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摘要　 针对大型风力机叶片在静止和变速运转工况下，振动模态计算分析方法和转速对频率的影响进行了

研究．建立了叶片有限元模型，静力分析时采用耦合加载方式；采用分块 Ｌａｎｃｚｏｓ 法分析了叶片的模态，考察

了叶片固有频率对预应力效应的敏感程度及稳定性，探讨了转速对叶片频率的影响程度，分析了预应力效

应产生的原因．结果表明：叶片主要以挥舞和摆阵振动形式为主；预应力效应对叶片的固有频率产生了较大

影响，随转速的不断增大叶片的固有频率也随之增大，且预应力效应对叶片挥舞刚度的影响程度大于摆阵

刚度的影响．
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引言

风能是一种储量巨大的环保可再生能源，因
此，在全球各国新能源市场中风能占据了空前绝后

角色．开发风力发电对调整整个能源结构、解决传

统化石燃料危机及减小环境污染等方面有着非常

重大的意义．风力机风轮是由叶片和轮毂组成的用

来捕捉风能的重要构件［１－３］，并将捕捉的风能转化

为机械能，最后转变为电能输出．据英国凯斯内斯

风电场信息论坛（ＣＷＩＦ） ［４］ 统计，因叶片失效导致

的事故 ２００６ 年 １７ 起，２０１０ 年 ２０ 起，２０１２ 年 ２８ 起，
２０１３ 年 ３５ 起，２０１５ 年 １９ 起，２０１６ 年 ２０ 起，这些事

故给国家和社会的经济造成了巨大损失．在此环境

下，对风力机叶片在静止与旋转过程中各阶模态有

必要准确模拟研究并找出其变化规律［５－８］，探讨影

响叶片模态的重要因素，这样对于抑制叶片共振造

成的经济损失具有重大意义．
针对风力机叶片振动问题，国内外众多学者已

开展了诸多相关研究．Ｇａｎｇｅｌｅ［９］基于有限元法探讨

了材料属性对叶片固有频率的影响．苏东［１０］ 在风

力机叶片满足工作环境工况下，通过获取叶片的气

动压力，对叶片进行了预应力模态分析．安利强［１１］

研究了梁帽铺层参数和主梁形式对叶片固有频率

的影响．陈文朴［１２］基于气动弹性剪切条件下，研究

了铺层参数对叶片动态特性的影响．风力机叶片是

一种大型细长弹性构件［１３，１４］，受空气动力、重力及

自身惯性力等动态交变载荷的作用［１５］ ．由于所受

载荷的交变形和随机性，使得弹性叶片极易产生振

动，当弹性叶片的固有频率与激振频率相同时便会

发生共振［１６］，共振使得叶片发生疲劳断裂．风力机

正常工作过程中，在空间绕其旋转轴做大范围旋转

运动，叶片的旋转运动和弹性变形之间的相互耦合

作用将导致叶片刚度增大，这一现象被称为预应力

效应［１７，１８］，这给叶片的动力学研究和数值计算分

析研究带来了巨大困难．本文运用多体系统动力学

方法，采用耦合加载方式将叶片稳态工况下所受载

荷加载到叶片扭转中心，并赋予叶片一定旋转速度

模拟风机实际运转，预应力效应下对叶片进行了振

动特性分析，探讨了预应力效应对叶片振动特性的

影响、考察了固有频率对预应力效应的敏感程度，
研究了转速对叶片频率的影响变化规律．

１　 动力学模型

动力学方程是解决结构振动的核心问题．叶片
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固有频率作为叶片的固有特性，仅与叶片的质量矩

阵和刚度矩阵有关，因此，计算过程中忽略了阻尼

的存在．利用“弹簧—质量”系统来研究风电机组叶

片的动力学问题．其中，单位长度叶片动力简化模

型如图 １ 所示．

图 １　 单位长度叶片动力模型

Ｆｉｇ．１　 Ｓｉｍｐｌｉｆｉｅｄ ｄｙｎａｍｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｕｎｉｔ⁃ｌｅｎｇｔｈ ｂｌａｄｅ

根据瞬时最小势能原理，建立叶片动力学方程

为：
［Ｍ］ ｘ̈{ } ＋［Ｃ］ ｘ̇{ } ＋［Ｋ］ ｘ{ } ＝ Ｆ{ } （１）

其中，［Ｍ］，［Ｃ］，［Ｋ］分别表示叶片整体结构的质

量矩阵，阻尼矩阵和刚度矩阵；｛ ｘ̈｝，｛ ｘ̇｝，｛ｘ｝分别

表示节点加速度向量、速度向量和位移向量；｛Ｆ｝
表示外激励载荷向量．

在研究叶片的固有动力特性时，工程上一般不

计入阻尼作用，于是式（１）可写为：
［Ｍ］ ｘ̈{ } ＋［Ｋ］ ｘ{ } ＝｛０｝ （２）
设式（２）的解为：
ｘ{ } ＝ Ｘ{ } ｓｉｎωｔ （３）

将式（３）代入式（２）可得：
［Ｋ］－ω２ Ｍ{ }( ) Ｘ{ } ＝｛０｝ （４）

令 ω２ ＝λ，则：
［Ｋ］－λ Ｍ{ }( ) Ｘ{ } ＝ ０{ } （５）

要使式（５）有解，则必须满足：
ｄｅｔ ［Ｋ］－λ Ｍ{ }( )

＝

ｋ１１－λｍ１１ ｋ１２－λｍ１２ … ｋ１ｎ－λｍ１ｎ

ｋ２１－λｍ２１ ｋ２２－λｍ２２ … ｋ２ｎ－λｍ２ｎ

︙ ︙ ︙ ︙
ｋｎ１－λｍｎ１ ｋｎ２－λｍｎ２ … ｋｎｎ－λｍｎｎ

＝ ０

（６）

叶片的 ｎ 阶固有频率可表示为：

ωｉ ＝ λ ｉ 　 ｉ＝ １，２，…，ｎ( ) （７）
实际运转工况下，叶片受重力、离心力与气动

力等共同作用，将风速引起的气动载荷与转速引起

的离心力作用于叶片上，产生预应力效应，此时叶

片的振动方程为：
［Ｍ］ ｘ̈{ } ＋ ［Ｋ］＋［Ｓ］{ } ｘ{ } ＝ ０{ } （８）

式中，［Ｓ］为叶片的预应力刚度矩阵，能够增大叶

片刚度．
有限元求解过程中，将叶片的实体单元进行划

分处理，其任一单元的预应力矩阵［Ｓ］可表示为：

［Ｓ］ ＝

［Ｓ０］ ［０］ ［０］

［０］ ［Ｓ０］ ［０］

［０］ ［０］ ［Ｓ０］

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

（９）

其中，

［Ｓ０］ ＝ ∫
Ｖ

［Ｓｇ］ Ｔ［Ｓｍ］［Ｓｇ］ｄＶ （１０）
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（１１）

［Ｓｍ］ ＝

σｘ τｘｙ τｘｚ

τｘｙ σｙ τｙｚ

τｘｚ τｙｚ σｚ

é

ë

ê
ê
ê
ê

ù

û

ú
ú
ú
ú

（１２）

式中，Ｎｉ（ ｉ＝ １，２，…，ｎ）表示形函数，［Ｓｍ］表示叶片

旋转时相应单元的预应力矩阵，与旋转离心力相对

应；［Ｓ］表示有限个单元的预应力矩阵；求解过程

中将所有的［Ｓ］矩阵，组合成整只叶片的预应力矩

阵［Ｓ］ ．

２　 叶片模型的建立

２．１　 技术参数

叶片内部采用双腹板梁空心结构，主要由内外

蒙皮、主梁、腹板等组成．风轮由三叶片和轮毂构成，
其中，风轮直径 ８３ｍ，叶片长度 ４０．５ｍ，展向 １８．５％位

置处达最大弦长 ３．１９８ｍ，额定转速 １７．２ｒｐｍ，切入

风速 ４ｍ ／ ｓ，切出风速 ２５ｍ ／ ｓ，塔架高度 ６５ｍ，采用变

速发电机和变速变桨控制方式．
２．２　 有限元模型

将三维造型软件 ＵＧ 中建立的叶片实体模型

１７３
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以． ＩＧＳ 文件格式导入到有限元分析软件 ＡＮＳＹＳ
中，叶片采用 ３Ｄ 壳单元 ＳＨＥＬＬ１８１ 进行建模，单元

形状为四面体形状，该单元具有非线性稳定、收敛

速度快等诸多优点．采用平面切割方式对叶片在展

向和弦向进行区域划分，将叶片分成不同的区域，
然后通过定义各区域的铺层材料属性、铺层方式、
铺层角度及铺层厚度，建立精确地叶片有限元模

型，如图 ２ 所示．因叶片叶尖部分弦长相对展向内

其余弦长较小，同时厚度相对也较薄，故建模时忽

略了叶尖建模．为建立连续铺层，实际铺层中将中

断层厚度设置为零，所建叶片有限元模型具有 ３２１
个面，共包括单元数 ３５３８７ 个，节点数 ３４２８２ 个，不
同颜色代表不同的铺层方式和铺层厚度．

图 ２　 叶片有限元模型

Ｆｉｇ．２　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｂｌａｄｅ

３　 预应力模态分析

预应力模态分析时叶片的预应力主要来自于

由风速引起的气动载荷、重力及转速引起的离心

力．因此，首先采用德国 ＧＬ 标准［１９］ 认证的风力机

设计软件 ＧＨ ＢＬＡＤＥＤ，计算了稳态工况时额定风

速下叶片各截面所受载荷（见表 １）．
表 １　 额定风速下叶片所受载荷

Ｔａｂｌｅ １　 Ｌｏａｄｓ ｏｆ ｂｌａｄｅ ａｔ ｔｈｅ ｒａｔｅｄ ｗｉｎｄ ｓｐｅｅｄ

Ｄｉｓｔａｎｃｅ ｆｒｏｍ ｒｏｏｔ ／ ｍ １５ ２１ ２５．５ ３０ ３４．５
Ｆｘ ／ ｋＮ ７３．０８ ５９．４２ ４７．５０ ３４．２６ １９．０８
Ｆｙ ／ ｋＮ －６．２１ －５．１４ －４．０４ －２．８２ －１．５１
Ｆｚ ／ ｋＮ ２９４．３４ ２１６．３８ １５２．２７ ８８．６４ ４０．０７

Ｍｘ ／ ｋＮ·ｍ １２１．４９ ７２．５５ ４３．８２ ２２．３５ ７．９１
Ｍｙ ／ ｋＮ·ｍ ７５０．４８ ４４５．４４ ２６５．１８ １２９．２９ ４０．１９
Ｍｚ ／ ｋＮ·ｍ －１１．７０ －８．１５ －５．７０ －３．６４ －１．４６

将叶片的扭转中心视为载荷作用点，该作用点

与翼型截面周围的所有节点通过刚性耦合进行固

结，从而将作用于扭转中心的载荷耦合加载到叶片

分析模型上，这种加载方式较常规加载方式，更能够

真实地反映叶片的受力情况，依据叶片静力测试实

验的载荷加载方式，选取距叶根 １５ｍ，２１ｍ，２５．５ｍ，
３０ｍ，３４．５ｍ 五个不同位置作为载荷加载部位，各截面

载荷耦合效果及展向方向载荷加载部位如图 ３ 所示．
当载荷加载完成后，对叶片结构进行静力学分析，结
构静力学分析得到的应力分布结果如图 ４ 所示．

图 ３　 耦合效果及载荷分布

Ｆｉｇ．３　 Ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔｓ ａｎｄ ｌｏａｄｓ ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

图 ４　 叶片等效应力云图

Ｆｉｇ．４　 Ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔ ｓｔｒｅｓｓ ｃｏｎｔｏｕｒ ｏｆ ｂｌａｄｅ

２７３
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Ｌａｎｃｚｏｓ 法由于具有收敛速度快、求解精度高

等诸多优点，目前在求解大型特征值问题中被认为

是最有效的方法，故本文选取分块 Ｌａｎｃｚｏｓ 方法求

解．基于叶片静力分析时所得应力结果，进一步对

叶片进行预应力模态分析，由式（９）计算得到叶片

的预应力刚度矩阵，然后根据式（８）将其叠加到模

态刚度矩阵上，计算得到预应力效应下叶片的各阶

固有频率和振型．根据振动理论，低阶振动频率比

高阶振动频率更危险，因此前几阶振动对叶片的动

力学性能影响较大，故本文只选取叶片前八阶模态

进行分析研究．
表 ２ 给出了无预应力效应时叶片的前八阶固

有频率和振型．从表 ２ 中可以看出，挥舞和摆阵弯

曲运动是叶片振动的主要振型，且随着固有频率

的不断增大，叶片的振动形式也逐渐变得复杂，高
阶振型便是挥舞、摆阵及扭转运动的耦合振型．额
定转速 １７．２ｒｐｍ 下，叶片的一阶固有频率 ０．４７Ｈｚ
（２８．２ｒｐｍ），与风轮额定转速相差 ６４％，因此该叶片

设计满足结构动力学基本设计要求．
表 ２　 叶片固有频率及振型

Ｔａｂｌｅ ２　 Ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ａｎｄ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ｂｌａｄｅ

Ｏｒｄｅｒｓ Ｎａｔｕｒａｌ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ／ ＨＺ

Ｍｏｄｅ
ｄｅｓｃｒｉｐｔｉｏｎ Ｒｅｓｏｎａｎｃｅ Ｄｅｆｏｒｍａｔｉｏｎ

／ ｍ
１ ０．４７ ｆｌａｐｗｉｓｅ Ｎｏ １．６３
２ １．０２ ｅｄｇｅｗｉｓｅ Ｎｏ ２．５６
３ １．２０ ｆｌａｐｗｉｓｅ Ｎｏ １．６４

４ ２．２９ ｆｌａｐｗｉｓ＋
ｔｏｒｓｉｏｎ Ｎｏ ３．４４

５ ３．２１ ｆｌａｐｗｉｓｅ＋
ｔｏｒｓｉｏｎ Ｎｏ ３．０６

６ ３．５２ ｅｄｇｅｗｉｓｅ＋
ｔｏｒｓｉｏｎ Ｎｏ ４．１９

７ ４．４９ ｆｌａｐｗｉｓｅ＋
ｔｏｒｓｉｏｎ Ｎｏ ３．３３

８ ６．５６
ｆｌａｐｗｉｓｅ＋
ｅｄｇｅｗｉｓｅ＋
ｔｏｒｓｉｏｎ

Ｎｏ ３．７８

表 ３　 预应力效应对固有频率的影响

Ｔａｂｌｅ ３　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ

Ｏｒｄｅｒｓ
Ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ／ Ｈｚ

０ｓ－１ ０．９ｓ－１ １．８ｓ－１ ３．６ｓ－１ ５．４ｓ－１ ７．２ｓ－１

１ ０．４７ ０．５０ ０．５７ ０．７５ ０．９６ １．１１
２ １．０３ １．０６ １．１２ １．１７ １．２１ １．２９
３ １．２０ １．２１ １．２９ １．６４ ２．１５ ２．５３
４ ２．２９ ２．３３ ２．４５ ２．８２ ３．２５ ３．１２
５ ３．２０ ３．２１ ３．２４ ３．３５ ３．６７ ３．７１
６ ３．５１ ３．５２ ３．５７ ３．６２ ３．８３ ４．０９
７ ４．４９ ４．５３ ４．６５ ５．０６ ５．７５ ５．９８
８ ６．５６ ６．５９ ６．６８ ５．３２ ７．２６ ７．１３

　 　 表 ３ 给出了预应力效应下叶片在转动角速度

分别为：０ ｓ－１、０．９ ｓ－１、１．８ ｓ－１、３．６ ｓ－１、５．４ ｓ－１、７．２ ｓ－１

时，叶片的前八阶固有频率．从表 ３ 中可看出，预应

力效应下叶片的振动频率随转速的不断增大而增

大．在额定转速下（１７．２ｒｐｍ，即 １．８ｓ－１）风轮运转时，
预应力效应对叶片的固有频率有较大的影响，叶片

一阶频率从 ０．４７Ｈｚ 变为 ０．５７Ｈｚ， 相应地二阶频率

由 １．０３Ｈｚ 变为 １．１２Ｈｚ．由此可见，预应力效应使得

叶片的固有频率变大，这主要是由于预应力效应使

得叶片的整体刚度增强．预应力效应下，研究转速

对叶片模态的影响变化规律，这里仅给出额定转速

下叶片的前八阶模态振型，如图 ５ 所示．

图 ５　 叶片前八阶振型

Ｆｉｇ．５　 Ｔｈｅ ｆｉｒｓｔ ｅｉｇｈｔｈ ｏｒｄｅｒ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ｂｌａｄｅ

３７３
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从图 ５ 可以看出，挥舞方向叶片首先发生了振

动，接着摆阵方向发生了振动，叶片的前五阶振动

形式主要是挥舞和摆阵振型，从第六阶开始出现了

明显地扭转振动，第七、八阶振动形式复杂化，是挥

舞、摆阵及扭转振动的混合振型．随着振动阶次的

增高，叶片的振动形式逐渐复杂化，振动位移逐渐

增大．
图 ６ 显示了叶片前四阶频率随转速的变化规

律曲线．从图 ６ 中可以看出，预应力效应下旋转叶

片的固有频率随转速增大而增大，这是由于叶片在

旋转工况下存在动力刚化效应的缘故所造成的．与
此同时，叶片的第一、三、四阶频率曲线变化幅度较

大，而第二阶频率曲线变化幅度较缓慢，这表明预

应力效应对叶片挥舞刚度的影响程度大于对摆阵

刚度的影响．

图 ６　 预应力效应下频率与转速的关系

Ｆｉｇ．６　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ａｎｄ ｓｐｅｅｄ ｕｎｄｅｒ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ

由于转速对风电机组叶片的振动特性有较大

的影响，为更加直观地分析转速对叶片振动固有频

率的影响，引入模态频率偏差系数［２０］ 来进行评价

分析．其中，模态频率偏差系数由式（１２）计算．

ηｉ ＝
ｆｄｉ－ｆ ｊｉ
ｆ ｊｉ

×１００％ （６）

式中， ｆｄｉ 表示考虑转速时叶片的第 ｉ 阶动模态频

率；ｆ ｊｉ表示不考虑转速时叶片的第 ｉ 阶静模态频率．
图 ７ 显示了风力机叶片在预应力效应下不同

转速时，频率偏差系数与频率阶次之间的关系变化

曲线．从图 ７ 中可以看出，叶片转速从 ０ｓ－１增加到

７．２ｓ－１时，其第 １ 阶模态频率偏差系数从－０．７１％变

到 ５７．５５％，第 ３ 阶模态频率偏差系数从－０．１３％变

到 ５２．５８％．由此可见，转速对风力机叶片的第 １ 阶

与第 ３ 阶振动频率影响较大，而对于其余各阶频率

的影响程度不是很大；随转速的不断增大，叶片的

各阶模态频率偏差系数也逐渐增大，这一结果说明

预应力效应下高转速对叶片频率有更大的影响．

图 ７　 不同转速下频率阶次与频率偏差系数关系

Ｆｉｇ．７　 Ｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐ ｏｆ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｏｒｄｅｒ ａｎｄ ｄｅｖｉａｔｉｏｎ ｃｏｅｆｆｉｃｉｅｎｔ

ａｔ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｓｐｅｅｄｓ

４　 结论

针对风力机叶片振动特性问题，建立了风力机

叶片有限元模型，利用有限元分析软件 ＡＮＳＹＳ，定
量地比较分析了叶片固有振动频率对预应力效应

的敏感程度及转速对频率的影响程度，并采用数值

模拟方法研究了叶片绕其转轴旋转运动时的振动

模态．可得出如下结论：
（１）预应力效应是叶片在空间大范围的旋转

运动和弹性变形之间的相互耦合结果，叶片刚度随

着旋转速度的增大而增大．转速越高，惯性力对叶

片刚度的影响越大，从而叶片的固有频率增大得越

快．
（２）采用分块 Ｌａｎｃｚｏｓ 法对叶片进行动力学模

态分析，得出叶片的前八阶固有频率和振型，结果

表明挥舞和摆阵振动是叶片的主要振型，是叶片产

生疲劳破坏的主要原因．
（３）空间上叶片绕其转轴做大范围的旋转运

动与其弹性变形间相互耦合作用导致叶片刚度矩

阵增大，产生预应力效应．随着叶轮转速的提高，预
应力效应对叶片刚度的影响程度也逐渐增大，叶片

的固有频率随之增大．预应力效应对挥舞刚度的影

响程度大于对摆阵刚度的影响．

参　 考　 文　 献

１ 胡燕平，戴巨川，刘德顺．大型风力机叶片研究现状与

４７３



第 ４ 期 郑玉巧等：耦合加载方式下复合材料叶片的预应力模态分析

发展趋势． 机械工程学报， ２０１３，４９（２０）：１４０ ～ １５１

（Ｈｕ Ｙ Ｐ，Ｄａｉ Ｊ Ｃ，Ｌｉｕ Ｄ Ｓ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｓｔａｔｕｓ ａｎｄ ｄｅｖｅｌｏｐ⁃

ｍｅｎｔ ｔｒｅｎｄ ｏｎ ｌａｒｇｅ ｓｃａｌｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ

Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ， ２０１３，４９（２０）：１４０ ～ １５１ （ ｉｎ

Ｃｈｉｎｅｓｅ））

２ 徐宇，廖猜猜，张淑丽等．大型风电叶片设计制造技术

发展趋势． 中国科学：物理学力学天文学， ２０１６，４６

（１２）：１２４７０２ （Ｘｕ Ｙ， Ｌｉａｏ Ｃ Ｃ，Ｚｈａｎｇ Ｓ Ｌ，ｅｔ ａｌ． Ｄｅｖｅｌ⁃

ｏｐｉｎｇ ｔｒｅｎｄ ｏｆ ｄｅｓｉｇｎ ａｎｄ ｍａｎｕｆａｃｔｕｒｅ ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ ｆｏｒ

ｌａｒｇｅ⁃ｓｃａｌｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ． Ｓｃｉｅｎｔｉａ Ｓｉｎｉｃａ Ｐｈｙｓｉｃａ，

Ｍｅｃｈａｎｉｃａ ＆ Ａｓｔｒｏｎｏｍｉｃａ， ２０１６，４６ （ １２）：１２４７０２． （ ｉｎ

Ｃｈｉｎｅｓｅ））

３ 郑玉巧，赵荣珍，刘宏．大型风力机叶片气动与结构耦

合优化设计研究． 太阳能学报， ２０１５，３６ （８）：１８１２ ～

１８１７ （Ｚｈｅｎｇ Ｙ Ｑ，Ｚｈａｏ Ｒ Ｚ，Ｌｉｕ Ｈ． Ｒｅｓｅａｒｃｈ ｏｎ ｏｐｔｉｍｉ⁃

ｚａｔｉｏｎ ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ ａｎｄ ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｉｎ

ｌａｒｇｅ⁃ｓｃａｌｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ． Ａｃｔａ Ｅｎｅｒｇｉａｅ Ｓｏｌａｒｉｓ Ｓｉｎｉ⁃

ｃａ， ２０１５，３６（１８）：１８１２～１８１７ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

４ Ｓｕｍｍａｒｙ ｏｆ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ａｃｃｉｄｅｎｔ ｄａｔａ ｔｏ ３１ Ｄｅｃｅｍｂｅｒ

２０１６［ＥＢ ／ ＯＬ］． ［２０１６－１２－３１］． ｈｔｔｐ：∥ｃａｉｔｈｎｅｓｓｗｉｎｄ⁃

ｆａｒｍｓ．ｃｏ．ｕｋ ／ ＡｃｃｉｄｅｎｔＳｔａｔｉｓｔｉｃｓ．ｈｔｍ．

５ 陈建兵，孙涛，黄凯等． 大型海上风力发电高塔系统一

体化分析建模研究． 动力学与控制学报， ２０１７，１５

（３）：２６８～２７８ （Ｃｈｅｎ Ｊ Ｂ， Ｓｕｎ Ｔ， Ｈｕａｎｇ Ｋ， ｅｔ ａｌ． Ｓｔｕｄ⁃

ｙ ｏｎ ｉｎｔｅｇｒａｔｅｄ ｎｕｍｅｒｉｃａｌ ｍｏｄｅｌｉｎｇ ｏｆ ｏｆｆｓｈｏｒｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒ⁃

ｂｉｎｅ ｔｏｗｅｒ ｓｙｓｔｅｍｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｄｙｎａｍｉｃｓ ａｎｄ Ｃｏｎｔｒｏｌ，

２０１７，１５（３）：２６８～２７８ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

６ 钟灿堂，李德源，汪显能等． 大型风力机系统运行模态

分析研究． 振动与冲击， ２０１６， ３５ （ ６）： １２１ ～ １２６

（Ｚｈｏｎｇ Ｃ Ｔ，Ｌｉ Ｄ Ｙ，Ｗａｎｇ Ｘ Ｎ，ｅｔ ａｌ． Ｏｐｅｒａｔｉｏｎａｌ ｍｏｄａｌ

ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ａ ｌａｒｇｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ａｎｄ

Ｓｈｏｃｋ， ２０１６，３５（６）：１２１～１２６ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

７ 朴金丽，郭翔鹰，张伟等． Ｚ 型折叠机翼的非线性动力

学与模态分析研究． 动力学与控制学报， ２０１７，１５

（１）：２９～３８ （Ｐｉａｏ Ｊ Ｌ，Ｇｕｏ Ｘ Ｙ，Ｚｈａｎｇ Ｗ，ｅｔ ａｌ． Ｎｏｎｌｉｎ⁃

ｅａｒ ｄｙｎａｍｉｃｓ ａｎｄ ｍｏｄｅ ａｎａｌｙｓｉｓ ｆｏｒ ａ ｚ⁃ｔｙｐｅ ｆｏｌｄｉｎｇ

ｗｉｎｄｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｄｙｎａｍｉｃｓ ａｎｄ Ｃｏｎｔｒｏｌ， ２０１７，１５（１）：

２９～３８ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

８ Ｚｈｅｎｇ Ｙ Ｑ， Ｃａｏ Ｙ Ｙ， Ｚｈａｎｇ Ｃ Ｃ， ｅｔ ａｌ． Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｏｐｔｉ⁃

ｍｉｚａｔｉｏｎ ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ ｌａｒｇｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ

ａｅｒｏｅｌａｓｔｉｃ ｅｆｆｅｃｔ． Ｍａｔｈｅｍａｔｉｃａｌ Ｐｒｏｂｌｅｍｓ ｉｎ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，

２０１７（８）：１～７

９ Ｇａｎｇｅｌｅ Ａ，Ａｈｍｅｄ Ｓ． Ｍｏｄａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ Ｓ８０９ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ

ｂｌａｄｅ ｃｏｎｓｉｄ⁃ｅｒｉｎｇ ｄｉｆｆｅｒｅｎｔ ｇｅｏｍｅｔｒｉｃａｌ ａｎｄ ｍａｔｅｒｉａｌ ｐａ⁃

ｒａｍｅｔｅｒｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ ｔｈｅ Ｉｎｓｔｉｔｕｔｉｏｎ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｓ， ２０１３，９４

（３）：２２５～２２８

１０　 苏东，韩宝坤，鲍怀谦等． 大型风力发电机叶片模态分

析． 声学技术， ２０１６，３５（４）：１９９～２０２ （Ｓｕ Ｄ，Ｈａｎ Ｂ Ｋ，

Ｂａｏ Ｈ Ｑ，ｅｔ ａｌ ．Ｌａｒｇｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ ｍｏｄａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ．

Ｔｅｃｈｎｉｃａｌ Ａｃｏｕｓｔｉｃｓ， ２０１６，３５ （ ４）：１９９ ～ ２０２ （ ｉｎ Ｃｈｉ⁃

ｎｅｓｅ））

１１　 安利强，周邢银，赵鹤翔等． ５ＭＷ 风力机叶片模态特性

分析． 动力工程学报， ２０１３，３３（１１）：８９０ ～ ９０１ （Ａｎ Ｌ

Ｑ， Ｚｈｏｕ Ｘ Ｙ，Ｚｈａｏ Ｈ Ｘ，ｅｔ ａｌ． Ｍｏｄａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ５ｍｗ

ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｃｈｉｎｅｓｅ Ｓｏｃｉｅｔｙ ｏｆ Ｐｏｗｅｒ

Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ， ２０１３，３３（１１）：８９０～９０１ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

１２　 陈文朴，李春，叶舟等． 基于气动弹性剪裁的风力机叶

片模态分析． 热能动力工程， ２０１６，３１ （ ９）：５２ ～ ５７

（Ｃｈｅｎ Ｗ Ｐ，Ｌｉ Ｃ，Ｙｅ Ｚ，ｅｔ ａｌ． Ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｍｏｄａｌ ｏｆ ａ

ｂｌａｄｅ ｉｎ ａ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ａｅｒｏｅｌａｓｔｉｃ ｔａｉｌｏｒｉｎｇ．

Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ ｆｏｒ Ｔｈｅｒｍａｌ Ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ Ｐｏｗｅｒ，

２０１６，３１（９）：５２～５７ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

１３　 李德源，叶枝全，包能胜等． 风力机旋转风轮振动模态

分析． 太阳能学报， ２００４，２５（１）：７２～７７ （Ｌｉ Ｄ Ｙ，Ｙｅ Ｚ

Ｑ，Ｂａｏ Ｎ Ｓ，ｅｔ ａｌ． Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｍｏｄａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｎｇ

ｒｏｔｏｒ ｏｆ ｈｏｒｉｚｏｎｔａｌ ａｘｉｓ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ． Ａｃｔａ Ｅｎｅｒｇｉａｅ Ｓｏｌａｒｉｓ

Ｓｉｎｉｃａ， ２００４，２５（１）：７２～７７ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

１４　 Ｚｈｅｎｇ Ｙ Ｑ， Ｚｈａｏ Ｒ Ｚ． Ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ ｆｏｒ ｗｉｎｄ ｅｎｅｒｇｙ ａｎｄ

ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅｓ ｂｙ ｃｏｎｓｉｄｅｒｉｎｇ ｖｅｒｔｉｃａｌ ｗｉｎｄ ｓｈｅａｒ． Ｊｏｕｒｎａｌ

ｏｆ Ｃｅｎｔｒａｌ Ｓｏｕｔｈ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ， ２０１５，２２（６）：２３９３～２３９８

１５　 汪泉，陈进，王君等． 气动载荷作用下复合材料风力机

叶片结构优化设计． 机械工程学报， ２０１４，５０（９）：１１４

～１２１ （Ｗａｎｇ Ｑ，Ｃｈｅｎ Ｊ，Ｗａｎｇ Ｊ，ｅｔ ａｌ． Ｓｔｒｕｃｔｕｒａｌ ｏｐｔｉｍｉ⁃

ｚａｔｉｏｎ ｏｆ ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ ｕｎｄｅｒ ａｅｒｏｄｙｎａｍｉｃ

ｌｏａｄｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ， ２０１４，５０（９）：

１１４～１２１ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

１６　 Ｌｉａｏ Ｃ Ｃ， Ｚｈａｏ Ｘ Ｌ， Ｗａｎｇ Ｊ Ｌ， ｅｔ ａｌ． Ｏｐｔｉｍｉｚａｔｉｏｎ ｄｅ⁃

ｓｉｇｎ ｏｆ ｔｈｅ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｂａｓｅｄ ｏｎ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ ｌａｙｅｒｓ．

Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｔｈｅｒｍｏｐｈｙｓｉｃｓ， ２０１１，３２（８）：１３１１

～１３１４

１７　 Ｋａｎｅ Ｔ Ｒ，Ｒｙａｎ Ｒ Ｒ，Ｂａｎｅｒｕｅｅ Ａ Ｋ． Ｄｙｎａｍｉｃｓ ｏｆ ａ ｃａｎｔｉ⁃

ｌｅｖｅｒ ｂｅａｍ ａｔｔａｃｈｅｄ ｔｏ ａ ｍｏｖｉｎｇ ｂａｓｅ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｇｕｌ⁃

ｄａｎｃｅ，Ｃｏｎｔｒｏｌ ａｎｄ Ｄｙｎａｍｉｃｓ， １９８７，１０（２）：１３９～１５１

１８　 Ｊｅｈａ Ｒｙｕ， Ｓａｎｇ Ｓｕｐ Ｋｉｍ， Ｓｕｎｇ Ｓｏｏ Ｋｉｍ． Ａ ｇｅｎｅｒａｌ ａｐ⁃

ｐｒｏａｃｈ ｔｏ ｓｔｒｅｓｓ ｓｔｉｆｆｅｎｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔｓ ｏｎ ｆｌｅｘｉｂｌｅ ｍｕｌｔｉｂｏｄｙ ｄｙ⁃

ｎａｍｉｃ ｓｙｓｔｅｍｓ． Ｍｅｃｈａｎｉｃｓ Ｂａｓｅｄ Ｄｅｓｉｇｎ ｏｆ Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅｓ ＆

Ｍａｃｈｉｎｅｓ， １９９４，２２（２）：１５７～１８０

１９　 Ｇｕｉｄｅｌｉｎｅ ｆｏｒ ｔｈｅ ｃｅｒｔｉｆｉｃａｔｉｏｎ ｏｆ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ． Ｇｅｒｍａｎｙ：

Ｇｅｒｍａｎｉｓｃｈｅｒ Ｌｌｏｙｄ Ｗｉｎｄ Ｅｎｇｅｒｇｉｅ ＧｍｂＨ， ２００３

２０　 苏荣华，王碧珺，丁文文等． 旋转轮盘应力刚化效应对

５７３



动　 力　 学　 与　 控　 制　 学　 报 ２０１８ 年第 １６ 卷

模态特性影响分析． 工程设计学报， ２００９，１６（４）：２９２

～２９６ （Ｓｕ Ｒ Ｈ，Ｗａｎｇ Ｂ Ｊ，Ｄｉｎｇ Ｗ Ｗ，ｅｔ ａｌ． Ｉｎｆｌｕｅｎｃｅ ａ⁃

ｎａｌｙｓｉｓ ｏｆ ｓｔｒｅｓｓ ｓｔｉｆｆｅｎｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｎｇ ｗｈｅｅｌ⁃ｄｉｓｃ ｏｎ

ｉｔｓ ｍｏｄａｌ ｃｈａｒａｃｔｅｒｉｓｔｉｃｓ． Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ Ｄｅｓｉｇｎ，

２００９，１６ （４）：２９２～２９６ （ｉｎ Ｃｈｉｎｅｓｅ））

Ｒｅｃｅｉｖｅｄ １６ Ｊｕｌｙ ２０１７，ｒｅｖｉｓｅｄ ２１ Ａｕｇｕｓｔ ２０１７．
∗Ｔｈｅ ｐｒｏｊｅｃｔ ｓｕｐｐｏｒｔｅｄ ｂｙ ｔｈｅ Ｎａｔｉｏｎａｌ Ｎａｔｕｒａｌ Ｓｃｉｅｎｃｅ Ｆｏｕｎｄａｔｉｏｎ ｏｆ Ｃｈｉｎａ（５１５６５０２８） ．
† Ｃｏｒｒｅｓｐｏｎｄｉｎｇ ａｕｔｈｏｒ Ｅ⁃ｍａｉｌ：ｚｈｅｎｇｙｕｑｉａｏｌｕｔ＠ １６３．ｃｏｍ

ＰＲＥＳＴＲＥＳＳ ＭＯＤＡＬ ＡＮＡＬＹＳＩＳ ＯＦ ＣＯＭＰＯＳＩＴＥ ＢＬＡＤＥ

ＵＮＤＥＲ ＣＯＵＰＬＩＮＧ ＬＯＡＤＩＮＧ ＭＥＴＨＯＤ∗

Ｚｈｅｎｇ Ｙｕｑｉａｏ１† 　 Ｃａｏ Ｙｏｎｇｙｏｎｇ１ 　 Ｚｈａｎｇ Ｌｉａｎｇｌｉａｎｇ１，２ 　 Ｗａｎｇ Ｚｈｉｙｕａｎ１，２

（１．Ｓｃｈｏｏｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ Ｅｌｅｃｔｒｏｎｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ， Ｌａｎｚｈｏｕ Ｕｎｉｖｅｒｓｉｔｙ ｏｆ Ｔｅｃｈｎｏｌｏｇｙ， Ｌａｎｚｈｏｕ　 ７３００５０， Ｃｈｉｎａ）

（２．Ｄｏｎｇｆａｎｇ Ｅｌｅｃｔｒｉｃ Ｗｉｎｄ Ｐｏｗｅｒ Ｃｏ．， Ｌｔｄ， Ｄｅｙａｎｇ　 ６１８０００， Ｃｈｉｎａ）

Ａｂｓｔｒａｃｔ　 Ｔｈｅ ｍｏｄａｌ ｃａｌｃｕｌａｔｉｏｎ ａｎｄ ａｎａｌｙｓｉｓ ｍｅｔｈｏｄ ａｓ ｗｅｌｌ ａｓ ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ
ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ， ｆｏｒ ｔｈｅ ｌａｒｇｅ⁃ｓｃａｌｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ ｉｎ ｓｔａｔｉｃ ａｎｄ ｖａｒｉａｂｌｅ ｓｐｅｅｄ ｒｕｎｎｉｎｇ ｃｏｎｄｉｔｉｏｎｓ ｗｅｒｅ ｓｔｕｄｉｅｄ． Ｉｎ
ｔｈｉｓ ｐａｐｅｒ， ｔｈｅ ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ （ＦＥＭ） ｏｆ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ ｗａｓ ａｌｓｏ ｅｓｔａｂｌｉｓｈｅｄ． Ｔｈｅ ｃｏｕｐｌｉｎｇ ｌｏａｄｉｎｇ
ｍｅｔｈｏｄ ｗａｓ ａｐｐｌｉｅｄ ｄｕｒｉｎｇ ｓｔａｔｉｏｎａｒｙ ａｎａｌｙｓｉｓ． Ｌａｎｃｚｏｓ ｍｅｔｈｏｄ ｗａｓ ｕｓｅｄ ｔｏ ａｎａｌｙｚｅ ｔｈｅ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ｔｈｅ ｂｌａｄｅ． Ｔｈｅ
ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｈｅ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓｉｎｇ ｏｎ ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ａｎｄ ｔｈｅ ｓｔａｂｉｌｉｔｙ ｐｅｒｆｏｒｍａｎｃｅ ｏｆ ｔｈｅ ｂｌａｄｅ ｗｅｒｅ ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄ．
Ｍｅａｎｗｈｉｌｅ， ｔｈｅ ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ ｏｎ ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｗａｓ ｄｉｓｃｕｓｓｅｄ． Ｔｈｅ ｒｅａｓｏｎ ｏｆ ｔｈｅ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓｉｎｇ
ｅｆｆｅｃｔ ｗａｓ ａｌｓｏ ａｎａｌｙｚｅｄ． Ｔｈｅ ｒｅｓｕｌｔｓ ｓｈｏｗｅｄ ｔｈａｔ ｔｈｅ ｍｏｄｅｓ ｏｆ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｗｅｒｅ ｍａｉｎｌｙ ｆｌａｐ⁃ｗｉｓｅ ａｎｄ ｅｄｇｅｗｉｓｅ
ｍｏｔｉｏｎ ｆｏｒ ｔｈｅ ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ ｂｌａｄｅ， ａｎｄ ｔｈｅ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ ｈａｓ ａ ｓｉｇｎｉｆｉｃａｎｔ ｅｆｆｅｃｔ ｏｎ ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ，
ｗｈｅｒｅ ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｏｆ ｔｈｅ ｂｌａｄｅ ｗａｓ ａｌｓｏ ｉｎｃｒｅａｓｅｄ ｗｉｔｈ ｔｈｅ ｉｎｃｒｅａｓｉｎｇ ｒｏｔａｔｉｏｎａｌ ｓｐｅｅｄ． Ｆｕｒｔｈｅｒｍｏｒｅ， ｔｈｅ
ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓｉｎｇ ｏｎ ｔｈｅ ｆｌａｐ⁃ｗｉｓｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ ｗａｓ ｇｒｅａｔｅｒ ｔｈａｎ ｔｈａｔ ｏｆ ｅｄｇｅｗｉｓｅ ｓｔｉｆｆｎｅｓｓ．

Ｋｅｙ ｗｏｒｄｓ　 ｗｉｎｄ ｔｕｒｂｉｎｅ，　 ｂｌａｄｅ，　 ｐｒｅ⁃ｓｔｒｅｓｓｉｎｇ ｅｆｆｅｃｔ，　 ｃｏｍｐｏｓｉｔｅ，　 ｍｏｄａｌ ａｎａｌｙｓｉｓ

６７３


