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风电变桨轴承外圈法兰对可靠性的影响研究 
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摘 要：我国风电轴承产业已取得较快发展，但离世界风电轴承强国仍有很大差距，主要体现在产品精

度、性能、寿命、可靠性和高端配套的研发能力较低等方面，达不到部分主机行业的配套要求。风力

发电机变桨轴承一般为四点接触球轴承形式，连接桨叶和轮毂，在风速过高或过低时，能够确保风机

叶片角度的准确调整，在各种风速条件下都能高效运行。变桨轴承工作时受力复杂，工作环境恶劣，

轴承的承载能力与可靠性，对整个风力发电机组的安全运行起着重要的作用。外圈法兰作为连接件安

装到外圈上表面，可直接影响风电机组整体结构的安全和稳定，目前国内设计采用无法兰的形式，但

是大部分国外机型均采用半圆弧形法兰的形式来增加结构安全性。 
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1 前言 

近年来，随着世界各国对能源安全、生态环境、气候变化等问题的愈加

重视，发展风电产业已经成为全球推动能源转型发展、应对全球气候变化的

普遍共识和一致行动。大兆瓦级风力发电机近几年在国内外得到了不断的发

展。作为风电机组的核心零部件，风电变桨系统市场发展与风电行业紧密相

关。我国也不例外。随着风电产业的快速发展，我国风电变桨轴承需求量不

断扩大。虽然我国风电轴承产业已取得较快发展，但离世界风电轴承强国仍

有很大差距，主要体现在产品精度、性能、寿命、可靠性和高端配套的研发

能力较低等方面， 还达不到部分主机行业的配套要求。 

本文以某型号 6MW 风电变桨双排四点接触球轴承为研究对象，采用有限

元方法研究了轴承外圈有法兰和无法兰两种结构下轴承强度与疲劳损伤特征。

采用有限元方法对变桨轴承结构进行整体分析。利用三维建模软件建立轮毂
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—轴承—叶片（连接假体）整体结构模型，轴承外圈与轮毂，内圈与法兰桨

叶分别接触，轴承内圈与叶片根部，轴承外圈与轮毂通过螺栓联接，螺栓端

面与轴承外圈、轮毂和叶片根部盲孔建立接触，通过梁单元等效模拟螺栓连

接。轴承滚动体和内外圈滚道之间属于接触约束，由于变桨轴承结构尺寸大，

滚动体数量多，将滚动体用单向受力非线性弹簧单元代替，由于要考虑在轴

承承载过程中，滚动体与内外套圈的接触角发生变化，所以在建模过程中每

一个滚动体用两个单向受拉的非线性弹簧单元和刚性连接代替。结果表明：

对于无外圈法兰的变桨轴承，外圈最大应力为 356.053MPa，有外圈法兰情况

下，最大环向应力为 295.595MPa。二者都满足屈服极限要求，但外圈无法兰

情况下应力相对较大，在交变载荷作用下疲劳寿命低。疲劳强度分析结果表

明外圈无法兰下损伤值为 197.76%，不满足疲劳损伤 D <1 准则，外圈有法兰

下损伤值为 4.45%，满足疲劳损伤 D <1 准则。外圈安装面增加法兰结构设计

上更加合理，可进一步提高变桨轴承承载安全性和可靠性。 

2 变桨轴承外圈加法兰结构 

变桨轴承几何参数参见表 1。变桨轴承外圈结构设计如图 1所示，轴承外

圈安装面增加法兰设计如图 2所示。 

表 1  变桨轴承几何参数 

外径/mm 分布圆直径/mm 滚动体列数 钢球数 初始接触角/° 

3660 3360 2 2×125 45 

 

       

图 1  外圈安装面无法兰    图 2  外圈安装面加法兰 
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3 有限元分析 

3.1 创建有限元分析模型 

利用三维建模软件建立轮毂—轴承—叶片（连接假体）整体结构并导入

有限元软件，形成整体有限元模型，如图 3所示。 

 

图 3 分析模型 

3.2 设定位移和载荷边界条件 

主轴孔端面加全约束（UX = 0、UY = 0、UZ = 0、ROTX = 0、ROTY = 0、

ROTZ = 0），如图 4所示。 

 

图 4  边界约束条件 

3.3 螺栓预紧力 

轴承外圈与轮毂，内圈与法兰桨叶进行绑定接触，建立螺栓连接。在螺

栓中部创建预紧单元，施加预紧力，具体要求如下： 

a. 轴承外圈螺栓施加预紧力 Fpr1 = 694kN 

b. 轴承内圈螺栓施加预紧力 Fpr2 = 523kN 

3.4 叶根加载极限载荷 
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叶根加载极限载荷情况参见表 2。 

表 2 极限载荷 

Fx 

/kN 

Fy 

/kN 

Fxy 

/kN 

Fz 

/kN 

Mx 

/kNm 

My 

/kNm 

407  168  440  451  -2899  19079  

4 极限载荷下外圈有无法兰分析结果 

基于有限元软件分析模型在极限载荷工况下，计算变桨轴承无外圈法兰

与有外圈法兰下轴承外圈应力分析结果如图 5、图 6所示。 

 

图 5 无外圈法兰外圈环向应力云图 

  

图 6 有外圈法兰外圈环向应力云图 

从表 3 有无外圈法兰应力分析结果可以看出，无外圈法兰，外圈最大环

向应力为 356.053MPa，有外圈法兰情况下，最大环向应力为 295.595MPa。虽

然二者都满足屈服极限（600MPa）要求，但外圈无法兰情况下环向应力较大， 

存在安全隐患，因此需要进一步对以上两种情况设计进行疲劳强度分析。 

表 3 外圈有无法兰应力分析结果 

不同位臵 最大环向应力/MPa 

无法兰 356.053 

有法兰 295.595 
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5 轴承外圈有无法兰情况下疲劳强度分析结果 

5.1‚载荷-应力‛函数关系的拟合 

外圈有无法兰情况下的载荷-应力拟合函数曲线，参见图 7、图 8。 

    a 负载荷-应力拟合函数曲线 

   b 正载荷-应力拟合函数曲线 

图 7 外圈无法兰下载荷-应力拟合函数曲线 

 

a 负载荷-应力拟合函数曲线 

 

b 正载荷-应力拟合函数曲线 

图 8 外圈有法兰下载荷-应力拟合函数曲线 

5.2 变桨轴承 S-N 曲线的计算 

根据《2012 年风机认证指南》，绘制出该变桨轴承外圈的 S-N 曲线，如

图 9所示。 
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图 9 轴承套圈 S-N 曲线 

5.3 变桨轴承累积损伤计算 

计算依据客户给定的马尔科夫载荷，变桨轴承外圈吊装孔的疲劳分析基

于 Miner 线性累积损伤理论，该理论认为零件部分疲劳损伤可以线性相加。

如构件在 m级载荷 m21  、 作用下，各级的循环次数分别为 m21 nnn 、 ， 则

总损伤值为： 

 

通过上述的计算方法，对该轴承外圈有无法兰设计进行累计损伤分析。

计算出外圈无法兰下损伤值为 197.76%，不满足疲劳损伤 D <1 准则; 外圈有

法兰下损伤值为 4.45%，满足疲劳损伤 D <1 准则[3]。参见表 4。 

表 4 轴承外圈吊装孔不同安装面累积损伤值 

Mxy 工况 疲劳损伤/(%) 

外圈无法兰下 197.76 

外圈有法兰下 4.45 

6 结论 

经过对某 6MW 风电变桨轴承外圈有无法兰两种结构的有限元分析结果的

对比分析，得出外圈安装面无法兰存在安全隐患，外圈安装面增加法兰设计

上更加合理，建议从可靠度角度考虑，风电变桨轴承外圈安装面增加法兰，

进一步提高变桨轴承承载安全性和可靠性。 
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