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摘 要：基于电驱惯性式激振装置，采用能量法计算能耗及动力参数，匹配叶片试验弯矩载荷，设计出一种两点

激励共振型风力机叶片疲劳试验系统。建立两点激励加载试验系统的动力学模型，并结合三相永磁同步电机

的在 d-q坐标系下的状态方程，联合构建系统的机电耦合方程，利用Matlab软件建立仿真模型进行数值仿真分析，

得到系统耦合振动过程基本规律。构建两点激振惯性加载系统进行兆瓦级风力机叶片加载试验，验证数学模型及

仿真分析的结果，为叶片疲劳试验系统及控制算法设计提供指导。
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0 引 言

风力机组大型化是海上风电的发展趋势，大容量风

力发电机组席卷整个行业。在国外，Siemens 7 MW 机

型获得型式认证，Vestas 32 台-8.0 MW 海上风力机已全

部安装完毕；在国内，GE 6 MW，金风 6.7 MW 等机型签

约风场。随着大型风力机叶片细长趋势，关于其可靠性

问题也被提出，全尺寸叶片的疲劳试验是发展风力机的

基本步骤之一［1-2］。由于风力机叶片可达百米长度，疲

劳试验需要利用共振现象［3］。疲劳试验通常以沿叶片

的弯矩为试验依据，大型叶片采用单点加载方法试验会

存在弯矩分布精度误差、驱动能力不足等问题。激振源

联振是疲劳加载方法与设备的发展方向之一，因此提出

风力机叶片两点激振疲劳试验新方法。

激振源联振方法解决了单点加载方法不足，但是若

干研究成果表明，基于叶片连接的 2 个激振源之间存在

耦合，两激振源与叶片构成一个复杂的非线性机电耦合

系统［4］。国内外目前基于刚性连接的双电机振动平面

耦合方面的研究，得到许多重要的科学研究成果［5］。耦

合效应导致两激振源的速度和相位会发生不规则变化，

严重影响激振效果。文献［6］针对小型风力机叶片，设

计出一种离心式两点试验装置，研究两激振源振动的空

间耦合机理。文献［7］对风力机叶片面向旋转加载系统

的机电耦合特性及试验研究。文献［8］提出一种叶片振

动试验中去除液压系统，并减少叶片测试所需能量的方

法，采用有限元工具对所提出的配置叶片疲劳试验系统

进行动态分析。这些叶片加载的研究，主要基于偏心块

或液压激振器的加载模式，且激振对象为小阻尼和小刚

度的小型叶片。偏心块激振器加载频率是不恒定，加载

会产生局部弯矩及沿叶片展向的轴向力，测试结果的准

确性较低。大功率液压激振器的成本高，且受制于泵-

阀-管道-液压缸的疲劳寿命。

本文基于电驱惯性式激振装置，在基础上进行全尺

寸试验弯矩载荷匹配，采用能量法对系统进行能耗及动

力参数计算，设计风力机叶片两点激励共振疲劳加载系

统，建立两点激励加载系统的机电耦合数学模型，利用

仿真模型分析系统的振动特性，最后加载试验兆瓦级风

力机叶片，对推导结果的正确性进行验证。

1 叶片两点激励疲劳加载试验系统

1.1 系统弯矩载荷匹配设计

系统由电驱惯性式疲劳加载装置、PC 人机软件、就

地控制柜、激光测距仪及应变仪构成，两点激励疲劳试

验系统如图 1 所示。叶片根部固定在加载基座上，两点

电驱惯性式疲劳加载装置通过木芯及夹具安装于叶片

展向不同位置上，2 个加载装置可同时给叶片提供交变



4期 廖高华等：风力机叶片两点激励疲劳试验系统设计与特性分析 179
激振力。在叶片不同位置上设置配重来调整载荷分布，

得到各剖面位置所需的载荷，满足实际工作时的弯矩分

布。根据叶片特征参数，设计弯矩分布校验算法，对配

重的质量和数量进行优化并校验。

��1 

��2

图1 叶片两点激励疲劳加载试验系统

Fig. 1 Two-point fatigue loading system

1.2 系统两点激振力计算

两点激励疲劳加载系统中，阻尼力在定常振动条件

下叶片振动一个周期内所做的功为 ΔW ，叶片 2 个节点

的力做功能量为 ΔEi(i = 1,2)，则有：

ì

í

î

ïï
ïï

ΔW = ∮cẋdx = 2πkA2 ξ

ΔE1 = πA11m1S1ω
2 = πA11F1ΔE2 = πA22m2S2ω
2 = πA22F2

（1）

式中，c ——叶片阻尼系数；k ——等效刚度系数；

A——等效位置振幅；ξ ——等效阻尼比；ω ——激振

频率；S1 ——装置 1 的行程；S2 ——装置 2 的行程；

A11 ——叶片节点 1 的幅值；A22 ——叶片节点 2 的幅

值；x ——叶片位移；m1 、m2 ——装置 1、2 的动质量；

F1 、F2 ——装置 1、2 的激振力。

根据能量守恒定律，稳态共振振动时，质量块对叶

片做功与阻尼耗能相等，即 ΔW =ΔE ，得：

πA11m1S1ω
2 + πA22m2S2ω

2 = 2πkA2 ξ （2）
由式（2）可知叶片阻尼计算需要等效刚度值 k 和等

效阻尼比 ξ 。等效刚度值 k 采用动能等效法，将疲劳加

载系统中叶片等效成一系列离散质量点，并保证系统转

换前后的振动动能不变来求解。叶片离散等效示意如

图 2 所示。当叶片在激振力的作用下运动时，在一个振

动周期内，所有离散段质量产生的最大动能为：

T1 =∑
i = 0

n 12mi( )ẏi

2 =∑
i = 0

n 12mi( )ωYi

2
（3）

式中，mi ——叶片离散段、配重及装置固定部分的总质

量，mi =λili +Δmi ，其中 λi 、li 分别为分段质量线密度

和长度，Δmi 为配重和加载装置固定部分的质量；

yi ——质量 mi 处位移。

将所有离散质量单元用一个等效质量替换，等价时

让 2 个系统具有相同的动能和势能，等效质量最大的动

能为：

T2 = 12M(ωYmax)2 = 12M(ωA)2 （4）
式中，M ——等效质量；Y ——等效质量的位移；

A——等效质量的振幅。

yi
mi

Y

M

图2 叶片加载系统离散等效图

Fig. 2 Discrete equivalent diagram of blade loading system

考虑气动阻力，空气惯性和粘弹性材料阻尼等阻

尼，在叶片若干个位置建立阻尼器模型，然后将多个阻

尼器合并成一个等效阻尼器，采用计算方法推导得到阻

尼比［10］。

利用能量守恒的关系，两点激振力对叶片做功与阻

尼耗能相等，则有：

ì
í
î

ï

ï

T = T1 = T22πkA2 ξ = 4πξT
4ξT =F1A11 +F2A22

（5）

式中，T ——叶片最大动能。

1.3 两点激励疲劳试验系统设计算例

选取某型 43 m 风力机叶片作为疲劳试验对象，并

考虑装置特性，采用上述方法，得到两点疲劳加载系统

参数数据配置如表 1 所示。

表1 疲劳试验系统参数配置

Table 1 Parameters configuration for fatigue test
序号

1
2
3

装置位置/m
16
24
14

装置类型

激振器

激振器

配重

装置质量/kg
1500
1500
400

叶片参数数据在表 1 配置下所需能量为 2.4 kNm ，

对激振力相同和激振能量相同（方式 1、方式 2）计算如

表 2 所示。由计算结果可知方式 1 的总激振力、总运动

质量和总功率都为最小；方式 2 总功率及两点输出功率

相差都最大。
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表2 不同方式的参数计算结果

Table 2 Calculation results of parameters in different ways

方式

1
2

激振力/N
F1

1636
3115

F2

1636
1168

质量块/kg
m1

551
1048

m2

551
393

电机功率/kW
P1

7.9
15.0

P2

10.8
7.8

2 两点激励加载系统动力学模型

模型处于三维坐标系统下，考虑绕 y 轴转动方向

上叶片的刚度非常大，忽略叶片绕 y 轴的转动。假设

叶片在各个方向上受到的阻尼力是该方向上速度线

性函数、弹性力是位移的线性函数。建立两点激励疲

劳加载系统动力学模型如图 3 所示。图 3 中 oxyz 为

绝对坐标，o′x′y′z′ 和 o″x″y″z″ 为动坐标，o‴ 为整个系

统的质心，o1 和 o2 为 2 个质量块的运动行程中心；

φi(i = 1,2) 为坐标系间夹角，M 为系统总质量；mi 为质

量块 i 的质量；si 为质量块 i 的运动行程；θmi
为丝杠

的相位角，θi(i = 1,2) 为质量块的相位角，且 ωmi
= θ̇mi

，

ωi = θ̇i li = ooi ，l0 = oo‴ ，li1 为 ooi 在 oxy 坐标平面内的

投影，li2 为 ooi 在 oyz 坐标平面内的投影 (i = 1,2) ；l01 、

l02 分别为 oo‴ 在 oxy 和 oyz 坐标平面内的投影；βi1 为

li1 与 x 轴方向正夹角，βi2 为 li2 与 z 轴正方向夹角，β0i

为 l0i 与 y 轴负方向的夹角。

1
2 xk

1
2 xk

yk
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o′′′
o

y

zc

xc

2o
2ω

2m

z

2s

zk

m
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θ
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图3 两点激振加载系统动力学模型

Fig. 3 Two-point loading system dynamic model

图 3 中 x 、y 、z 、φi 各方向叶片刚度系数为 kx 、

ky 、kz 、kφi
；x 、y 、z 、φi 方向上的阻尼系数为 cx 、cy 、

cz 、cφi
，按照拉格朗日方程法，以 x 、y 、z 、φi 、

θmi
(i = 1,2)为广义坐标，建立该振动系统动力学方程：
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(M +∑
i = 1

2
mi)ẍ + cx ẋ + kxx = 0

(M +∑
i = 1

2
mi)z̈ + cz ẋ + kz x = 0

(M +∑
i = 1

2
mi)ÿ + cy ẏ + ky y =∑

i = 1

2
misi(θ̈i cos θi - θ̇i

2 sin θi)
(J01 +Ml201 +∑

i = 1

2
mil

2
i1)φ̈1 +(Ml01l02 sin β01 sin β02 -

∑
i = 1

2
mili1li2 cos βi1 cos βi2)φ̈2 + cφ1φ̇1 + kφ1φ1 =

-∑
i = 1

2
mili1si cos βi1(θ̈i cos θi - θ̇i

2 sin θi)
(J02 +Ml202 +∑

i = 1

2
mil

2
i2)φ̈2 +(Ml01l02 sin β01 sin β02 -

∑
i = 1

2
mili1li2 cos βi1 cos βi2)φ̈1 + cφ2 φ̇2 + kφ2φ2 =

∑
i = 1

2
mili2 si cos βi2(θ̈i cos θi - θ̇i

2 sin θi)
Jiθ̈mi

= Ti -mi

Ph2π é
ë
ê

ù
û
úÿ - li1φ̈1 cos βi1 + li2 φ̈2 cos βi2 + θ̈mi

Ph2π ，

i = 1,2
（6）

式中，J0i ——系统绕 z 、x 轴的转动惯量；Ji ——电动

缸的转动惯量；Tmi
——电动缸的电磁转矩 (i = 1,2)。

系统中通过激振器驱动产生惯性力对叶片进行疲

劳加载，采用基于 d - q 方式的永磁同步电动机（PMSM）
模型［10］。式（6）与电动机模型联合构成了两点激励加载

系统的数学模型，由模型可以看出，影响系统振动特性

的因素主要是相位差、激振频率、叶片参数等。

3 两点激励加载过程数值仿真分析

在两激振器性能参数一致，两加载装置相对对称安

装的状态下，利用 Matlab 软件建立仿真模型。根据某

型 43 m 叶片特征参数与加载装置参数设定仿真参数：

系统固定总质量 M = 22610 kg ，m1 =m2 = 800 kg ，叶片

挥舞阻尼比 ξ1 = 0.025 ，阻尼 cφ1 = 996 N/(m∙s-1)，阻尼

cφ2 = 486 N/(m∙s-1)，加载点刚度 ky = 230 kN/m，电机功率Pi=
18 kW，导程 Ph=0.02 m，转动惯量 J1=J2=15 kg·m2。

当两激振器角速度均为 ω = 3.05 rad /s，初始相位差

为零时，仿真曲线如图 4 所示。从图 4 可看出叶片 y 方

向上的振幅在波动趋于稳定振动状态，幅值约为

0.36 m，且在 y 方向振动的波形为正弦波形，2 个方向

扭摆角也逐步衰减并稳定在零附近。两激振器相位差

曲线在零附近周期波动，耦合作用促使两激振器在振

动过程中逐渐达到同步振动状态。两激振器角频率

差随着时间逐渐减小，保证了相位差也随之减小。
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d. 扭摆角 φ2 变化曲线

图4 理想状态的振动耦合过程仿真结果

Fig. 4 Simulation results of coupling process

当两激振器以不同频率激振时，系统的振动曲线

如图 5 所示。图 5a 为激振频率 ω1，ω2 分别取 3.0、
2.6 rad /s 时 ，y 方 向 振 幅 的 仿 真 曲 线 ；图 5b 为

ω1 = 3.05 rad /s，ω2 分别取 3.0、2.6 rad /s，且初始相位

差 α =π/6 时两激振器间相位差。从图 5b 中可看出当

激振频率不同时，相位差随时间持续增大，相位差曲线

是发散的。
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b. 两激振器相位差曲线

图5 不同率激振时系统振动曲线图

Fig. 5 Amplitude of blade with different frequency

4 试验及分析

两点激励疲劳加载试验的叶片长为 43 m，加载试

验现场如图 6 所示。在叶片不同展向位置上设置配

重来调整载荷分布，2 台疲劳加载装置通过木芯及夹

具安装于叶片上，加载装置安装距离根部距离分别为

16、24 m，在 32 m 处配重 400 kg。2 台装置同时给叶片

提供交变激振力，迫使叶片作简谐振动，试验过程中对

频率、应变、位移等进行监控。
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图6 叶片疲劳加载试验装置

Fig. 6 Fatigue loading test device
当发生共振时电机轴受最大的惯性转矩作用，激振

器的频率都向共振点方向趋近，在频率区域内存在机电

耦合作用。图 7 为在两激振器频率为 3.05 rad /s时测量

得到的激振器相位差曲线，相位差自动趋近于某个固定值

波动。系统两激振器频率不同时，对振动特性进行试验。
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图7 叶片同频激振相位差曲线

Fig. 7 Phase difference of same frequency excitation

设定 2 个激振器频率分别为 3.00、3.14 rad /s ，激

振器初始相位差为 0，试验曲线如图 8 所示。在一个周

期内 2 个激振器相位差逐渐增大，2 个加载装置不能达

到同步振动，这与数值仿真结果也相致。
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图8 叶片异频激振相位差曲线

Fig. 8 Phase difference of difference frequency excitation

采用同步控制方法控制相位差，如图 9 所示。从

图 9a 可看出振幅随着激振频率的增加而增大，并逐步
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图9 叶片振幅变化曲线

Fig. 9 Amplitude variation curve of blade

达到峰值并趋于稳定。图 9b 和 9c 为两点激振频率同

为 ω = 3.05 rad /s 时叶片振动过程幅值曲线，叶片在加

载点 16、24 m 的稳定幅值分别为 0.172、0.358 m。

5 结 论

1）为提高大型风力机叶片疲劳试验的驱动能力、缩

短测试周期，通过叶片全尺寸弯矩载荷优化匹配，能耗

关系式进行系统动力参数计算，基于电驱惯性式激振装

置，设计了风力机叶片两点激励共振疲劳加载系统。

2）建立风力机叶片两点激励加载系统的动力学模

型，数值仿真分析表明，由于耦合作用，两点激励加载系

统能逐渐达到同步振动，逼近共振频率激振时，激振器

相位差增大，但两激振器频率相差较大时，系统不能同

步，叶片振幅不能达到理想值。

3）构建兆瓦级风力机叶片两点电驱惯性式疲劳试

验系统，试验验证两点激励加载系统耦合特性理论推导

的正确性，控制同步方式可消除系统激振器间的相位

差，共振加载时叶片振幅稳定，得到了所需叶片目标运

动轨迹。
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DESIGN AND CHARACTERISTIC ANALYSIS OF TWO-POINT
EXCITATION FATIGUE TESTING SYSTEM FOR WIND TURBINES

BLADE

Liao Gaohua1，2，Wu Jianzhong2

（1. Jiangxi Province Key Laboratory of Precision Drive & Control，Nanchang Institute of Technology，Nanchang 330099，China；

2. College of Mechanical Engineering，Tongji University，Shanghai 201804，China）

Abstract：To make the bending moment more close to the wind load distribution on the blade，theoretical optimization and
experiment test of wind turbine blade were carried out in this paper. Based on the electric energy dissipation calculation，
the fatigue loading test system of resonant wind turbine blade is designed. The system was simplified in a proper way due to
coupling phenomena in two-point fatigue loading. The dynamical model of the fatigue loading test system was established
based on Lagrange method. Combined with the electromechanical coupling equations, the model was analyzed numerically
using Matlab software. The basic law of the coupling vibration process with different frequency was obtained. Finally two-

point exciting inertial loading test system was built for the MW level wind turbine blade loading test to verify the
mathematical model and simulation results. This work provides a theoretical basis for the control strategy of blade the
fatigue loading test system.
Keywords：wind turbine blade；load analysis；two-point excitation electromechanical coupling；fatigue test


