
國立臺灣大學工學院工程科學及海洋工程學系 

碩士論文 

Department of Engineering Science and Ocean Engineering 

College of Engineering

National Taiwan University 

Master Thesis 

基於疲勞理論之台灣風場風機傳動鏈壽命預測 

Fatigue Theory Prediction of Remaining Life for Wind 

Turbine Drive Chain in Taiwan Wind Farm 

莫子賢

Tzu-Hsien Mo

指導教授 ﹕宋家驥 博士

Advisor: Chia-Chi Sung, Ph.D.

中華民國 112 年 7 月 

July 2023 

doi:10.6342/NTU202303440



ii 

誌謝 

感謝指導教授 宋家驥教授的指導。這篇論文能夠順利完成來自您的悉心教

導，與每周不厭其煩的週會交流以及週報討論；感謝每一位口試審查委員：     

黃心豪教授、許榮均教授、鍾承憲博士。這篇論文有了您們的建議與提問變得更

加完善，邏輯因果關係更加清晰。 

我也感謝在研究所生活中陪伴我的同學與朋友。振動超音波實驗室的伯瑜學

長、裕峰學長、子恩學長，還有同學：柏宏、奕忠、翊丞、華丰。待在實驗室的

每一刻都因為有了你們不再沉悶無聊。也感謝同系的朋友們：立安、昶廷、煒智、

昱嘉、柏邑、許晴、鴻諭、士欽，希望在未來遇見時，還能跟現在一樣開開心心

聊天說地。 

最後，我把我最大的感謝獻給我的爸爸、媽媽、妹妹。一直以來的支持與陪

伴，才能讓我們一起走到現在。非常謝謝你們。 

doi:10.6342/NTU202303440



iii 

摘要 

本文針對風機傳動鏈的意外損壞與剩餘壽命進行預測，提供機組維修人員有

足夠可信的狀態參考依據，以最大限度避免離線停機成本，使得風機營運流程能

更加完善。 

本研究輔以數值模型、受力、及疲勞理論計算出軸承與齒輪等齒輪箱部件的

剩餘壽命，再參考台灣風場歷史資料粗估在台灣建置風力發電機能使用的年限。

本研究的成果可以利用特定的風機模型和傳動鏈規格，搭配台灣風場特性，成功

推算出每月和每年齒輪和軸承的疲勞損傷。這種壽命預測方法的優點在於能夠應

對不同特性和不同規格的風場和風機，並得出相對可靠的壽命預測依據。 

讀者可以使用本研究提出的壽命預測模型進行數值模擬，並精算出任意風速

下任意規格傳動鏈的部件動態行為，並進一步計算疲勞損傷；也可以參考仿造本

研究的結果歸納方式，將歷史風場與疲勞損傷整理成盒狀圖，並歸納疲勞損傷趨

勢，便於未來為機組維修團隊粗估相似風場分布的傳動鏈壽命情況。 

關鍵字：風機傳動鏈、剩餘壽命、斜齒輪、滾珠軸承、疲勞理論 
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ABSTRACT 

This thesis predicts the accidental damage and remaining life of the wind turbine 

drive chain, and provides a reliable reference basis for unit maintenance personnel to 

avoid offline shutdown costs to the greatest extent, so that the wind turbine operation 

process can be more complete. 

This study is supplemented by numerical models, stresses, and fatigue theory to 

calculate the remaining life of helical gearbox components such as bearings and gears, 

and then refer to the historical data of Taiwan's wind farms to roughly estimate the 

service life of wind turbines built in Taiwan. The results of this study can be used to 

successfully calculate the monthly and annual fatigue damage scores of gears and 

bearings using specific wind turbine models and drive chain specifications, combined 

with the characteristics of the wind field in Taiwan. The advantage of this life prediction 

method is that it can deal with wind farms and wind turbines with different 

characteristics and specifications, and obtain relatively reliable life prediction basis. 

Readers can use the life prediction model proposed in this study to perform 

numerical simulation, and actuate the component dynamic behavior of any drive chain 

specification at any wind speed, and calculate fatigue damage. Readers can also imitate 

this study result, organize the historical wind field and fatigue damage into a box 

diagram, and summarize the fatigue damage trend to roughly estimate the drive chain 

life in similar wind field distribution for the unit maintenance personnel. 

Keywords: Wind Turbine Drive Chain, Remaining Life, Helical Gear, Rolling Contact 

Bearing, Fatigue Theorem 
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1 

 

Chapter 1 緒論 

 本章介紹本研究所探討的問題以及研究的架構和方法。 

 本章分為三個部分：1.1節記錄研究動機及背景；1.2節簡介國內外相關命題

的研究成果；1.3節說明研究流程和架構；1.4 節則簡單介紹與本文相關的風機傳

動鏈、齒輪和軸承的基本知識。 

 

1.1動機 

 電力是人類發展科技、便利生活不可或缺的重要資源。然而，傳統發電方式

帶來的環境汙染和碳排放，以及核能災害造成的生命財產損失，促使各國至今仍

積極發展再生能源，期待以安全、環保的方式供應社會的電力需求。 

 在眾多再生能源的選項中，台灣海峽盛行高速海風的地理優勢，使得台灣在

風力發電擁有極大的潛力。近年政府也致力發展離岸風電，一步一步帶動相關產

業發展，使得台灣的發電能源選項更加多元，且能提高國內綠色能源的占比，以

同時滿足民生及工業用電需求，規避掉小部分傳統發電的外部成本。 

 然而在颱風盛行的台灣，風機的部件規格也必須相對應升級，並建立足夠可

信、有效率的狀態監測系統，讓維修團隊能時刻掌握風機內部的零件運轉情形，

最大限度風機的使用效率及壽命，同時避免離線停機維修造成的損失。目前風機

內常見的監測系統，運用了諸如聲發射、電流、溫度、振動等方式，作為判斷葉

片轉子、電力電控系統、傳動鏈等部件狀態的依據。目前除了可靠度分析、訊號

處理技術，也有學者引入了人工智慧，對不同情況下的運轉信息做分類與預判，

使得風機狀態監測系統實現方式變得多元。 

 根據文獻(Fig. 1.1)右半部紫色長條圖所示，若風力發電機的傳動系統發生故

障，造成的離線成本及對應時間(約 14 天)為各個零件中最高。因此若能合理規

劃和管理齒輪箱的使用，風力發電機的運營效率將能得到最大程度的提升。 

 因此，本研究主要研究對象為風機傳動鏈裡的斜齒輪變速箱，主要目標為建

立合理、可信的傳動鏈剩餘壽命預測系統。藉由參考實驗室中風機傳動鏈模擬平

台規格，利用物理公式以及數值方法模擬平台的動態行為，並以上述資料作為疲

勞分析的材料，讓開發出的系統能推斷出該傳動鏈在任意風場特徵的風速下，部
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件的疲勞損傷多寡。如此，風機維修團隊便能根據系統結果訂定有效率的維修內

容與時程。 

 預期此技術的建立，對於往後風力發電產業提升維修效率的需求上，能夠提

供相關系統開發的基礎，並拋磚引玉，讓更多人為能源相關科技出一份力。 

 

 

Fig.1.1 風機子系統故障頻率與故障導致的停機時間[1] 

 

1.2 文獻回顧 

 本文之文獻回顧聚焦於風機的機械系統與電系統整合、齒輪箱的疲勞損傷計

算，以及二階段齒輪系統的嚙合行為建模。首先，Ph. Delarue等人的研究[2]根據

風機的規格和各類動態參數，整理出了相應的方程式，成功為風機建模並整合了

機械與電系統。這些方程式涵蓋了角速度、力矩、電流等物理量，能夠幫助研究

者更好地理解和分析風機系統的運行狀態。接下來，Amir R. Nejad 等人[3][4]和

Haider Rahman的研究[5]著眼於風機齒輪箱的疲勞損傷計算，成功引進疲勞理論，

並運用該理論計算齒輪和軸承的疲勞損傷。這項研究的意義在於幫助預測風機齒

輪箱的使用壽命和維護需求。通過估算齒輪和軸承的疲勞損傷程度，可以提前預

警可能的故障情況，並進行相應的維修和保養，從而提高風機系統的可靠性和效

能。最後，Lassaad Walha 等人的研究[6]針對二階段齒輪系統的嚙合行為進行建

模，通過對齒輪的運動和力學特性進行系統性的分析和歸納，並提出了相應的數

學模型。這項研究為理解和預測齒輪運行行為提供了依據。透過模型的應用，使

用者可以評估齒輪系統的性能和可靠性，並進一步改進設計和操作策略。 
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1.3 研究架構 

 本文將分為六個章節。第一章介紹研究的背景、動機、相關文獻的回顧，以

及風機傳動鏈的基本知識整理。本章的主要目的在於概括地簡介本研究的內容，

讓讀者掌握研究主題的始末以及過程。 

 第二章介紹如何使用齒輪箱的物理模型，搭配數值方法計算各部件的受力情

況，同時介紹如何將受力應用於疲勞分析，來計算出損壞得分，作為剩餘壽命的

依據。另外，物理模型中使用到的部件初始參數及其推導，以及相關的機械設計

理論也會整理在本章前半段。 

 第三章主要驗證第二章提到的物理模型、部分初始參數、受力情形的理論計

算。齒輪箱模型將參考風機傳動鏈模擬平台的規格進行實驗，並與理論模型結果

相互比較。齒輪嚙合常數，以及應力、負載分析則通過模擬軟體 COMSOL 在等

轉速的狀態下進行驗證。本章的主要價值在於驗證建基在理論之上的動態模擬和

疲勞分析的可行性，並且進一步評估第二章提出的計算方法的準確性。 

 第四章將介紹本研究採用的風機模型及其相關規格，並將此模型套用進第二

章提出的計算方法中進行實作。在本章前半部分介紹風機基本知識及其規格訂定，

而在後半部分探討根據台灣歷史風場特性的風速模擬方式，以貼近實際操作情境。 

 第五章則針對第四章中的實作結果進行總結和討論，並提出該風機在台灣風

場下，歷年及每月的損壞得分，作為剩餘壽命的參考依據。 

 最後，第六章將總結前五章的內容提出結論，並討論研究假設和未來研究拓

展的方向。 

 

1.4 風機傳動鏈 

 風力發電機可以依據其轉軸、葉片、發電原理、額定功率等不同特徵進行分

類。本文提及的風機傳動鏈，指的是將葉片及轉子轉動後的低速旋轉，通過增速

步驟使轉速達到適合發電機輸入的高轉速所採用的解決方案。 

 傳動系統常以齒輪箱及齒輪組件組成。除了直接將風機轉子轉速輸入至後端

發電機的直驅式風機外，根據增速次數以及齒輪組件的型態，可將傳動系統分為

二階段、三階段、平行軸、行星齒輪組等不同類型。 

 一般而言，工具機的轉動元件如轉軸、齒輪、軸承都是以定轉速運轉，但是
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風力發電機所使用的風能是時刻變化的，導致齒輪箱在運行過程中時常處於起伏

不定的狀態。能量、力矩的持續變化，會使轉動部件比起定轉速情境下更容易達

到疲勞極限。 

 

1.4.1 齒輪 

 齒輪作為傳動鏈中承擔能量傳遞和增速功能的重要組件，在風力發電機中具

有關鍵地位。本節探討在傳動鏈中較為普遍的正齒輪與斜齒輪，並簡要探討形狀、

幾何、規格等相關知識[7]。 

 本文探討的是漸開線齒輪[8][9][10]，從基圓(Base Circle)上向外延伸漸開線

即可繪製出輪齒的形狀(Fig.1.2)。 

 

 

Fig.1.2 基圓以及漸開線繪製輪齒形狀示意圖[7] 

 

 此外，為了確認齒輪能否嚙合，每個齒輪都會依照特定的模數(Pitch)來決定

其幾何形狀。模數是齒數與節圓直徑的比值，只要兩個齒輪的模數相同，即便齒

數不同它們也能完美嚙合。 

 節圓(Pitch Circle)是齒輪設計中最常用到的基礎圓形，兩個嚙合齒輪的節圓

彼此相切。根據節圓，可以另外設計出兩種圓來描述齒輪幾何。一個是描述輪齒

頂部構成的齒頂圓(Addendum Circle)，另一個是描述輪齒根部構成的圓齒根圓

(Dedendum Circle)(Fig.1.3)。這兩種圓的直徑均可由節圓直徑搭配齒數計算出來。 
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Fig.1.3 齒輪之節圓、齒頂圓、齒根圓[7] 

 

 兩個模數相同的漸開線齒輪嚙合時，它們的輪齒接觸點將沿著作用線移動，

而作用線(Line of Action)恰好為兩個齒輪基圓的內公切線。當兩齒輪的中心連線

並根據兩節圓的交點(Fig.1.4中的 K點)做出垂線時，作用線與垂線之間的夾角即

為壓力角(Pressure Angle)(Fig.1.5中的)。壓力角也可用於定義輪齒的形狀，其值

剛好為輪齒與節圓交點切線與中心連線之夾角。綜合以上漸開線齒輪性質，可以

預測理想狀況下齒輪接觸點的位置。 

 嚙合齒輪會發生某些特定角度下僅會有一組輪齒嚙合，但在其他角度下會有

兩組輪齒嚙合的現象。透過作用線計算出輪齒交點(Fig.1.4中的 A點)後，可以進

而計算出一組或兩組輪齒嚙合的占比，結果範例可以參考 Fig.1.6。如果分析其中

一個定轉速嚙合轉動中的齒輪，並統計各時間點相接觸的輪齒組數，則可以得出

該齒輪的接觸比。推論出接觸比將有助於之後齒輪嚙合常數的推導。 
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Fig.1.4 (a)初始接觸-兩組輪齒接觸 (b)接觸點 A與節點 K重合-一組輪齒接觸 (c)

輪齒接觸離開前一刻-兩組輪齒接觸[7] 

 

 

Fig.1.5 齒輪嚙合、作用線、壓力角示意圖[7] 
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Fig.1.6 等轉速齒輪接觸比(假設兩組輪齒接觸時間為 0.53週期)[7] 

 

 斜齒輪與正齒輪的齒型相似，但螺旋角是一個額外的幾何條件。若將斜齒輪

沿著圓周方向攤平，則輪齒延伸方向與水平方向之間的夾角被稱為螺旋角(Helix 

Angle)(Fig.1.7中的)。 

 

 

Fig.1.7 斜齒輪與螺旋角示意圖[7] 

 

 斜齒輪與正齒輪相比，嚙合時對齒根及齒面造成的應力變動幅度較小，因此

斜齒輪通常比同等操作狀況下的正齒輪更加穩定耐用。這種變動應力小的特性主

要源於斜齒輪兩輪齒接觸與離開的過程，具有較多緩衝空間，因此一定程度上避
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免了輪齒相接時突然造成的瞬間應力飆升。此特性將會在本文討論齒輪嚙合常數

的篇幅再度提及。 

 在設計齒輪組時，通過計算各個齒輪的齒數之間的比例，可以預測系統將會

實現多少增速。本文分析的是二階段平行齒輪組(Fig.1.8)，齒數從輸入端到輸出

端分別為 65、11、72、14齒。由此可以得出增速比大約為 30。 

 

 

Fig.1.8 二階段平行齒輪組[7] 

 

1.4.2 軸承 

 軸承主要應用於轉動機械的轉軸上，其作用在於提供徑向的抵抗力(大部分

軸承也可以提供軸向抵抗力)，讓轉軸能夠在穩定的位置上旋轉。本節將介紹與

本研究相關的軸承基礎知識，為後續推導提供必要的背景知識。 

 軸承結構主要由外環、內環、以及位於內外環之間的滾動元件所組成。滾動

元件可以是滾珠(Fig.1.9)、滾柱(Fig.1.10)、或是滾針(Fig.1.11)。滾動元件可以減

少內外環之間的接觸面積，有效減少摩擦力作用，降低伴隨而來的能量和材料損

耗。軸承主要功能為提供徑向和軸向的抵抗力，同時降低摩擦損失。在高速旋轉

下兼顧低振動及低噪音的表現。 
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Fig.1.9 滾珠軸承[11] Fig.1.10 滾柱軸承[11] Fig.1.11 滾針軸承[11] 
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Chapter 2 理論 

 本章旨在介紹如何運用數值方法，獲取風機傳動鏈動態和部件受力的資訊，

同時也會說明疲勞演算方式。 

 本章分為五個部分。2.1 節將演示如何利用方程式描述齒輪箱的轉動，為後

續動態演算做準備；2.2 節和 2.3 節則推導了方程式中的轉動慣量與彈簧常數，

以便將結果套用於 2.1節的方程式中；2.4節和 2.5節則分別介紹了齒輪和軸承兩

種部件的疲勞演算方式。 

 

2.1 齒輪箱模型 

 本節將介紹如何使用二階常微分方程描述齒輪箱中各部件的動態行為，並進

一步利用得出的結果，整理出各部件的受力情況以及扭矩。 

 齒輪組件主要透過輪齒之間的碰撞和轉軸的轉動來傳遞動力，這類碰撞行為

可以類比成動能和彈性位能之間的轉換。 

 從經典的兩質塊相互碰撞的問題(Fig.2.1)出發，只要得知碰撞中兩個質塊之

間的彈簧常數、各自的質量大小以及碰撞前的運動狀態(Fig.2.2)，就可以推得碰

撞後的運動狀態和受力。其中，兩個部件各自的受力大小剛好相等且方向相反。

此外也可以計算兩部件之間的相對運動距離並搭配彈簧常數來求解受力狀態。 

 

 

(a) 

 

 

(b) 
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(c) 

Fig.2.1 兩質塊碰撞示意圖 (a)碰撞前初始狀態 (b)碰撞期間兩質塊變形 (c)碰撞

結束 

 

 

(a) 

 

 

(b) 

Fig.2.2 兩質塊碰撞與假想彈簧示意圖 

(a)兩質塊示意圖 (b)碰撞變形可以利用假想彈簧計算受力狀態 

 

 物體在現實中並非剛體，也不存在直接面對彼此的彈簧(Fig.2.2 (b))。但是，

假想彈簧仍可用於描述碰撞過程中物體變形的現象。在此情境下，儲存和釋放的

能量被稱為應變能，且將應變能對體積做積分，則會恰好得到假想彈簧內所儲存

的彈性位能(2.1)。此時，彈簧常數將取決於物體本身的材料、幾何形狀以及實際

受力狀況[12][13][14]。 

 

 
1

2
𝑘𝑥2 = ∫

𝜎2

𝐸
𝑑𝑉 (2.1) 

 

 其中，k為假想彈簧的彈簧常數(碰撞發生時兩彈簧相接視為串聯，k則為兩

doi:10.6342/NTU202303440



 12 

彈簧串連後的等效彈簧常數)；x為兩物體的位移差；為相互作用力分別對兩物

體造成的應力(會根據分析目標、目標物體的幾何形狀、相互作用力大小變化)、

E則為物體的楊氏模數。 

 齒輪傳動類似於上述質塊相互碰撞的行為，不過需要針對齒輪本身進行受力

狀況和初始條件的討論。從能量角度來看，齒輪之間的碰撞能夠被簡單歸納為動

能(2.3式中的 E)、彈性位能(應變能)(2.4式中的 U)和非保守力作功(2.5 式中的 Q)

三個物理量，並符合能量守恆定律。把能量守恆的結果對時間 t 微分，可以得到

描述振動的二階常微分方程(2.7)(2.8)。 

 本文所探討的情境可分為兩大類，包括輪齒碰撞與轉軸齒輪傳動。在輪齒碰

撞行為的描述上，本文將使用位移域；而在轉軸齒輪傳動的描述上，則採用角度

域。 

 

 𝐸 + 𝑈 = 𝑄 (2.2) 

 
𝐸 =

1

2
𝑚𝑥̇2 (2.3) 

 
𝑈 =

1

2
𝑘𝑥2 (2.4) 

 𝑄 = 𝐹 ∙ 𝑥 (2.5) 

 𝑑

𝑑𝑡
(𝐸 + 𝑈) = 𝐹𝑥̇ (2.6) 

 𝑚𝑥̈ + 𝑘𝑥 = 𝐹 (2.7) 

 𝐽𝜃̈ + 𝑘𝜃𝜃 = 𝑇 (2.8) 
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 𝐽𝑖𝑛𝜃̈𝑖𝑛 = −𝑘𝑖𝑛,𝑔1(𝜃𝑖𝑛 − 𝜃𝑔1) + 𝑇𝑖𝑛 (2.9) 

 𝐽𝑔1𝜃̈𝑔1 = 𝑘𝑖𝑛,𝑔1(𝜃𝑖𝑛 − 𝜃𝑔1) − 𝑟1𝑘𝑔1,𝑔2(𝑟1𝜃𝑔1 − 𝑟2𝜃𝑔2) (2.10) 

 𝐽𝑔2𝑔3𝜃̈𝑔2𝑔3 = 𝑟2𝑘𝑔1,𝑔2(𝑟1𝜃𝑔1 − 𝑟2𝜃𝑔2) − 𝑟3𝑘𝑔3,𝑔4(𝑟3𝜃𝑔2𝑔3 − 𝑟4𝜃𝑔4) (2.11) 

 𝐽𝑔4𝜃̈𝑔4 = 𝑟4𝑘𝑔3,𝑔4(𝑟3𝜃𝑔2𝑔3 − 𝑟4𝜃𝑔4) − 𝑘𝑔4,𝑜𝑢𝑡(𝜃𝑔4 − 𝜃𝑜𝑢𝑡) (2.12) 

 𝐽𝑜𝑢𝑡𝜃̈𝑜𝑢𝑡 = 𝑘𝑔4,𝑜𝑢𝑡(𝜃𝑔4 − 𝜃𝑜𝑢𝑡) + 𝑇𝑜𝑢𝑡 (2.13) 

 

 前述五個式子使用力矩來分別描述一個二階段平行軸齒輪箱(一個輸入軸、

一個輸出軸、以及四個齒輪相關部件)。這些式子即是根據 2.7與 2.8 式，並參考

齒輪箱系統寫出來的方程式。其中 Jin、Jg1、Jg2g3、Jg4、Jout分別代表輸入軸、1號

齒輪(齒數 65 齒)、2 號(齒數 11 齒)與 3 號(齒數 72 齒)齒輪、4 號(齒數 14 齒)齒

輪、以及輸出軸的轉動慣量；kin, g1、kg4, out分別代表輸入軸與 1 號齒輪、以及 4

號齒輪與輸出軸之間連接處的等效角度域假想彈簧常數；kg1, g2、kg3, g4 則代表 1

號 2號齒輪嚙合、以及 3號 4號齒輪嚙合的等效位移域假想彈簧常數。五個方程

式主要求解的未知數為in、g1、g2g3、g4、out，分別代表著輸入軸、1號齒輪、

2 號與 3 號齒輪、4 號齒輪、輸出軸的累積轉動角度；在式中等號左邊與轉動慣

量相乘的二次微分項，則為上述五個部件的角加速度；Tin、Tout則分別為轉子施

加在輸入軸的力矩，以及發電機施加在輸出軸的反力矩；最後，r1、r2、r3、r4分

別對應 1號齒輪、2號齒輪、3號齒輪、4號齒輪的節圓半徑。 

 本研究利用數值方法(Runge-Kutta 4th order)來求解五個二階常微分方程的角

度資訊，並利用角度域彈簧與部件間角度差，以及位移域彈簧與部件間轉動弧

長差，來推得部件間轉動時用於相互傳動的力和力矩。計算方法可以參考下二式。 

 ∑𝐹 = 𝐹 − 𝑘𝑥 (2.14) 

 ∑𝑇 = 𝑇 − 𝑘𝜃𝜃 (2.15) 
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Fig.2.3 二階段平行軸齒輪箱部件示意圖 

 

2.2 轉動慣量 

 為了將實際齒輪箱引入 2.1節提出的模型中，需將各部件的轉動慣量計算後

放進方程式中當作初始條件。接下來的內容將針對風機傳動鏈中常見部件(轉軸、

齒輪、風機轉子)的轉動慣量做推導。 

 

2.2.1 轉軸與齒輪 

 由於轉軸和齒輪的幾何形狀與圓柱體類似，因此二者的轉動慣量均可以以圓

柱體(Fig.2.4)為範本概算。本研究也運用 CAD軟體建立三維模型(Fig.2.5)，來輔

助轉動慣量的計算，以及第三章的有限元素模擬。 

 下文將針對空心圓柱體的轉動慣量做推導，並作為本研究轉軸及齒輪轉動慣

量主要使用的計算方式。 
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Fig.2.4 空心圓柱體示意圖 

 

 
𝐽 = ∫𝑟2 𝑑𝑚  

 
= ∫𝑟2 𝜌𝑑𝑉  

 
= ∫ 𝑟2 𝜌(𝐿 ∙ 2𝜋𝑟 ∙ 𝑑𝑟)

𝑅0

𝑟0

  

 
= 2𝜋𝜌𝐿∫ 𝑟3 𝑑𝑟

𝑅0

𝑟0

  

 
= 2𝜋𝜌𝐿(

𝑅0
4

4
−
𝑟0
4

4
)  

 =
𝜋

2
𝜌𝐿(𝑅0

4 − 𝑟0
4) (2.16) 

 

 其中，J 為欲推得的轉動慣量、L 為圓柱體高、r 為半徑未知數(R0為圓柱體

外緣半徑、r0則為圓柱體內緣半徑)、dm 為半徑 r下的圓柱體薄片質量、dV則為

薄片體積、為圓柱體的密度。 
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1號齒輪(65齒) 4號齒輪(14齒) 

  

2號齒輪(11齒) 3號齒輪(72齒) 

Fig.2.5 齒輪箱部件 CAD三維模型 

 

2.2.2 風機轉子 

 本研究未能取得完整風機的零件規格(如：風機轉子轉動慣量、發電機反力

矩、輸入風速與對應的輸入功率等)，因此參考現實中與 1.4.1節介紹的實驗室中

傳動鏈模擬平台增速比 (約 30 倍 )與增速方式 (二階段平行軸 )相似的風機

(Fig.2.6)(Fig.2.7)[15]，以及相關文獻[16]來推算風機零件規格。 
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Fig.2.6 參考風機(型號：ACSA A29/225)[15] 

 

 

Fig.2.7 ACSA A29/225 齒輪箱規格[15] 

 

 本研究使用的傳動鏈模擬平台為增速比約 30 的二階段平行軸斜齒輪箱；

ACSA A29/225 則為本研究主要參考的實際風機，為增速比 23 的二階段平行軸

齒輪箱(與模擬平台增速比 30相近)(Fig.2.8)。 

 根據參考風機的轉子直徑(本研究為 29 m)或是發電機功率(本研究為 225 

kW)，搭配風機機械部件規格概算文獻[15]提出的公式，可以算出與實際轉子轉

動慣量相差不遠的規格。下文將針對前述的參考風機來概算出轉子的轉動慣量。 

 

 𝐽 = 𝑘𝐽𝑀𝐿
2 = 0.212𝑀𝐿2 (2.17) 

 𝑀 ≅ 𝑘𝑀𝐿
𝛼𝑀 = 2.95𝐿2.13 (2.18) 
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 𝐷 ≅ 𝑟𝑒𝑙𝐷𝐿𝐿 = 2.08𝐿 (2.19) 

 
⇒ 𝐽 ≅ 𝑘𝐽𝑘𝑀(

𝐷

𝑟𝑒𝑙𝐷𝐿
)2+𝛼𝑀  

 = 0.0304𝐷4.13  

 = 33310.21(𝑘𝑔 ∙ 𝑚2) (2.20) 

 

 𝑃 ≅ 𝑘𝑝𝐷
𝛼𝑃 = 310𝐷2.01 (2.21) 

 
𝐽 = 𝑘𝐽𝑘𝑀(

𝐷

𝑟𝑒𝑙𝐷𝐿
)2+𝛼𝑀  

 

= 𝑘𝐽𝑘𝑀(
√
𝑃
𝑘𝑃

𝛼𝑃

𝑟𝑒𝑙𝐷𝐿
)2+𝛼𝑀 

 

 = 22948.82(𝑘𝑔 ∙ 𝑚2) (2.22) 

   

 (2.17)到(2.20)式利用轉子直徑 D 來概算葉片長度 L 以及葉片質量 M，並根

據長度 L 和質量 M 算出轉子轉動慣量 J；(2.21)及(2.22)式則從發電機功率 P 出

發，反算出轉子直徑 D，再代進(2.17)到(2.20)式的過程重新算出轉動慣量 J。 

 本文參考的風機葉片長度在 Fig.2.8 中靠近橫軸左側，因此選擇文獻中任一

提出的五種不同的擬合曲線，對於計算結果並不會差異太大(本研究將使用圖中

的粉色曲線)。其中，每一個規格之間都使用了指數函數的方式(Fig.2.8 中的五種

曲線)，擬合到蒐集的現實風機數據(Fig.2.8 中的菱形點/Catalogues)。kJ為轉換葉

片質量 M 以及葉片長度 L 到轉子轉動慣量 J 的係數，值約為 0.212；kM以及 aM

為轉換葉片長度 L 到葉片質量M 的係數與指數，值分別為 2.95與 2.13；relDL為

轉換葉片長度 L 到轉子直徑 D 的係數，值為 2.08；kP以及P為轉換轉子直徑 D

到發電機功率 P 的係數與指數，值分別為 310 與 2.01。這些係數與指數都以擬合

真實規格的方式，並以類似 Fig.2.8 的曲線形狀，形容了風機相關規格之間的轉

換關係。 
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Fig.2.8 風機葉片長度與葉片質量現實數據與指數函數擬合曲線[16] 

 

 風機的發電功率為經過控制轉子輸入功率後的結果，經過控制轉速後的發電

功率會比起沒有控制轉速的發電功率低。因此若僅使用發電功率回推轉子轉動慣

量(2.22)，會比起直接使用轉子直徑回推轉動慣量(2.20)還要小。為了可以較為正

確估算轉子的轉動慣量，本研究在之後的動態推算當中，會主要參考(2.17)式，

並捨棄經過控制轉子轉速後下修的(2.20)算出的結果。如果未來其他研究參考的

風機並沒有可運用的轉子直徑，依然可以使用(2.20)的方式概算出轉子轉動慣量。 

 

2.3 風機規格 

 由於本研究無法取得實際風機的詳細規格，因此本文將採用風機傳動鏈模擬

平台中的二階段平行軸齒輪箱規格及相對應的增速比作為基準，尋找市場上具有

相似增速方法和增速比的風機，來作為壽命預測模型的參考。 

 本文以 ACSA A29/225 作為主要分析對象。該風機的斜齒輪箱與位於模擬平

台輸出端的平行軸齒輪箱相似，皆採用平行軸二階段變速的斜齒輪設計。該風機

的齒輪箱增速比為 23，在該網站列出的風機以及其傳動鏈增速比與增速方式與

實驗室的模擬平台最為相近，因此選擇該風機作為數值模型實作的對象。 
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2.3.1 風速與輸入功率 

 在前文提到的風機參考資料中，包含了風速與輸入功率之間的轉換關係圖。

本研究將運用該圖將模擬得出的風速轉換為相對應的輸入功率，並將其納入數值

模型中進行動態模擬。 

 

 

Fig.2.9 風速與輸入功率轉換關係圖[16] 

 

2.3.2 發電機反力矩 

 風機所提供的資料並未包含發電機的反力矩。因此，本文將根據風機理論以

及輸入功率，推導出可信的發電機規格(Fig.2.10)。 

 在風機操作時，根據輸入的風速，可以將發電功率分為主要的三個區域

(Fig.2.10)[17][18]。首先，在風速小於切入風速的情況下（即區域一），由於風速

過低，輸入的能量無法克服風機部件本身的慣性，因此無法有效地產生能源，故

風機在此情況下不會運轉。在風速大於切入風速時（即區域二），發電功率將與

輸入風速的三次方成正比(2.30)，同時發電機的反力矩與輸出端轉速的二次方成

正比(2.28)。風機通常會透過風向感測調整轉子的面向，以維持最大發電效率。

接下來，在風速大於額定風速的情況下（即區域三），風機將不再維持最大發電

效率，而是通過控制葉片的俯仰角來維持發電功率在額定功率上。同時，傳動鏈

的輸出端轉速也會保持在額定轉速，以保護風機的旋轉部件免於在高輸入功率下

轉速過快而造成過多疲勞損壞。最後，當輸入風速超過切出風速時，由於輸入功
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率過大，已無法透過調整俯仰角或葉片方向來調節發電功率和轉速，因此此輸入

風速範圍不在風機的工作範圍內。 

 

 

Fig.2.10 發電功率區域示意圖 

 

 風機的發電功率(4.1 式中的 Paero)與發電機提供給齒輪箱的反力矩(4.1 式中

的gen)密切相關。以下將根據風機的工作範圍（區域二與區域三）來討論發電機

的反力矩(Fig.2.11)[19]。 

 

 

 𝑃𝑎𝑒𝑟𝑜 = 𝜏𝑔𝑒𝑛𝜔𝑔𝑒𝑛 (2.23) 

 
𝑃𝑤𝑖𝑛𝑑 =

1

2
𝑚̇𝑣𝑤𝑖𝑛𝑑

2  (2.24) 

 
𝐶𝑝 =

𝑃𝑎𝑒𝑟𝑜
𝑃𝑤𝑖𝑛𝑑

 (2.25) 

 𝜔𝑔𝑒𝑛 = 𝑛𝜔𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟 (2.26) 

 
𝜆 =

𝑅𝜔𝑟𝑜𝑡𝑜𝑟
𝑣𝑤𝑖𝑛𝑑

=
𝑅𝜔𝑔𝑒𝑛

𝑛𝑣𝑤𝑖𝑛𝑑
 (2.27) 

 
𝜏𝑔𝑒𝑛 =

𝑃𝑎𝑒𝑟𝑜
𝜔𝑔𝑒𝑛

=
𝐶𝑝𝑃𝑤𝑖𝑛𝑑

𝜔𝑔𝑒𝑛
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=
1

2
𝑚̇𝐶𝑝

𝑣𝑤𝑖𝑛𝑑
2

𝜔𝑔𝑒𝑛
=
1

2
𝜌𝐴𝐶𝑝

𝑣𝑤𝑖𝑛𝑑
3

𝜔𝑔𝑒𝑛
  

 
=
1

2
𝜌𝐴𝐶𝑝

𝑣𝑤𝑖𝑛𝑑
3

𝜔𝑔𝑒𝑛
(
𝜆

𝜆
)3 =

1

2
𝜌𝐴𝑅3

𝐶𝑝

𝑛3𝜆3
𝜔𝑔𝑒𝑛
2

= 𝐾𝜔𝑔𝑒𝑛
2  

(2.28) 

 
𝐾 =

1

2
𝜌𝐴𝑅3

𝐶𝑃
𝑛3𝜆3

 (2.29) 

 𝜏𝑔𝑒𝑛 = 𝐾𝜔𝑔𝑒𝑛
2   

 ⇒ 𝑃𝑎𝑒𝑟𝑜 = 𝜏𝑔𝑒𝑛𝜔𝑔𝑒𝑛 = 𝐾𝜔𝑔𝑒𝑛
3  (2.30) 

 

 發電機的反力矩與風機的輸入功率有所不同，因此需要人工設計不同操作區

域之間的過渡。因此，在區域一至區域二以及區域二至區域三之間，會使用斜直

線來連接兩者之間的力矩差異，這即是區域 1.5和區域 2.5(Fig.2.10)。 

 

 本研究參考文獻並依循發電效率 CP 的公式與參數[20]，得到位於 Region 2

中發電效率最高時對應的俯仰角以及尖端速度比來推算整個發電機反力矩。 

 

 
𝐶𝑝 = 0.5176 × (

116

𝜆
− 0.4𝛽 − 5)𝑒

−21
𝜆

+ 0.006𝜆 

(2.31) 

 𝐶𝑃_𝑚𝑎𝑥@𝜆 = 8.15, 𝛽 = 0(𝑑𝑒𝑔), 𝐶𝑃_𝑚𝑎𝑥

= 0.4735 
(2.32) 
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Fig.2.11 發電機反力矩結果 

 

2.4 風速模擬 

 本節將參考台灣歷史風場資料(福海海氣象塔觀測資料)[21]，進行機率分布

的擬合並重新生成風速資料，以作為數值模型的輸入條件。本研究使用韋伯分布

以及混合型韋伯分布來擬合歷史風場的機率分布[22]。韋伯分布通常能成功地描

述天氣相關現象（如降雨、河流量、風速等）的機率分布，因此常被用來描述風

場特性。韋伯分布使用位置、尺度和形狀參數來描述分布的特徵。其中，位置參

數表示機率分布的起始點，尺度參數表示分布的分散程度，形狀參數則描述分布

的形狀特徵。在參考歷史風場的過程中，可以觀察到每個月份的風速分布都是以

0 為起始點，因此本研究中韋伯分布的位置參數皆設為 0，僅使用尺度和形狀參

數進行擬合。 

 某些月份的歷史風場與單一韋伯分布的趨勢不符合，通常這些月份的風速機

率分布呈現兩個甚至三個峰值。因此，本研究參考文獻，並採用混合型韋伯分布

來描述這類風場。混合型韋伯分布可以透過權重的調節，結合多種不同尺度和形

狀的韋伯分布(Fig.2.12)(Fig.2.13)。在 Fig.2.12 中，橙色與藍色分別代表兩個不同

的韋伯機率分布，兩個分布透過調整權重並相加就能夠得到 Fig.2.13。如此就能

夠根據台灣歷史風場的特徵，建立符合其特性的風速機率分布。 
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Fig.2.12 兩種不同形狀、尺度之韋伯分布(2016年七月) 

 

Fig.2.13混合型韋伯分布(以 2016七月風場為例) 

 

Fig.2.14 2016年七月風場分布原資料[21] 
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Fig.2.15 兩種不同形狀、尺度之韋伯分布(2016年十月) 

 

Fig.2.16 混合型韋伯分布(以 2016年 10月為例) 

 

Fig.2.17 2016年十月風場分布原資料[21] 
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2.5 等效彈簧常數 

 2.1 節提出的模型也需要各部件碰撞變形的假想等效彈簧常數，以描述部件

位移與受力之間的關係。本節將分為轉軸對齒輪及齒輪嚙合兩部分，進行彈簧常

數的推導。 

 

2.5.1 轉軸 

 轉軸齒輪傳動行為在角度域的等效彈簧常數可以用圓柱體的剛度作為範本

得出。下文將結合扭矩相關理論推導角度域的圓柱體剛度。 

 

 𝜏 = 𝐺𝛾 (2.33) 

 𝜌𝜃 = 𝛾𝑙 (2.34) 

 
𝜏 =

𝑇𝜌

𝐽
 (2.35) 

 𝑇 = 𝑘𝜃 ∙ 𝜃 (2.36) 

 
⟹ 𝑘𝜃 =

𝑇

𝜃
=
𝜏𝐽

𝜌𝜃
  

 
=
𝐺𝛾𝐽

𝜌𝜃
=
𝐺𝛾𝐽

𝛾𝑙
=
𝐺𝐽

𝑙
 (2.37) 

 

 (2.33)式為剪切應力與應變的關係(Hooke’s Law)，G 則為圓柱體的剪切模

數；(2.34)則描述了圓柱體在扭矩下的變形在邊緣造成的弧長相等(Fig.2.18)，其

中為截面半徑、為截面變形角度、為圓柱體側面變形角度、l 則為柱高；(2.35)

式為力矩 T與造成的剪切應力的關係(Torsion Formula)，其中為截面半徑、J 為

圓柱體相對截面法向量方向的極轉動慣量(Polar Moment of Inertia)；(2.36)式為角

度域的彈簧常數 k與力矩 T 的關係，為彈簧轉動的角度差。結合(2.33)到(2.36)

四式，可以推得圓柱體的剛度(即角度域的彈簧常數)(2.37)。 
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Fig.2.18 圓柱體經歷扭矩 T的邊緣弧長變形示意圖 

 

2.5.2 齒輪嚙合 

 本研究的主要方法是利用碰撞產生的應變能和假想彈簧所包含的彈性位能

之間的關係，來推算等效彈簧常數。為了便於計算，將正齒輪輪齒嚙合情境簡化

成懸臂樑受力(Fig.2.19)的情況[23][24][25]。 

 

Fig.2.19 懸臂樑受力示意圖 

 

 參考 2.1節(2.1)式，可以根據不同的應力型態(Fig.2.20)(Fig.2.21)，與其對應

的彈力位能列出以下方程式。 
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𝐹2

2𝑘𝑎
= ∫

1

2
𝜎𝑎𝜖 𝑑𝑉

𝑉

= ∫
𝜎𝑎
2

2𝐸
𝑉

𝑑𝑉 (2.38) 

 
𝐹2

2𝑘𝑏
= ∫

1

2
𝜎𝑏𝜖 𝑑𝑉

𝑉

= ∫
𝜎𝑏
2

2𝐸
𝑉

𝑑𝑉 (2.39) 

 
𝐹2

2𝑘𝑠
= ∫

1

2
𝜏𝛾

𝑉

𝑑𝑉 = ∫
𝜏2

2𝐺
𝑉

𝑑𝑉 (2.40) 

 

 

Fig.2.20 懸臂樑受力分析示意圖 

 

 

Fig.2.21 懸臂樑根部應力型態示意圖 

 

 考慮如 Fig.2.19 的受力情況[26]，可以針對樑根部(對應到實際輪齒的根部)

畫出自由體圖(Fig.2.20)以及固定端對應的反作用正向力(N)、彎矩(M)、以及剪力

(V)。自由體圖的力與力矩也會造成相對應的應力型態(Fig.2.21)。考慮進上述應
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力型態後，(2.38)至(2.40)式則分別討論了應變能與其變形來源的作用力造成的彈

力位能之間的關係。其中 F 為作用於懸臂樑上的總力，ka、kb、ks以及a、b、

s則為該變形來源作用力的等效彈簧常數以及對應在樑根部的應力。不論是何種

應力型態，皆假設變形仍在材料的線性區間內，意即符合虎克定律( = E)( = G)。 

 接下來將推導不同型態的應變能，並算出該應力型態的等效彈簧常數。 

 

 

∫
𝜎𝑎
2

2𝐸
𝑉

𝑑𝑉 = ∫ ∫
𝜎2

2𝐸
 𝑑𝐴 𝑑𝑥

𝐴

𝑥0

0

  

 
= (𝑤 ⋅ ℎ)∫

1

2𝐸
(
𝑁

𝑤 ⋅ ℎ
)
2

 𝑑𝑥
𝑥0

0

=
𝑁2

2𝐸𝑤ℎ
𝑥0 (2.41) 

 𝐹2

2𝑘𝑎
=

𝑁2

2𝐸𝑤ℎ
𝑥0  

 
⟹ 𝑘𝑎 =

𝐸𝑤ℎ

𝑥0𝑐𝑜𝑠2𝛼
 (2.42) 

   

 

∫
𝜎𝑏
2

2𝐸
𝑉

𝑑𝑉 = ∫ ∫
𝜎2

2𝐸
 𝑑𝐴 𝑑𝑥

𝐴

𝑥0

0

  

 

= ∫ ∫
1

2𝐸
(
𝑀𝑦

𝐼
)2 𝑑𝐴 𝑑𝑥

𝐴

𝑥0

0

= ∫
1

2𝐸

𝑀2

𝐼2
∫ 𝑦2 𝑑𝐴 𝑑𝑥

𝐴

𝑥0

0

  

 
= ∫

𝑀2

2𝐸𝐼
 𝑑𝑥 =

𝑀2

2𝐸𝐼
𝑥0 (𝐼 =

𝑤ℎ3

12
)

𝑥0

0

 (2.43) 

 𝐹2

2𝑘𝑏
=
𝑀2

2𝐸𝐼
𝑥0, (𝑀 = 𝑥0𝑉 +

ℎ

2
𝑁)  

 

⟹ 𝑘𝑏 =
𝐸𝐼

𝑥0

𝐹2

𝑀2
=

1
12𝐸𝑤ℎ

3

𝑥0(𝑥0𝑠𝑖𝑛𝛼 +
ℎ
2 𝑐𝑜𝑠𝛼)

2
 (2.44) 
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∫
𝜏2

2𝐺
 𝑑𝑉

𝑉

= ∫ ∫
𝜏2

2𝐺
 𝑑𝐴 𝑑𝑥

𝐴

𝑥0

0

  

 

= ∫ ∫
1

2𝐺
(
𝑉𝑄

𝐼𝑡
)2 𝑑𝐴 𝑑𝑥

𝐴

𝑥0

0

= ∫
𝑉2

2𝐺𝐼2
∫(
𝑄

𝑡
)2 𝑑𝐴 𝑑𝑥

𝐴

𝑥0

0

  

 
= ∫

𝑉2

2𝐺𝐼2
𝑓𝑠  𝑑𝑥

𝑥0

0

=
1.2𝑉2

2𝐺(𝑤 ∙ ℎ)
𝑥0 (2.45) 

 𝐹2

2𝑘𝑠
=
1.2𝑉2

2𝐺𝑤ℎ
𝑥0  

 
⇒ 𝑘𝑠 =

𝐺𝑤ℎ

1.2𝑥0𝑠𝑖𝑛2𝛼
 (2.46) 

 

 在獲得上述結果後，仍需確定不同轉角下的等效彈簧常數並計算其確切值。

根據 1.4.1節所介紹的作用線和齒輪幾何特性，可以得知在不同轉角下的受力點，

進而計算出不同懸臂樑的長度。 

 首先列出漸開線輪齒的外型[9]。 

 

 
(𝑥, 𝑦) = (

𝑑𝑏𝑎𝑠𝑒
2
(cos(𝑡 + 𝑎) + 𝑡𝑠𝑖𝑛(𝑡 + 𝑎)),

𝑑𝑏𝑎𝑠𝑒
2
(sin(𝑡 + 𝑎) − 𝑡𝑐𝑜𝑠(𝑡 + 𝑎))) (2.47) 

 𝑑𝑝𝑖𝑡𝑐ℎ = 𝑛 × 𝑝𝑖𝑡𝑐ℎ (2.48) 

 𝑑𝑎𝑑𝑑𝑒𝑛𝑑𝑢𝑚 = (𝑛 + 2) × 𝑝𝑖𝑡𝑐ℎ (2.49) 

 𝑑𝑏𝑎𝑠𝑒 = 𝑑𝑝𝑖𝑡𝑐ℎ × 𝑐𝑜𝑠𝛼 (2.50) 

 

 根據(2.47)至(2.50)，可以列出特定節與齒數齒輪的漸開線外型(Fig.2.22)、節

徑(Fig.2.22 藍色虛線)、齒頂圓(Fig.2.22 紅色虛線)、以及基圓直徑(Fig.2.22 綠色

虛線)。本研究主要探討輪齒接觸，基圓以下到齒根圓以上的齒切部分因為不會

接觸，因此將探討基圓以上到齒頂圓的漸開線外型為主。 
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Fig.2.22 14T&72T 齒輪嚙合示意圖 

 

 其中，作用線會是兩基圓的內公切線(Fig.2.22 黃色虛線)，驅動方與被驅動

方會影響內公切線的斜率正負，而漸開線與作用線的交點就是輪齒受力點。 

 本研究使用 matlab，以精度 0.001 (deg)調整(2.47)式中的 a(漸開線於基圓上

相對於基圓圓心的轉角)，計算漸開線輪齒外型與作用線的交點，並回推隱函數

中(2.47)式裡的參數 t。最後計算受力點與齒根點(漸開線 t=0)的 y 垂直距離，此

距離即簡化懸臂樑的長度。 

 另外需要注意的是，齒輪在齒輪組中所扮演的角色（例如驅動方或被驅動方）

會影響到嚙合時最先接觸到的受力點以及簡化懸臂樑的長度。驅動方會先接觸到

齒根，而被驅動方則是先接觸到齒頂。也可以說是驅動方與被驅動方會影響作用

線的斜率正負，進而影響到齒廓與作用線最先相交的是頂部或根部。 

 最後，由於受彎矩、正向應力和剪切應力所產生的等效彈簧(kb、ka、ks)具有

相同的受力來源((2.42)(2.44)(2.46)式中的 F)，將這三個結果結合成一個等效彈簧

時，正好形成串聯的結構(多個彈簧受力相同可以等效為串聯)。因此可以利用彈

簧串聯的方式(2.51)整合齒根三種不同應力下的等效彈簧常數。另外二齒輪嚙合

期間，兩輪齒的相互作用力也會相等，因此嚙合中兩個輪齒分別的彎矩、正向應

力、和剪切應力共六個等效彈簧常數也可以利用彈簧串聯來計算嚙合等效彈簧常

數。 

 

 1

𝑘𝑎_1
+
1

𝑘𝑏_1
+
1

𝑘𝑠_1
+
1

𝑘𝑎_2
+
1

𝑘𝑏_2
+
1

𝑘𝑠_2
=
1

𝑘𝑒𝑞
 (2.51) 
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 目前所得到的結果適用於單齒的正齒輪或正齒輪切片。為了考慮到 1.4.1 節

中介紹的齒輪接觸比與斜齒輪的情況[26]，本研究將運用卷積的方法進行計算。 

 在齒輪嚙合過程中，對於某些齒輪規格和轉角，可能存在兩組甚至三組輪齒

接觸的情況，但上述結果僅討論了單組輪齒的等效彈簧常數。若將單組輪齒接觸

所產生的角度域響應記錄下來，並整理出所有輪齒接觸的轉角，就可以利用卷積

的方式結合接觸比計算出整個正齒輪或正齒輪切片嚙合的等效彈簧常數。 

 

 

Fig.2.23 利用卷積、單齒等效彈簧常數與輪齒接觸角 

計算多齒接觸等效彈簧常數 

 

 斜齒輪和正齒輪一樣，需要考慮接觸比的影響。然而，由於斜齒輪具有螺旋

角，無法像之前使用懸臂樑簡化計算得到的結果一樣，直接應用於角度域響應的

計算中。因此在本研究中將斜齒輪視為正齒輪切片的堆疊(Fig.2.24)，並使每個正

齒輪切片相對於前一個切片旋轉了一個小角度，以形成類似斜齒輪的模型。在這

種情況下，正齒輪切片的數量越多，模型就越接近真實的斜齒輪。 

 借助上述方法，可以利用卷積算法記錄下多組輪齒接觸的正齒輪切片響應，

並利用輪齒幾何整理每個轉角下接觸到的正齒輪切片數量，從而獲得斜齒輪的單

齒等效彈簧常數。最後，根據正齒輪和接觸比的算法再進行一次卷積，從而得到

考慮了螺旋角和接觸比的斜齒輪等效彈簧常數。 
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Fig.2.24 斜齒輪與正齒輪切片示意圖 

 

2.6 齒輪疲勞分析 

 本節旨在介紹如何整理輪齒的受力資訊並將其轉換為損壞疲勞得分，以評估

其剩餘壽命。2.4.1 節討論輪齒的受力情況，並在 2.4.2節中將這些受力轉換為齒

根應力。接下來，在 2.4.3節介紹疲勞分析所使用的 s-n曲線，並將 2.4.2節中的

齒根應力資訊與 2.4.4 節所介紹的雨流記數法相結合，將其應用於 2.4.3 節的 s-n

曲線中，以計算損壞得分。最後，在 2.4.5 節中，將統計損壞得分，計算出整體

的疲勞損傷，並以此作為剩餘壽命的評估依據。 

 

2.6.1 幾何與受力 

 當正齒輪嚙合時，兩齒輪之間的相互作用力大小相等，但方向相反，且這些

力的方向與壓力角和螺旋角有關。在 2.1節的齒輪箱模型中，碰撞變形計算出的

力正好是整個轉動系統用於傳動的力，即切向分量和徑向分量的合力，相對於齒

輪節圓而言。通過作用線分析輪齒接觸點，可以獲得相互作用力的切向分量和徑

向分量的大小，並且由於接觸點（或稱受力點）的原因，切向分量和徑向分量的

夾角恰好等於壓力角。 

 

doi:10.6342/NTU202303440



 34 

 

Fig.2.25 正齒輪輪齒受力與壓力角示意圖 

 

 在斜齒輪嚙合的情況下，相互作用力也包含切向和徑向分量，但由於螺旋角

(Fig.2.26中的)的存在，原本存在於正齒輪上的作用力切向分量會分解成軸向和

切向兩個分量在斜齒輪上[27]。這兩個分量的夾角也正好等於螺旋角。軸向分量

參考的是平行軸齒輪和轉軸旋轉軸的方向。換句話說，從齒輪箱模型中計算得出

的力實際上是輪齒受力的切向和徑向分量的合力。通過輪齒的規格和轉角，可以

推算出切向、徑向和軸向分量的大小。 

 

 

Fig.2.26 斜齒輪輪齒受力與螺旋角示意圖 

 

 在獲得輪齒受力的基礎上，下一步是根據齒輪箱的結構(Fig.2.27)繪製自由體

圖(Fig.2.28)，並推導出軸承的受力情況。 
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Fig.2.27 齒輪箱部件示意圖 

 

 

Fig.2.28 齒輪軸承對轉軸施力示意圖 

 

 在 Fig.2.27中，左上角的黑色斜線代表 Fig.2.28中的輸入軸；右下角的黑色

斜線代表 Fig.2.28中的輸出軸；中間的黑色斜線則代表了 Fig.2.28中 2號 3號齒

輪所在的轉軸。橙色向量則為齒輪箱部件(齒輪或轉軸)運轉中受力，並如 Fig.2.11

描述，向轉軸施予的反作用力。在運轉各個瞬間，可以使用力與力矩平衡求解當

時轉軸受力大小(Fig.2.28橙色向量)，並轉換為輪齒受力以及軸承受力。 
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Fig.2.29 齒輪箱部件造成轉軸受力示意圖 

 

 在推導出輪齒受力和軸承受力之後，接下来的步驟將分為齒輪(Fig.2.27 藍色

和橙色)和軸承(Fig.2.27 黑色)兩個部分，分別進行轉換，並各自應用疲勞分析和

壽命預測模型。 

 

2.6.2 齒根應力 

 輪齒最容易出現疲勞的位置是輪齒與齒根圓的交界處，也就是齒根的位置。

延續上文等效嚙合常數的假設，將輪齒簡化為懸臂樑，並計算了輪齒受力對齒根

處產生的應力。在簡化成懸臂樑的假設下，受力將對齒根處產生三種應力，包括

彎矩應力、正向應力和剪切應力(Fig.2.21)。本研究將運用材料力學中的複合負載

原理來計算齒根的應力[22]。另外，疲勞分析需要將材料分析點的正向應力和剪

應力結合為一個單一的拉伸應力進行分析。因此，本研究採用了適用於延性材料

的 von Mises 標準[11]，將材料分析點(Fig.2.30)的應力以畸變能的方式結合起來。 
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Fig.2.30 材料分析點示意圖 

 

 將分析點轉向，使剪應力變為零，得出的主應力(Fig.2.31)會方便計算 von 

Mises 應力。圖中僅就 x-y平面討論，可以使用同一種方法分析 y-z以及 z-x平面

來拓展至三維空間。其中a與b為分析點在 x 軸與 y 軸的主應力，則為轉角。

應用(2.52)式，即可結合分析點的三個主應力(1、2、3)，變成一個拉伸應力(2.57)。

另外，也可以預先使用 3*3的應力矩陣(2.58)，代入懸臂樑根部的應力(Fig.2.21)，

並求解特徵值(即三軸主應力)，進而得到對應的 von Mises 應力。另外，a、b、

以及 z軸的主應力c，並未決定出彼此的大小關係。三個主應力經過排列後，從

大到小將重新命名為1、2、3；單就 x-y平面而言，也可以將(2.57)式以橢圓表

示(Fig.2.33)，若考慮進三種主應力的情形，該橢圓將會延伸成一個圓柱。 

 

 

Fig.2.31 分析點轉向示意圖 
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𝑢 =∑
1

2
𝜎𝑖𝜖𝑖

3

𝑖=1

=
𝜎1
2 + 𝜎2

2 + 𝜎3
2 − 2𝜈(𝜎1𝜎2 + 𝜎2𝜎3 + 𝜎3𝜎1)

2𝐸
 (2.52) 

 
𝜎𝑎𝑣 =

𝜎1 + 𝜎2 + 𝜎3
3

 (2.53) 

 
𝑢𝑣 = 𝑢|𝜎1=𝜎2=𝜎3=𝜎𝑎𝑣 =

3𝜎𝑎𝑣
2

2𝐸
(1 − 2𝜈)  

 
=
1 − 2𝜈

6𝐸
(𝜎1 + 𝜎2 + 𝜎3)

2 (2.54) 

 𝑢𝑑 = 𝑢 − 𝑢𝑣  

 
=
1 + 𝜈

3𝐸
(
(𝜎1 − 𝜎2)

2 + (𝜎2 − 𝜎3)
2 + (𝜎3 − 𝜎1)

2

2
) (2.55) 

   

 
𝑢𝑑|𝜎1=𝑆𝑦,𝜎2=𝜎3=0 =

1 + 𝜈

3𝐸
𝑆𝑦
2 (2.56) 

 𝑢𝑑 = 𝑢𝑑|𝜎1=𝑆𝑦,𝜎2=𝜎3=0  

 
⇒
(𝜎1 − 𝜎2)

2 + (𝜎2 − 𝜎3)
2 + (𝜎3 − 𝜎1)

2

2
= 𝑆𝑦

2  

 

⇒ 𝜎𝑣𝑜𝑛 𝑀𝑖𝑠𝑒𝑠 = √
(𝜎1 − 𝜎2)2 + (𝜎2 − 𝜎3)2 + (𝜎3 − 𝜎1)2

2
 (2.57) 

 

 

Fig.2.32 von Mises 應力與畸變能推導示意圖 
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[ 

𝜎𝑥𝑥 𝜎𝑥𝑦 𝜎𝑥𝑧
𝜎𝑦𝑥 𝜎𝑦𝑦 𝜎𝑦𝑧
𝜎𝑧𝑥 𝜎𝑧𝑦 𝜎𝑧𝑧

 ] 
 

 

= [ 

(𝜎𝑛𝑜𝑟𝑚𝑎𝑙
𝐹𝑟 + 𝜎𝑏𝑒𝑛𝑑

𝐹𝑟 + 𝜎𝑏𝑒𝑛𝑑
𝐹𝑡 + 𝜎𝑏𝑒𝑛𝑑

𝐹𝑎 ) 𝜎𝑠ℎ𝑒𝑎𝑟
𝐹𝑎 𝜎𝑠ℎ𝑒𝑎𝑟

𝐹𝑡

𝜎𝑠ℎ𝑒𝑎𝑟
𝐹𝑎 0 0

𝜎𝑠ℎ𝑒𝑎𝑟
𝐹𝑡 0 0

 ] 

 

 
𝑠𝑜𝑙𝑣𝑒 𝑒𝑖𝑔𝑒𝑛𝑣𝑎𝑙𝑢𝑒𝑠
⇒             [ 

𝜎𝑎 0 0
0 𝜎𝑏 0
0 0 𝜎𝑐

 ]  

 𝑠𝑜𝑟𝑡 𝜎𝑎,𝜎𝑏 ,𝜎𝑐
⇒         𝜎1, 𝜎2, 𝜎3(𝜎1 ≥ 𝜎2 ≥ 𝜎3) (2.58) 

 

 

Fig.2.33 圖形化表示二軸主應力與 von Mises應力 

 

2.6.3 高週期疲勞 

 本節將介紹疲勞分析常用的工具：s-n曲線，以及其使用方法。s-n 曲線中的

「s」代表應力（stress），而「n」代表循環週期次數（number）。此曲線描述了

在特定變動應力幅值下，該材料能夠承受多少週期的彎折，反之亦然。 

 而 s-n曲線[11][28]在統計實驗數據後，可以歸納出兩個主要區域：低週期疲

勞(Fig.2.34左半部，橫軸小於 103)和高週期疲勞(Fig.2.34中間部分，橫軸介於 103

與 106之間)。低週期疲勞對應於較大的變動應力幅值，使得材料在短時間內就達

到疲勞極限；而高週期疲勞的曲線則相對較緩，表示變動應力幅值較小，需要較

長時間的使用才會達到疲勞極限。若變動應力幅值太小(106轉以上都無法造成疲
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勞損傷)，這些應力將不會對材料造成破壞(Fig.2.34右半部)。 

 

 

Fig.2.34 s-n曲線與低週期高週期疲勞示意圖[11] 

 

 本文的分析目標是風機，因此引用了文獻中[29]關於離岸環境中鋼材料的 s-

n 曲線(Fig.2.35)，並以此作為疲勞分析的主要依據。Fig.2.35 圖中對於低週期與

高週期疲勞的界定範圍與 Fig.2.34有些許不同，但仍為常見範圍內(n = 103 - 104, 

n = 106 - 107)。另外實驗結果也表明在離岸環境下的鐵材料，雖然仍屬於延性材

料卻沒有表現出符合 Fig.2.34中 Infinite Life區域的性質，意即週期次數在 108轉

前不論交變應力幅值大小，仍然會對材料產生疲勞損傷。Fig.2.35 中也標示了不

同的加工方式、試片形狀(如：焊接、攻牙、鑽孔造成的應力集中等)適用的其他

s-n 曲線。本研究分析對象為輪齒齒根，因此選擇 Fig.2.35 中 B1 曲線(無加工長

方形試片)作為疲勞分析的依據。 
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(a) 

 

(b) 

Fig.2.35 (a) DNV-RP-C203離岸鋼材料與結構 s-n曲線[29] 

(b)DNV-RP-C203 B1 s-n曲線與低週期高週期疲勞示意圖 

 

2.6.4 變動應力 

 在疲勞分析中，較為重要的是應力的大小，而不是變動頻率。因此在疲勞分

析中，常將變動應力整理為兩種數值表示，分別是幅值和平均值[11]。幅值代表

一次變動中應力的最大值與最小值之間距離的一半；而平均值則代表該變動中最
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大值和最小值的應力平均值。 

 

 

Fig.2.36 變動應力幅值與平均值示意圖 

 

 在 2.4.3 節介紹的 s-n 曲線僅適用於不同幅值下，平均應力為零的變動應力

的預測。然而在實際情況中，變動應力會有大小不一的變化，且平均應力也會隨

時間發生偏移。因此，在參考 s-n曲線之前，需要對變動應力進行整理。 

 首先，考慮延性材料的應力-應變圖(Fig.2.37)。可以觀察到在應力作用下，當

處於彈性限度內時，應變與應力成正比（此時的斜率為材料的楊氏模數），且當

應力解除後，材料將恢復原狀。然而，如果應力超過降伏應力並進入塑性區域，

應變將脫離與應力之間的線性關係。在塑性區域產生的變形將導致永久性破壞，

這種塑性變形即是疲勞損傷的根源。塑性變形會隨著應力作用的持續累積，當作

用次數達到 s-n曲線所提示的應力週期次數時，材料將發生斷裂。此時，可以稱

該材料已達到疲勞極限。 

 若將週期應力與應力-應變圖結合，可以整理出兩側平整、上下圓滑的軌跡

（若作用應力小於降伏應力則軌跡會為一來回斜直線）。這個軌跡被稱為滯後閉

環(Fig.2.38)[30]。一個滯後閉環描述了材料在一個週期內所經歷的兩次彈性變形

與兩次塑性變形。若應力持續作用多個週期，應力-應變圖上也會出現多個滯後

閉環。 
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Fig.2.37 延性材料應力與應變關係圖 

 

 

Fig.2.38 多個滯後閉環示意圖 

 

 觀察多次應力作用的應力-應變圖時，會發現不同週期的應力可能會延續先

前滯後閉環的軌跡。這表示在進行疲勞計算時，不能僅考慮時間軸上每個週期的

應力大小，而需要同時考慮應力-應變圖上各個應力形成的最大閉環大小。為了

整理連續且嘈雜的變動應力，使其變成明確的離散週期應力，目前最常用的方法

是雨流記數法[30][31]。這個演算法得名於其類似於屋頂上下雨的示意圖。 
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Fig.2.39 雨流記數法示意圖 

 

 在使用雨流記數法之前，需要事先得知變動應力的極值點並判斷其為峰值或

谷值，接下來進行雨流記數法的操作。本研究採用的是 MATLAB 內建的雨流記

數函式，且此函式使用的是三點式雨流記數法(Fig.2.39)。該算法考慮連續三個最

大與最小應力值，並比較第一與第二點，以及第二與第三點之間的距離大小關係。

如果第二與第三點的距離比第一與第二點的距離大，表示可以從這三點中提取出

一個完整週期。根據這種判斷方法，可以將變動應力整理成明確表示在多少幅值

和平均應力下作用了多少次的資訊(Fig.2.40)，就能夠套用 s-n曲線並進行疲勞分

析。 

 

 

Fig.2.40 經過雨流記數法整理應力前後對比示意圖 

 

 s-n 曲線僅能針對平均應力為零的變動應力進行分析，然而經過雨流記數法

整理後的變動應力資訊包含週期應力幅值、平均值以及作用次數的結果。因此，

必須將應力平均值納入應力幅值的整理中，才能將應力資訊對應到 s-n曲線進行

疲勞分析。本研究參考了四個疲勞失效準則(Fig.2.41)[11]，並選擇了 Soderberg 

Line作為主要參考曲線。Soderberg Line在轉換平均應力至幅值的數值最小，有

利於保守估計疲勞分析出的結果。如此便可以用平均應力（橫軸）和應力幅值（縱

軸）之間的轉換關係，將平均應力等效放大成交變應力(2.63)，並得到一個平均

應力為零的等效變動應力。 
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Fig.2.41 四種疲勞失效準則曲線 

 

Soderberg : 
𝜎𝑎𝑚𝑝

𝑆𝑒
+
𝜎𝑚𝑒𝑎𝑛
𝑆𝑦

= 1 (2.59) 

Modified Goodman : 
𝜎𝑎𝑚𝑝

𝑆𝑒
+
𝜎𝑚𝑒𝑎𝑛
𝑆𝑢𝑡

= 1 (2.60) 

Gerber : 
𝜎𝑎𝑚𝑝

𝑆𝑒
+ (
𝜎𝑚𝑒𝑎𝑛
𝑆𝑢𝑡

)2 = 1 (2.61) 

ASME-Elliptic : (
𝜎𝑎𝑚𝑝

𝑆𝑒
)2 + (

𝜎𝑚𝑒𝑎𝑛
𝑆𝑦

)2 = 1 (2.62) 

 

 𝜎𝑎𝑚𝑝_𝑒𝑞 =
𝜎𝑎𝑚𝑝

1 −
𝜎𝑚𝑒𝑎𝑛
𝑆𝑦

 
(2.63) 

 

2.6.5 線性累積損傷 

 透過 s-n曲線、雨流記數法、以及疲勞失效準則，可以得知材料在特定幅值

和平均應力下能夠重複作用多少次，才會達到疲勞極限。本研究假設在不同應力

作用下，造成的疲勞損傷彼此獨立。換句話說，雨流記數法整理的結果不會因變

動應力的排列前後關係而導致不同的疲勞損傷，也可以說此時的疲勞損傷是以線

性方式累加的。線性方式累加的假設，使得本研究不需要實際做出與運轉時間、

狀況相同的數值，也能利用短時間放大的方式來估計高運轉時長下的疲勞損傷。 
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 透過雨流記數法整理得到的某變動應力下的作用次數(ni)，可以進一步參考

s-n曲線來預測在相同變動應力下作用到疲勞極限的次數(Ni)。計算兩者次數的比

值並將所有過程中的結果進行累加，即可得到線性累積的損傷得分。當損傷得分

越接近 1時，該部件就越接近疲勞極限，也就是說其剩餘壽命越短。 

 

 𝐷 =∑
𝑛𝑖
𝑁𝑖

𝑖

 (2.64) 

 

2.7 軸承疲勞分析 

 考慮完齒輪的剩餘壽命預測方式後，接下來將繼續介紹軸承的剩餘壽命預測

方式。儘管後續的線性累積損傷計算方式與齒輪類似，但由於軸承結構較為複雜，

無法僅僅使用單一材料的 s-n 曲線來計算預計的作用次數。因此，在 2.5.1 節中

將討論如何應用軸承負載理論，結合徑向和軸向受力，使用基本靜態額定負載來

進行計算。而在 2.5.2 節中，將介紹如何使用基本動態額定負載來預測軸承的額

定壽命。最後，在 2.5.3 節中將介紹損傷得分的累計方式，以預測軸承在變動負

載下的剩餘壽命。 

 

2.7.1 軸承負載 

 從 2.4.1 節所推導的自由體圖和部件受力結果出發，此時各軸承都承受著軸

向力、徑向力和切向力（Fa、Fr、Ft）。軸承本身不受扭矩限制，且主要功用在於

提供徑向和軸向的抵抗力，因此只需要討論受力即可，彎矩與扭矩皆不會納入討

論範圍。此時切向受力 Ft可以移至軸承中心形成另一種徑向力(轉移受力點產生

的力矩因為軸承本身不受扭矩的限制可以忽略)(Fig.2.42)。 

 軸承與齒根應力相似，需要將多種不同作用力整合成一個等效量，以用於疲

勞分析。在計算齒根應力時，使用的是 von-Mises 標準；而在軸承方面，需要計

算等效軸承負載[11]。這個負載是考慮軸承本身的規格（本研究為深溝球滾珠軸

承）、軸承的徑向和軸向受力大小、以及軸承的操作狀況等因素，作為壽命預測

的基準。 

 軸承的軸向和徑向受力對於軸承等效負載的影響可以參考附圖。可以觀察到

當軸向受力與徑向受力的比值小於特定值 e時，等效負載將完全受到徑向受力的
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影響；相反地，當比值大於 e時，等效負載則會根據軸向和徑向受力的線性組合

進行計算(e 的大小可以參考 Fig.2.44 第二欄)。本研究參考了相關文獻整理的表

格(Fig.2.43)(Fig.2.44)，並依此計算等效負載所需的各項數值。 

 

 𝐹𝑒 = 𝑋𝑖𝑉𝐹𝑟 + 𝑌𝑖𝐹𝑎 (2.65) 

 

 

Fig.2.42 切向受力點轉移示意圖 

 

 

Fig.2.43 軸向力、徑向力對等效負載的比值之關係圖[11] 
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Fig.2.44 軸向力與徑向力轉換軸承負載係數參考圖[11] 

 

 根據軸承使用情況，可以首先確定在等效負載公式(2.65)中 V 的值[11]。本

研究所使用的軸承方式是外環固定，內環隨著轉軸轉動，因此 V的值為 1。若使

用情境為內環固定外環轉動，則 V的值將會為 1.2。 

 接下來，需要確定 X 與 Y 的值。在得知軸承所受的徑向力與軸向力後，需

要查閱軸承的基本靜態額定負載 C0。為了判斷軸向力是否足夠大以影響等效負

載（是否大於 e），首先需計算軸向力與基本靜態額定負載的比值，並參考表格

(Fig.2.43)獲得 e的值。 

 在本研究的計算過程中，若表格中沒有所得到的數值，將進行線性內插法參

考前後相近的數值。接下來，計算軸向力與徑向力的比值，並將其與 e進行比較。

根據兩者的大小關係，可在表格中對應到不同的欄位，得到相應的 X 與 Y 值，

進而根據前文所提供的公式(2.65)進行計算軸承的等效負載。 

 

2.7.2 壽命預測 

 本節將以 2.5.1 節所計算得出的軸承等效負載為基礎，進行軸承壽命的預測

計算。 

 軸承規格中除了基本靜態額定負載用於計算等效負載外，還包含基本動態額

定負載，用以評估軸承在特定等效負載下能夠運轉的圈數。可運轉圈數 L與相對
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應的軸承負載 F 之間可透過常數 a 找到反比關係(Fig.2.45)(2.66)。每一個軸承規

格中的基本動態額定負載 C10指的是當該軸承能夠運轉一百萬次時，所對應到的

軸承負載。因此，透過基本動態額定負載與一百萬轉之間的反比關係，可以預測

在任意負載下的可運轉圈數。 

 

 

Fig.2.45 運轉圈數 L與軸承負載 F關係圖[11] 

 

 
𝐿 = (

𝐶10
𝐹𝑒
)𝑎 (2.66) 

 

 在應用反比關係時，需要將等效負載固定，因此在計算過程中假設為恆定轉

速的情況（若轉速變動，負載也會相應改變）。其中，可以用圈數表示可運轉圈

數 L，或者將其除以轉速以時間表示單位(2.67)。其中，L 為可運轉時間(s)、L為

可運轉圈數(rev)、為軸承運轉角速度(rev/s)。 

 
𝑳 =

𝐿

𝜔
 (2.67) 

 

2.7.3 線性累積損傷 

 風機在運作時與一般轉動機械有所不同，轉子的轉速會持續變化，並導致部

件的受力大小不斷變動。儘管在 2.5.1和 2.5.2 節中可以計算出可運轉的時間，但
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這是在假設轉速恆定且負載不變的情況下進行的。因此，本文與 2.4.5 節中計算

齒輪累積疲勞損傷時一樣，假設軸承的負載彼此獨立，並整理出軸承在實際使用

狀況下所經歷的轉速、對應的使用時間，以及當時的徑向與軸向受力。這種方法

將每個時間段視為獨立，假設軸承以恆定轉速的方式運轉，以符合前兩節的假設。

只要時間段切分得越細，計算出的結果會越接近實際損傷。 

 利用 2.5.1節介紹的方法，將徑向與軸向受力轉換為等效負載，然後利用 2.5.2

節中描述的圈數與負載之間的關係，將等效負載轉換為預計可運轉的圈數(Li)，

進而轉換為預計可運轉的時間(Li)。接著，將該轉速下的實際使用時間除以該轉

速下預計可運轉的時間，並將所有時間段的結果進行累加。此結果即為目前軸承

在變動負載下所產生的損傷得分。與齒輪的損傷得分相同，分數越接近 1表示剩

餘壽命越短，越接近疲勞極限。 

 

 
𝐷 =∑

𝑙𝑖
𝐿𝑖

𝑖

 (2.68) 

  

doi:10.6342/NTU202303440



 51 

Chapter 3 模擬與實驗驗證 

 本研究的預期應用是透過輸入所測量到的風速，利用齒輪箱的數值模型計算

部件的受力並進行疲勞分析。整個分析過程建立在理論基礎之上，尚缺乏完整的

風機資料可驗證理論所得結果的正確性。因此，本章的目的在於使用諸如有限元

素模擬和實驗等方法，設定特定的使用情境，並對比實驗或模擬結果與理論計算

結果的一致性，以增強本文理論的可信度。 

 本章節分為三個部分。3.1節將使用實際的風機傳動鏈模擬平台，並運用 2.1

節提出的齒輪箱數值模型，將相同的使用情境應用於模擬平台中，進一步比對兩

者之間的轉速。此實驗的目的在於驗證數值模型與模擬平台的動態是否一致。 

 在 3.2 節和 3.3 節中，利用有限元素軟體 COMSOL 來模擬等轉速下各部件

的規格和受力情況。在 3.2 節中，將驗證齒輪嚙合常數的模擬結果；而在 3.3 節

中，將進一步模擬齒根應力。這兩節的目的分別是比對理論中齒輪箱數值模型所

計算的齒輪嚙合常數以及部件受力情況。特別是在推導齒根應力時，將驗證假設

懸臂樑的合理性是否符合現實。 

 透過這三個部分的驗證，加強本文所提出的理論模型的可靠性，並進一步驗

證其與實際情況的吻合程度。 

 

3.1 齒輪箱實驗 

 本實驗旨在獲得物理模型與現實風機傳動鏈模擬平台之間動態的誤差，以評

估兩者之間的差異。以下是實驗所使用的器材及其說明： 

 

1. 風機傳動鏈模擬平台 

 該平台設計用於模擬真實風機傳動鏈的運作情況。它內含一個一階段行星齒

輪箱、一個二階段平行軸齒輪箱，共三個階段的變速，以及輸入輸出端的力矩和

反力矩控制系統與其感測器。第一階段齒輪增速是位於輸入端附近的行星齒輪箱，

增速約為四倍。第二和第三階段齒輪增速是位於輸出端附近的平行軸齒輪箱，增

速約為 30 倍。為了監測轉速，平台在輸入端和輸出端都安裝了編碼器，轉速數

據會即時顯示在電腦螢幕上，更新頻率為每秒一次。 
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 該平台僅支援等轉速運轉，輸入端的轉速範圍為 1rpm至 15rpm，共 15種輸

入轉速。平台通過在輸入和輸出端施加力矩來控制整體轉速保持穩定。輸入和輸

出端的轉速以及力矩數據都會顯示在電腦螢幕上。 

 

 

Fig.3.1 輸入輸出端轉速與力矩數據 

 

2. 齒輪箱數值模型 

 本數值模型基於第二章的理論，結合風機傳動鏈模擬平台的部件規格，開發

出一個理論上能夠模擬該模擬平台的數值模型。 

 本實驗記錄了四種操作狀況：1rpm、5rpm、10rpm和 15rpm，並分別記錄了

轉速穩定後十秒內的輸入端、輸出端的轉速和力矩數據。實驗流程如下： 

 

(1) 固定輸入端的轉速並記錄風機傳動鏈模擬平台的輸入端、輸出端的轉速和力

矩。記錄方式為開始轉動後十秒內，每秒記錄一組數據。 

(2) 在數值模型中，使用步驟 1記錄的輸入和輸出端的力矩資料，並以相對應的

輸入端轉速作為初始速度進行數值模擬，以獲得各部件的轉速結果。 

(3) 比對記錄的轉速和數值模型的轉速結果，並計算在整個記錄時段內的最大誤

差。 
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Fig.3.2 齒輪箱數值模型與風機傳動鏈模擬平台輸出端 10秒內轉速對比圖 

(輸入端轉速 1、5、10、15 rpm) 

 

 從 Fig.3.1 四個轉速對比中可以觀察到利用 Runge-Kutta 4th order的數值解與

傳動鏈模擬平台的實驗數據完全吻合，意指藉由碰撞理論以及能量守恆推導出的

振動方程式(Fig.2.3)能有效預測部件的動態資訊，也證明先前推導的初始參數(如：

轉動慣量、等效彈簧常數)組合後，確實與現實中的齒輪箱部件相符。 

 

3.2 齒輪嚙合模擬 

 本節將運用有限元素軟體 COMSOL，以求得齒輪嚙合的等效彈簧常數[33]，

並將其與 2.3.2節所介紹的齒輪嚙合常數算法進行比對，探討兩者之間的差異。 

 模擬使用「接觸」來計算齒輪嚙合常數，意即模擬兩齒輪外側表面的重合網

格並計算變形角度(Fig.3.3)，再根據幾何形狀回推在兩轉軸上的力矩(此力矩將與

兩輪齒之間作用力造成的各自力矩相同)，並將力矩與變形角度相除得到嚙合等

效彈簧常數。 

 在此模擬中，假設驅動端齒輪以 600 rpm 的轉速旋轉，並對被驅動齒輪施加

扭矩以進行傳動。被驅動端齒輪的轉動角度可分為兩部分：一部分是由於傳動獲

得的動能而引起的旋轉角度，另一部分則是由於施加扭矩導致輪齒接觸而引起的

變形轉角（twist）。利用 COMSOL 計算扭矩並除以變形轉角，即可獲得轉動域

的齒輪嚙合常數(3.1)。根據理論中齒輪嚙合的節圓相切特性，可以將轉動域的齒
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輪嚙合常數轉換為位移域的等效嚙合常數(3.2)，並在輪齒接觸點（即齒輪外緣與

作用線交點）沿著等效位移域進行計算。此嚙合常數的單位為(N/m)，相對應的

位移則為輪齒距離原位置移動的圓弧長。 

 

 

(a) 

 

(b) 

Fig.3.3 齒輪外側表面接觸示意圖 (a) 65齒對 11齒 (b) 72齒對 14 齒 
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𝑘𝜃 =

𝑇

𝜃
 (3.1) 

 𝑇 = 𝑘𝜃𝜃 = 𝑟𝑏𝑎𝑠𝑒(𝑘(𝑟𝑏𝑎𝑠𝑒𝜃))  

 
⇒ 𝑘 =

𝑘𝜃

𝑟𝑏𝑎𝑠𝑒
2 =

4𝑘𝜃
(𝑑𝑝𝑖𝑡𝑐ℎ 𝑐𝑜𝑠𝛼)2

 (3.2) 

 

 本研究基於齒數和齒輪型態設定了六種情境。齒數根據風機傳動鏈模擬平台

的規格分為 65齒對 11齒和 72齒對 14齒兩種；齒輪型態則包括正齒輪、正齒輪

切片和斜齒輪。接下來，將透過模擬來獲取上述情境下的位移域等效嚙合常數，

並將其與 2.3.2節的理論結果進行比較。 

 

  

doi:10.6342/NTU202303440



 57 

 

(a) 

 

(b) 

Fig.3.4 正齒輪與斜齒輪等效嚙合彈簧常數 COMSOL 模擬結果比較 

(a) 65齒對 11齒 (b) 72 齒對 14齒 

 

 觀察結果可知，相較於正齒輪，斜齒輪的變動幅度更小且更穩定，間接地說

明了在平行軸轉動機械中常使用斜齒輪的現象。這是因為斜齒輪相較於正齒輪，

其齒根所承受的應力幅度較小，從而導致其壽命更長且運行更穩定。 
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(a) 

 

(b) 

Fig.3.5 正齒輪嚙合等效彈簧常數 COMSOL 模擬與理論計算結果比較 

(a) 65齒對 11齒 (b) 72 齒對 14齒 
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Fig.3.6 斜齒輪嚙合等效彈簧常數 COMSOL 模擬與理論計算結果比較 

(a) 65齒對 11齒 (b) 72 齒對 14齒 

 

 接下來是關於齒輪嚙合常數理論算法(圖中Calculated)與COMSOL模擬結果

(圖中 Simulation)的比較。觀察結果可知，理論算法結果與模擬結果趨勢相同，變

動大小也相似。但應用懸臂樑假設簡化過後的理論算法，比模擬結果普遍小了許

多，且無法很精準的算出小波動，形狀也相對方正許多。推測是因為懸臂量的假

設，使原本較為圓滑的漸開線輪齒外廓簡化成方正的懸臂樑外型，造成嚙合常數

在多組輪齒嚙合(嚙合常數大的區域)以及單組輪齒嚙合(嚙合常數小的區域)的過

渡區段變動較模擬結果劇烈。不過對於斜齒輪而言，理論結果與模擬結果相似，

且計算時間比起模擬軟體大大降低(理論計算時間僅需不到一秒，有限元素模擬
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卻需要將近十分鐘)，僅需要做兩次卷積以及輸入齒輪基本規格即可。因此，雖然

懸臂樑假設會使結果有所偏差，但能讓等效彈簧常數的計算以及後續的動態模擬

更加有效率。 

 

3.3 齒根應力模擬 

 本節延續 3.2 節的 COMSOL 模擬情形[29]，進一步探討輪齒嚙合時的接觸

點，以及對應的齒根應力大小，並與第二章提出的理論算法結果進行比較，驗證

理論中的懸臂樑假設是否合理。 

 觀察 Fig.3.7 的應力大小以及分布，除了接觸點外，應力最大的地方就是紅

色箭頭標示出的齒根位置，進一步證明分析輪齒根部最能反映出一個齒輪的疲勞

狀態。 

 另外，把紅色箭頭指向的網格的應力數據畫成 Fig.3.8 中的藍線，並與利用

數值模型推算出來的應力數據畫成 Fig.3.8 中的橙線。對比利用 COMSOL 模擬以

及理論算法之間的齒根應力差異(Fig.3.8)，可以發現形狀、趨勢、以及數量級都

相同，唯理論算法對於齒根應力的變動大小有些保守，誤差約在 0.2 到 0.4MPa

左右。對比平均應力 57 MPa屬於可接受的範圍(波峰處誤差約為 0.35%，波谷處

誤差約為 0.7%)。因此，單以斜齒輪而言，理論算法以及懸臂樑假設是可行的。 

 

 

Fig.3.7 65對 11齒齒根應力 
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Fig.3.8 65齒對 11齒斜齒輪模擬(Simulation)及理論算法(Calculated)對比 

  

 因為 COMSOL 只能模擬出等轉速的操作環境，Fig.3.6 選取的時間段非

常短(僅 0.1 秒)，原因與 Fig.5.12 和 Fig.5.13 類似：傳動鏈處於等轉速狀態

時，部件之間的相互作用力將隨著時間推移漸漸收斂至一個定值。因此選取

前段微小時間內的變動應力比較能觀察到實際操作時，輪齒受力時刻變化狀

態。 
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Chapter 4 結果討論 

 本章旨在根據時間長度（以月和年為單位）以及部件種類（齒輪和軸承），

分別探討傳動鏈各部件在台灣風場歷史月份中，數值模型的實作和疲勞分析結果，

並以此討論台灣風場中風機傳動鏈的剩餘壽命。本研究共統計了從 2016至 2019

年每月損傷得分(等效放大各齒輪與軸承 800 秒內應力及負載變動疲勞結果)，並

比較風速平均值、風速機率分布參數、與實際損傷間的異同。其中選擇 800秒的

原因為借鑑風場常見測項：十分鐘內(即 600秒)風速對時間圖，並且為了減少風

機啟動(數值計算假設各部件從轉速 0開始運轉)，造成的瞬間應力飆升使疲勞損

傷預測失準，因此 800秒的齒根應力以及軸承負載資訊會剔除前 200 秒的數據，

僅針對後 600 秒的數據做疲勞分析。Fig.4.1 為眾多試驗中的其中一筆風速模擬

資料。透過 Fig.4.1 以及齒輪箱模型的動態模擬、受力分析、懸臂樑根部 von-Mises

應力轉換，可以得到 Fig.4.2到 Fig.4.5的齒根應力結果；另外，也將動態模擬以

及受力分析結果，結合等效軸承負載可以得到 Fig.4.7 到 Fig.4.10 的軸承負載結

果。其中，齒根應力將透過雨流記數法以及失效準則，將應力資訊整理成變動應

力與對應次數的型態(Fig.4.6)。實際將歷史中各個月份的風速模擬資料計算後，

得出齒根應力以及軸承負載並進行疲勞分析，可以整理出對應的疲勞損傷得分

(Fig.4.16到 Fig.4.23)。此資訊即台灣風場下，等效放大成當月份的疲勞損傷得分。

此得分越接近 1，該部件的剩餘壽命越短。 
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Fig.4.1 平均風速 5.76 m/s 800秒模擬風速(m/s) 

 

Fig.4.2 平均風速 5.76 m/s 800秒 65齒斜齒輪齒根應力(MPa) 
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Fig.4.3 平均風速 5.76 m/s 800秒 11齒斜齒輪齒根應力(MPa) 

 

 

Fig.4.4 平均風速 5.76 m/s 800秒 72齒斜齒輪齒根應力(MPa) 
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Fig.4.5 平均風速 5.76 m/s 800秒 14齒斜齒輪齒根應力(MPa) 

 

 

Fig.4.6 平均風速 5.76 m/s 800秒 65齒斜齒輪齒根應力經雨流記數整理直方圖 

(Stress Range (MPa), Cycle Counts (次)) 
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Fig.4.7 平均風速 5.76 m/s 800秒 6204ZZ軸承等效負載(kN) 

 

 

Fig.4.8 平均風速 5.76 m/s 800秒 6204軸承等效負載(kN) 
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Fig.4.9 平均風速 5.76 m/s 800秒 6203軸承等效負載(kN) 

 

 

Fig.4.10 平均風速 5.76 m/s 800秒 6202軸承等效負載(kN) 
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Fig.4.11 平均風速 15.31 m/s 800秒模擬風速(m/s) 

 

 

Fig.4.12 平均風速 15.31 m/s 800秒 14齒斜齒輪齒根應力(MPa) 
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Fig.4.13 平均風速 15.31 m/s 800 秒 6202軸承等效負載(kN) 

 

 平均風速 15.31 m/s 結果，解釋了為何在 Region 3的輸入風速下(高風速)運

轉的傳動鏈，卻可以因為風機本身額定風速後的轉速控制，保護傳動鏈不受疲

勞損傷影響。觀察 Fig.4.12、Fig.4.13的應力以及負載，會發現兩者都隨著時間

收斂到一個定值(或者說定區域)。其原因為到達額定風速後，輸入及輸出力矩

相互抵消，整個傳動鏈維持等轉速運轉。待等轉速運轉後，各部件之間的作用

力也會下來，也因此並不會出現變動應力，變動應力造成的疲勞損傷也不存在

了。因此在接近額定風速，以及輸入風速大於額定風速的 Region 3，傳動鏈並

不會有疲勞損傷產生。 
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Fig.4.14 2016年每月平均風速(m/s) 

 

 

Fig.4.15 2016年 65齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

 

doi:10.6342/NTU202303440



 71 

 

Fig.4.16 2016年 11齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.4.17 2016年 72齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

 

doi:10.6342/NTU202303440



 72 

 

Fig.4.18 2016年 14齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.4.19 2016年 6204ZZ軸承每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.4.20 2016年 6204軸承每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.4.21 2016年 6203軸承每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.4.22 2016年 6202軸承每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.4.23 2017年每月平均風速(m/s) 
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Fig.4.24 2017年 65齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.4.25 2017年 11齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.4.26 2017年 72齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.4.27 2017年 14齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.4.28 2017年 6204ZZ軸承每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.4.29 2017年 6204軸承每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.4.30 2017年 6203軸承每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.4.31 2017年 6202軸承每月疲勞損傷(*10-3) 
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  65T 11T 72T 14T 
6204

ZZ 
6204 6203 6202 

2016年 1月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 2月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 3月 1.16 8.57 1.12 9.34 9.35 2.35 18.23 4.62 

 4月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 5月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 6月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 7月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 8月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 9月 1.69 13.45 1.68 13.46 13.23 3.33 27.01 6.78 

 10月 0.48 4.22 0.53 4.53 4.78 1.02 8.21 2.24 

 11月 1.42 11.35 1.42 11.61 11.20 2.87 22.56 5.66 

 12月 0 0 0 0 0 0 0 0 

2017年 1月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 2月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 3月 1.72 13.55 1.84 14.01 7.1 1.78 13.75 1.43 

 4月 0.75 6.17 0.78 5.96 2.9 0.76 6.21 3.41 

 5月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 6月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 7月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 8月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 9月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 10月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 11月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 12月 0 0 0 0 0 0 0 0 

Fig.4.32 2016-2017年各齒輪與軸承疲勞損傷中位數(*10^-3) 

  

doi:10.6342/NTU202303440



 80 

  weight 1 weight 2 scale 1 shape 1 scale 2 
shape 

2 

2016年 1月 0.6 0.4 9 2 17 5 
 2月 0.3 0.7 12 2 22 6 
 3月 0.7 0.3 9 1.5 11 5 
 4月 0.9 0.1 7 2 10 5 
 5月 0.72 0.28 6 2 10 7 
 6月 0.7 0.3 6 2.5 10 7.5 
 7月 0.6 0.4 5 2.5 10 3.5 
 8月 0.7 0.3 4 2 6 3.5 
 9月 0.65 0.35 8.5 2.5 16 6 
 10月 0.7 0.3 4 3 17 6 
 11月 0.52 0.48 6 3 15 4 
 12月       

2017年 1月       

 2月 0.1 0.9 7 3 17 5 
 3月 0.85 0.15 13 2.8 20 10 
 4月 0.6 0.4 5 1.5 10 4 
 5月 0.55 0.45 5 2 13 5 
 6月 0.45 0.55 3.5 2 9 4 
 7月 0.8 0.2 4 2 5 1.8 
 8月       
 9月 0.9 0.1 5 3 13 6 
 10月 0.2 0.8 4 3 18 4 
 11月 0.4 0.6 13 6 19 4.5 
 12月 0.38 0.62 10 4 21 6 

Fig.4.33 2016-2017年混合型韋伯分布擬合風速機率分布參數一覽 

 

 為了在模型實作中能夠在一定程度上排除機率亂數的影響，每個歷史月份皆

用同一機率分布下產生十次不同風速資料輸入模型實作，且選擇了損傷疲勞中位

數前後最多兩筆結果納入討論中(選擇一個月份總共五筆結果)。這樣做的目的是

為了確保結果更具可信度。另外，因為篇幅原因，本章先收錄 2016 至 2017年的

風速、風速機率分布參數、以及各齒輪及軸承的月份損傷統計圖。2018 年至 2019

年的結果請見附錄。另外，TOWSC 公布的風速當中，2016 年 12 月、2017 年 1

月、2017 年 8 月資料缺失，因此沒辦法擬合機率分布來預測風機壽命。這些資

料在 Fig.4.35中以左斜線表示。 

 觀察 2016及 2017 年的平均風速與對應的齒輪軸承損傷可以發現，在平均風

速介於約 7.5 m/s 至 11.5 m/s 之間時，才能對風機傳動鏈造成損傷。這個區間剛
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好落在風機發電規格中的 Region 2 中偏後段，風速太小或風速太接近額定風速

皆不會產生疲勞損傷。其中，平均風速遠超上述提及的區間的情況可以參照

Fig.4.12 及 Fig.4.13。這時候的齒輪及軸承因為風機調整發電效率維持等轉速運

轉的機制，應力及負載都將趨於一定值。應力趨於定值對於齒輪及軸承來講造成

的損傷比起變動應力小很多，因此雖然輸入能量及功率大，卻不會造成疲勞損傷。 

 另外，疲勞損傷對於判斷風機使用年限不大直觀，因此可以藉由以下方式轉

換成月或年來當作剩餘壽命的依據。 

 

 1

𝐷
= 𝐿𝑖𝑓𝑒(𝑚𝑜𝑛𝑡ℎ𝑙𝑦) (4.1) 

 1

12 ∙ 𝐷
= 𝐿𝑖𝑓𝑒(𝑦𝑒𝑎𝑟𝑙𝑦) (4.2) 

 

 (4.1)與(4.2)式運用了線性累積疲勞損傷的關係，將當月損傷(D)轉換成次數。

以 14 齒齒輪在 2016 年 10 月造成的月損傷 0.00445 為例：藉由(4.1)式對應到的

次數為 224.72，意即 14齒齒輪組件可以經歷約 224次 2016年 10月的風機使用；

藉由(4.2)式對應到的次數為 18.73，意即若未來的風場機率分布與 2016 年 10 月

極為相近且持續約 18年，14齒齒輪組件將會疲勞失效。 

 分析 Fig.4.34 並結合上述觀察，可以得出：平均風速適中(約為 Region 2 中

後段)才會造成疲勞損傷，其原因為此區域的輸入功率比起 Region 1 以及 Region 

2 前段大，且剛好在 Region 3(穩定傳動鏈轉速以保護部件不受疲勞損傷)之前；

比較 2016 年及 2017 年平均風速與疲勞損傷中位數也可以觀察到雖然存在隨機

性，但平均風速越高，得出的疲勞損傷也分布地越廣(Fig.4.16等同類型統計圖中

的合狀上下分布程度)。因此需要非常粗略預測風機傳動鏈的壽命時，可以結合

歷史數據以及(4.1)(4.2)式，從平均風速開始分析。 
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  65T 11T 72T 14T 
6204

ZZ 
6204 6203 6202 

2016年 1月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 2月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 3月 72 10 74 9 9 35 5 18 

 4月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 5月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 6月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 7月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 8月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 9月 49 6 50 6 6 25 3 12 

 10月 174 20 157 18 17 82 10 37 

 11月 59 7 59 7 7 29 4 15 

 12月 0 0 0 0 0 0 0 0 

2017年 1月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 2月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 3月 48 6 45 6 12 47 6 58 

 4月 111 14 107 14 29 110 13 24 

 5月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 6月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 7月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 8月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 9月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 10月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 11月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 12月 0 0 0 0 0 0 0 0 

Fig.4.34 2016-2017年各齒輪與軸承預估剩餘年壽命(次) 
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  65T 11T 72T 14T 
6204

ZZ 
6204 6203 6202 

2016年 1月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 2月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 3月 862 117 893 107 107 426 55 216 

 4月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 5月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 6月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 7月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 8月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 9月 592 74 595 74 76 300 37 147 

 10月 2083 237 1887 221 209 980 122 446 

 11月 704 88 704 86 89 348 44 177 

 12月 0 0 0 0 0 0 0 0 

2017年 1月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 2月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 3月 581 74 543 71 141 562 73 699 

 4月 1333 162 1282 168 345 1316 161 293 

 5月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 6月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 7月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 8月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 9月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 10月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 11月 0 0 0 0 0 0 0 0 

 12月 0 0 0 0 0 0 0 0 

Fig.4.35 2016-2017年各齒輪與軸承預估剩餘月壽命(次) 
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Chapter 5 結論與未來展望 

 本研究以數值模型以及疲勞理論建構出風機傳動鏈的壽命預測系統，並且細

緻地討論了齒輪傳動系統相關初始參數以及應力負載相關推導。根據研究結果可

以整理出以下結論： 

1. 利用平均風速搭配歷史資料，可以粗略地猜測各部件的疲勞損傷範圍：平均風

速約在 7.5 m/s 至 11.5 m/s 的區段會造成有效疲勞損傷；在這個基礎上，平均風

速越大，疲勞損傷也會有變大的趨勢，且損傷分布明顯地增加，越難以精準地預

測損傷及壽命。如果想要精算疲勞損傷，則可以藉由風速資料套用進壽命預測模

型，並做出動態、受力、以及負載，來做出疲勞損傷。在風機剛服役的時候，可

以將壽命想像成一個滿電量的電池，並且從電量中減去精算出的疲勞損傷。剩餘

的電量即為傳動鏈部件的剩餘壽命。 

 

 

Fig.5.1 剩餘壽命與電量示意圖 

 

2. 本研究與現今主要流行的人工智慧研究方式不同，可以網羅不同的風場、不同

的風機規格進行壽命預測。 

3. 可以利用卷積來計算輪齒嚙合中多齒嚙合以及切片近似斜齒輪兩種狀況。此

方法搭配原先懸臂樑的根部應力結論，可以省去模擬軟體繁瑣的計算步驟以及時

間成本。 

4. 以懸臂樑的方式簡化輪齒的計算是可行的。在計算等效彈簧常數以及齒根應

力等應力相關計算時，與模擬出的數值趨勢相同。在計算斜齒輪順時齒根應力時

的誤差最大約 0.7%，屬於可以接受的範圍。本研究也從等效彈簧常數的變動證

明了使用斜齒輪，對於變動應力的幅值跳動有顯著的幫助。 

 本研究仍有許多未盡之處，以下將一一列出並期望給予後續相關領域研究者

可能的研究方向： 
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1. 本文探討風能的部分較為簡略。在現實中的風場將帶有風向、紊流等更為複雜

的因素，且對於葉片、轉子等部件產生的疲勞損傷一樣不可忽視。風與風能對於

風機壽命的影響值得繼續深挖。 

2. 齒輪與軸承到達疲勞極限後，將會產生不可預測的損壞。本文探討的損壞類型

主要集中在輪齒以及滾珠的裂縫(甚至斷裂)。仍有許多與疲勞相互影響的因素以

及對應損壞型態存在。諸如：崩牙、腐蝕、潤滑、轉軸不對稱、加工瑕疵等等。

每一個細項都值得單獨繼續做探討。 

3. 本研究在建立齒輪箱模型時，僅考慮碰撞與變形位移的關係，因此只有探討到

彈簧與質量相互作用的情形。事實上，部件之間的速度也會影響到彼此碰撞的效

果，意即等效阻尼。此碰撞阻尼應與材料、幾何形狀、接觸力等等因素相關。未

來也可以朝著碰撞時的等效彈簧以及阻尼的領域繼續探索，來完善碰撞行為的計

算以及模擬。 

4. 本研究假設各個週期造成的損傷是相互獨立的，即線性累積損傷假設。但各個

損傷之間的先後順序是否會影響彼此造成的有效應力，仍然需要去論證和實驗。 

5. 目前運用疲勞理論，只能做到預測疲勞失效時間，且缺乏實際數據做即時的監

測與修正。因此本研究以及所有運用疲勞理論預測風機壽命的成果，可以更進一

步去結合感測器、人工智慧分類、判斷等有別於傳統機械方法來相互對照，結合

出更加準確的壽命預測系統。 

6. 本研究缺乏詳細的風機部件規格、實際風速資料、台灣運轉中或除役之風機歷

史資料等可能會嚴重影響研究結果的資料。也因此，本研究也對應出諸如文獻對

照轉子轉動慣量、風場機率分布重新產生風速資料、利用現存理論推導發電機反

力矩等權宜作法。雖然有成功利用模擬軟體以及傳動鏈模擬平台做驗證，但與實

際狀況仍然會有所差別。未來研究者可以在現今台灣發展離岸風電的政策基礎上，

保留並參考多一些實際在台灣風場服過役的風機歷史資料。這將使得研究結果更

具說服力，並建立出更加準確的壽命預測模型。 

7. 在人工智慧相關研究方法尚未引進壽命預測相關的研究前，可靠度分析是機

械部件預測疲勞失效的重要方法。疲勞損傷得分與風場的隨機性相掛勾，也因此

無法解答出太精準的解答。搭配可靠度以及機率統計相關概念，能夠讓壽命預測

結果更加科學且直觀。 
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Appendix A 

2018及 2019年風速及部件損傷結果一覽 

 

Fig.A.1 2018 年每月平均風速(m/s) 

 

 

Fig.A.2 2018年 65齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.A.3 2018 年 11齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.A.4 2018 年 72齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

  

doi:10.6342/NTU202303440



 92 

 

Fig.A.5 2018 年 14齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.A.6 2018年 6204ZZ軸承每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.A.7 2018年 6204軸承每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.A.8 2018年 6203軸承每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.A.9 2018年 6202軸承每月疲勞損傷(*10-3) 

Fig.A.10 2019年每月平均風速(m/s) 
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Fig.A.11 2019年 65齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

Fig.A.12 2019年 11齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.A.13 2019年 72齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 

Fig.A.14 2019年 14齒斜齒輪每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.A.15 2019年 6204ZZ軸承每月疲勞損傷(*10-3) 

 

 

Fig.A.16 2019年 6204 軸承每月疲勞損傷(*10-3) 
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Fig.A.17 2019年 6203 軸承每月疲勞損傷(*10-3) 

Fig.A.18 2019年 6202 軸承每月疲勞損傷(*10-3) 
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65T 11T 72T 14T 
6204

ZZ 
6204 6203 6202 

2018年 1月 0 0 0 0 0 0 0 0 

2月 0 0 0 0 0 0 0 0 

3月 0.75 5.94 0.74 5.87 2.95 0.76 5.89 1.48 

4月 0 0 0 0 0 0 0 0 

5月 0 0 0 0 0 0 0 0 

6月 0.31 2.65 0.37 2.88 1.32 0.32 2.49 0.71 

7月 0 0 0 0 0 0 0 0 

8月 0 0 0 0 0 0 0 0 

9月 1.39 10.77 1.42 11.32 5.22 1.42 10.65 2.71 

10月 0 0 0 0 0 0 0 0 

11月 1.24 9.23 1.29 9.41 4.87 1.32 9.34 2.48 

12月 0 0 0 0 0 0 0 0 

2019年 1月 0 0 0 0 0 0 0 0 

2月 1.46 11.32 1.42 11.44 5.79 1.45 11.28 2.89 

3月 0.48 3.88 0.49 3.87 1.99 0.47 3.92 0.96 

4月 1.69 13.08 1.56 12.96 6.21 1.71 13.69 3.18 

5月 0.72 6.11 0.78 6.02 3.06 0.76 6.75 1.53 

6月 0.59 5.46 0.62 4.67 2.75 0.67 4.89 1.39 

7月 0.82 6.55 0.69 6.69 3.24 0.81 7.94 1.69 

8月 0.37 3.32 0.35 3.56 1.35 0.38 3.29 0.76 

9月 0.47 4.34 0.76 4.13 2.76 0.53 3.91 1.22 

10月 1.06 8.22 1.23 7.22 4.23 1.18 8.22 2.27 

11月 0 0 0 0 0 0 0 0 

12月 0 0 0 0 0 0 0 0 

Fig.A.19 2018-2019年各齒輪與軸承疲勞損傷中位數(*10^-3) 
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weight 1 weight 2 scale 1 shape 1 scale 2 
shape 

2 

2018年 1月 0.32 0.68 12 7 19 7 

2月 0.2 0.8 8 2 19 7 

3月 0.45 0.55 3 3 10 4 

4月 0.8 0.2 2.5 3 5 7 

5月 0.3 0.7 4 4 7.5 4 

6月 0.2 0.8 4 2 12 2.5 

7月 0.5 0.5 3 2.5 5 4 

8月 0.8 0.2 5 2 7 2 

9月 0.7 0.3 4 2 21 8 

10月 0.45 0.55 11 4 20 6 

11月 0.55 0.45 6.5 2.5 13 6 

12月 0.75 0.25 17 4 22.5 12 

2019年 1月 0.2 0.8 10 4 20 4 

2月 0.85 0.15 13 4 8 4 

3月 0.3 0.7 5 3 11 4 

4月 0.8 0.2 8 3 16 6 

5月 0.35 0.65 3 2.5 8 4 

6月 0.2 0.8 3.5 3 8 4 

7月 0.25 0.75 4 3 10.5 4 

8月 0.25 0.75 2.5 2.5 9 2.5 

9月 0.2 0.8 3 2.5 14 3 

10月 0.55 0.45 9 2.5 17 6 

11月 0.55 0.45 15 3 22 6 

12月 0.95 0.05 15 3 4 2.5 

Fig.A.20 2018-2019年混合型韋伯分布擬合風速機率分布參數一覽 
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