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新型双风轮合成增速箱的设计与仿真分析
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摘 要：针对将置于塔顶机舱的大型增速箱及发电机部分装置放置在地面和高效利用风能的问题，提出一种新型

双风轮风力发电机组合成增速箱的设计方案，利用虚拟样机技术建立该双风轮合成增速箱的三维模型，并运用

Romax Designer仿真软件，在模拟随机载荷工况下对该双风轮合成增速箱进行了仿真，仿真结果与理论计算值基本

吻合，依据仿真结果对某些部件进行优化设计，说明了虚拟样机模型构建的合理性。该方法极大缩短了齿轮增速

箱的设计周期，可提高产品设计质量及降低设计费用。
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0 引 言

风力机从结构上分为水平轴和垂直轴 2 种形

式，水平轴风力机由于其高效的风能转化形式，得

到了广泛的应用［1］。1919 年物理学家 Albert Betz
提出，单风轮风力发电机对风能的最大理论捕获率

不超过 59.3%，而在风场中，由于受到各种因素的影

响，单风轮风力机实际的风能利用率不超过 50%，

合理的双风轮结构能提高风力机效率，同时还能提

高风速有效区间。Newman［2］认为一对大小相等的

双风轮风力机对风能最大捕获率为 64%。因此，研

发一种低风速高效率利用风能的双风轮风力发电

装置对提高风能资源的开发利用具有非常重要的

意义。文献［3］设计出一种新的双转子风力机的动

力传递系统，并建立数学模型，提出了非线性仿真

软件的性能预测；文献［4］进一步研究反转双风轮

风力发电机，并建立了 30 kW 原型样机和 1 MW 的商

业样机；文献［5］对同侧布置的双风轮结构进行了优

化；文献［6］运用 EllipSys3D 模拟异侧双风轮在不同

距离及前后不同转速下的运行情况；Ozbay 等［7］对

风轮同向和反向转动时的发电效率进行实验研究，发

现反向转动比同向转动效率更高；国内，文献［8~10］

对双风轮都有一定的研究并得出相关结论。

增速箱作为风力机发电机组的核心部件，因其

工作在无规律变向载荷和瞬间强冲击载荷作用下，

对增速箱的设计、制造、安装提出很高的要求，在风

力发电增速箱的设计中，由于增速箱结构的特殊性

和复杂性，设计费用占据了研发费用的 80%，由此

可见设计在增速箱的生产过程中起着至关重要的

作用。因此，为了提高增速箱设计的水平和效率，

缩短设计周期、降低制造和维护成本，就必须将虚

拟样机技术如 Romax Designer 齿轮传动仿真设计

软件引入到设计研究中［11］。

风力发电传动系统输入的外载荷包括风轮的

重力载荷、惯性载荷和气动载荷。要想获得增速箱

在实际工况下的运行参数，只考虑在随机风作用下

的气动载荷，将随机风载荷通过变换得到的时变输

人转矩作为传动系统的外部激励，然后对变速风力

发电机传动系统的动力学响应特性进行分析。但

由于风电机组的载荷变化情况无法预知，在设计阶

段得到能体现风电机组的载荷谱十分困难，这使得

风电增速箱设计参数的确定方法不尽完善［12，13］。因

此，获得接近于实际复杂工况的载荷谱对风电增速

箱的仿真模拟有很重要的意义。
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本文提出一种新型双风轮合成增速箱的设计

方案，即风力机的机舱两端的上下风向分别布置一

排叶片，组成双风轮，然后通过合成增速箱对双排

叶片产生的旋转力矩进行增速并合成，最终通过扭

杆传递到地面，再用发电机进行发电，或其他形式

的有效利用。本文只对合成增速箱进行研究，并参

考成熟的水平轴风力发电机增速箱结构设计，经过

理论分析计算，运用三维软件建立了三维实体模

型，应用 Romax Designer 对该增速箱进行了仿真分

析，结果表明，设计计算结果和仿真结果基本吻合，

达到预期效果，并为进一步优化提供依据，为试制

600 kW 双风轮风力发电机原型机提供理论基础。

1 新型双风轮合成增速箱的原理和

设计要求

根据 600 kW 风力发电机给定的技术要求，新

型双风轮合成增速箱采用两边各为两级行星齿轮

加一级锥齿轮组的对称布置结构，总效率不小于

0.9，设计的主要参数见表 1。
表1 双风轮合成增速箱基本参数范围

Table 1 Basic parameter range of double wind wheel and
synthesis speed-increasing gearbox

参数

额定功率/kW
增速比

输出转速/r·min-1

输入转速/r·min-1

分度圆压力角/（°）
模数

数值

600
1∶15

1000~1800
8~15
20°
5~15

由于双风轮合成增速箱为轴对称布置形式，左

半部分的原理图如图 1 所示，主要包括风轮、主轴、

一级行星传动系统、二级行星传动系统、三级锥齿

轮组和输出轴等。

行星齿轮增速箱的设计寿命 20 a（1 a 按 360 d
计），齿轮中等传动，且对称布置，无严重过载，闭式

传动，各级齿轮采用相同的材料及热处理工艺，齿

轮精度为 6 级。

该双风轮合成增速箱的行星传动结构，齿轮的

齿数及行星轮数应满足以下条件［14］：

1）传动比条件：保证给定的传动比。

2）同心条件：对于标准或高度变位传动，有：

za + 2zc = zb （1）
对于角度变位传动，有：

za + zc
cosαac′ =

zb + zc
cosαbc′ （2）

3）装配条件：太阳轮与内齿轮的齿数和等于行

星轮数目（nw）的整数倍，有：

za + zb
nw

= n （3）
式中，Za ——太阳能齿数；Zb ——行星轮齿数；

Zc ——内齿圈齿数；αac′——太阳轮和行星轮啮合

角；αbc′——行星轮和内齿圈啮合角；n——整数。

4）邻接条件：保证相邻 2 个行星轮的齿顶不相

碰，齿顶间的最小间隙取决于制造精度，一般为 0.5
倍模数 m 。

按照经验齿轮的模数 m=（0.015~0.02）a，a 是齿

轮传动的中心距。风电增速箱中齿数 z 在满足轮齿

弯曲强度条件下，尽量选择较多齿数。齿宽取

bmin = 6~8 m ，考虑斜齿轮的优点和传动平稳性，螺旋

角 β 取β=8°~15°［15］。

第一级增速机构的设计：齿数 za = 29，zc = 22 ，

zb = 73，np = 3；增速比为 3.517。
第二级增速机构的设计：齿数 za = 29 ，zc = 28 ，

zb = 85，np = 3；增速比为 3.931。两级行星齿轮传动

形式为 2z-x（A）型，即最大的啮合齿轮固定。

第 三 级 增 速 机 构 的 设 计 ：齿 数 ：z1 = 47 ，

z2 = 43，增速比为 1.093。
该增速箱齿轮材料：20CrMnMo；热处理：调质

及淬火；硬度：HRC60。轴材料为 20NiCrMoH 或

20CrMnMo。 试 验 齿 轮 的 接 触 疲 劳 极

限 σHlim＝1600 MPa 。

2 新型双风轮合成增速箱的设计

该双风轮合成增速箱传动系统结构简图如图 1
所示，双风轮合成增速箱（左半部分）总体结构设计

如图 2 所示。前排和后排风轮通过风力的作用，产

生旋转速度，经主轴传递到该合成增速箱，通过左

右 2 部分的第一级第二级行星齿轮的增速后，再通

过左右两部分的一对安装在第三级输入轴上的锥

齿轮和竖直轴上的锥齿轮的啮合合成之后，传递到

竖直轴，然后传递到地面，组成双风轮合成增速箱

传动系统。
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1. 轮毂 2. 叶片 3. 主轴 4. 一级行星架

5. 一级行星轮 6. 一级太阳轮 7. 一级太阳轴

8. 二级行星轮 9. 二级太阳轮 10. 二级行星架

11. 二级太阳轴 12. 三级输入锥齿轮

13. 三级输出锥齿轮 14. 竖直轴

图1 双风轮合成增速箱传动系统结构简图

Fig. 1 Structure diagram of double wind wheel and synthesis
speed-increasing gearbox transmission system

图2 双风轮合成增速箱的结构图（左半部分）

Fig. 2 Structure diagram of synthesis speed-increasing
gearbox（left part）

2.１ 双风轮合成增速箱零部件的设计

2.1.1 太阳轮的设计

为便于轴与齿轮之间的连接，本文将太阳轮设

计成图 3 所示的形式，并利用鼓形渐开线花键实现

图3 太阳轮结构图

Fig. 3 Structure diagram of solar wheel

与上一级行星架的连接，可使中心轮在一定范围内

轻微摆动，实现均载。

2.1.2 行星轮的设计

由于风力发电机传动比较大，故本文中采取轴

承安装在行星齿轮轴孔内的方式，以减小传动的轴

向尺寸，并使装配结构简化，保证在一个支承和支

承组件上的安装方便和定位精确。设计中，为改善

轴承受力情况，应使行星轮孔内两个轴承之间的距

离最大，这样的装配形式也可使载荷沿齿宽方向分

布均匀。在一级行星轴中，由于行星轮载荷较大，

为减小载荷沿齿宽分布的不均匀性，在行星轮孔内

装一对调心滚子轴承或圆柱滚子轴承。

2.1.3 行星架的设计

行星架是行星齿轮传动装置中的主要构件之

一，行星轮轴和轴承就装在行星架上。它是机构中

承受外力矩最大的零件，要求足够的强度与刚度，

受载变形要小。本方案选用的行星架结构为双臂

整体式，如图 4 所示。选用铸钢材料 ZG340-640，
具有重量轻、刚性好、便于加工和装配等优点。

图4 行星架结构图

Fig. 4 Structure diagram of planetary frame

2.1.4 轴承的选型

在风电机组运行设计过程中，轴承的损坏对增

速箱的寿命有很重要的影响，因为风电增速箱处在

复杂的交变载荷作用下，其轴承寿命难以估计，导

致轴承过早损害。

选择合适的轴承，即能提高齿轮之间的啮合性

能，又能提高增速箱的寿命。在该双风轮合成增速

箱中，轴承的配置如下：输入轴（一级行星架上风

向）由于受到风轮以及主轴的轴向力比较大，因此

轴承选择为圆锥滚子轴承，一级行星架下风向由于

受到径向的啮合载荷较大，该轴承选择承载能力较
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大的圆锥圆锥滚子轴承，一级行星轮由于空间较

小，但要承受很大的轴向或径向载荷，因此选择调

心滚子轴承或者承载力比较大的单列圆柱滚子轴

承，二级行星架上风向由于要对一级太阳轴一端固

定，轴承选择调心球轴承，下风向轴承选择推力球

轴承。二级行星轮轴承选用单列圆柱滚子轴承，三

级锥齿轮输入轴，由于承受两边齿轮啮合载荷，选

择双列圆锥滚子轴承，输出端承受锥齿轮的啮合

力，轴承选择四点接触球轴承，输出轴为竖直轴，承

受径向轴向双向载荷，比较复杂，上端轴承选择四

点接触球轴承，下端轴承选择圆锥滚子轴承。

2.2 齿面接触强度及齿根弯曲强度的校核［16］

根据小齿轮分度圆直径 d1 的初算公式为：

d1 =Kd
T1KAKHΣKHp

ϕdσ
2
Hlim

u + 1
u

3
（4）

计算接触应力：

σH =ZBσH0 KAKVKHβKHα （5）
计算接触应力基本值：

σH0 =ZHZEZεZβ
F t
d1b

u + 1
u

（6）
计算许用接触应力：

σHP = σHG
SHmin

（7）
σHG =σHlimZNTZLZvZRZWZx （8）

强度条件：

σH ≤σHP （9）
计算齿根应力：

σF =σF0KAKVKFβKFαKFp （10）
计算齿根应力基本值：

σF0 = F t
bmn

YFaYSaYεYβ （11）
计算齿根许用应力：

σFP = σFlimYSTYNT
SFlim

YδrelTYRrelTYX （12）
强度条件：

σF ≤σFP （13）
一级行星齿轮强度校核：可计算的分度圆直径

d1 = 260.290 mm ，取模数 m = 12 mm ，可得太阳轮

da = 348 mm ，行 星 轮 dc = 264 mm ，内 齿 圈

db = 876 mm ，取齿宽 b = 200 mm 。齿面接触强度校

核 ：根 据 最 小 齿 轮 计 算 接 触 应 力 的 基 本 值

σH0 = 669.424 MPa，计算接触应力 σH = 917.111 MPa，
许用接触应力 σHP = 1280 MPa ，σH <σHP ，故安全。

轮齿弯曲强度校核：计算齿根应力基本值

σF0 = 179.017 MPa，计算齿根应力 σF = 373.407 MPa，

计算许用齿根应力 σFP = 462.054 MPa ，σF <σFP ，故

安全。

二 级 行 星 齿 轮 强 度 校 核 ：分 度 圆 直 径

d1 = 166.987 mm ，取 模 数 m = 6 mm ，则 太 阳 轮

da = 174 mm ，行 星 轮 dc = 168 mm ，内 齿 圈

db = 510 mm ，齿宽 b = 160 mm 。齿面接触强度校

核 ：根 据 最 小 齿 轮 计 算 接 触 应 力 的 基 本 值

σH0 = 575.914 MPa ， 计 算 接 触 应 力

σH = 786.117 MPa ，许用接触应力 σHP = 1280 MPa ，

σH <σHP ，故安全。

轮齿弯曲强度校核：计算齿根应力基本值

σF0 = 157.744 MPa ，齿根应力 σF = 364.454 MPa ，许

用齿根应力 σFP = 478.170 MPa ，σF <σFP ，故安全。

三级锥齿轮强度校核：三级锥齿轮选择格里森

圆弧齿轮，因此按格里森法校核弧齿轮的接触强度

校核：轴交角Σ＝90°，齿宽 b = 100 mm ，齿面接触应

力 σH = 1376.9 MPa ，弯 曲 强 度 计 算 安 全 系 数

SH = 1.152 > 1.0 ，故安全。弯曲强度校核：齿根应力

σF = 311.273 MPa ，SF = 1.606 > 1，故安全。

3 新型双风轮合成增速箱的建模与
仿真

由于增速箱所处的高空复杂环境，齿轮及轴承

往往发生早期故障和失效，因此，利用软件仿真，可

以提前预知齿轮及轴承的承载情况和易失效部位，

并使用仿真软件 Romax Designer 模拟增速箱的工

作状态，可使得设计变得较为容易。在 Romax
Designer 软件中，对于齿轮、轴、花键、轴承等可视为

刚性零部件，可直接在软件中进行参数化建模［17］，

还可以在软件中模拟不同特性的风力机工况，风速

的变动波形也可以依据风场工况设定。这样可以

简化设计过程，减少设计费用，减少新产品设计周

期［18］。本文研究了双风轮合成增速箱的刚性模型

（左半部分），并对模型进行仿真分析，得到齿根弯

曲疲劳强度、齿面接触疲劳强度、传递误差和齿面

载荷分布等情况的结果，然后与理论计算结果进行

对比，以优化设计方案。



3.1 Romax Designer的建模与仿真

根据双风轮合成增速箱的结构（左半部分）及

前面设计计算，在 Romax Designer 环境中进行建

模，该合成增速箱（左半部分）模型构建具体步骤如

下顺序。

1）创建一个空增速箱。

2）概念行星齿轮组和概念锥齿轮组建模。按

照图 2 中的设计尺寸构建一级概念行星齿轮组，二

级概念行星齿轮组、三级锥齿轮组。

3）各装配轴的建模。按照图 2 构建一级概念

行星轴、二级概念行星轴、三级锥齿轮输入轴、三级

锥齿轮输出轴（竖直轴）。

4）定位设置。按照图 2 的各轴、各齿轮位置依

次对轴和各齿轮组进行定位。

5）构 建 花 键 连 接 和 间 隙 轴 承 。 在 Romax
Designer 软件中，第一级太阳轴与第二级行星架之

间的连接用花键连接，第二级太阳轴与三级锥齿轮

输入轴之间用花键连接。二级行星齿轮和行星销

轴之间的轴承用间隙轴承固定。

6）概念齿轮转化为详细齿轮。将各级概念行

星齿轮组和概念锥齿轮组转化为详细行星齿轮组

和详细锥齿轮组，并对齿轮材料，表面粗糙度、与轴

的装配形式等设置。

7）轴承的选型与安装。依次在各行星轴、输入

输出轴上选择并安装合适的轴承，在第一级行星轮

和第二级行星轮上选择并安装合适的轴承。

8）在输入轴与输出轴上分别添加输入和输出

功率载荷。完成后的合成增速箱模型如图 5 所示。

图5 合成增速箱Romax Designer建模图（左半部分）

Fig. 5 Romax Designer modeling of synthesis speed-

increasing gearbox（left part）

3.2 添加功率载荷

风力发电传动系统输入的外载荷包括扭转载

荷和非扭转载荷，扭转载荷是由时间仿真而获得载

荷谱，能够为疲劳分析创建等效载荷，非扭转载荷

可以通过雨流计数法获得载荷循环次数。

在设计与仿真风电机组的过程中只考虑扭转载

荷。AGMA6006 标准中指出以载荷谱作为风电增速

箱及其零部件的基本设计载荷。由于风力发电机所

处的环境复杂多变，因此在风电机组运行的过程中

施加在传动系统上的扭矩并非单一恒定的，而是在

一定范围内变化的随机载荷，由于获得随机载荷数

据太多，造成运算量太大，在实际应用中将得到的风

力情况凝缩转换为多个载荷工况，但使用的工况数

不应少于 10 个［19］。本文主要考虑以下 2 种情况：

1）20 a 工况均为 100%工况，近似的等效正常

环境下增速箱稳定的工作情况；

2）该双风轮合成增速箱在如图 6 所示的载荷

谱工况下运行的运行情况，并考虑在该工况下运行

时承受的冲击载荷和制动载荷。载荷输入为功率

由小到大的顺序输入，并考虑风力发电机传动系统

在实际运行过程中的湍流和制动载荷对系统的冲

击作用，在一级行星齿轮输入轴上加载持续时间

720 h 的 150%转矩和持续时间 2 h 的负转矩。

�1.0 �0.5 0.0 0.5 1.0 1.5 2.0 2.5
0.0

0.5

1.0

1.5

2.0

2.5

3.0

3.5

4.0

�	×105/Nm

�
�


�
×1
04
/h

图6 载荷谱工况

Fig. 6 Load spectrum condition

3.3 仿真结果及分析

3.3.1 齿轮静态仿真结果

在 Romax Designer 对齿轮的仿真中，可以从齿

轮几何尺寸、质量标准、材料等几方面进行详细定

义，对于格里森圆弧齿轮的校核标准，选用 Gleason
标准。各齿轮的疲劳强度仿真结果如图 7 和 8 所

示。从仿真结果可以看出，图 7 中各个条形图代表

各个位置的齿轮啮合时的最大接触应力。图 8 中

各个条形图代表各个位置的齿轮啮合时的最大弯
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曲应力。其中最大接触应力发生在二级太阳轮及

二级行星轮上分别为 988 和 989 MPa，而前面理论

计算的结果最大为 786.117 MPa，仿真结果比理论

计算略大。这是因为仿真过程更接近于实际工况，

在实际工况下增速箱齿轮产生的接触应力比较大，

但小于许用接触应力，故齿轮可以在该工况下安全

工作。仿真结果最大弯曲应力发生在二级太阳轮

及二级行星轮上分别为 235 和 239 MPa，计算结果

为 364.454 MPa。这说明在接近于实际工况下运行

的齿轮上产生的弯曲应力要小，该齿轮在实际工况

下能够安全工作。
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图7 齿轮最大接触应力条形图

Fig. 7 Bar diagram of gear’s maximum contacts
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图8 齿轮最大弯曲应力条形图

Fig. 8 Bar diagram of gear’s maximum bending stress

通过理论计算和软件仿真，增速箱各齿轮的最

大接触应力和弯曲应力均小于它们的许用应力，安全

系数均大于许用安全系数。软件仿真结果和计算结

果基本一致，均满足设计要求，说明本方案的合理性。

3.3.2 轴承静态结果分析

该双风轮合成增速箱共包含 21 个滚动轴承，

通过仿真，得到了轴承的寿命及修正寿命和损伤及

修正损伤如图 9、图 10 所示。
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图9 轴承的寿命及修正寿命图

Fig. 9 Diagram of bearing’s life and modified life
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图10 轴承的损伤率及修正损伤率图

Fig. 10 Diagram of bearing’s damage rate and
modified damage rate



图 9 中 ISO 281 是基本额定寿命，计算公式为：

L10 = a1a2a3æè
ö
ø

C
P

ε

（14）
式中，C、P ——额定动载荷和等效径向载荷；

ε ——寿命指数；a1 ——非 90%可靠度下的可靠度

系数；a2 ——材料系数；a3 ——润滑系数；L10 ——

基本额定寿命。

ISO 281/TS 16281 是修正寿命，计算公式为：

L10m = f1zL10ISO （15）
式中，f1z ——载荷区域系数；L10ISO ——ISO 281 寿

命；L10m ——修正寿命，m 表示修正的。

基本寿命是用标准公式计算轴承寿命的方法，

修正寿命是考虑轴承钢疲劳强度、润滑条件及环境

清洁度等因素影响的任意可靠度下的轴承修正额

定寿命的方法，包括内间隙、轴承位置误差、轴向误

差和径向误差的条件误差等［11］。图 10 中 ISO 281
是基本损伤率，是在载荷谱中使用 ISO 寿命公式计

算的百分比来描述可能发生的损伤，ISO 281/TS
16281 是修正损伤率，是在载荷谱中利用修正后的

寿命公式计算的百分比来描述可能发生的损伤，修

正寿命和修正损伤率更接近于实际工况，因此修正

ISO 281/TS 16281 寿命比 ISO 281 寿命要低。通过

仿真结果发现：

1）在低速轴上，轴承的损伤率比较低，轴承寿

命较长，在高速轴上的轴承，损伤率比较大，轴承的

寿命较短。

2）总体上，轴承基本损伤百分比都小于 1，即可

以认为每一个轴承都能够在接近于实际工况下安

全工作，无故障。增速箱中各个轴承的疲劳寿命都

满足使用要求，并且能够达到风电轴承寿命要求。

3）由于行星轮空间较小，对行星轮里面的滚动

轴承要求比较高，二级行星轮选用的轴承的基本损

伤率和修正损伤率都小于 1，能在该工况下安全工

作，无故障。一级行星轮中选用的单列圆柱滚子轴

承，由于其承受力比较大，仿真结果得到的基本损

伤率都小于 1，修正损伤比较大，修正损伤率超过

1，但仿真结果能够达预期寿命。

在增速箱的设计中，将齿轮内圈和轴承的外圈

集成在一起生产加工，这样既可以节约空间，又可

以生产出满足要求的轴承。

4 结 论

本文主要对该合成增速箱的结构进行设计，并

参考现有的风力发电机组增速箱的结构，将该双风

轮合成增速箱设计为两级行星加一级锥齿轮的结

构形式，使塔顶在相等功率的情况下实现减重并有

效利用风能。通过对双风轮合成增速箱设计计算

以后，再用动力学仿真软件 Romax Designer 对其进

行仿真，由于该合成增速箱为对称布置结构，因此

在 Romax Designer 中只建模其左半部分结构。通

过仿真，齿轮结果和所选轴承结果均达到预期目

标，说明本次设计的合理性。大大缩短了设计周期

以及设计费用，便于市场推广。
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DESIGN AND SIMULATION OF A NEW SPEED-INCREASING
GEARBOX FOR WIND TURBINE WITH DOUBLE ROTORS

Gao Ganggang1，Wei Yaobing1，Yan Changfeng1，Zhang Rong1，Kang Xisheng1，2

（1. College of Mechanical & Electrical Engineering，Lanzhou University of Technology，Lanzhou 730050，China；

2. Zhejiang Geely Holding Group Company Limited，Hangzhou 310051，China）

Abstract：Aming at the problem that the large speed-increasing gearbox and parts of the generator originally in the tower
are placed on the ground and wind energy is utilized efficiently，a new design scheme about the speed-increasing gearbox
for wind turbine with double rotors was presented. The 3-D model of this new speed-increasing gearbox was built by the
virtual prototype technology. It was simulated by simulation software Romax Designer under the conditions of simulation
random load. The simulation results basically coincide with the theoretical calculation. The optimization design of some
parts have been carried out according to the simulation results，it proved that the 3-D model built by the virtual prototype
technology is reasonable. The design period of the speed-increasing gearbox would be shortened greatly，design quality of
products would be improved，and the cost of design would be reduced with this method.

Keywords：wind turbine；design；simulation analysis；double rotors；synthesis speed-increasing gearbox
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