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摘要:针对双列球面滚子轴承出现滚道异常磨损的问题ꎬ对风力发电机组主轴承游隙、轴承滚子密合度、轴承滚子修型和轴承跨距

进行了研究ꎮ 根据不同轴承参数对轴承滚子接触状态的影响ꎬ提出了改善滚子接触状态的有效方法ꎬ避免了滚子在使用过程中出

现应力集中的现象ꎻ利用 Ｒｏｍａｘ 软件建立了三维主轴传动链模型ꎬ并对轴承滚子接触状态进行了分析ꎮ 研究结果表明:轴承游隙对

轴承滚道接触应力影响较小ꎻ可通过降低轴承滚子的密合度或对滚子进行修型ꎬ避免因轴承滚子边缘应力集中导致轴承滚道出现

异常磨损的情况ꎻ降低轴承滚子密合度或对轴承滚子进行修型会增加轴承滚子的接触应力ꎻ轴承跨距对轴承接触应力有较大的影

响ꎬ跨距越短ꎬ轴承滚子接触应力越大ꎬ滚子应力集中现象越严重ꎮ
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０　 引　 言

风力发电机组的安全稳定运行目前受到了广泛关

注ꎬ而主轴轴承作为风力发电机组的核心部件更是受

到关注ꎮ
双列球面滚子轴承具有安装方便、自动调心、承载



能力大等优点ꎬ被广泛应用于风力发电机组主轴承ꎮ
在风电机组主轴承的使用过程中ꎬ风机后主轴承滚子

经常出现异常磨损ꎬ造成轴承过早失效[１]ꎮ 轴承的寿

命计算以轴承滚动接触疲劳试验为基础ꎬ以接触疲劳

模型为理论依据ꎮ 轴承失效模式主要有:与次表面疲

劳有关的剥离、点蚀、压痕或异常磨损等[２￣４]ꎮ 针对轴

承异常磨损的现象ꎬ需改善轴承滚子的接触状态ꎮ
目前ꎬ各科研院校及各大轴承公司都已针对轴承

接触应力的数值计算及分析ꎬ做了大量的理论研究及

试验对比ꎮ 其研究是将轴承滚子作为非线性弹簧ꎬ把
轴承内外圈视为刚性套圈ꎬ建立了滚动轴承的拟静力

学模型ꎻ将转子作为 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁ꎬ并建立了轴承￣转
子的力学模型及方程组ꎻ通过 Ｎｅｗｔｏｎ￣Ｒａｐｈｓｏｎ 迭代算

法求解了非线性方程组ꎬ求得了轴承的位移及滚动体

的载荷ꎻ基于 Ｈｅｒｔｚ 接触理论ꎬ根据轴承滚子的接触类

型ꎬ计算了轴承滚子的接触应力ꎬ分析了轴承滚子与滚

道接触异常的原因[５￣８]ꎮ
但是ꎬ以上研究都是基于小尺寸轴承ꎬ没有针对风

电主轴的大尺寸轴承进行研究ꎬ也没有考虑轴承座受

力之后的变形及扭转ꎬ以及 Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁存在剪切锁

死[９]等问题ꎮ
本文采用有限元模型的主轴及轮毂代替原来采用

Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ 梁所建立的主轴和轮毂ꎬ结合有限元轴承

座来模拟轴承座的变形ꎬ以更加准确地模拟轴承内、外
圈在受力后的变形ꎮ

１　 模型的建立

风力发电机主轴前、后轴承通常采用双列球面滚

子轴承ꎮ 本文根据某型号风机主轴及轴承尺寸建立主

轴模型ꎬ主轴前、后轴承中心距轮毂中心的距离分别为

２ ５４５ ｍｍ、４ ８１５ ｍｍꎬ轴承跨距为 ２ ２７０ ｍｍꎮ
具体的主轴结构及布局如图 １ 所示ꎮ

图 １　 主轴模型

风力发电机在工作过程中ꎬ叶片带动轮毂转动ꎬ轮
毂带动主轴转动ꎮ 前、后主轴承作为主轴的支撑部件ꎬ
前主轴承为浮动安装ꎬ后主轴承为固定安装ꎬ这样的安

装方式使得轮毂受到的轴向力主要由后主轴承承担ꎮ
为利用球面滚子轴承的调心能力ꎬ双列球面滚子

轴承采用正游隙的安装方式ꎬ这会导致后主轴承在实

际使用过程中只有单列受载ꎮ 轴承内圈通过过盈配合

安装在主轴上ꎬ轴承内圈随主轴一起变形ꎬ当主轴出现

较大的弯曲变形时ꎬ若轴承滚子没有进行合理的设计ꎬ
轴承滚子与轴承滚道将出现应力集中现象ꎬ并导致滚

道及滚子异常磨损ꎮ
本文借助 Ｒｏｍａｘ 软件ꎬ建立主轴承传动系统的三

维模型ꎬ研究轴承游隙、轴承密合度、轴承滚子修型量

和轴承跨距对轴承接触应力的影响ꎬ为轴承设计优化

做好准备ꎮ

２　 滚子接触应力仿真与分析

２. １　 轴承游隙对滚子接触状态的影响

轴承的设计、制造过程中ꎬ轴承内、外圈存在设计

公差ꎮ 在轴承的使用过程中ꎬ如设计的轴承内圈与轴

承配合的过盈量不合适ꎬ轴承将会出现跑圈的现象ꎬ造
成轴承内圈或主轴表面出现划伤、磨损甚至胶合等现

象[１０]ꎮ
风电齿轮箱主轴承尺寸较大ꎬ轴承内外圈、滚子及

主轴和轴承座存在温度差异ꎬ零件热膨胀量的不同会

影响轴承的工作游隙ꎮ 轴承工作游隙的大小将影响轴

承滚子的接触状态ꎬ过大或过小的轴承游隙都将导致

过大的轴承接触应力ꎬ最终会使轴承异常磨损ꎬ甚至提

前失效[１１]ꎮ
这里假设轴承内圈温度与主轴温度相差 ５ ℃ ~

１０ ℃ꎬ轴承滚子温度与轴承内外圈温度相差 ５ ℃ ~
１０ ℃ꎬ轴承初始游隙最大为 ４８５ μｍꎬ研究不同工况下

的轴承在最大游隙时ꎬ滚子的接触应力ꎮ
轴承部件温升导致轴承过盈量的变化量可以根据

下式进行计算[１２]ꎬ即:
ΔＤＴ ＝ (α１ΔＴ１ － α２ΔＴ２)Ｄ (１)

式中:ΔＤＴ—温差引起的间隙或过盈变动量ꎬｍｍꎻα１ꎬ
α２—主轴 及 轴 承 内 圈 热 膨 胀 系 数 １２. ５ × １０ － ６ꎬ
(１ / ℃)ꎻＴ１ꎬＴ２—主轴与轴承内圈温度ꎬ℃ꎻＤ—主轴承

内圈配合面直径ꎬｍｍꎮ
当轴承温度与主轴温度有差异时ꎬ轴承内圈与主

轴的过盈量将发生变化ꎬ最终会影响轴承游隙ꎮ 笔者

将考虑到轴承工作过程中各个部件不同温度下的工作

游隙ꎮ
轴承内圈ꎬ滚子与主轴温差对后主轴承游隙的影

响如表 １ 所示ꎮ
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表 １　 轴承内圈ꎬ滚子与主轴温差对后主轴承游隙的影响

主轴
温度
/ ℃

轴承内
圈温度

/ ℃

滚子
温度
/ ℃

外圈和
轴承座
温度 / ℃

初始
游隙
/ μｍ

工作
游隙
/ μｍ

５０ ５０ ５０ ５０ ３４０ ~ ４８５ １０５. ９４ ~ ２５０. ９４
５０ ５５ ６０ ５０ ３４０ ~ ４８５ ６７. １６ ~ ２１２. １６
５０ ６０ ６５ ５０ ３４０ ~ ４８５ ４５. １０ ~ １９０. １０
５０ ６０ ７０ ５０ ３４０ ~ ４８５ ３９. １５ ~ １８４. １５

　 　 根据以上计算的轴承工作游隙和建立的 Ｒｏｍａｘ
主轴及轴承三维模型ꎬ笔者计算不同轴承游隙情况下ꎬ
轴承滚子的接触力和接触应力ꎮ

具体不同位置处ꎬ即轴承滚子与轴承内外圈不同

方位角的接触力及应力云图ꎬ如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 轴承不同方位角的接触力及应力云图

每个滚子受到的力是不相同的ꎬ这里只展示受力

最大的滚子的接触应力ꎮ
不同游隙情况下ꎬ轴承滚子的接触应力沿滚子方向的

分布ꎬ即轴承游隙对轴承滚子接触应力的影响ꎬ如图３所示ꎮ

图 ３　 轴承游隙对轴承滚子接触应力的影响

　 　 由图 ３ 可知:随着轴承工作游隙的增加ꎬ轴承两端

应力集中的现象并没有出现明显的变化ꎬ说明在合理

情况下ꎬ轴承工作游隙对轴承滚子接触应力的影响

较小ꎮ
因球面滚子轴承需具备一定的调心能力ꎬ轴承运

行时需要保留一定的工作游隙ꎮ 在设计合理的游隙情

况下ꎬ出现轴承滚子端面或轴承滚道异常磨损的情况ꎬ
这时就需要从轴承其他几何参数来进行考虑ꎬ优化轴

承滚子或滚道的几何形状ꎮ

２. ２　 轴承滚子密合度对滚子应力的影响

轴承滚子密合度作为球面滚子设计的关键参

数ꎬ其数值是否合理将影响轴承的性能ꎮ 轴承密合

度的取值通常依据经验取 ０. ９７ ~ ０. ９８ꎮ 轴承滚子两

端与轴承滚道之间存在一定的间隙ꎬ间隙的大小将

由轴承滚子的密合度决定ꎬ轴承滚子的密合度越大ꎬ
滚子与滚道的间隙越小ꎻ反之ꎬ滚子与滚道的间隙越

大[１３ꎬ１４] ꎮ
轴承滚子密合度的计算公式如下:

φ ＝
Ｒｂ

ｒ (２)
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式中:Ｒｂ—球面滚子在轴向平面内的曲率半径ꎬｍｍꎻ
ｒ—滚道在轴向平面内的曲率ꎬｍｍꎮ

针对球面滚子轴承的几何结构特征ꎬ笔者通过调

整轴承滚子的密合度来改变轴承滚子两端的间隙ꎬ以
消除轴承滚子两端边缘应力集中现象的发生ꎮ

接下来笔者将就轴承滚子密合度分别为 ０. ９８８ꎬ
０. ９８２ꎬ０. ９７６ 的情况下ꎬ研究轴承滚子沿着滚子方向

的接触应力ꎮ
受力最大的轴承滚子的接触应力沿着滚子轴向分

布情况ꎬ即不同滚子密合度对轴承接触应力的影响ꎬ如
图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 不同滚子密合度对轴承接触应力的影响

由图 ４ 可知:随着轴承滚子密合度的降低ꎬ轴承

滚子两端的应力集中现象逐渐减弱ꎬ当轴承滚子的

密合度为 ０. ９７６ 时ꎬ轴承滚子两端的应力集中现象

已完全消失ꎻ而轴承滚子中心的接触应力有所增加ꎬ
轴承 中 心 处 接 触 应 力 由 密 合 度 为 ０. ９８８ 时 的

１ ８１８ ＭＰａꎬ增加到密合度为 ０. ９７６ 时的 １ ８４０ ＭＰａꎬ
增加了 ２２ ＭＰａꎮ

因此ꎬ要消除轴承滚子两端的应力集中现象ꎬ可
通过减低轴承滚子的密合度来实现ꎮ 依据轴承设计

经验可知ꎬ轴承滚子密合度在 ０. ９７６ 是比较合理

的值ꎮ

２. ３　 轴承滚子修型对滚子接触应力的影响

目前ꎬ针对风电机组的运行工况及设计要求ꎬ需要

设计承载能力大、结构紧凑、质量轻、极限情况下接触

应力小的轴承ꎮ
因此ꎬ为提高轴承的承载能力ꎬ需要设计高密合

度的轴承来满足以上要求ꎮ 虽然球面滚子轴承因其

特殊的结构ꎬ轴承内、外圈与轴承滚子曲率存在差

异ꎬ使得轴承滚子两端存在间隙ꎬ在轻载的工况下使

用时ꎬ高密合度轴承的轴承滚子不修型也不会出现

滚子应力集中的现象ꎮ 但是ꎬ在重载的工况下使用

时ꎬ轴承滚子将可能会出现端面应力集中、轴承异常

磨损的情况ꎮ
为避免以上现象的发生ꎬ提高主轴承的可靠性ꎬ通

常要对轴承的滚子或轴承内圈滚道进行修型ꎬ以改善

滚子与滚道的接触状态ꎬ消除轴承滚子边缘应力集中

的现象[１５]ꎮ
滚子修型方式有半鼓型、全鼓型、对数修型等ꎬ这

里采用 Ｌｕｎｄｂｅｒｇ 的对数修型方式ꎮ 滚子对数修型方

程可参照文献[１６]中的公式ꎬ即:

ｙ ＝ ２Ｆ
πＥ′Ｌｗｅ

ｌｎ １
１ － (２ｘｋ / Ｌｗｅ) ２[ ] (３)

式中:ｙ—滚子修型量ꎬμｍꎻＦ—轴承的设计载荷ꎬＮꎻ
ｘｋ—滚子母线上位置离滚子中心距离ꎬｍｍꎻＬｗｅ—滚子

接触的有效长度ꎻＥ—轴承材料弹性模量ꎬＭＰａꎻｖ—轴

承材料的泊松比ꎮ
其中:Ｅ′ ＝ Ｅ / (１ － ν２)ꎮ
接下来ꎬ笔者将研究轴承的设计载荷分别为０ ｋＮꎬ

５０ ｋＮꎬ１００ ｋＮ 的情况下ꎬ轴承滚子与轴承滚道的接触

应力ꎮ
具体在不同的轴承设计载荷情况下ꎬ载荷最大的轴

承滚子与滚道的接触应力沿滚子轴向方向分布ꎬ即不同

轴承设计载荷对轴承接触应力的影响ꎬ如图 ５ 所示ꎮ
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图 ５　 不同轴承设计载荷对轴承接触应力的影响

由图 ５ 可知:随着轴承设计载荷的增加ꎬ轴承滚子

两端的应力集中现象将逐渐减少ꎬ当轴承设计载荷为

１００ ｋＮ 时ꎬ轴承滚子两端的应力集中现象已经完全消

失ꎻ但轴承滚子中心的接触应力将有所增加ꎬ由无修型时

接触应力的 １ ８１８ ＭＰａ 增加到 １ ８４３ ＭＰａꎬ增加了 ２５ ＭＰａꎮ
因此ꎬ针对轴承滚子应力集中的现象ꎬ可通过对轴

承滚子进行修型来降低轴承两端的接触应力ꎬ消除应

力集中现象ꎮ

２. ４　 轴承跨距对轴承接触应力的影响

针对目前风力发电机组轻量化设计趋势ꎬ需要设计

整体重量轻、结构紧凑的风力发电机机组ꎬ而风力发电

机组主轴承跨距将是一个比较关键的参数ꎮ 主轴承跨

距越小ꎬ则机组的尺寸越紧凑ꎬ机组的整体质量越轻ꎮ
接下来ꎬ笔者将研究风力发电机主轴承跨距对后

主轴承接触应力的影响ꎻ针对机组尺寸模型ꎬ计算主轴

承跨距由原来的 ２ ２７０ ｍｍ 降至 １ ６７０ ｍｍ 时ꎬ后主轴承

的接触应力ꎮ
不同轴承跨距情况下ꎬ载荷最大的轴承滚子与滚

道的接触应力沿滚子轴向方向分布情况ꎬ即轴承跨距

对轴承接触应力的影响ꎬ如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 轴承跨距对轴承接触应力的影响

由图 ６ 可知:随着主轴承跨距的减少ꎬ轴承滚子两

端的应力集中现象增加ꎬ当轴承跨距为 １ ６７０ ｍｍ 时ꎬ轴
承滚子两端的集中应力增加了 ３３０ ＭＰａꎻ同时ꎬ轴承滚子
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中心的接触应力也有所增加ꎬ跨距为 ２ ２７０ ｍｍ 时ꎬ轴承

中心处接触应力为 １ ７５６ ＭＰａꎻ跨距为 １ ６７０ ｍｍ 时ꎬ轴承

中心的接触应力为 １ ８７５ ＭＰａꎬ增加了 １１９ ＭＰａꎮ
不同跨距情况下ꎬ轴承滚子中心的接触应力和集

中应力情况ꎬ即主轴承跨距对后主轴承接触应力的影

响ꎬ如表 ２ 所示ꎮ
表 ２　 主轴承跨距对后主轴承接触应力的影响

跨距 / ｍｍ ２ ２７０ １ ９７０ １ ６７０ 备注

接触应力
/ ＭＰａ

１ ７６８ １ ９４３ ２ ０９８ 应力集中处

１ ７５６ １ ８１９ １ ８７５ 中心处

　 　 当采用短跨距设计时ꎬ需要消除轴承滚子的应力集

中现象ꎬ可对轴承滚子进行修型或降低轴承的密合度ꎮ

２. ５　 结果分析

通过以上仿真分析可知:虽然轴承游隙将受到轴

承运行温度的影响ꎬ但是轴承游隙对轴承滚子的接触

应力影响较小ꎻ如需要消除轴承滚子应力集中现象ꎬ可
采用降低轴承滚子的密合度来实现ꎬ在该案例中可采

用 ０. ９７６ 的密合度ꎻ或对轴承滚子进行修型ꎬ针对该案

例可以采用对数修型的方法ꎬ轴承设计载荷为 １００ ｋＮꎮ
当主轴承跨距缩短时ꎬ后主轴轴承受的载荷增大ꎬ

轴承滚子的接触应力和应力集中应力增大ꎬ需要对轴

承滚子的密合度或修型进行重新设计ꎬ以满足新的主

轴跨距的需求ꎮ

３　 结束语

本文根据风力发电机组主轴传动系统的实际模

型ꎬ建立了主轴传动系统的三维仿真模型ꎬ考虑了极限

载荷工况下主轴及轴承座的受力变形ꎬ研究了主轴承

部件温差、轴承滚子密合度、轴承滚子修型量和轴承间

跨距对轴承滚子接触应力的影响ꎮ
研究得到了以下结论:
(１)虽然轴承部件温度对轴承游隙有影响ꎬ但是

轴承游隙对轴承接触应力影响较小ꎻ
(２)通过对轴承滚子进行修型或降低轴承滚子的

密合度ꎬ可消除轴承滚子两端应力集中的现象ꎻ
(３)主轴承跨距对轴承滚子的接触应力有很大的

影响ꎬ跨距越小ꎬ轴承滚子接触应力越大ꎬ应力集中现

象越严重ꎮ
以上的分析主要是基于轴承拟静力学模型进行的ꎮ

在后续的研究中ꎬ笔者将分析轴承在瞬态情况下ꎬ振动

和冲击载荷对轴承接触应力的影响ꎮ
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