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摘要:针对风电机组设计如何避免耦合共振的问题ꎬ采用拉格朗日方法ꎬ建立了风轮动力学方程和塔架耦合系统动力学方程ꎬ联立

获得了风电耦合系统动力学方程ꎬ以市场成熟的 １ ５００ ｋＷ 变速变桨双馈机组为研究对象ꎬ解耦获得了系统模态参数ꎮ 然后展开了

现场实测工作ꎬ挑选云南某风电场 １ ５００ ｋＷ 机组ꎬ实测了风轮系统和塔架耦合系统模态数据ꎬ进行了数据分析ꎬ研究了风电系统整

机运行稳定性ꎮ 研究结果表明:理论模型及各子系统边界连接条件简化方式符合现场实际情况ꎬ最大偏差为 ８. ６％ ꎬ具有较高的精

准性ꎬ该理论模型可为兆瓦级风电机组研发、设计和优化提供理论指导依据ꎮ
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０　 引　 言

风力发电作为新型绿色能源一直受到国家高度重

视ꎬ截止到 ２０１３ 年底ꎬ全国累计装机量达 ８０ ＧＷ[１]ꎬ在
总装量方面保持全球领先的地位ꎮ 然而国内风电机组

运行稳定性及发电效率并不理想ꎬ由于风电机组由多个

子系统耦合组成ꎬ且设计准确性、材料质量、装配及安装

工艺合理性等问题的存在ꎬ机组设计与现场情况存在一

定的偏差ꎬ耦合振动故障是机组安全运行重大隐患ꎮ
根据 ＧＬ 规范和行业振动标准要求ꎬ为了保证风

电机组安全运行ꎬ要求机组各主要结构件固有频率及

激振频率不产生交叉或重合现象ꎬ如无法避免ꎬ要求采

取相应的措施ꎬ保证机组快速通过交叉点ꎬ且通过时振

幅达到有效控制ꎬ避免发生耦合共振现象ꎬ但未给出机

组及部件模态分析方法和固有频率推荐值[２￣４]ꎮ
目前ꎬ国内外研究风电机组模态特性普遍基于分

析力学、多体力学、有限元分析方法[５￣８]ꎬ通过仿真模拟

或实验室方法对机组和主要部件进行模态分析ꎮ 然而

风电机组长期处于恶劣的现场环境中运行ꎬ多部件柔

性耦合ꎬ且各个子系统边界连接条件复杂、交叉影响ꎬ



缺乏现场实测数据ꎬ很难仅通过仿真模拟或实验室方

式得到风电机组可靠的模态特性参数[９￣１０]ꎮ
因此ꎬ本研究针对风电机组设计上如何避免耦合共

振的问题ꎬ以兆瓦级风电机组为研究对象ꎬ采用拉格朗

日法建立机组动力学方程ꎬ解耦得到整机模态参数ꎬ随后

展开机组风场实测工作ꎬ获取实测模态参数ꎬ同时研究理

论模型及子系统边界简化方式是否符合现场实际情况、
理论数据与实测数据偏差及开展机组稳定性分析ꎮ

１　 动力学模型建立

风电机组低频振动主要为 ３ 种形态:风轮、机舱和

塔架耦合轴向(前后)振动ꎻ风轮、机舱和塔架耦合横

向(左右)振动ꎻ风轮、机舱和塔架耦合扭转振动[１１￣１４]ꎮ
整机耦合振动模型如图 １ 所示ꎮ 以下简单简述 ３ 种振

动形态产生的机理:
(１)机组横向(左、右)耦合振动ꎬ主要激振源为:

风轮质量分布不平衡和风轮气动力不平衡产生横向力

分量ꎻ机舱质心不在轴线上产生偏心力等ꎮ
(２)机组轴向(前、后)耦合振动ꎬ主要激振源为:

湍流、阵风等风速波动引起的风轮推力变化ꎻ竖直方向

上风切变引起的载荷差异等ꎮ
(３)机组扭转耦合振动ꎬ主要激振源为:风向波动

引起的载荷波动ꎻ横向风切变引起的载荷差异等ꎮ
在自然风况下ꎬ风电机组以轴向(前、后)耦合振

动最为严重ꎬ该耦合振动可分解为塔架耦合系统前、后
方向运动和风轮系统在旋转面外俯仰运动ꎮ

图 １　 整机耦合振动模型

本研究采用拉格朗日法建立机组动力学方程ꎬ首
先定义广义坐标零点为整机质心ꎬｘ 轴为机组轴向方

向ꎬｙ 轴为机组左右方向ꎬｚ 轴为竖直向上ꎻ然后定义桨

叶、轮毂和塔架坐标系如图 ２ 所示ꎻ最后定义风轮系统

前后方向位移量为 χｚꎬ桨叶变形角为 βꎬ桨叶弹性变形

为 γꎬ塔架耦合系统的前后变形位移为 ｙｚꎬ风轮转速为

ωꎬ外部风载为 Ｆꎮ
考虑到两个子系统的模态方程跟各自惯性矩、边

界连接刚度及约束条件有关ꎬ故合理简化耦合系统模

型边界连接条件不仅可以使问题简单化ꎬ又可反映出

耦合运动的规律ꎮ 考虑到桨叶、轮毂、机舱和塔架的结

构特性和长宽比ꎬ故假设桨叶和塔架为质量集中在中

心轴上的弹性梁ꎬ轮毂和机舱为质量集中的刚性块ꎻ轮
毂和主轴、机舱和塔架均为刚性连接ꎬ地基为刚性基

础[１５￣１６]ꎮ 首先建立风轮系统动力学模型ꎬ如式(１ ~
３)ꎻ其次建立塔架耦合系统动力学模型ꎬ如式(４)ꎻ最
后联立两个子系统方程获得耦合系统动力学方程:

(３ｍ１ ＋ｍ２) χ̈Ｚ ＋ ３Ｓβ̈ｃｏｓα ＋ ３ｍ１ γ̈ｃｏｓ － ６Ｓωβ̇ｃｏｓα －
(３Ｓω２ｃｏｓα ＋ Ｆｓｉｎα)β ＝ Ｆｃｏｓα － ３Ｓω２ｓｉｎα. (１)

３Ｓχ̈ｚｃｏｓα ＋６Ｉβ̈ ＋３Ｓγ̈ ＋ ３
２ ｍ１ γ̇ ＋３ｃｎ β̇ ＋３ｋｎβ ＋３Ｓω２γ ＝ＦＬ. (２)

３ｍ１ χ̈Ｚｃｏｓα ＋ ３Ｓβ̈ ＋ ３ｍ１ γ̈ － ３
２ ｍ１ β̇ ＋ ３

ｋｎ

ｌ ＝ Ｆ. (３)

１
１２ｍ３( ｌ２ ＋ ｗ２) ｙ̈Ｚ ＋ １

２ ｍ４(２ｒ２ ＋ ｔ２ － ２ｒｔ) ｙ̈Ｚ ＋ ｃｔ ｙ̇ｚ ＋

３πＥ
２５６ｈ３(２ｒｔ － ｔ２)ｙｚ ＝ ｇＳＺｈ － ３πＥ

２５６ｈ３(２ｒｔ － ｔ２)Ｌ. (４)

式中:ｍ１—单片桨叶质量ꎬｋｇꎻｍ２—轮毂系统质量ꎬｋｇꎻ
ｍ３—机舱质量ꎬｋｇꎻｍ４—塔架质量ꎬｋｇꎻ ｌ—机舱长度ꎬ
ｍꎻｗ—机舱宽度ꎬｍꎻｒ—塔架顶部半径ꎬｍꎻｔ—塔架顶部

壁厚ꎬｍꎻＳ—单片桨叶质量矩ꎬｋｇ􀅰ｍꎻα—风轮系统锥

角ꎬ°ꎻＩ—单片桨叶转动惯量ꎬｋｇ􀅰ｍ２ꎻＥ—弹性模量ꎬ
Ｐａꎻω—风轮系统转速ꎬｒａｄꎻｃｔ—塔架阻尼系数ꎻｃｎ—机

舱阻尼系数ꎻｋｎ—机舱刚度系数ꎬＮ / ｍꎻＳｚ—桨叶和机

舱质量矩ꎬｋｇ􀅰ｍꎻｇ—重力加速度ꎬｍ / ｓ２ꎻｈ—塔架高

度ꎬｍꎻＬ—整机质心到轮毂中心距离ꎬｍꎮ
利用风轮前、后方向位移变形和塔架耦合系统前

后方向位移变形的一致性ꎬ即 χｚ ＝ ｙｚꎬ联立方程(１ ~ ４)
获得整机动力学方程:

[Ｋ]{χ} ＋ [Ｃ]{ χ̇} ＋ [Ｍ]{ χ̈} ＝ {Ｆ} . (５)
式中:
[Ｍ] ＝

３ｍ１ ＋ｍ２ ＋ １
１２ ｍ３( ｌ

２ ＋ ｗ２) ＋ １
２ ｍ４(２ｒ

２ ＋ ｔ２ －２ｒｔ) ３Ｓｃｏｓα ３ｍ１ｃｏｓα

３Ｓｃｏｓα ６Ｉ ３Ｓ

３ｍ１ｃｏｓα ３Ｓ ３ｍ１

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

ꎻ

[Ｆ] ＝

Ｆｃｏｓα － ３Ｓω２ｓｉｎα ＋ ｇＳＺｈ

－ ３πＥ
２５６ｈ３(２ｒｔ － ｔ２)Ｌ

ＦＬ
Ｆ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

ꎻ

[Ｋ] ＝

３πＥ
２５６ｈ３(２ｒｔ － ｔ

２) －３Ｓω２ｃｏｓα － Ｆ１ｓｉｎα ０

０ ０ ３ｋｂ３ Ｓω２

０ ０ ３
ｋｎ
Ｉ

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
ê

ù
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ú

ꎻ
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[Ｃ] ＝

ｃｔ － ６Ｓωｃｏｓα ０

０ ３ｃｎ
３
２ ｍ１

０ － ３
２ ｍ１ ０

é

ë

ê
ê
ê
ê
ê
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ù

û

ú
ú
ú
ú
ú
ú

ꎻ{χ} ＝
χｚ
β
γ

é

ë

ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú

机组固有频率是系统固有特性ꎬ与质量、刚度和阻

尼有关ꎬ考虑到空气粘滞阻尼对整机影响很小ꎬ故可忽

略阻尼影响ꎮ 因此ꎬ令[Ｃ] ＝ [０]ꎬ{Ｆ} ＝ {０}ꎬ则式

(５)可简化为:
[Ｋ]{χ} ＋ [Ｍ]{ χ̈} ＝ ０. (６)

令

{χ} ＝ {Ａ}ｓｉｎ(ωｔ ＋ φ) . (７)
把式(７)代入式(６)求解得主阵型矩阵[Ａ]ꎬ然后

对刚度矩阵和质量矩阵进行解耦可得:

[Ｋｒ] ＝ [Ａ] Ｔ[Ｋ][Ａ] ＝

Ｋ１ ０ ０
０ Ｋ２ ０
０ ０ Ｋ３

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

.

[Ｍｒ] ＝ [Ａ] Ｔ[Ｍ][Ａ] ＝

Ｍ１ ０ ０
０ Ｍ２ ０
０ ０ Ｍ３

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

.

则式(８)可化简为:
(Ｋｒ － ω２

ｒＭｒ) ＝ ０[ ]. (８)
式中:Ｋｒ—第 ｒ 阶模态刚度ꎬＭｒ—第 ｒ 阶模态质量ꎬ
ωｒ—第 ｒ 阶模态频率ꎮ

图 ２　 风电机组桨叶、轮毂和塔架顶部坐标系

　 　 本研究以 １ ５００ ｋＷ 变速变桨双馈机型为计算对

象ꎬ轮毂中心高度 ７０ ｍꎬ风轮直径 ８２ ｍꎬ桨叶长度

４０. ３ ｍꎬ风轮转速范围 ９. ９ ｒ / ｍｉｎ ~ １７. ４ ｒ / ｍｉｎꎬ额定转

速 １７. ４ ｒｐｍꎮ 输入 １ ５００ ｋＷ 机组刚度矩阵[Ｋ]和质量

矩阵[Ｍ]参数ꎬ求得机组固有频率如表 １ 所示ꎮ
表 １　 机组固有频率

模态 固有频率 ｆｎ / Ｈｚ 主阵型

１ ０. ４２６ 塔架耦合系统一阶前后运动

２ ０. ８０９ 风轮系统一阶挥舞运动

３ １. ５０５ 风轮系统一阶摆阵运动

２　 机组现场测试

２. １　 风轮系统测试

考虑到动力学模型是假设各子系统刚性连接的情

况下建立的ꎬ而现场桨叶通过变桨轴承连接至轮毂上ꎬ
连接刚性有一定程度的下降ꎮ 为了准确获得风轮系统

现场情况下的固有频率ꎬ本研究选取云南省大理市某

１ ５００ ｋＷ风场 ２３＃机组展开现场测试ꎮ 笔者任意选择机

组某片桨叶ꎬ在离桨叶叶根约 ２０ ｍ 处挥舞和摆阵方向

各安装一个 ＩＣＰ 加速度传感器(频响范围 ０. ２ ｋＨｚ ~
１０ ｋＨｚ)ꎬ采用 ２４ 位 ＡＤ / １０２. ４ ｋＨｚ 数据采集仪ꎬ参数设

置:采样频率:３２ Ｈｚꎬ谱线数:６ ４００ 线ꎬ分辨率:０. ００５ Ｈｚꎮ
采集桨叶桨距角分别在 ０°和 ９０°两种情况下受自然风

载激励的响应数据ꎬ测试结果如图 ３、图 ４ 所示ꎮ

图 ３　 ２３＃机组桨叶桨距角 ０°方向挥舞和摆阵频谱图
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图 ４　 ２３＃机组桨叶桨距角 ９０°方向挥舞和摆阵频谱图

当桨距角在 ０°时ꎬ挥舞方向动态响应数据较为明

显ꎬ从图 ３ 中可知ꎬ其主要尖峰频率为塔架耦合系统前

后一阶固有频率为 ０. ４ Ｈｚꎬ风轮系统一阶挥舞频率为

０. ７５ Ｈｚꎬ塔架耦合系统扭转一阶频率为１. ０５ Ｈｚꎬ风轮系

统一阶摆阵频率为 １. ３２５ Ｈｚꎮ 当桨距角为 ９０°时ꎬ摆阵

方向动态响应数据较为明显ꎬ从图 ４ 可知ꎬ其主要尖峰

为塔架耦合系统前后一阶固有频率为 ０. ４ Ｈｚꎬ风轮系统

一阶挥舞频率为 ０. ８ Ｈｚꎬ塔架耦合系统扭转一阶频率为

１. ０７５ Ｈｚꎬ风轮系统一阶摆阵频率为 １. ３７５ Ｈｚꎮ

２. ２　 塔架耦合系统测试

考虑到动力学模型是在假设地基为刚性的情况下

建立的ꎬ而现场机组地基刚度受土壤条件、灌注方式、
钢筋水泥结构等影响ꎮ 为了准确地获得塔架耦合系统

现场情况下的固有频率ꎬ笔者采用 ２４ 位 Ａ / Ｄ 转换卡

数据采集仪ꎬ参数设置:采样频率:３２ Ｈｚꎬ谱线数:６ ４００
线ꎬ分辨率:０. ００５ Ｈｚꎮ 分别在离塔架顶端约 ０. ５ ｍ
处ꎬ爬梯和与爬梯成 ９０°夹角方向上各安装一个 ＩＣＰ
加速度传感器(频响范围 ０. ２ ｋＨｚ ~ １０ ｋＨｚ)ꎬ在机组运

行工况(风速约 １０ ｍ / ｓ ~ １４ ｍ / ｓ 波动)中采集振动数

据ꎮ 结果如图 ５ 所示ꎬ塔架耦合系统前、后和左、右一

阶固有频率约为 ０. ４２ Ｈｚꎮ

３　 数据分析

３. １　 数据比对与分析

根据动力学模型计算结果可知ꎬ机组一阶模态振

图 ５　 ２３＃机组塔架耦合系统前、后和左、右方向频谱图

型主要表现为塔架耦合系统前后方向俯仰运动ꎬ机组

二阶模态振型主要表现为风轮系统挥舞方向(旋转面

外)运行ꎬ机组三阶模态振型主要表现为风轮系统摆

阵方向(旋转面内)运动ꎮ
理论模型数据与实测数据比对如表 ２ 所示ꎬ从表

２ 可知ꎬ整机动力学模型理论计算数据与现场实测数

据偏差均在 １０％以内ꎬ两者具有较好的一致性ꎮ 这说

明整机动力学模型及边界连接条件简化方式基本符合

现场实际情况ꎬ具有较高的可靠性ꎮ
表 ２　 理论模型数据与实测数据比对

模态 名称 理论值 / Ｈｚ实测值 / Ｈｚ 偏差

１ 塔架耦合系统一阶前后运动 ０. ４２６ ０. ４２０ １. ４％
２ 风轮系统一阶挥舞运动 ０. ８０９ ０. ７５０ ７. ３％
３ 风轮系统一阶摆阵运动 １. ５０５ １. ３７５ ８. ６％

３. ２　 整机稳定性分析

根据耦合系统实测数据可知ꎬ风轮转频 １Ｐ 为

０. １６５ Ｈｚ ~ ０. ２９ Ｈｚꎬ３Ｐ 为 ０. ４９５ Ｈｚ ~ ０. ８７ Ｈｚꎬ塔架耦

合系统前、后和左、右一阶固有频率约为 ０. ４２０ Ｈｚꎻ风
轮系统一阶挥舞频率约为 ０. ７５０ Ｈｚꎬ风轮系统一阶摆

阵频率约为 １. ３７５ Ｈｚꎮ
风电机组坎贝尔图如图 ６ 所示ꎬ风轮转频 １Ｐ、３Ｐ

与塔架耦合系统一阶固有频率ꎬ风轮系统一阶摆阵频

率相距甚远ꎬ不存在交叉或重合现象ꎬ当风轮转速为

１５ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ风轮 ３Ｐ 与风轮一阶挥舞频率有交叉点ꎮ
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图 ６　 风电机组坎贝尔图

由于机组额定转速为 １７. ４ ｒ / ｍｉｎꎬ１５ ｒ / ｍｉｎ 为机组升速

区过程某节点ꎬ故机组控制策略在该节点采用增加传

动链阻尼和快速通过相结合方式有效控制机组通过该

节点时振动能量ꎬ从而保证机组安全稳定运行ꎬ符合工

程设计及运行要求ꎮ

４　 结束语

随着兆瓦级风电机组大型化发展ꎬ塔架高度不断

增加ꎬ系统刚度下降ꎬ且各子系统边界连接刚度下降ꎮ
因此ꎬ可能存在塔架耦合系统受到风轮转频 １Ｐ、３Ｐ 或

风轮系统挥舞、摆阵频率激励ꎬ导致机组耦合共振的现

象ꎬ本研究通过建立整机动力学模型和现场实测工作ꎬ
得到以下结论:

(１)耦合系统动力学模型计算结果与实测数据偏

差均在 １０％以内ꎬ数据具有很好的一致性ꎮ 说明耦合

系统动力学模型及各子系统边界连接条件简化方式符

合现场情况ꎬ具有较高的精准性ꎬ为机组研发、设计和

优化提供理论指导依据ꎮ
(２)利用所建理论模型和实测数据对该款机型进

行稳定性分析ꎬ验证了该塔架耦合系统一阶固有频率、
风轮转频 １Ｐ、３Ｐ 与风轮系统一阶摆阵固有频率不存

在交叉与重合现象ꎮ 仅当风轮转速为 １５ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ风
轮 ３Ｐ 与风轮系统一阶挥舞固有频率存在交叉ꎮ 由于

该节点为机组加速区间段ꎬ机组制策略在该节点采用

增加传动链阻尼和快速通过相结合方式有效控制机组

通过此节点时振动能量ꎬ从而保证机组安全稳定运行ꎬ
符合工程设计及运行要求ꎮ
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