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风电圆锥滚子轴承大挡边-滚子球端面接触分析方法
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摘 要：针对点接触假设的传统模型无法获得接触应力区域的分布特征参数，基于大挡边-滚子球端面接触关系和

Hertz接触理论，提出大挡边-滚子球端面接触应力分布区域的理论计算模型，并用有限元方法验证模型的有效性；

基于该模型分析载荷、滚子端面球半径及挡边锥度角对接触状态的影响。最后以某风电主轴承为例，建立该轴承

大挡边-滚子球端面的设计图谱。结果表明：风电主轴承挡边接触状态受载荷影响明显，接触区域位置对挡边锥角

变化非常敏感，滚子球端面与挡边需匹配设计。
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0 引 言

风电用大型双列圆锥滚子轴承是风力机旋转

部件的主要支撑装置，是保证风力机正常运转的关

键部件［1，2］。该圆锥滚子轴承挡边设计是保证轴承

能够在恶劣工况条件下安全运行的关键技术［3，4］，

两接触面匹配设计不当会严重影响主轴承性能

及寿命［5，6］。因此如何获得合理的挡边接触应力分

布区域是主轴承结构设计的关键问题。

国内外学者为此做了大量研究，Kleckner 等［7］

针对圆柱滚子轴承从理论的角度分析给出了挡边

与滚子球端面理论接触点位置表达形式；Wilson［8］

针对圆锥滚子轴承提出，当大挡边与滚子端面为点

接触状态时摩擦特性最佳；蔡秉华［9］、沈丹富等［10］提

出应将该接触点作为轴承设计阶段需要验算的重

要参数，并从制造的角度讨论了接触点位置的控制策

略及方法；Fujiwara 等［11］针对低速重载圆锥滚子轴承，

讨论了滚子端面球半径对润滑的影响；胡 浪等［12］、

刘红彬等［13］针对圆锥滚子轴承，基于理想点接触状

态求取接触区域位置信息，并建立了圆锥滚子轴承

大挡边-球端面运动学模型。

现有圆锥滚子轴承挡边处接触分析均是以点

接触模型来简化处理，无法考虑载荷变化对接触区

域结构设计的影响，并不适用于风电主轴承这类大

交变倾覆力矩作用的重载轴承；同时接触区域特征

参数的影响因素分析也未见报道。因此现有方法

无法对风电主轴承设计提供依据。

针对上述问题，本文建立挡边接触分析的理论

模型，分析载荷及主要结构参数对接触区域的影响

规律，并建立轴承大挡边-滚子球端面的设计图谱。

形成主轴承挡边接触分析方法，为风电主轴承大挡

边-滚子球端面结构参数匹配设计提供依据。

1 内圈大挡边与滚子球端面接触区

域理论计算模型

1.1 接触区域位置理论计算模型的建立

通过对圆锥滚子轴承滚子挡边锥面与滚子球

端球面的相对位置几何关系分析，建立接触区域位

置与轴承结构参数的映射关系。

建立圆锥滚子轴承大挡边与滚子球端面接触

几何模型，如图 1 所示。图中 O 是轴承节圆圆心，

O1 为滚子球端面球心，O2 是轴承内外圈锥面顶点，

P 为滚子端面与挡边理论接触中心，A为挡边锥面
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顶点，M、N 分别为椭圆接触区域上、下端点，T 点

为挡边下边缘点。

根据圆锥滚子轴承安装结构及各部分几何关

系，可推导出接触中心 P 点位置公式为：

----
AP = é

ë
ê

ù
û
úe + d t tanΨ2 + æ

è
ö
ø

R - l2 cosαi +αe2
2
+ é
ë
ê

ù
û
ú

dm2 - æ
è

ö
ø

R - l2 sinαi +αe2
2
-R2 （1）

式中，e ——挡边下缘到轴承中心轴向距离，mm；

d t ——挡边下缘处回转直径，mm；Ψ ——挡边锥度

角，（ °）；R——滚子球端面球半径，mm；l——滚子

长度，mm；αi 、αe ——滚子内、外接触角，（ °）；

dm ——轴承节圆直径，mm。上述各参数均只与轴

承结构相关，轴承结构确定后，上述各参数便可

确定。
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图1 圆锥滚子轴承挡边-滚子端面接触几何模型

Fig. 1 Geometric model of ring rib and roller large end face of
taper roller bearing

1.2 接触区域形状的理论计算模型建立

采用 Hertz 接触公式，对接触区域形状进行简

化，将类椭圆接触区域近似等效为 Hertz 接触理论

描述的椭圆接触区域。文献［3］给出了该类问题的

等效原则：柱面半径用圆锥在理论接触点处的曲率

半径来近似，球面半径为滚子球端面半径。

基于式（1）确定的接触中心点位置，结合 Hertz
接触公式，给出载荷作用下的接触椭圆上下端点位

置为：
- ---
AN = ----AP - b （2）
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式中，b ——Hertz 接触椭圆短半轴长度，mm；

Q ——接触面接触载荷，N；∑ρ ——接触面曲率

和，mm；E ——第二类完全椭圆积分；κ ——接触

椭圆长、短半轴长度之比。

为了方便衡量接触区域与挡边相对位置，定义

dN 为接触椭圆下端点到挡边下缘点 T 的距离，mm；

dP 为接触椭圆中心点到挡边下缘点 T 距离，mm。

dN = - ---AN - d t2 cosΨ （5）
dP = ----AP - d t2 cosΨ （6）

dN 的大小及正负可作为判断大挡边-滚子球端

面的重要指标。 dN 为负时，表明接触椭圆下端点已

超出挡边下缘，这时在挡边下缘将会产生严重的应

力集中；而 dN 过大又会导致接触区域分布过高，大

挡边-滚子球端面相对滑动速度变大，使得挡边发生

弯曲变形且不利于润滑。因此，dN 值应在 0~ x mm
范围内选取，x的大小根据轴承具体结构、工况及润

滑状况确定。

1.3 接触区域理论计算模型效性验证

计算模型效性验证需综合考虑接触应力区域

形状及分布的等效性，即以两者的形状相似性和应

力值误差均满足工程精度要求作为评价准则。考

虑不同挡边锥度角条件进行两者的比较，根据实际

的圆锥滚子轴承类型，挡边锥度角Ψ取 20°~50°的范

围均匀抽样进行比较。

按照圆锥滚子轴承球端面与挡边锥面几何关

系，建立球-锥面接触模型，如图 2 所示。利用有限

元分析软件完成相关定义后进行求解。选取其中

一组求解结果如图 3 所示。

图2 接触模型建立

Fig. 2 Establishment of contact model
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图3 接触区域及接触应力分布图

Fig. 3 Contact areas and the distribution diagram of
contact stress

将各抽样本圆锥面-球面接触模型按照上述所

推导的接触区域理论计算模型进行求解。将各组

样本接触区域接触椭圆长半轴 a 、短半轴 b 及接触

区域最大应力σmax理论计算结果与有限元分析结果

进行对比，结果如表 1 所示。

从误差分析结果可看出，Ψ在 20°~50°内变化

时，接触区域理论计算模型的接触区域形状及应力

分布与有限元分析结果相近。进而验证了上述接

触区域理论计算模型的有效性。

表1 不同挡边锥角下接触区域分析

Table 1 Analysis of contact areas of different cone angles
锥度角

Ψ/( ˚)
20
25
30
35
40
45
50
55
60

有限元计算结果

a/mm
3.35
3.40
3.75
5.00
6.25
5.00
6.50
4.25
4.00

b/mm
2.05
1.95
1.90
1.80
1.45
1.40
1.30
1.40
1.55

σmax/MPa
705.25
731.16
675.32
630.56
526.58
682.92
585.74
853.16
837.54

理论计算模型分析

a/mm
3.01
3.38
3.92
4.81
6.80
4.80
6.20
3.85
4.26

b/mm
1.90
1.81
1.71
1.57
1.34
1.44
1.28
1.42
1.36

σmax/MPa
834.87
780.45
712.29
632.26
524.00
690.78
601.64
873.36
824.12

相对误差

a

0.100
0.006

-0.045
0.038

-0.088
0.040
0.046
0.094

-0.065

b

0.073
0.072
0.100
0.128
0.076

-0.029
0.015

-0.014
0.123

σmax

-0.184
-0.067
-0.055
-0.003
0.005

-0.012
-0.027
-0.024
0.016

2 接触区域影响因素分析

从式（5）、式（6）可看出，影响圆锥滚子轴承滚

子端面与大挡边接触区域的因素很多。考虑到不

改变轴承整体结构性能，重点分析接触载荷 Q、滚子

端面球半径 R 及挡边锥度角Ψ对接触区域的影响。

本文以某型 MW 级风电主轴承为例进行分析计

算。轴承相关结构参数如表 2 所示。

表2 圆锥滚子轴承相关参数

Table 2 Correlation parameters of taper roller bearing
参数

dm/mm
dt/mm
e/mm

数值

2052.90
2071.56

60.23

参数

αi/（°）
αe/（°）
l/mm

数值

42.4
45.0

100.0
2.1 载荷对接触区域分布的影响

经计算，该风电主轴承在极限工况下滚子球端

面与大挡边之间的接触载荷可达 10 kN。分析轴

承其他参数不变的情况下，接触载荷从零变化到

10 kN 过程中接触区域相对挡边下缘位置变化规

律，结果如图 4 所示。图中虚线表示挡边下缘所

在位置。
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图4 载荷对接触区域影响图

Fig. 4 Effect of different loading on contact areas

从图 4 可看出，1）载荷影响区域大小，不影响

区域位置；2）随着载荷的增大，接触区域逐渐变大，

设计不当会导致接触区域超出挡边下缘，轴承结构
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设计必须考虑接触区域大小；3）由于区域边界过于

靠近或超过挡边上下缘可能引起轴承失效，以接触

区域下端点到挡边下缘距离（即 dN 值）代替传统的

接触区域中心到挡边下缘距离（即 dP 值）作为设计

指标更为合理。如本例中若极限载荷超过 8 kN，相

应结构将无法满足设计要求。

2.2 滚子端面球半径对接触区域分布的影响

保证轴承其他结构参数及接触载荷不变，改变

滚子端面球半径，分析接触区域变化规律如图 5
所示。
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图5 滚子端面球半径对接触区域影响图

Fig. 5 Effect of different radius of roller large end face on
contact areas

由图 5 可见，随着滚子端面球半径增大，接触

区域整体下移。这意味着不合适的滚子端面球半

径可能会导致实际接触区域过高或过低，重载工况

下易引起轴承失效。轴承设计阶段应尽量避免这

种情况发生。

2.3 挡边锥度角Ψ对接触区域分布的影响

在保证挡边下缘 T 点位置及其他参数不变的情

况下改变锥度角Ψ，分析接触区域下端点相对挡边下

缘位置 dN 值变化的情况。变化规律如图 6 所示。

从分析结果可看出，锥度角Ψ在 10°~60°区间内

变化时，随着Ψ的增大，接触区域逐渐上移，且从 dN

的变化量来看，接触区域位置对于Ψ角的变化非常

敏感，进而可知挡边锥角的设计及制造精度对圆锥

滚子轴承大挡边-滚子球端面接触状态影响重大。

因此，为避免因接触位置不当引起轴承失效，需保

证挡边锥度角Ψ在一较小范围内取值。
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图6 挡边锥度角Ψ对接触区域影响图

Fig. 6 Effect of different values of Ψ on contact areas

3 风电主轴承大挡边-滚子球端面结

构参数匹配设计图谱

风电主轴承大挡边-滚子球端面匹配设计是风

电轴承整体设计的一个重要部分，图 7 是综合考虑

轴承各部分受力状态的风电轴承设计流程图。在

分析得到轴承挡边处载荷后，可进行风电主轴承挡

边-滚子球端面匹配设计。
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图7 风电轴承设计流程图

Fig. 7 Design flow chart of wind turbine bearings

风电主轴承滚子挡边设计的本质是获得一组

满足结构强度、润滑及制造工艺等要求的大挡边与

球端面的匹配参数，并以此为基础再确定挡边高

度、油沟等其他结构参数。因此建立包含接触区域

特征参数及大挡边与球端面的匹配参数之间关系

的设计图谱具有重要意义。基于式（5），建立极限

载荷下，dN 值随挡边锥度角Ψ、滚子端面球半径 R

的变化曲线如图 8 所示。图中，dN > 0 区域为大挡

边与球端面的匹配参数的可行区域，设计过程中可

依据实际情况在该区域内选取合理方案，作为风电

主轴承滚子挡边设计的数据基础。
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图8 基于 dN 值的滚子球端面及挡边锥角设计图谱

Fig. 8 Design of roller lager end face and ring rib cone
angle based on dN

取 1 组参数（Ψ=42.15°，R=1250 mm）进行有限

元分析，如图 9 所示。经计算，该组参数下接触区

域中心位置并未超出挡边下缘（dP =1.468 mm），若

以点接触模型为判据，该组设计参数可行；但基于

图 8 所示设计图谱对该组参数进行分析，得到结论

为接触区域已超出挡边下缘，为不可行区域。经过

有限元分析得到的结果与设计图谱结论一致，挡边

下缘已产生严重的应力集中。

图9 点接触模型设计不当引起的边缘应力

Fig. 9 Edge stress caused by a defective design of the
point-contact model

4 结 论

1）风电圆锥滚子主轴承挡边处接触载荷对接

触区域大小影响明显，不合理的挡边-滚子球端面结

构设计会导致接触区域边界超过挡边上下缘，进而

引起应力集中，造成轴承失效。

2）随着滚子端面球半径增大，接触区域整体下

移，不合适的滚子球半径会造成边缘应力的产生。

3）接触区域位置分布对挡边锥度角变化非常

敏感。相对来说，滚子球端面半径越小，挡边锥角

对接触区域的影响越小。

4）在上述分析的基础上，建立轴承大挡边-滚子

球端面的设计图谱，为风电主轴承大挡边-滚子球端

面结构参数匹配设计提供依据。
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ANALYSIS METHOD OF RING RIB AND ROLLER END FACE
CONTACT OF TAPERED ROLLER BEARING IN WIND TURBINES

Wang Yabiao1，Sun Wei1，Zhang Xu2，Li Duo1，Huo Junzhou1，Sun Zhensheng3

（1. College of Mechanical Engineering，Dalian University of Technology，Dalian 116024，China；

2. School of Mechanical Engineering and Automation，Dalian Polytechnic University，Dalian 116034，China；

3. Wafangdian Bearing Group Co.，LTD.，Dalian 116300，China）

Abstract： As traditional point- contact hypothesis model cannot obtain the distribution characteristic parameter of
contact area. In this paper，a theoretical calculation formula based on bearing geometry and Hertz contact theory for ring
rib and roller end face contact model is established，and its effectiveness has proved by finite element calculation results.

Bases on this model，the impact of load，roller large end face radius and rib cone angle on contact condition has been
studied，then，design graphs for one kind of turbines main bearing rib design has been established. The results showed
that contact force has obvious influence on the rib contact condition of turbines main bearing，and the rib cone angle as a
sensitivity factor to affect the location of contact area of rib，the turbines main bearing ring rib and roller end face should
match design.

Keywords：wind turbines；main bearings；tapered roller bearings；ring rib；contact analysis


