓ（φ犻＋α）＋犆ｓ狓狓
·

ｓ－犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓｃｏｓ（φ犻＋α）＝０，

犿ｓ狔
··

ｓ＋犓ｓ狔狔ｓ＋犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓｓｉｎ（φ犻＋α）＋犆ｓｙ狔
·

ｓ＋犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓｓｉｎ（φ犻＋α）＝０，

烅

烄

烆

（５）

式中：犐ｓ为太阳轮转动惯量，犿ｓ为太阳轮质量，犓θｓ１、犆θｓ１分别为轴１扭转刚度、阻尼；犓ｓ犼、犆ｓ犼（犼＝狓，狔）分别

为太阳轮横向、纵向支撑刚度、支撑阻尼。

行星轮动力学方程组为

犐ｐ犻θ
··

ｐ犻＋犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓ（狉ｂｐ犻）＋犓ｐｒ（狋）狓ｐ犻ｒ（狉ｂｐ犻）＋犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓ（狉ｂｐ犻）＋犆ｐｒ狓
·

ｐ犻ｒ（狉ｂｐ犻）＝０，

犿ｐ犻ξ
··

ｐ犻－犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓｓｉｎα＋犓ｐｒ（狋）狓ｐ犻ｒｓｉｎα＋

犓ｐ犻ξξ犻－犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓｓｉｎα＋犆ｐｒ狓
·

ｐ犻ｒｓｉｎα＋犆ｐ犻ξξ
·

犻＝０，

犿ｐ犻η
··

ｐ犻＋犓ｓｐ（狋）狓ｐ犻ｓｃｏｓα－犓ｐｒ（狋）狓ｐ犻ｒｃｏｓα＋

犓ｐ犻ηη犻＋犆ｓｐ狓
·

ｐ犻ｓｃｏｓα－犆ｐｒ狓
·

ｐ犻ｒｃｏｓα＋犆ｐ犻ηη
·

犻＝０，

烅

烄

烆

（６）

式中：犐ｐ犻（犻＝１，２，３）为行星轮转动惯量，犿ｐ犻（犻＝１，２，３）为行星轮质量，犓ｐ犻犼、犆ｐ犻犼（犻＝１，２，３，犼＝η，ξ）分别为

行星轮支撑刚度、支撑阻尼。

第二级斜齿轮动力学方程组为

犐１θ
··

１－犓θｓ１（θｓ－θ１）＋犓１２（狋）狓１２ｎ狉ｂ１ｃｏｓβ１２ｂ－犆θｓ１（θ
·

ｓ－θ
·

１）＋犆１２狓
·

１２ｎ狉ｂ１ｃｏｓβ１２ｂ＝０，

犿１狓
··

１＋犓１狓狓１＋犓１２（狋）狓１２ｎｃｏｓα１２ｔｃｏｓβ１２ｂ＋犆１狓狓
·

１＋犆１２狓
·

１２ｎｃｏｓα１２ｔｃｏｓβ１２ｂ＝０，

犿１狔
··

１＋犓１狔狔１＋犓１２（狋）狓１２ｎｓｉｎα１２ｎ＋犆１狔狔
·

１＋犆１２狓
·

１２ｎｓｉｎα１２ｎ＝０，

犿１狕
··

１＋犓１狕狕１＋犓１２（狋）狓１２ｎｓｉｎβ１２ｂ＋犆１狕狕
·

１＋犆１２狓
·

１２ｎｓｉｎβ１２ｂ＝０，

犐２θ
··

２－犓１２狓１２ｎ狉ｂ２ｃｏｓβ１２ｂ＋犓θ２３（θ２－θ３）－犆１２狓
·

１２ｎ狉ｂ２ｃｏｓβ１２ｂ＋犆θ２３（θ
·

２－θ
·

３）＝０，

犿２狓
··

２＋犓２狓狓２－犓１２（狋）狓１２ｎｃｏｓα１２ｔｃｏｓβ１２ｂ＋犆２狓狓
·

２－犆１２狓
·

１２ｎｃｏｓα１２ｔｃｏｓβ１２ｂ＝０，

犿２狔
··

２＋犓２狔狔２－犓１２（狋）狓１２ｎｓｉｎα１２ｎ＋犆２狔狔
·

２－犆１２狓
·

１２ｎｓｉｎα１２ｎ＝０，

犿２狕
·

２＋犓２狕狕２－犓１２（狋）狓１２ｎｓｉｎβ１２ｂ＋犆２狕狕
·

２－犆１２狓
·

１２ｎｓｉｎβ１２ｂ＝０，

烅

烄

烆

（７）

式中：犐犻（犻＝１，２）为斜齿轮１、２的转动惯量，犿犻（犻＝１，２）为斜齿轮１、２的质量；犓犻犼、犆犻犼（犻＝１，２；犼＝狓，狔，狕）

分别为各齿轮支撑刚度、支撑阻尼；犓θ２３、犆θ２３分别轴２扭转刚度、扭转阻尼；犓１２（狋）、犆１２分为齿轮副时变啮合

刚度、啮合阻尼。

第三级斜齿轮动力学方程组为
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犐３θ
··

３－犓θ２３（θ２－θ３）＋犓３４（狋）狓３４ｎ狉ｂ３ｃｏｓβ３４ｂ－犆θ２３（θ
·

２－θ
·

３）＋犆３４狓
·

３４ｎ狉ｂ３ｃｏｓβ３４ｂ＝０，

犿３狓
··

３＋犓３狓狓３－犓３４（狋）狓３４ｎｃｏｓα３４ｔｃｏｓβ３４ｂ＋犆３狓狓
·

３－犆３４狓
·

３４ｎｃｏｓα３４ｔｃｏｓβ３４ｂ＝０，

犿３狔
··

３＋犓３狔狔３＋犓３４（狋）狓３４ｎｓｉｎα３４ｎ＋犆３狔狔
·

３＋犆３４狓
·

３４ｎｓｉｎα３４ｎ＝０，

犿３狕
··

３＋犓３狕狕３＋犓３４（狋）狓３４ｎｓｉｎβ３４ｂ＋犆３狕狕
·

３＋犆３４狓
·

３４ｎｓｉｎβ３４ｂ＝０，

犐４θ
··

４－犓３４狓３４ｎ狉ｂ４ｃｏｓβ３４ｂ－犆３４狓
·

３４ｎ狉ｂ４ｃｏｓβ３４ｂ＝－犜ｏｕｔ，

犿４狓
··

４＋犓４狓狓４＋犓３４（狋）狓３４ｎｃｏｓα３４ｔｃｏｓβ３４ｂ＋犆４狓狓
·

４＋犆３４狓
·

３４ｎｃｏｓα３４ｔｃｏｓβ３４ｂ＝０，

犿４狔
··

４＋犓４狔狔４－犓３４（狋）狓３４ｎｓｉｎα３４ｎ＋犆４狔狔
·

４－犆３４狓
·

３４ｎｓｉｎα３４ｎ＝０，

犿４狕
··

４＋犓４狕狕４－犓３４（狋）狓３４ｎｓｉｎβ３４ｂ＋犆４狕狕
·

４－犆３４狓
·

３４ｎｓｉｎβ３４ｂ＝０，

烅

烄

烆

（８）

式中：犐犻（犻＝３，４）为斜齿轮３、４的转动惯量；犿犻（犻＝３，４）为斜齿轮３、４的质量；犓犻犼、犆犻犼（犻＝３，４；犼＝狓，狔，狕）

分别齿轮支撑刚度、支撑阻尼；犓３４（狋）、犆３４为齿轮副时变啮合刚度、啮合阻尼；犜ｏｕｔ为输出扭矩。

１．２　传动系统动力学模型求解

在求解风电齿轮箱传动系统振动微分方程之前，首先在Ｒｏｍａｘ软件中，设置齿轮及传动轴材料属性、轴

承安装间隙、齿侧间隙以及齿轮修形参数，建立风电齿轮箱传动系统静力学模型并进行力学分析，得出各轴

承支撑刚度、齿轮副时变啮合刚度曲线以及各齿轮副的静态传动误差曲线；再采用 ｍａｔｌａｂ软件将所得刚度

曲线和静态传动误差曲线按傅里叶级数展开。各级齿轮副的时变啮合刚度、法向静态传递误差分别表示为

犓（狋）＝犪犽０＋犪犽１ｃｏｓ（ω犿狋）＋犫犽１ｓｉｎ（ω犿狋）＋…＋犪犽犻ｃｏｓ（犻ω犿狋）＋

犫犽犻ｓｉｎ（犻ω犿狋）＋…＋犪犽狀ｃｏｓ（狀ω犿狋）＋犫犽狀ｓｉｎ（狀ω犿狋）， （９）

犲（狋）＝犪犲０＋犪犲１ｃｏｓ（ω犿狋）＋犫犲１ｓｉｎ（ω犿狋）＋…＋犪犲犻ｃｏｓ（犻ω犿狋）＋

犫犲犻ｓｉｎ（犻ω犿狋）＋…＋犪犲狀ｃｏｓ（狀ω犿狋）＋犫犲狀ｓｉｎ（狀ω犿狋）， （１０）

式中：犪犽０、犪犽１、犫犽１、…、犪犽犻、犫犽犻、…、犪犽狀、犫犽狀，犪犲０、犪犲１、犫犲１、…、犪犲犻、犫犲犻、…、犪犲狀、犫犲狀为傅里叶级数展开项的系数；

ω犿齿轮副啮合频率。

将时变啮合刚度、静态传递误差等所需参数代入式（１）～式（８），采用４５阶变步长ＲｕｎｇｅＫｕｔｔａ法求解

风电齿轮箱传动系统振动微分方程组，计算时间４ｓ，可得各传动构件的振动位移、振动速度、振动加速度。

图２给出了斜齿轮４纵向振动速度狔
·

４、振动加速度狔
··

４ 的频域曲线。

图２　斜齿轮４振动响应频率曲线

犉犻犵．２　犜犺犲狏犻犫狉犪狋犻狅狀狉犲狊狆狅狀狊犲犮狌狉狏犲狅犳狋犺犲犖狅．４犺犲犾犻犮犪犾犵犲犪狉

从频域图中可以看出，振动速度和振动加速度的最大值出现在６６０Ｈｚ（第三级啮合频率）附近，同时在其

倍频处也出现峰值。斜齿轮４为第三级被动轮，其振动速度、振动加速度受第三级啮合频率影响较大。

将所求解出的齿轮转动角位移代入式（１１）中，计算得出各齿轮副动态传动误差ＤＴＥ（狋）。

ＤＴＥ（狋）＝狉ｂｇ［θｇ（狋）－
狕ｐ

狕ｇ
θｐ（狋）］＝狉ｂｇθｇ（狋）－狉ｂｐθｐ（狋）， （１１）

式中：θｐ、θｇ分别为主动轮、被动轮在各自坐标系下实际扭转微角度；狉ｂｐ、狉ｂｇ分别为主动轮、被动轮的基圆半

径；狕ｐ、狕ｇ分别为主、被动轮齿数。
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表２给出各级传动误差时域分析结果，图３给出斜齿轮３４动态传动误差频域曲线。

表２　动态传动误差时域分析结果

犜犪犫犾犲２　犜犻犿犲犱狅犿犪犻狀狉犲狊狌犾狋狊狅犳犱狔狀犪犿犻犮狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉

齿轮副 峰峰值／μｍ 均值／μｍ

太阳轮行星轮 ５０．９８４ ５２．３８２

行星轮内齿圈 ４７．９８１ ４４．５１４

斜齿轮副１２ ９．５９４ ４１．０１０

斜齿轮副３４ ４．８７７ ３７．７８９

从图３可以看出：斜齿轮副３４动态传动误差曲线在１６３Ｈｚ（第二级啮合频率）、６６０Ｈｚ及其倍频处出

现峰值，而最大值出现在６６０Ｈｚ。对于其他各级齿轮副，太阳轮行星轮动态传动误差峰值主要表现在２９Ｈｚ

（第一级啮合频率）、１６３Ｈｚ及其倍频处，由于太阳轮轴与斜齿轮１同轴，故传动误差受第二级传动影响较大；

行星轮内齿圈动态传动误差峰值主要表现在２９Ｈｚ处，其次表现在６６０Ｈｚ处；斜齿轮副１２动态传动误差

峰值主要表现在２９、６６０Ｈｚ及其倍频处，第二级齿轮传动作为中间传动齿轮副受第一级行星级和第三级斜

齿轮传动影响较大。风电齿轮箱三级齿轮耦合传动，各级齿轮副动态传动误差表现出齿轮各级传动之间的

耦合效应，传动误差均体现出每级齿轮副的啮合频率及其倍频。

图３　斜齿轮副３４动态传动误差频域曲线图

犉犻犵．３　犜犺犲犱狔狀犪犿犻犮狋狉犪狀狊犿犻狊狊犻狅狀犲狉狉狅狉

犮狌狉狏犲狅犳犖狅．３犖狅．４犺犲犾犻犮犪犾犵犲犪狉狆犪犻狉

２　风电齿轮箱辐射噪声预估

２．１　风电齿轮箱刚柔耦合模型建立及求解

风电齿轮箱辐射噪声模型的边界条件为传动系统对齿轮箱的

激励力，传动系统通过轴承与齿轮箱连接，因此文中通过 ＬＭＳ

Ｖｉｒｔｕａｌ．Ｌａｂ对整个齿轮箱进行刚柔耦合计算，得出箱体处各轴承

支反力的频域历程数据，将其作为计算声场的边界条件。

采用ＬＭＳＶｉｒｔｕａｌ．Ｌａｂ软件分析减速器动力学特性时，主要

步骤如下：

１）在 Ａｎｓｙｓ软件中对齿轮箱进行柔性化，并计算其约束

模态；

２）将柔性化模型和模态结果导入ＬＭＳＶｉｒｔｕａｌ．Ｌａｂ软件中，

结合其中所建立的齿轮箱传动系统，构建如图４所示的风电齿轮箱刚柔耦合计算模型，９个轴承为箱体与转

动轴的结合部零件；

注：１～２号轴承支撑行星架，３～４号轴承支撑轴１，５～６号轴承支撑轴２，７～９号轴承支撑轴３

图４　风电齿轮箱刚柔耦合模型

犉犻犵．４　犜犺犲犮狅狌狆犾犲犱犿狅犱犲犾狅犳狋犺犲狑犻狀犱狆狅狑犲狉犵犲犪狉犫狅狓
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３）在轴承座圆心建立刚性耦合单元，以实现柔性箱体与传动系统之间的数据传递；

４）根据上节给出的齿轮副动态传递误差及时变啮合刚度，在４对相互啮合的齿轮副间设置齿轮接触力

（ｇｅａｒｃｏｎｔａｃｔ）；

５）在安装位置处施加固定约束，同时在输入轴处施加输入扭矩与转速，在输出端施加阻力矩；

６）综合考虑轮齿时变啮合刚度、啮合阻尼、齿侧间隙、轴承支撑刚度与阻尼及由输入输出波动引发的外

部激励，采用变步长向后差分法（ＢＤＦ）对齿轮装置进行多体动力学仿真，求解总时间为４ｓ，得出箱体处各个

轴承处支反力的时域和频域历程数据。

表３给出了各轴承支反力计算结果。其中１～２号轴承连接箱体与行星架，行星架低速输入，轴承力并

不大；太阳轮和第二级斜齿轮１同在３～４号轴承所在的轴上，带动两级齿轮传动，且太阳轮处于两轴承外的

轴上，因此３号轴承受力最大；第二级斜齿轮２和第三级斜齿轮３同在５～６号轴承所在的轴上，由于斜齿轮

受轴向力的原因，５号轴承放松，６号轴承压紧导致轴承力较大；７～９号轴承处于第三级斜齿轮４所在的轴

上，同上７号处于预紧状态，８号轴承处于放松状态，９号轴承仅仅辅助轴支撑。

表３　轴承支反力

犜犪犫犾犲３　犜犺犲犫犲犪狉犻狀犵狉犲犪犮狋犻狅狀狋犻犿犲犱狅犿犪犻狀狉犲狊狌犾狋狊

轴承号 峰峰值／ｋＮ 均值／ｋＮ

１ ８３．６１１ ４６．０２５

２ ６４．３６３ ３３．３８５

３ １７７．０８８ ２０８．３９３

４ １８６．３８１ １６９．２８４

５ ９８．９９２ ９３．９６２

６ １６８．８５１ １５６．７８７

７ ８０．７９２ ８１．３４４

８ ３８．９１７ ３６．８７６

９ ３．４８５ １．９５９

图５　９号轴承支反力频域曲线图

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

犖狅．９犫犲犪狉犻狀犵＇狉犲犪犮狋犻狅狀犳狅狉犮犲

图５给出了９号轴承支反力频域０～４０００Ｈｚ数据图。９号轴

承处于输出轴上，从频域图中可以看出，轴承受第三级输出齿轮啮

合频率６６０Ｈｚ影响较大，频率峰值集中在６６０Ｈｚ及其倍频处，其

频率成分体现出斜齿轮副３４动态传动误差频率。其他轴承主要

频率峰值集中在２９、６６０Ｈｚ及其倍频处，表现频率成分与所在的各

级动态传动误差激励频率相近。

２．２　风电齿轮箱声振耦合模型建立及噪声计算

对于声振耦合计算方法，结构振动和声场分布是在一个耦合的

环境中同时计算得出，在耦合边界处，结构法线方向的振动速度与

流体的振动速度相同，此时声音对结构施加法线方向声压载荷，结

构振动速度对声音施加速度输入，声场与结构场互相耦合。耦合环

境中结构模型的动力学方程为

（犓ｓ＋犼ω犆ｓ－ω
２犕ｓ）·｛狌犻｝＋犓ｃ｛狆犻｝＝｛犉ｓ犻｝， （１２）

式中：犓ｓ、犕ｓ、犆ｓ分别为结构网格上没有受到约束部分的刚度矩阵、质量矩阵和阻尼矩阵，狌犻 为位移，犓ｃ为

耦合刚度矩阵，狆犻 为声压，犉ｓ犻为结构的约束部分、已知载荷和外部声压的激励贡献量。

声学方程为

（犓ａ＋ｊω犆ａ＋ω
２犕ａ）·｛狆犻｝－ω

２犕ｃ｛狌犻｝＝｛犉ａ犻｝， （１３）
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式中：犓ａ、犕ａ、犆ａ分别为声学的刚度矩阵、质量矩阵和阻尼矩阵，犕ｃ为耦合质量矩阵，犉ａ犻为已知声压和振动

速度边界的激励贡献量［１６］。

将风电齿轮箱箱体结构网格、声学网格和场点网格导入软件的声学模块Ａｃｏｕｔｉｃｓ，建立声振耦合计算模

型，如图６所示。

图６　风电齿轮箱声学有限元模型

犉犻犵．６　犜犺犲犪犮狅狌狊狋犻犮狊犳犻狀犻狋犲犲犾犲犿犲狀狋犿狅犱犲犾狅犳狋犺犲狑犻狀犱狆狅狑犲狉犵犲犪狉犫狅狓

将计算求得的轴承支反力频域历程数据作为声振耦合的边界条件，在９个轴承孔处的刚性耦合点添加

频域载荷。采用声振耦合有限元法计算风电齿轮箱辐射噪声，结构网格与声学网格间的数据交换需通过插

值计算，声学网格则需要完全包络结构网格，并在交界面建立包络单元，因此在Ａｎｓｙｓ中建立一个声学球体，

球体内部空腔表面完全与齿轮箱外表面相对应，其网格划分时保证箱体与空气交界面处一个波长内包含６

个单元；同时在距箱体外表面１ｍ处建立场点网格。

在声学模块Ａｃｏｕｔｉｃｓ设置外界空气属性，空气密度为１．２５５ｋｇ／ｍ
３，空气传播速度为３４０ｍ／ｓ，参考声压

为２×１０－５Ｐａ，再设置求解参数，设定计算频段、求解精度，最后采用声振耦合有限元法进行求解齿轮箱表面

振动以及场点辐射噪声。

图７给出部分频段的齿轮箱外部场点辐射噪声声压云图。场点声压最大值出现在５００Ｈｚ频率处，此时

表面声压为８４．２ｄＢ，出现在１和４号轴承座附近，位于输入行星架处的轴承和１号斜齿轮所在的中间轴轴承

处。６３、１２５Ｈｚ频段场点声压最大值出现在齿轮箱上端部，２５０、１０００Ｈｚ频段场点声压最大值出现在齿轮

箱左右两侧，２０００Ｈｚ之后各处声压值普遍开始下降。

图７　齿轮箱外场点声压云图

犉犻犵．７　犜犺犲狊狅狌狀犱狆狉犲狊狊狌狉犲犮狅狀狋狅狌狉狅犳狅狌狋犲狉犳犻犲犾犱狆狅犻狀狋狊狅犳狋犺犲犵犲犪狉犫狅狓
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３　振动噪声试验测试与仿真对比

搭建试验台架并安装风电齿轮箱，进行了振动噪声测试，测试环境温度为８℃，湿度６６％。测试运行工

况为输入转速１６．７５６ｒ／ｍｉｎ，功率１６６０ｋＷ。振动噪声测试仪器见表４。

表４　振动噪声测试仪器

犜犪犫犾犲４　犜犺犲狋犲狊狋犻狀狊狋狉狌犿犲狀狋狊狅犳狏犻犫狉犪狋犻狅狀犪狀犱狀狅犻狊犲

设备名称 设备型号 生产厂家

加速度传感器 ＢＫ４３８４ 丹麦ＢＫ公司

电荷电压滤波积分放大器 ＤＬＦ８ 北京东方振动与噪声技术研究所

智能信号采集处理分析仪 ＩＮＶ３０６Ｕ５２６０ 北京东方振动与噪声技术研究所

声级计 ＮＬ４２ 日本理音公司

测试现场及台架如图８所示，左侧为被测齿轮箱，右侧为陪试减速箱。

图８　测试现场及台架

犉犻犵．８　犜犺犲狋犲狊狋狊犻狋犲犪狀犱狆犾犪狋犳狅狉犿

３．１　风电齿轮箱振动测点测试

根据测试需求，在齿轮箱上各布置４个测点，测点编号为１～４，其中测点１～２为轴承座位置，测点３和４

为支撑位置，分别对４个测点的竖直方向进行了振动测试。图９为振动及噪声测点布置图。

图９　风电齿轮箱振动及噪声测点布置图

犉犻犵．９　犜犺犲狏犻犫狉犪狋犻狅狀犿犲犪狊狌狉犻狀犵狆狅犻狀狋犾犪狔狅狌狋狅犳狋犺犲狑犻狀犱狆狅狑犲狉犵犲犪狉犫狅狓
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在声振耦合模型中提取对应测点的节点振动加速度频率历程数据，计算其有效值，将其与试验测点振动

加速分析结果对比，如表５所示，图１０给出了测点１振动加速度试验与仿真频谱值对比图。

表５　各测点加速度有效值对比

犜犪犫犾犲５　犆狅犿狆犪狉犻狊狅狀狅狀犪犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀犚犕犛狅犳犲犪犮犺犿犲犪狊狌狉犻狀犵狆狅犻狀狋

测点号 试验值／（ｍ·ｓ－２） 仿真值／（ｍ·ｓ－２）

１ ３．４５ ３．２５

２ ５．８６ ５．２６

３ ４．５５ ３．９９

４ ２．９０ ２．３６

图１０　振动加速度试验与仿真值对比图

犉犻犵．１０　犜犺犲犮狅犿狆犪狉犻狊狅狀犫犲狋狑犲犲狀狋犺犲狏犻犫狉犪狋犻狅狀

犪犮犮犲犾犲狉犪狋犻狅狀狋犲狊狋犪狀犱狋犺犲狊犻犿狌犾犪狋犻狅狀狏犪犾狌犲

对比分析图１０所示的测点１振动加速度频域曲线，二者皆在２９、１６３、３２６、４８９、６６０、１３２０Ｈｚ处出现峰

值，并且在３２６Ｈｚ达到最大值，此处轴承座处于第二级主动轮所在的轴上，表现出受第二级齿轮传动影响较

大，其余各测点试验与仿真的加速度有效值以及频率分布也比较接近。

３．２　风电齿轮箱辐射噪声测试

在距离齿轮箱１ｍ远的位置各布置４个测点，测点编号为Ｉ～ＩＶ，分别对４个测点的空气噪声进行测试。

并在声振耦合模型中提取对应测点场点辐射噪声频率历程数据，对数据进行倍频程处理，与试验测点空气噪

声结果相对比，如图１１所示。

由图１１可知，测点Ｉ～ＩＶ的Ａ计权声压级辐射噪声在５００Ｈｚ频段处达到最大值，其值分别为８１．４８、

８４．７２、８３．９４及８１．９４ｄＢ。对比分析仿真与测试结果，两者在２５０～２０００Ｈｚ频段辐射噪声吻合良好，但在

６３、１２５、４０００Ｈｚ，仿真比测试结果低。
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图１１　各测点辐射噪声对比分析

犉犻犵．１１　犜犺犲犮狅犿狆犪狉犪狋犻狏犲犪狀犪犾狔狊犻狊狅犳狉犪犱犻犪狋犲犱狀狅犻狊犲犪狋狋犲狊狋狆狅犻狀狋狊

４　结　论

１）建立了包含时变啮合刚度、啮合阻尼、传递误差等多种因素的多级齿轮传动３１自由度弯扭轴耦合集

中参数动力学模型。

２）在ＬＭＳＶｉｒｔｕａｌ．Ｌａｂ中建立刚柔耦合运动学模型，考虑各级齿轮副动态传动误差对齿轮箱振动的影

响；得出齿轮箱轴承座支反力，支反力频率成分与动态传动误差频率谱相对应。

３）采用声学有限元法，对齿轮箱进行声振耦合振动噪声计算，将轴承支反力作为传动系统对齿轮箱的激

励力，得出齿轮箱表面振动和场点辐射噪声。整体结果表明声振耦合仿真值与试验值吻合良好。
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