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风电机组风轮与主轴轴系的动力学耦合特性

赵荣珍，苏利营，刘 宏，郑玉巧，张 娟
（兰州理工大学机电工程学院，兰州 730050）

摘 要：针对叶片柔性振动引起叶轮与塔架间产生干涉、使叶根处发生疲劳破坏的问题，对叶片与主轴和主轴轴

承间的相互作用关系进行探讨。依据刚柔耦合多体系统动力学理论，建立一种能够计算风轮与主轴轴系间耦合动

态响应的低速轴端多体子系统的刚柔耦合动力学性能计算的仿真方法。该方法考虑了主轴轴承的刚度与阻尼、轴

承结构间隙、叶片柔性以及叶轮风剪切效应间的相互耦合影响作用。以河西走廊某风场 1.2 MW风电机组为例对

所建模型进行验证。结果表明，转速与叶片间由于风剪切作用出现的气动力不平衡对主轴轴系的稳定性影响作用

较大，该研究提出的方法能够模拟出气动力波动对系统稳定性的影响情况，能够计算获得叶片面内运动的动态响

应规律。采用Blade软件进行的验证结果表明了该方法的有效性。
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0 引 言

风电机组的可靠性是保障风电产业良性发展

的关键，因此对其叶片的空气动力学和疲劳强度问

题的研究受到广泛关注［1~3］。但文献［1］指出超长叶

片的柔性及其与叶片疲劳强度间的关系问题，目前

尚未得到很好解决。若能尝试从多体系统动力学

理论的角度出发去解决此问题，则水平轴式风电机

组显然是典型的树状刚柔耦合多体动力学系统。

其中，风轮与主轴被轮毂联接在一起，在主轴轴承

支撑下，这 3 大构件组成了一个标准的树状多体系

统中位于树梢处的子系统。该子系统的特点是它

在做空间大范围旋转运动时将风能转化为主轴的

旋转动能，但超长叶片过大的柔性变形使得叶尖与

塔筒间易发生干涉，叶片根部需承受过大的变应力

作用。这种工作特点使得叶片的疲劳强度问题突

显。因此，尽快将关注的焦点从仅以主轴、单个叶

片［2］为研究对象的现状，转变为能揭示出低速轴端

各部件间耦合作用关系的研究方向［1，3~6］，则对解决

主轴系的振动和叶片结构动态优化设计等问题，具

有积极的推动作用。

鉴于上述分析，本研究将依据多体系统动力学

理论，对风电机组低速轴端的多体子系统构建方

法、和柔性叶片的叶尖变形与叶片根部变应力间的

耦合作用关系进行探讨。旨在为大型风力机组动

态设计技术的发展提供理论参考依据。

1 基础理论简介

本文仅关注用刚性轮毂将叶片、主轴及主轴承

连接在一起构成的风力机组低速轴端子系统。期

望通过计算得到该子系统的动态响应规律，建模过

程中涉及到柔性叶片的模态分析、主轴与主轴轴承

间动力学分析模型的建立和力环境因素的确定

等。涉及的相关理论情况如下。

1.1 柔性体和多体系统动力学的相关概念

柔性多体系统动力学是多刚体系统动力学和

计算技术得到发展，构件的材料性能对其动态响应

的影响受到关注引发出的一门新的力学分支［7］。在

对柔性体做大范围运动变形问题的分析时，相关研

究关注的焦点是如何揭示出复杂机械系统的真实

动态响应规律。目前已认为，该理论对提升复杂机

械系统的动态性能具有举足轻重的作用［7］。其中，
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关于柔性体和子系统动态特性分析的基本概念

如下。

图 1 是第 Bk 个柔性体的运动学与动力学问题

分析模型，此柔性体是指材料的弹性变形影响作用

必须考虑。图中，OXYZ 是全局坐标系；位于 Bk质心

Oc 处的连体基坐标系是 OcXcYcZc ；P 为 Bk 上的动

点。当 Bk为刚体即不考虑其变形时，动点 P 位于 P*

处；当 Bk为柔性体时，如用 uk 表示 P* 相对于 P 的变

形量，Bk为 P* 在 Bk中的相对位置，rki（i=1，2，3，…）

表示图中两坐标系间的相对位置矢量，则在位置矢

量和变形矢量间式（1）成立。

RP
k =Rk + rk + uk （1）

式中，RP
k ——动点 P 在 OXYZ 坐标中的位置矢量。

Bk

OX Y

Z

Zc

YcXc
Oc

Rk

P*rk
uk

P
Rk
P

图1 柔性体Bk的运动变形图

Fig. 1 Movement deformation diagram of flexible body Bk

对式（1）求导可得到动点 P 的速度矢量表达

式。依据图 1 对式（1）求导，可利用得到的运动学

方程推导出整个 Bk 上产生的惯性力。同时还可为

动力学模型的建立提供运动学参数。

将通过上述途径得到的相关参数代入到 Kane
方程中并进行归类处理，经推导获得的相关参数间

存在的关系如式（2）所示。

AlhdI E
k =Fl -Hl （2）

式中，I E
k ——中心惯性矩；Hl ——广义坐标与广义

速率的矢量阵；Fl ——广义力的矢量阵。关于

dI E
k 、Alh 、Hl 的具体计算公式可参见文献［8］。

图 2 是多体系统动力学理论中关于子系统的

概念。图中 Bk、Bl（k）分别代表铰 hk 的外侧和内侧物

体。根据计算目标的需要，该树状多体系统可被划

分成若干个如图中虚框 S 所示的子系统。不仅可

按照多体系统动力学理念去求解出子系统 S 的动

态特性，还可将其等效成为一个物体去重新设置多

体系统结构。

B0

Bl(k) hk Bk

S

图2 多体系统的子系统概念

Fig. 2 The concept of multibody system

1.2 圆锥滚子轴承的径向等效处理方法

建立风电机组主轴系动力学模型的前提，还需

解决支撑主轴旋转的主轴轴承的等效刚度 Kr、等

效阻尼 Cr 的确定问题。在本研究中，对风力机组

中广泛使用的圆锥滚子轴承的径向刚度与阻尼的

等效力学分析模型分别见图 3 和图 4。其中，图 3
中的径向等效刚度 Kr 的计算见文献［9］；图 4 中轴

承的径向等效阻尼 Cr 是图中内外圈滚道与滚子间

阻尼系数 C1、C2的函数，具体计算公式见文献［10］。
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图3 轴承径向载荷分布

Fig. 3 Distribution of radial load in bearing
��

��
C1

C2

图4 内外圈轴承阻尼等效模型

Fig. 4 Equivalent model of inner and outer damping in
ring bearing

1.3 多体系统的模态分析法原理

遵照模态分析法原理，一个多体系统的动力学

方程如式（3）所示。

Mq̈( )t +Cq̇( )t +Kq( )t =Q( )t （3）
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式中，M、C、K ——多体系统的质量矩阵、阻尼矩阵

和刚度矩阵；q( )t 、q̇( )t 、q̈( )t ——广义位移、广义

速度和广义加速度列向量；Q( )t ——各柔性体质心

处所受的广义外载荷列矢量。当 Q( )t =0 且忽略阻

尼影响时，根据式（3）的特征方程即可求解得到图 5
所示子系统的多个模态振型矩阵。对图 5 中任意

点处的位移，则可利用振型的线性叠加原理，即用

如式（4）的方式去获得。

q =ϕ1Y1 +ϕ2Y2 + ... +ϕnYn =∑
i = 1

n

ϕiYi （4）
 

� �

�

�
�

a. 风轮与主轴轴系简化示意图

b. 仿真用的子系统模型

图5 低速轴端刚柔耦合子系统的建立情况

Fig. 5 The rigid flexible coupled subsystems of low-speed shaft

将本节所述原理进行结合就可建立起刚柔耦

合多体系统中关于柔性体的动力学问题分析模

型。本研究中仅关注风轮叶片与主轴轴系所构成

的低速轴端子系统的动力学模型建模问题。显然，

图 5a 所示的子系统是典型的刚柔耦合动力学系

统，建模方法需参照本节介绍的原理进行。

2 低速轴端子系统模型的建立过程

本研究以甘肃河西走廊某风场 1.2 MW 风电

机组作为研究对象。该机组叶片长 29 m，主轴上

靠近风轮处的轴承型号为 3519/800×2 的双列圆锥

滚子轴承，靠近齿轮箱侧的轴承是型号为 Z-

535808/DF 的单列圆锥滚子轴承。依据图 2 原理，

根据风电机组结构特征建立起的低速轴端刚柔耦

合子系统动力学性能分析模型见图 5。其中，刚

性体主轴的动能和柔性体叶片的弹性变形能在建

模时均被考虑；而为降低建模难度设定的假设条

件见文献［8］。

为避免建立的多体系统动力学方程规模大、未

知参量多、方程间强关联导致的建模和求解均困难

的问题，设计一种将 ANSYS 软件与 ADAMS 软件相

结合对图 5 进行动态特性模拟仿真的处理方法［8］。

模拟目标是通过计算获得图 5 中柔性体叶片应力

与应变的关系、适时检测该系统的振动响应。模拟

过程中各部件的处理方法见 2.1~2.3 节。

2.1 柔性叶片的模型

建模过程中，图 5 中的叶片被视为悬臂梁式柔

性构件。此种等效简化方法是源于叶片的复合材

料特性、展弦比大、安装时其根部与轮毂间相对固

定、运动方式属大范围柔性运动的特点考虑的。

29 m 长的叶片用玻璃钢纤维材料制造，弹性模量

E=1.76×1010 Pa，密度ρ=1.85 kg/m3，泊松比ν=0.17，拉
伸强度 3.25×108 Pa。用模态分析法在 ANSYS 平台

上对其进行柔性化处理；通过在叶片根部建立刚性

连接区，模态截断为 10 阶模态阵型，并导出其模态

中性文件*.MNF 文件将其用于 ADAMS 中进行模拟

装配。

2.2 轴承的等效处理模型

图 5 中 2 个轴承的等效处理方法如下。计算

时采用的轴承参数是：靠近叶片侧型号为 3519/
800×2 的双列圆锥滚子轴承，内径 800 mm、滚子有

效长度 95 mm、滚子数量 93 个，α=45°，β=3°，外圈固

定，内圈转速为 20 r/min，润滑油粘度η0=0.002 Pa·s；
它的内外圈与滚动体均采用 GCr15 制造，当量弹性

模量为 E=2×1011 Pa。靠近齿轮箱侧轴承的型号是

Z-535808/DF 为单列圆锥滚子轴承，内径 400 mm，

滚子有效长度 57 mm，滚子数目 46 个，其他参数与

靠近叶片侧的轴承参数相同。

建立起的轴承物理模型见图 6。图 6 中各符号

的物理含义为：G1、G2分别为风轮和主轴的重力；qX、

qY 为作用在叶片上的气动力；F0 为离心力载荷；ω

为旋转角速度；M 为齿轮箱内部的等效力矩；Fg1、Fg2

为轴承反力。因本研究仅关注旋转运动与横向运

动，故轴向力被忽略。根据叶片旋转时的力和力矩

平衡条件，存在如式（5）关系式。
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图6 建立的耦合系统物理模型

Fig. 6 The physical model of coupled system
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L2 - L12 -Fg2(L2 + L1) = 0 （5）

按照轴承等效理论，则主轴轴承与齿轮箱轴承

的底部滚动体受到的载荷如式（6）所示。

Fri =Fgi =G1 +G1 + G1( )L1 - L2
L2 + L1

-G1L1 ( )i = 1,2 （6）
在模拟时，计算得到的双列圆锥滚子轴承其等

效刚度和等效阻尼分别为 1.4035×109 N/m、2.35×
105 N·s/m；单列圆锥滚子轴承的等效刚度和等效阻

尼分别为 6.805×108 N/μm 和 1.75×105 N·s/m。

2.3 建立的耦合系统仿真模型

在 ADAMS 环境中建立的仿真计算模型见

图 5b。其中，叶片被视为柔性体，轮毂与主轴均为

刚体。仿真用到的其他参数见表 1［11］。

表1 风力机传动链系统各部件主要参数

Table 1 The parameter of drive train system
参数

叶片质量/kg
叶片惯性矩/kg·m2

轮毂质量/kg
轮毂惯性矩/kg·m2

数值

1.1×104

9×105

550
668

参数

主轴质量/kg
主轴惯性矩/kg·m2

间距L1/m
间距L2/m

数值

5130
386
2.2
1.6

3 算例与分析

3.1 转速对系统稳定性的影响

图 5 中子系统的非线性转子动力学系统性质

使得转速是决定其运行稳定性的关键要素。故研

究中首先对转速与系统稳定性间的影响进行模

拟。计算时，设 2 个轴承的径向间隙均为 1 mm，主

轴转速在 11~50 r/min 范围内波动，叶片上受到的气

动载荷采用的是轮毂中心处的平均风速，仿真时间

持续 20 s。计算得到的主轴两端的横向振动时间历

程曲线见图 7。
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b. 主轴后端轴心处

图7 转速20 r/min时主轴的横向振动时间历程图

Fig. 7 The time history diagram of the lateral
vibration in 20 r/min

图 7 显示出，在起动过程初期主轴的前、后端

均呈现出涡动现象，且因为轴承类型不同，即前后

端轴承的刚度不同，使得主轴后端的涡动强于前端

的。但随着时间推移，系统受外界扰动产生的振幅

会逐渐减弱直至趋于稳定。主轴前后端的平均涡

动幅值分别为 0.968、1.026 mm，这说明主轴在靠近

齿轮箱侧的涡动程度更剧烈一些。

用同样方法得到的转速 50 r/min 时主轴横向振

动的时间历程曲线见图 8。与图 7 进行对比可得

出：转速增大使主轴前、后端的横向涡动均会出现
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a. 前端轴心处
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b. 后端轴心处

图8 转速50 r/min时主轴的横向振动时间历程图

Fig. 8 The time history diagram of the lateral
vibration in 50 r/min

增大与减小交替出现的现象，并且后端的涡动程度

强于前端的，显示系统的不稳定性涡动时间被延

长了。

3.2 气动力波动对系统稳定性的影响

在旋转过程中，叶片在扫略平面内会出现因空

气流速变化而产生的风剪切现象。此现象使风对

叶片的作用力随时间发生变化，由此出现的气动力

不平衡现象会使主轴的稳定性受到影响。如轮毂

中心风速为 12 m/s、叶片在旋转平面最上方时其质

心处的风速为 16 m/s、运动到底部时风速为 8 m/s，风
轮转速为 20 r/min。在此假设叶片在旋转平面任意

位置时叶片平均受力为此质心风速所产生的推力，

故采用式（7）计算驱动叶轮旋转的气动力。

F =F0 +F1 cos(ωt +φ) （7）
式中，F0 、F1 ——轮毂中心风速所产生的气动载

荷、叶片质心风速与轮毂中心风速的风速差所产生

的气动力，N；ω——风轮旋转频率，rad/s；φ——由

风轮安装特点所决定的相位角。

图 9 是在气动力不平衡条件下主轴前端的横

向振动随时间变化曲线图。可看出主轴振动变化
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图9 气动力波动时主轴前端的横向振动时间历程图

Fig. 9 The time history diagram of the lateral
vibration in fuctuation

剧烈，表明它的不稳定性程度会随气动力波动程度

变大而增大。

3.3 叶片面内运动的动态响应情况

图 5 中的多体子系统做旋转运动。但由于叶

片自身的柔性偏大会使得叶片同时参与垂直于风

轮旋转平面的面外挥舞运动以及面内的摆振，由此

会导致叶片产生疲劳损伤、会造成叶片与塔筒间易

发生干涉碰撞。故需对叶片面内运动时的动态特

性规律进行探讨。图 10 是经仿真计算得到的叶片

旋转方向的摆振位移随时间历程曲线。受气动力

与惯性力的联合作用，叶片的振动呈现出一定的周

期性变化规律。当叶片运动到水平位置处摆振位

移会达到的最大值为 400 mm。将此运行结果与

Blade 软件计算出的叶片面内运动摆振值进行对比

分析，采用 Blade 软件的计算结果为 500 mm，两者

相差较小，证明了本方法的有效性。
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图10 叶尖摆振位移随时间历程曲线图

Fig. 10 The vibration displacement of blade tip

4 结 论

依据刚柔耦合多体系统动力学理论，对风电机

组柔性叶片导致的叶片与塔架干涉、会影响叶根处

疲劳破坏与主轴系统稳定性的动态响应计算问题

进行探讨。提出一种风电机组低速轴端多体子系

统刚柔耦合多体系统动力学性能计算的仿真方

法。该方法充分考虑轴承刚度阻尼的作用并将其

进行等效，同时考虑轴承间隙、叶片的柔性变形对

风电机组稳定性的影响作用。将此方法用于河西

走廊某风电场 1.2 MW 风电机组风轮系统中的动态

响应仿真模拟。从中获得的研究结论如下：

1）转速与叶片由于风剪切作用出现的气动力

不平衡，对主轴轴系的稳定性影响较大；

2）由于叶片受到气动力与惯性力的耦合作用，
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因此叶片根部受到了较为明显的交变弯矩作用，而

叶尖处会产生周期性摆振。对此结论采用 Blade 软

件进行验证，结果证实了本研究所用方法的有

效性。

3）本研究能够为主轴轴承的选型、叶片强度分

析和整机系统参数的正确确定，提供良好的计算方

法支撑。
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DYNAMIC COUPLING CHARACTERISTICS OF THE LOW SPEED
SIDE SUBSYSTEM IN HORIZONTAL WIND TURBINE

Zhao Rongzhen，Su Liying，Liu Hong，Zhen Yuqiao，Zhang Juan
（School of Mechanical and Electronical Engineering，Lanzhou University of Technology，Lanzhou 730050，China）

Abstract：Aiming at the interference between the blade and tower caused by the vibration of flexible blade which will
cause the fatigue failure of blade root，the interaction among the blade and the main shaft as well as its bearings were
discussed. This paper proposed a simulation method based on multibody system dynamics theory. It was used to calculate
the dynamic response of rigid and flexible coupling of a multibody subsystem that is composed of the wind wheel，the
main shaft and its main bearing of horizontal wind turbine. The stiffness，damping，gap，flexible deformation and wind
shear effects of main bearing are all considered in this model. To verify the effectiveness of this method，the dynamic
performance of a 1.2 MW wind turbine was calculated and the wind turbine stands in a wind farm in the Hexi corridor of
Gansu Province，China. The simulated results showed that spindle speed and aerodynamic forces imbalance of blade
have an obvious effect on the stability of the shaft system. The vibration characteristics of shaft also have a strong
correlation with bearing clearance. The root of blade appears alternating moments and the tip of blade emerges cyclical
displacement. That there is just a slight deviation between this result and that obtained by standard analysis software
Bladed confirmed the effectiveness of this method.
Keywords：flexible multibody dynamics；spindle shaft system；stability analysis；vibration performance


