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弹性支撑下风电机组传动系统结构动力分析
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摘要　考虑水平轴风力发电机组齿轮箱弹性支撑的柔性连接特性，基于集中质量思想和拉格朗日方法，建

立风力发电机传动系统多体动力学模型，研究了齿轮箱弹性支撑对传动系统结构动力学特性的影响．利用

动力学模型和模态分析方法，得到了由弹性支撑耦合到系统后的模态频率，并获取了在该模态激励下的模

态动能分布．采用变参数方法进行传动系统模态对齿轮箱弹性支撑刚度变化的敏感性分析，利用模态叠加

法进行齿轮箱体的动响应分析．数值求解结果和分析表明，考虑齿轮箱弹性支撑的传动系统某阶固有频率

即为弹性支撑下齿轮箱体振动主模态；弹性支撑线刚度对传动系统低频率固有模态存在一定影响；齿轮箱

体振动分析时应考虑１阶和２阶的低频模态较为合理．本研究工作对传动链系统方案可靠性设计和抑制传

动链振动的加阻控制提供了一定理论基础．
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引言

兆瓦级以上风力发电机是当今世界上旋转半

径最大的机械系统．常见双馈型风力机传动系统一
般由风轮、低速轴、增速齿轮箱、联轴器、发电机转

子等组成．尽管风轮转子转速较低，但是由于它是
一个大的惯性体，风轮将空气动能转化为旋转的机

械能，传动系统再将机械能转化为电能，整个过程

中会因风的不稳定带给风力机系统复杂的振动和

噪声．为了达到减振降噪目的，风力机系统结构设
计提出了适度柔性化的要求．传动链各柔性轴系部
件组合成复杂的非线性传动系统，对其模态鉴别在

指导有效避开潜在共振点的传动系统设计中具有

重要意义．
传动链结构动力特性是其本身系统内部的固

有特性，也是结构振动的内因．相关文献在风力发
电机组传动系统的建模中通常仅仅简单考虑了柔

性的低速轴和高速轴，而将风力机增速箱视为一种

将低速轴与高速轴之间的扭矩和转速均按固定的

传动比进行传递的刚性连接［１３］．这种模型，在分析
中没有考虑输入轴与输出轴之间发生的细微的扭

转振动；增速箱作为大功率等级风力机传动系统中

的关键部件，需要能够承受极大的动载荷，减振降

噪控制往往通过加装增速箱弹性支撑来实现［４５］．
参考文献［６７］在风力发电机传动系统建模中虽
然细化了齿轮箱结构，但是没有考虑传动系统的支

撑参与建模，因此无法分析传动链与支座之间的柔

性连接对系统模态的影响．ＭＷ级风电机组齿轮箱
底部均采用弹性支撑元件与机架连接．弹性支撑元
件与传动链模态存在一定程度耦合，对传动链动态

特性有重大影响［８］，因此传动链建模分析时不考虑

弹性支撑耦合影响是不合理的．ＳＩＭＰＡＣＫ等动力
学软件虽然能建立详尽的考虑弹性支撑的传动模

型［９１０］，但其建模过程复杂、需要详尽的参数并且

效率低下，计算和分析对软件的依赖程度高［１１］．此
外，对于大型旋转机械实验测试的方法实现难度

大，成本很高．
本文在细化增速箱的同时，将弹性减振单元视

为支座与传动链之间柔性连接并将其线性刚度折

算到绕轴扭转刚度后参与系统建模，并采用拉格朗

日方法建立起了１１个自由度的多体系统动力学模
型．依据数值求解获取并分析了弹性支撑参与传动
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系统耦合后的结构动力特性．

１　风力发电机弹性支撑

目前主流的水平轴风力发电机组传动系统布

置有一点支撑式、两点支撑式和三点支撑式的结构

方案．其中三点支撑式结构是主轴上布置一个主轴
承，齿轮箱两侧扭力臂下一般安置瓦轴式弹性支撑

元件与主轴承形成三点支承传动链．

图１　水平轴风力机三点支撑结构：

１．弹性支撑；２．扭力臂；３．主轴承

Ｆｉｇ．１　Ｔｈｒｅｅｐｏｉｎｔｓｄｒｉｖｅｔｒａｉｎｏｆｈｏｒｉｚｏｎｔａｌａｘｉｓｗｉｎｄｔｕｒｂｉｎｅ：

１．ｍｏｕｎｔｉｎｇ２．ｔｏｒｑｕｅａｒｍ３．ｍａｉｎｂｅａｒｉｎｇ

本文以三点支撑形式并具有一级行星二级平

行轴增速箱的风力发电机传动链作为研究对象，基

于柔性多体建模思想构建系统的动力学模型．
由于风的随机波动性，增速箱在传递扭矩过程

中会承受瞬态大的动载荷．对于三点支撑形式的传
动系统中，增速箱扭力臂上装设的瓦轴式弹性元件

具有良阻尼及减振性能．弹性支撑由上下弹性衬
套、弹性支承轴及齿轮箱支承座组成．它主要承受
来自于低速轴的扭转载荷，增速箱和部分低速轴端

重力载荷，并由此产生弹性支承上的径向载荷．弹
性支撑元件采用弹簧阻尼单元进行模拟，其受力情

况如图２所示．

图２　齿轮箱弹性支撑示意图

Ｆｉｇ．２　Ｇｅａｒｂｏｘｍｏｕｎｔｉｎｇｌａｙｏｕｔ

弹性支承受力可以由下式确定

Ｆ１＝
Ｍｘ
Ｌ＋

Ｇ
２ （１）

Ｆ２＝
Ｍｘ
Ｌ－

Ｇ
２ （２）

其中Ｍｘ是低速轴扭矩，Ｌ是扭力臂跨度，Ｇ是
增速箱和部分低速轴重力．由式（１）和（２）可知，由
于弹性支撑约束，增速箱在承受低速轴扭矩情况下

并不会发生扭转．尽管如此，弹性支撑柔性释放了
一定自由度以利于传动链减振降噪．为了充分地分
析增速箱弹性支撑与传动系统扭转自由度的耦合

关系，采用等量变形法［１２］将弹性支撑线刚度折算

成为绕轴扭转刚度：

Ｋ０＝Ｋ×（Ｌ／２）
２ （３）

其中Ｋ和Ｋ０分别表示弹性支撑线刚度和折算到绕
轴向扭转刚度．弹性支撑的阻尼系数为：

ｄ＝２Ｄｎ Ｋｍ槡 ｅｑ （４）

其中Ｄ为阻尼因子、ｎ为弹性支撑数目、ｍｅｑ是等效
旋转质量．

２　传动系统扭转振动模型

２．１　模型分析
通常来讲，扭转自由度模型对描述旋转机械系

统可以提供足够的反映系统的信息［１３］．这对了解
复杂动力学系统的动力特性和研究其动力学现象

提供了基础．集中参数模型处理方法是将系统中各
个运动构件处理成为包含了质量集中的质点，并将

体结构之间考虑成弹簧阻尼单元连接，由此建立起

系统的二阶运动微分方程组［２７］．在参考文献［７］
基础上，进一步将弹性支撑考虑进水平轴风力发电

机组传动链系统之中，等效出１１个质量块的体结
构，其中低速轴、齿轮箱中间级传动轴和高速轴段

视为无质量扭转弹簧建立起了两端质量块之间的

关系；增速箱弹性支撑视为齿轮箱体与机架之间的

弹簧阻尼单元，并且认为塔架机舱和主机架一体

化，相对于传动系统为刚性底座；齿轮箱箱体为刚

性体置于弹性支撑之上；对齿轮箱轮系采用集中参

数模型并进行细化，考虑了齿轮与齿轮之间的啮合

关系［６７］，这种处理方法在预估增速箱轮系的非线

性动力学特性过程中是有效的，对于行星轮系扭转

模型预测出来的固有频率与扭转 －横向耦合模型
一致［１３］．

工程设计中认为，主轴承刚度对传动链扭转模

态基本不产生影响．另外由于高速轴端转矩远远小

４９２
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于低速轴上转矩，同时发电机转子与定子之间气隙

存在，因此发电机弹性支撑对传动链结构动力特性

影响较小．故在此处分析过程仅考虑传动链支撑系
统中的齿轮箱弹性支撑参与系统建模．综上，与水
平轴风力发电机传动系统扭转自由度相关的拓扑

关系见下图３所示．

图３　风力发电机传动系统拓扑结构

Ｆｉｇ．３　Ｔｏｐｏｌｏｇｙｏｆｄｒｉｖｅｔｒａｉｎｉｎａｗｉｎｄｔｕｒｂｉｎｅ

便于系统描述，对风力机参数做如下标示约

定：Ｊａ风轮转子惯量、Ｊｃ行星架惯量、Ｊｒ增速箱体
转动惯量、Ｊｐ行星轮惯量、Ｊｓ太阳轮惯量、Ｊ１平行
级齿轮１惯量、Ｊ２平行级齿轮２惯量、Ｊ３小齿轮３
惯量、Ｊｇ发电机转子惯量、ｋ０减振垫扭转刚度、ｋａ
低速轴扭转弹性刚度、ｋ１太阳轮轴扭转弹性刚度、
ｋｇ高速轴扭转弹性刚度、ｋｒｐ行星轮与齿圈之间啮
合刚度、ｋｓｐ行星轮与太阳轮之间啮合刚度、ｋ１２平行
级齿轮１与平行级齿轮２之间啮合刚度、ｋ２３平行级
齿轮２与小齿轮３之间啮合刚度、Ｃａ为低速轴阻
尼系数、ｄ为弹性支撑阻尼系数、Ｃｇ为高速轴阻尼
系数、ｒｃ行星架半径、ｒｐ行星轮半径、ｒｓ太阳轮半
径、ｒ１平行级齿轮１半径、ｒ２１平行级齿轮２前部半
径、ｒ２２平行级齿轮２后部半径、ｒ３小齿轮３半径．
２．２　传动系统扭转振动模型

拉格朗日方程提供了一种建立系统的输入、系

统的参数与系统的状态三者之间关系的数学表达

式［１４］．这一组方程称之为系统动力学模型亦称之
为运动方程．具有完整理想约束的有 Ｎ个广义坐
标系统的拉格朗日方程（Ｌａｇｒａｎｇｅｅｑｕａｔｉｏｎ）的形式
是：

ｄ
ｄｔ（
Ｅｋ
ｑｉ
）－
Ｅｋ
ｑｉ
＋
Ｅｄ
ｑｉ
＋
Ｅｐ
ｑｉ
＝Ｆｉ （５）

其中ｉ＝１，２，３…Ｎ，Ｅｋ，Ｅｄ，Ｅｐ分别代表动能、能耗、
势能．另外ｑｉ表示广义坐标，Ｆｉ表示广义的力．

依据以上的分析采用拉格朗日方法可以建立

系统的运动学微分方程：以 θｉ表示各体结构扭转
的绝对角位移，获得系统的耗损、动能和势能方程，

然后对各自由度 θｉ进行系列求导，建立特征矩阵
方程

［Ｉ］｛θ¨｝＋［Ｃ］｛θ·｝＋［Ｋ］｛θ｝＝［Ｆ］ （６）
其中［Ｉ］、［Ｃ］和［Ｋ］分别为系统结构的惯量矩阵、
阻尼矩阵和刚度矩阵．

根据上一节分析所获得的系统分析模型，获取

系统能量方程．系统动能为：

Ｅｋ ＝
１
２Ｊａθ

·２
ａ＋
１
２Ｊｃθ

·２
ｃ＋
１
２Ｊｐ∑

３
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·

ｐｉ）
２＋

　 １２Ｊｒθ
·２
ｒ＋
１
２Ｊｓθ

·２
ｓ＋
１
２Ｊ１θ

·２
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１
２Ｊ２θ

·２
２＋

　 １２Ｊ３θ
·２
３＋
１
２Ｊｇθ

·２
ｇ （７）

系统耗损为：

Ｅｄ＝
１
２Ｃａ（θ

·

ａ－θ
·

ｃ）
２＋１２ｄθ

· ２
ｒ＋
１
２Ｃｇ（θ

·

３－θ
·

ｇ）
２

（８）
系统势能为：

Ｅｐ ＝
１
２Ｋａ（θａ－θｃ）

２＋１２Ｋｓｐ∑
３

ｉ＝１
（ｒｐ（θｐｉ＋

　θｃ）－ｒｃθｃ＋ｒｓθｓ）
２＋１２Ｋｒｐ∑

３

ｉ＝１
（ｒｐ（θｐｉ＋

　θｃ）＋ｒｃθｃ－ｒｒθｒ）
２＋１２Ｋ０θ

２
ｒ＋

　 １２Ｋ１（θｓ－θ１）
２＋１２Ｋ１２（ｒ１θ１＋

　ｒ２１θ２）
２＋１２Ｋ２３（ｒ２２θ２＋

　ｒ３θ３）
２＋１２Ｋｇ（θ３－θｇ）

２ （９）

根据方程（５），对各个自由度变量进行逐一求
导，可以获得系统运动微分方程（６），并由此可以
确定系统结构的状态量、惯量矩阵、阻尼矩阵和刚

度矩阵．
｛θ｝＝［θａθｃθｒθｐ１θｐ２θｐ３θ１θ２θ３θθｇ］

Ｔ

［Ｉ］＝ｄｉａｇ［ＪａＪｃ＋３ＪｐＪｒＪｐ１Ｊｐ２Ｊｐ３ＪｓＪ１Ｊ２Ｊ３Ｊｇ］

［Ｃ］＝

Ｃａ －Ｃａ
－Ｃａ Ｃａ ０

ｄ
…

０ Ｃｇ －Ｃｇ
－Ｃｇ Ｃ



















ｇ

５９２
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３　系统动力特性分析

结构动力特性是结构系统本身系统内部的固

有特性，也是结构振动的内因．上述在考虑了增速
箱弹性支撑柔性连接情况下建立起水平轴风力发

电机传动系统运动微分方程，这为鉴别系统固有模

态信息提供了基础．参照文献［７］提供的某水平轴
风力发电机传动系统参数进行结构动力特性分析．
３．１　模态分析

模态分析的目的是寻找到机械结构系统的固

有特性．工程上，一般在讨论结构的这种固有动力

特性时，不计阻尼作用，于是方程（６）可以变为：
［Ｋ］｛｝＝λ［Ｍ］｛｝ （１０）
这就是结构动力问题的广义特征值方程．求解

结构动力系统的特征问题就是求解式（１０）代数方
程组的解．式中求解的未知量λ＝ω２和｛｝分别为
结构的特征值和特征矢量，它们将分别反映了结构

本身固有的特性即频率与振型．
为了分析齿轮箱弹性支撑对传动链模态影响，

以下分别求取了考虑和不考虑弹性支撑时两组传

动系统的固有频率．

表１　系统固有频率

Ｔａｂｌｅ１　Ｎａｔｕｒａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｓｙｓｔｅｍ

Ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ（Ｈｚ）
ｏｒｄｅｒ ０ １ ２ ３ ４ ５ ６ ７ ８ ９ １０

ＤｒｉｖｅＴｒａｉｎｗｉｔｈ
ｅｌａｓｔｉｃｍｏｕｎｔｉｎｇ

０ １．８９０ ３３．４６ ５９．１３ １９３．６３２９７．３４２９７．３４２９７．３４４４６．７１ ６８５．１ ８００．９４

ＤｒｉｖｅＴｒａｉｎｗｉｔｈｏｕｔ
ｅｌａｓｔｉｃｍｏｕｎｔｉｎｇ

０ １．９５０ ５８．７８ １９３．６１２９７．３４２９７．３４２９７．３４４４６．７１ ６８５．１ ８００．９４

　　从以上两组固有频率的对比可以发现，当考虑
增速箱弹性支撑建立系统模型时，系统模型增加了

一个自由度，运动方程中增加了一个二次微分方

程，于是求解获得的模态中出现了一个新阶次的固

有模态，其频率为３３．４６Ｈｚ．由于增速箱弹性支撑
作为柔性环节耦合到系统中，系统的部分模态也随

之受到一定程度影响．不难发现系统由于弹性支撑
的影响，使得１．９５Ｈｚ固有频率略降低到１．８９Ｈｚ，
５８．７８Ｈｚ的模态频率略升至５９．１３Ｈｚ，其他各阶次

固有频率变化不明显．
当系统发生第ｉ模态振动时，第 ｋ个自由度上

的模态动能定义为

ｅｋｉ＝∑
Ｎ

ｌ＝１
ｋｉｍｋｌｌｉ （１１）

其中ｍ为相应的模态质量，为相应模态振型．
用第ｋ个自由度上的模态动能占系统总的动

能的比例可以表征出该阶模态振动时第 ｋ个 自由
度的振动程度．模态能量分布可以确定各阶模态隶
属于哪些部件的主导模态．采用这个分析方法可以

６９２
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鉴别考虑弹性支撑时所获得固有频率隶属于哪个

结构的主导模态．
当系统激发３３．４６Ｈｚ的模态振动时，各个体结

构上的模态动能可以由式（１１）确定，并由此获得在
该模态下传动系统各个结构上的模态能量分布见表

表２　激发３３．４６Ｈｚ的模态振动时系统模态能量分布

Ｔａｂｌｅ２　Ｍｏｄａｌｅｎｅｒｇｙｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｔｈｅｓｙｓｔｅｍｂｙ２２．４６Ｈｚ

Ｒｏｔｏｒ Ｃａｒｒｉｅｒ Ｈｏｕｓｉｎｇ Ｐｌａｎｅｔｓ Ｓｕｎ Ｇｅａｒ１ Ｇｅａｒ２ Ｇｅａｒ３ Ｇｅｎｅｒａｔｏｒｒｏｔｏｒ
Ｍｏｄａｌｅｎｅｒｇｙｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ ４．７３％ ０．１８％ ９４．９６％ ０．００％ ０．００％ ０．０５％ ０．０３％ ０．０５％ ０．００％

　　以上分析及模态动能的分布发现，传动系统中
与弹性支撑相关的固有模态频率为３３．４６Ｈｚ，当发
生该模态的激振时，齿轮箱体上模态动能占据了

９４．９６％，该激振下主体体现出齿轮箱箱体的强烈
振动．
３．２　弹性支撑参数敏感性分析

为了进一步甄别齿轮箱弹性支撑与传动系统

耦合作用，现进行弹性支撑线性刚度参数对系统固

有模态的敏感性分析．这里考虑实际工程中弹性支
撑的线性刚度在允许变化范围内变动时，对无阻尼

系统方程组式（１０）进行逐一求解，获取各个模态
对弹性支撑刚度参数敏感特性趋势见下图４．

图４　各阶模态随弹性支撑参数变化曲线

Ｆｉｇ．４　Ｍｏｄａｌｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓｃｕｒｖｅｂｙｖａｒｉａｂｌｅｐａｒａｍｅｔｅｒ

ｏｆｔｈｅｇｅａｒｂｏｘｍｏｕｎｔｉｎｇ

分析发现一阶频率在较低弹性支撑线刚度范

围内，随线刚度参数增大略有３％左右增大，之后

随线刚度参数增大趋于稳定；二阶固有模态是因弹

性支撑本身引入系统而出现的，该模态在低线性刚

度区间时随弹性支撑线刚度增大而显著增大，但到

达一定值后趋于水平稳定，因此该阶模态在较低线

刚度时对其反应敏感，对较高线性刚度参数又变得

不敏感；三阶模态在较低弹性支撑线刚度时对其不

敏感，但随着参数增大该模态会随之增大，进而变

得敏感；第四至第十阶模态频率均超过１００Ｈｚ，这
些模态随弹性支撑线刚度增大无明显变化，故表现

出对该参数不敏感．
３．３　结构动力响应

在上述讨论中均未考虑阻尼对结构系统的影

响，对系统进行动响应分析时需要考虑系统阻尼以

获得完整的系统运动方程式（６）．建模过程中弹性
支撑采用的是弹簧阻尼单元模拟，根据工程经验取

其阻尼因子为０．０６．为了研究弹性支撑下增速箱
体动响应特性，采用振型叠加法，通过结构的振型

组合计算结构的变形，每阶模态乘以一个标量因

子．位移矢量为∑
∞

ｉ＝１
αｉｉ，其中 αｉ是振型 ｉ的标量

因子．

图５　振型叠加法获得增速箱体动态响应

Ｆｉｇ．５　Ｄｙｎａｍｉｃｒｅｓｐｏｎｓｅｓｂｙｍｏｄｅｓｕｐｅｒｐｏｓｉｔｉｏｎｍｅｔｈｏｄ

对图５振动响应进行ＦＦＴ变换，获取振动频率
成分．

从图６可以明显看出，当发生激振时，齿轮箱
体上的共振响应的主导成分是系统固有的１．８９Ｈｚ

７９２
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和３３．４６Ｈｚ两个振动模态的叠加，前者是风力发电
机传动系统低阶敏感系统固有频率，后者是因齿轮

箱弹性支撑存在于系统而固有的频率．因此增速箱
振动时应该着重关注系统的１阶和２阶模态较为
合理．

图６　增速箱体振动响应ＦＦＴ变换

Ｆｉｇ．６　ＦｒｅｑｕｅｎｃｙｒｅｓｐｏｎｓｅｓｂｙＦＦＴ

４　结论

（１）建立起考虑弹性支撑的水平轴风力发电
机组传动系统动力学模型，识别出了传动系统中由

于弹性支撑耦合产生的模态，通过模态能量法进一

步证明了该振动主模态由弹性支撑释放出自由度

引起．
（２）弹性支撑线刚度对传动系统的结构动力

学特性存在一定影响：它使１００Ｈｚ以内的低频模态
出现一定程度变化，更高频的固有模态对其不敏

感．由于传动系统低阶模态往往是设计考虑的关键
模态，因此不考虑齿轮箱弹性支撑的风电机组传动

链动力学分析是不合理的．
（３）水平轴风力发电机组传动链齿轮箱体上

共振响应主要体现出系统前几阶低频振动模态的

叠加．本研究工作对传动链系统方案可靠性设计和
抑制传动链振动的加阻控制提供了一定理论基础．
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